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Abstract

Hydraulic power may be defined as a system which, through a hydraulic environment, realises the transfer of
mechanical energy from a conducting element to a conducted one. The hydrodynamic transmissions are comprised by
these systems and are created by two hydraulic turbo machines used to transfer the rotation energy. The output speed
and torque may be modified, within a certain range in a continuous domain, by using this kind of transmission as well
as by the variation of the volume flow and of the hydraulic charge of the turbine. Considering their function, the
hydrodynamic transmissions may carry out two main functions: i.e. a connection one (clutches) and a hydrodynamic
transformation one (connection amplifier).

The paper deals with the constructive and functional particularities of clutches as with markers regarding the
transmission of power through them.
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1. Introducere

Sistemele hidraulice reprezintd instalatii ce realizeazd transmiterea energiei mecanice de la o sursa la un
consumator, in interiorul sistemului convertind-o in energie hidraulici. in acest mod se realizeazi elementele operatiei
de actionare pe cale hidraulica, conform cérora instalatia executd un lucru mecanic pentru invingerea unor forte sau
cupluri, cu parametrii cinematici impusi. Dacd marimile cinematice sau de efort sunt continuu urmadrite, pentru ca
valoarea efectiv realizatd sd se inscrie Intr-o anumita marja de precizie fatd de marimea urmaritd a se obtine, instalatiile
sunt si de reglare automata, fiind inzestrate cu mijloace adecvate de urmarire si de comparare.

in afara elementelor implicate direct in realizarea functiilor de producere, controlare a parametrilor energetici si
dirijare a agentului hidraulic, sistemele de actionare hidraulicd mai cuprind si elemente auxiliare, care conduc mediul
hidraulic intre celelalte elemente, il filtreaza, 1l inmagazineaza, realizeaza etansarea incintelor cu agent hidraulic intre
ele sau fatd de mediul exterior, racesc mediul hidraulic etc.

Transmisiile hidrodinamice sau turbotransmisiile sunt actionari la care transmiterea energiei mecanice rotative
are loc pe baza variatiei momentului cantitatii de miscare a lichidului ce curge in interiorul rotoarelor de lucru prevazute
cu palete, adica prin interactiunea dintre lichid si rotoare: lipsa contactelor mecanice intre suprafetele active permite o
alunecare intre organul conducitor si cel condus, eliminandu-se pericolul deteriorarii in cazul unor suprasarcini i
impiedicandu-se transmiterea socurilor si vibratiilor.

Avantajele principale ale transmisiilor hidrodinamice constau in: simplitate constructiva, functionare cu zgomot
redus, pornire lind fard socuri, aplatizarea varfurilor de sarcind si protectia motorului de actionare impotriva
suprasarcinilor produse de momentul rezistent, sau a oscilatiilor mari sau bruste ale acestuia. Utilizarea lor constituie
astfel solutia principald pentru actionarile rotative la care organul condus functioneazd cu socuri mari i variatii
importante ale momentului rezistent, cu porniri §i opriri frecvente, cu o plaja largd de variatie continua a turatiilor si
uneori, cu variatia momentului condus.

Acest tip de transmisii hidraulice se utilizeaza cu randament bun in special in componenta masinilor de mare
putere, ca de exemplu la maginile de transportat si de ridicat, la vapoare, locomotive, excavatoare, buldozere,
concasoare, laminoare etc.

2. Generalititi asupra transmisiilor hidrodinamice

Actionarea hidraulica poate fi definitd ca un ansamblu care, prin intermediul unui mediu hidraulic, realizeaza
transmiterea energiei mecanice de la un element conducator la unul condus.

Conform schemei de principiu prezentate in figura 1, sistemele hidraulice folosite pentru actionare sunt
constituite din organele transmisiei T a energiei de la sursa de energie SE la organul de lucru OL si din echipamentele
de comanda si de reglare ce stabilesc regimul de functionare a sistemului: pornirea, oprirea, inversarea sensului de
functionare, reglarea vitezei si a sarcinii de lucru etc.
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Fig. 1. Schema de principiu a actionarii hidraulice

Organele de transmitere ale unei actionari hidraulice constau din pompa hidraulicd PH si din motorul hidraulic
MH. Legdtura LH dintre pompa si motor are doar caracter hidraulic §i se realizeazd printr-un debit de lichid sub
presiune.

Transmisiile hidrodinamice respectd principiile mentionate §i sunt ansambluri formate din doud turbomasini
hidraulice utilizate pentru a transmite puterea mecanica. In figura 2 este prezentati o primi varianti a transmisiei
hidrodinamice: motorul 1 antreneaza pompa hidrodinamica 2 care, prin intermediul conductei 3, alimenteaza hidraulic
turbina 4 ce actioneaza organul de lucru antrenat de arborele 6 (roti motoare, o elice navala etc.). Constatdndu-se ca
pierderile hidraulice prin conductele de legatura dintre masinile hidraulice sunt importante, s-a trecut la o solutie mai
compacta 5: astfel, circuitul hidraulic s-a concentrat, comasand intr-o carcasa comuna rotoarele celor doud magini.

Fig. 2. Geneza transmisiei hidrodinamice

Prin intermediul acestei transmisii, se pot modifica in anumite limite, pe un domeniu continuu, turatia si cuplul
de iesire, prin varierea debitului volumic si a sarcinii hidraulice pe turbina.

Transmisiile hidrodinamice transforma energia mecanica a sursei in energia cinetica a unui lichid circulat intr-un
volum inchis la presiuni relativ mici (3 — 5 N/cm?) si viteze mari (20 — 30 m/s) intre o pompd si o turbind, ultima
transformand-o din nou in energie mecanica utila destinatiei. Volumul sau zona de lucru a lichidului este de forma
toroidala, sectiunea transversala a torului fiind impartitd intre elementele mobile si statice: cele mobile sunt pompe
(intrdri) si turbine (iesiri), cele statice - statoare. Toate elementele sunt incadrate intr-o carcasad comuna cu zone de
etangare, elementele mobile si statice fiind prevazute cu palete de o anumita forma (Patragcu si Vatavu, 2006).

Dupa functia indeplinita, transmisiile hidrodinamice se impart in (Patrascu si Vatavu, 2006) si (Sandor et al.,
1990):

e cuplaje (ambreiaje) hidrodinamice;
e transformatoare (amplificatoare de cuplu) hidrodinamice;
e frane hidrodinamice.
Cuplajul hidrodinamic permite cuplarea elasticd a arborilor SE (arborele 1 de antrenare a pompei) si OL
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(arborele de iesire 2 antrenat de turbind), cu raport de turatii variabil in limite largi (—27& ct ), dar cu mentinerea
m

constantd a cuplului transmis (M, = M,). In conditii normale de functionare, caracteristica M> = f{n) a arborelui

secundar diferd de cea M; = f(n;) a arborelui primar numai prin existenta unei usoare alunecari (variatie relativa de
turatie).

“A fluid coupling or hydraulic coupling is a hydrodynamic or 'hydrokinetic' device used to transmit rotating
mechanical power. It has been used in automobile transmissions as an alternative to a mechanical clutch. It also has
widespread application in marine and industrial machine drives, where variable speed operation and controlled start-up
without shock loading of the power transmission system is essential” (https://en.wikipedia.org/wiki/Fluid _coupling).

Transformatorul hidrodinamic modificd in limite largi §i cuplul transmis intre arborii primar si secundar: pe
masura ce turatia n, la arborele turbinei scade ca urmare a unei cereri marite de cuplu, el adauga cuplu la cel al arborelui
primar M. Caracteristica M, = f{n,) a arborelui secundar este similara cu cea a unui motor electric de turatie variabila.

“A torque converter is a type of fluid coupling which transfers rotating power from a prime mover, like an
internal combustion engine, to a rotating driven load. In a vehicle with an automatic transmission, the torque converter
connects the power source to the load. It is usually located between the engine's flexplate and the transmission. The
equivalent location in a manual transmission would be the mechanical clutch.



Hydrokinetic drives, such as this, should be distinguished from hydrostatic drives, such as hydraulic pump and
motor combinations” (https.//en.wikipedia.org/wiki/Torque_converter).

Frana hidrodinamica se comporta ca un cuplaj hidrodinamic cu arborele secundar blocat; caracteristica M = f(n)
este crescatoare, arborele primar neputand nsa fi blocat.

“Hydrodynamic braking: fluid couplings can also act as hydrodynamic brakes, dissipating rotational energy as
heat through frictional forces (both viscous and fluid/container). When a fluid coupling is used for braking it is also
known as a retarder” (https://en.wikipedia.org/wiki/Fluid coupling#Hydrodynamic_braking).

Dintre cele trei categorii mentionate, cea mai frecventa utilizare a transmisiilor hidrodinamice este cea de cuplaj
hidraulic.

3. Particularititi constructive, functionale si de calcul pentru cuplajul hidraulic
Cuplajul hidraulic este cazul particular de sistem hidrodinamic de transmisie in care lipseste statorul si care
realizeaza transmiterea momentului de la sursd la elementul de executie conform relatiei (1).

My,=M,. (1

Cuplajul (figura 3,a) se compune dintr-o pompd P si o turbind T legate intre ele numai pe cale hidraulica,
amplasate intr-o carcasa comuna.
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Fig. 3. Cuplaj hidrodinamic: a. constructie; b. schema-bloc.

Pompa este alcétuita dintr-un rotor cu palete legat de arborele 1, care este arbore de intrare, iar turbina dintr-un
alt rotor cu palete, fixat pe arborele de iesire 2. Cele doua rotoare agezate fata in fatd in zona paletelor, formeaza un
spatiu toroidal numit zond de lucru. Ambele rotoare au, de reguld, palete plane asezate radial, iar intreg ansamblul
format din pompa si turbind este inchis cu o carcasd comuna 3. Spatiul toroidal din zona paletelor este umplut cu
lichidul 5 si are o singurad zona de etansare 4.

Prin antrenarea rotorului pompei, datorita fortei centrifuge care actioneaza asupra masei de lichid din aceasta
parte a zonei de lucru, lichidul strabate spatiul dintre pompa si turbind in zona razei exterioare, iar in zona razei minime
de la turbini spre pompa. in zona paletelor pompei P lichidul inmagazineaza energie cinetic, iar in zona turbinei T
cedeaza aceasta energie turbinei. Lichidul recirculat constituie astfel agentul de transmitere a migcarii de rotatie.
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Fig. 4. Cuplaj hidrodinamic: distributia lichidului de lucru.



Deoarece sensul de miscare a lichidului in rotorul turbinad este contrar fortei centrifuge, circulatia lichidului in
spatiul de lucru al transmisiei va avea loc numai pentru conditia @; < wp, adicd atunci cand intre rotoarele pompa si

turbind exista alunecare, care depinde de sarcina la arborele de iesire si determina viteza de circulatie a lichidului intre
rotoare. La madrirea sarcinii, alunecarea si viteza de circulatie a lichidului creste, turatia turbinei se micsoreaza si cuplul
de iesire creste; momentul maxim se dezvoltd la blocarea turbinei de catre suprasarcind. Valoarea momentului transmis
scade cu diminuarea gradului de umplere cu lichid de lucru si este maxima la umplerea integrala.

Pozitionarea si distributia lichidului de lucru in regimul de tranzitie de la repaus la functionarea de regim a
cuplajului poate fi urmarita in figura 4.

Imaginile din figurile 2 si 4 sunt prelucrdri ale unor figuri din (https://practicalmaintenance.net/wp-
content/uploads/Construction-Working-Operation-and-Maintenance-of-Fluid-Couplings.pdf).

Din punct de vedere cinematic, cuplajul hidraulic este caracterizat de raportul de transmitere i, ce pune in
legatura vitezele unghiulare la iesire or §i de intrare op:

O =i-@p; (2)

raportul de transmitere defineste si alunecarea (slip-ul) cuplajului, respectiv raimanerea in urma a turbinei T fata de
pompa P ca urmare a sarcinii pe organul de lucru:

a=1-i. 3)

Conform structurii prezentate in figura 3,b, cuplajul hidraulic transferd organului de lucru energia cinetica a
sursei, printr-o conversie succesivd a energiei mecanica-hidraulica-mecanica. in domeniul hidraulic al conversiei,
datorita frecarii moleculelor de lichid intre ele si cu suprafetele interioare ale pompei si turbinei au loc pierderi interne
sub forma de caldura, cuplajul hidraulic fiind caracterizat si de randamentul nc care are expresii matematice In functie
de putere (4) sau alunecare (5):
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in expresii, Pp, Pt §i AP, sunt puterile la intrarea, iesirea si cea pierduta prin disipatie termica pe cuplaj (indicii P, T si ¢
se referd la pompa, turbina si caldurd).

4. Concluzii

Sistemele hidrodinamice de transmitere a migcarii, denumite §i turbotransmisii, transforma energia mecanici a
sursei 1n energia cineticd a unui lichid circulat intr-un volum inchis la presiuni relativ mici §i viteze mari intre o pompa
si 0 turbind, ultima transformédnd-o din nou in energie mecanica. Zona de lucru a lichidului este de forma toroidala,
sectiunea transversald a torului fiind impartita intre elemente mobile §i statice: cele mobile sunt pompe (intrari) si
turbine (iesiri), cele statice - statoare; toate elementele sunt incadrate intr-o carcasd comund cu zone de etansare,
elementele mobile si statice fiind prevazute cu palete de o anumita forma.

Dupa functia indeplinitd, transmisiile hidrodinamice se impart in: cuplaje (ambreiaje) hidrodinamice,
transformatoare (amplificatoare de cuplu) hidrodinamice si frane hidrodinamice.

Cuplajul hidrodinamic permite cuplarea elasticd a arborilor de antrenare a pompei si antrenat de turbina, cu
raport de turatii variabil in limite largi, dar cu mentinerea constanti a cuplului transmis. in conditii normale de
functionare, caracteristica M, = f(nz) a arborelui secundar difera de cea M; = f(n;) a arborelui primar numai prin
existenta unei alunecari (variatie relativa de turatie, prin ramanerea In urma a turbinei fata de rotorul pompa), valoarea
cuplului transmis fiind conditionata de nivelul de umplere cu lichid de lucru.

Utilizarea transmisiilor hidrodinamice constituie solutia principala pentru actionarile rotative la care masina
condusa functioneaza cu socuri mari i variatii importante ale momentului rezistent, cu porniri si opriri frecvente, cu o
plaja larga de variatie continud a turatiilor si cu variatia momentului condus: in industria extractiva, cuplajele hidraulice
se utilizeazd in componenta utilajelor de mare putere, ca de exemplu la instalatiile de transportat si de ridicat.
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Rezumat

In lucrare se prezinti aspecte privind proiectarea optimala cu algoritmi evolutivi a arcurilor din componenta
maiurilor compactoare. Prin proiectare se intelege actiunea de a proiecta si rezultatul ei. Optimizarea este, in esentd, o
optiune stiintifica, care constd in elaborarea si trierea sistematicd a solutiilor posibile ale unei probleme ingineresti,
avand ca scop final selectarea acelei solutii care, in limitele unui cadru de referinta definit prin conditiile admise sau
impuse intial, conduce la folosirea cea mai avantajoasd a resurselor de care se dispune pentru materializarea ei.
Optimizarea unei masini, instalatii sau constructii de un anumit tip se poate face prin optimizarea separatd a
componentelor sale, a subansamblurilor sau a partilor constructive distincte. Proiectarea optimala cu algoritmi evolutivi,
dupa cum sugereaza si numele, este un domeniu inspirat din procesul evolutiei naturale. Algoritmii care apar in acest
domeniu se numesc algoritmi evolutivi.
Cuvinte cheie
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1. Introducere
Un compactor este un utilaj, 0 masind sau o instalatie de comprimare pe verticala a terenului in vederea maririi
rezistentei acestuia la presiunea cladirilor, instalatiilor sau materialelor ce stau pe el. Dupa gradul de complexitate
compactoarele pot fi simple sau complexe. Compactoare simple nu necesitd personal special calificat, acestea fiind
maiuri mecanice (fig. 1) sau placi vibratoare (fig. 2). Compactoarele complexe necesitd personal calificat pentru
conducere directd sau pentru conducerea tractoarelor de remorcare. Compactoare complexe sunt de exemplu rulourile
compactoare metalice, rulourile pe pneuri si compactoarele vibratoare.

Fig. 1. maiuri mecanice Fig. 2. Placi vibratoare

Dupa procedeul de compactare utilajele respective se clasificd dupad metoda de lucru folosita in compactoare cu
actiune statica, compactoare cu actiune dinamica, compactoare prin vibrare, compactoare cu actiune combinata.

Dupa modul de deplasare se construiesc masini de compactare remorcate sau cu autopropulsie. Compactoarele
cu autopropulsie pot fi cu mobilitate mare cum sunt compactoarele cu rulouri de toate categoriile sau cu mobilitate
redusd cum sunt placile vibratoare, maiurile mecanice, placile compactoare cu actiune dinamica. Compactoarele tractate
sunt alcatuite din unul sau mai multi tadvalugi remorcati de tractoare. Se folosesc In general pentru compactarea
pamanturilor afanate.Compactoarele netede sau pe pneuri pot fi folosite pentru compactarea terenurilor coezive sau
necoezive, iar cele cu picior de oaie, indeosebi pentru compactarea pamanturilor coezive.

Masinile de compactare prin batere se utilizeaza atat pentru compactarea pamanturilor coezive cét si a celor
necoezive. Compactarea cu maiul este indicata atunci cand: adancimea de compactare este relativ redusa, de 0,6+0,8 m;
suprafetele de compactat au dimensiuni mici; este necesara realizarea prin compactare a unei cruste superficiale, adica a
unui grad de compactare ridicat.

prepararea pamantului pentru turnarea betonului, compactarea pamantului utilizat la umplerea santurilor pentru



conducte sau cabluri precum si pentru compactarea asfaltului in cadrul lucrarilor de reparatii a strézilor si a trotuarelor.
cu ardere interna

Cele mai utilizate maiuri sunt cele actionate cu motoare cu ardere interna
(fig.3) si sunt intalnite sub denumirea de maiuri compactoare vibratoare sau mai
simplu maiuri compactoare.

Datoritd inclindrii axei cilindrului la un unghi de 10-17° fata de verticala,
maiul executd o deplasare inainte de 10-15 cm la fiecare salt. inaltimea de ridicare
a maiului este de 30+100 mm, numarul de lovituri/minut fiind cuprins intre
400+800. Masa maiurilor este cuprinsa intre 50 si 200 kg si asigura o compactare a
straturilor de pamant la adancimi de pana la 60-80 cm.

Efectul de compactare se obtine astfel:

- efectul produs asupra talpii de mecanismul biela-manivela;

- socul produs de cdderea maiului ca urmare a saltului efectuat;

- efectul vibratiilor de frecventa redusa care se transmit pamantului la fiecare
cadere a maiului.

Din punct de vedere constructiv, maiul (fig. 4) se compune din: talpa (1),
cilindru cu ulei (2), burduf (3), reductor (4), elemente antivibratile din cauciuc (5),
motor de antrenare (6), cadru (7), maner de acNionare (8), rezervor pentru
combustibil (9).

Motorul de antrenare poate fi diesel sau cu benzind, in doi sau patru timpi.
Puterea motoarelor de antrenare este cuprinsa intre 1,4+4 kW, turatiile dezvoltate
fiind cuprinse intre 2300+4500 rot/min.

Transmiterea miscarii de la motorul de antrenare (6) se realizeaza prin
intermediul unui cuplaj centrifugal (nereprezentat in figurad) catre reductorul (4).
Reductorul realizeaza reducerea turatiei pana la valori cuprinse intre 400+800
rotatii/minut.

Reductorul (4) antreneazd un mecanism bield maniveld (nereprezentat in
aceasta figurd) de care este legat un piston. Pistonul actioneaza prin intermediul
unor arcuri elastice asupra talpii (1), imprimandu-i o miscare oscilatorie.
Cilindrul cu burduf (2) este umplut cu ulei si asigura efectul de amortizare, lipsa
uleiului conducand la o functionare defectuoasa a utilajului. Pentru manevrarea
utilajului in timpul functionarii se utilizeaza manerul de actionare (8), acesta
fiind izolat fatd de cadrul (7) prin intermediul unor elemente antivibratile din
cauciuc (5).

In timpul functiondrii utilajului, talpa realizeaza salturi (desprinderi de
sol) de indltimi cuprinse intre 30+100 mm, cadrul realizeaza deplasari pe
verticald in sus si in jos, cu valori cuprinse 30+50 mm, vibratiile manerului
fiind 1nsd mai reduse datorita elementelor antivibratile care realizeaza izolarea
manerului fatd de cadrul utilajului. Pozitionarea cat mai joasd a centrului de

Fig. 4. Elementele componente greutate permite mentdinerea stabilitatii in timpul functiondrii. Dimensiunile
ale unui mai compactor talpii se incadreaza intre limitele: (150 ... 300) x (270 ... 350) mm.

De asemenea, forta de impact dezvoltata de aceste utilaje se incadreaza intre: 9+21 kN, asigurdnd o adancime de
compactare (functie si de proprietatile pamantului) cuprinsa intre: 60—-80 cm. Viteza de lucru a maiurilor compactoare
variaza intre 8+20 m/min, productivitatea fiind cuprinsa intre 175+350 m*h.

Masa utilajului Tmpreuna cu forta dezvoltatd de arcurile din cilindru produc forta de impact cu care talpa
actioneaza asupra pamantului. Maiurile compactoare mari sunt prevazute cu un arc elicoidal suplimentar (numit arc
tampon), de lungime mai mica decat celelalte, care intrd in actiune atunci cand forta de comprimare a arcurilor
(respectiv deformatia acestora) depaseste o anumita valoare.

2. Proiectarea arcurilor

in functie de conditiile de exploatare a masinilor precum si de destinatia tehnologica a acestora, inca din etapa de
proiectare trebuie si se asigure parametri optimi de fiabilitate, mentenabilitate si ergonomie. In marea majoritate a
masinilor si utilajelor parametrii dinamici §i de fiabilitate sunt determinati de prezenta in structura acestora a
elementelor antivibratile.

Printre aplicatiile arcurilor elicoidale la maginile vibratoare se pot enumera: amortizarea energiei de soc si a
vibratiilor; acumularea unei energii ce trebuie cedata treptat sau in timp scurt; schimbarea frecventelor proprii ale unor
organe de masgini.

Arecurile elicoidale au o raspandire foarte mare in sistemele de izolare antivibratile fiind intalnite la suspensii, la
transportoare vibratoare, site vibratoare etc. La majoritatea reazemelor elastice se utilizeaza arcuri elicoidale de
compresiune, iar acestea pot fi precomprimate pentru a reduce jocurile din montaj.

Arcurile elicoidale sunt solicitate numai la forte axiale centrice, de compresiune sau intindere. Arcurile elicoidale



sunt formate din sarma sau bara, cu sectiune rotunda sau rectangulara, spirele fiind realizate prin infasurare pe o elice,
dupa o suprafata cilindrica sau conica.

Parametrii specifici ai unui arc elicoidal, care trebuie luati in considerare la proiectarea unui sistem de rezemare
elasticd, sunt (fig.5): sarcina maxima, sarcina minima, cursa arcului, proprietatile materialului, etc. Pe baza acestora se
vor determina diametrul sarmei, diametrul de infasurare, lungimea arcului in stare liberd, numarul total de spire,
lungimea arcului montat etc.
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Fig.5. Elementele geometrice si caracteristica unui arc elicoidal

Un parametru important al arcurilor utilizate la masinile si utilajele vibratoare, si in special la maiurile
compactoare, il reprezintd constanta elastica.
Pentru un arc elicoidal (fig.5) constanta elastica longitudinala este data de relatia:

2
E.
ky = d3 ' coso; , 1)
16-D” -n p-cos” a
unde:
E
=—-1, 2
= (
iar pentru a < §° se utilizeaza relatia:
4
8-D”-n

Cand vibratiile se propaga si pe directie transversald (fig.6) trebuie determinata si constanta elastica transversala.
La calculul acesteia trebuie sa se {ina cont de faptul ca arcurile sunt de obicei precomprimate dupa directia longitudinala
datorita greutatii proprii a organelor in miscare.
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Fig.6. Arc elicoidal supus actiunii unor forte longitudinale §i transversale

Sageata pentru un arc precomprimat incastrat la un capat se determind cu ajutoru relatiei:



fo=—-2 : (4)

unde y este un coeficient ce caracterizeaza micsorarea rigiditatii la rasucire fatd de rigiditatea la incovoiere a unei
singure spire §i care se exprima astfel:

I .
:;- ]+—1-sin2a'+E i -cos’ o' ,
2-sina’ I, G-Ip

Semnificatiile notatiilor utilizate 1n relatiile de mai sus sunt:
I} — momentul de inertie a ariei sectiunii spirei in raport cu o axa perpendiculard pe axa arcului;
I, — momentul de inertie a ariei sectiunii in raport cu o axa perpendiculard pe axa pe care a fost
calculat Iy;
I, — momentul de inertie polar al sectiunii sarmei;
o’ —unghiul de infasurare al arcului supus unei sarcini axiale.
Daca se tine cont de faptul ca pentru sectiune circulara avem:

;- x-d?
P32
4
m-d
I;=1,=
1= g , (5)
2+ u cos’
2-sina’
H,=n-D-n-sina’
se obtine expresia constantei elastice transversale:
3-E-1
k=220 (©)
H,-x

Daca lungimea libera a arcului depaseste de patru ori diametrul arcului, stabilitatea arcului in timpul functionarii
(sub sarcind) devine critica, putand aparea flambajul arcului.

Stabilitatea arcului, definita prin coeficientul de zveltete, mai este influentata si de modul in care este fixat arcul
la capete. Pentru imbunatatirea rigiditatii se impune fie recalcularea arcului, fie ghidarea acestuia pe dornuri sau intr-un
tub, solutie care este Insoiita de cresterea frecarilor si a uzurilor.

Pentru imbunatatirea centrarii sarcinilor este necesara prelucrarea capetelor arcurilor, micgorandu-se astfel
pericolul de solicitare suplimentara a spirelor.

La alegerea pasului spirelor active, in stare libera, se alege tindnd cont de urmatoarele limitari:
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Un alt aspect de care trebuie sa se tind cont in proiectarea arcurilor elicoidale de compresiune sunt vibratiile
longitudinale ale acestora. Pulsatiile proprii libere ale unui arc elicoidal cilindric se determina cu ajutorul relatiei:

; =j-7z~\/§; j=123,.., ®)

unde £ reprezinta rigiditatea arcului, m fiind masa acestuia.

In situatia in care spatiul disponibil este redus se utilizeaza mai multe arcuri elicoidale, de cele mai multe ori in
numar de doua (fig.7).

Sistemul este echivalent cu un numar de arcuri cu rigiditate diferita, asezate in paralel, care sub actiunea unei
forte exterioare F' se deformeaza cu aceeasi sageata f.

In componenta maiurilor compactoare sunt prevazute doua baterii identice de cite doua sau trei arcuri elicoidale
cilindrice.

Arcurile din interior sunt montate pe tija pistonului precum si pe un dorn legat rigid de talpa maiului compactor.
Ambele baterii de arcuri sunt introduse 1n cilindrul prin care culiseaza pistonul.

in cadrul procesului de optimizare s-a urmirit si se minimizeze masa totald a arcurilor, aceasta fiind functia
obiectiv.



S-a considerat o baterie de doua arcuri, sarcina
care actioneaza asupra acestora fiind Tmpartita in raportul
de 3:1 intre cele doud arcului, adicd arcul exterior preia
de trei ori mai mult decat arcul interior. Acest raport a
rezultat pe baza analizei mai multor variante constructive
de maiuri compactoare. In figura 8 este ilustrat un
ansamblu de doud arcuri din componenta unui mai
compactor.

Sarcina maxima la care sunt supuse arcurile a
rezultat din studiul miscarii utilajului si a fortelor care
actioneaza asupra arcurilor in timpul functionarii, pe
durata regimului permanent de vibratii.

Sarcina minima s-a ales astfel incat sa se asigure
precomprimarea arcurilor datorita greutatii utilajului.
Aceasta conditie se aplica arcului interior, sarcina minima
a arcului exterior stabilindu-se pe baza relatiei:
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Fig. 7. Ansamblu de arcuri elicoidale cilindrice cu
sectiune circulara
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Fig.8. Ansamblu de arcuri din componenta maiului compactor

Cursa arcurilor s-a stabilit atdt pe baza caracteristicilor geometrice ale elementelor care compun maiul

compactor cat si pe baza studierii comportirii acestuia in timpul functionarii.

Problema optimizarii a fost realizatd in cadrul Centrului de Proiectare Optimald de la Catedra de Organe de

Masini din cadrul Universitatii Tehnice din Cluj-Napoca, cu ajutorul soft-uli Cambrian 2.0.

in tabelul 1 sunt prezentate datele de intrare ale problemei, iar in tabelul 2 sunt aritate elementele arcurilor

optimale obtinute in urma optimizarii cu algoritmi genetici.

Tabelul 1. Datele de intrare ale problemei
Arcul Arcul

Desyike il exterior | interior
Sarcina maximi [N] Fi 2mmax 3.080 1.090
Sarcina minimd [N] Fi 2min 1950 690
Cursa de lucru [mm] H;> 55 55

7.87-10° | 7.87-10°
2,06-10° | 2,06.10°
78.000 78.000
0.5 0.5

Frecventa de functionare [Hz] f 6 6

Densitatea materialului [kgimmsl

Modulul de elasticitate longitudinal [MPa]

Q=

Modulul de elasticitate transversal [MPa]

Coeficientul de rezemare

=




Concluzii

Proiectarea unui ansamblu de doud sau trei arcuri elicoidale cilindrice se bazeaza pe utilizarea unor relatii de
proportionalitate intre elementele celor doud arcuri. In cazul arcurilor din componenta maiurilor compactoare problema
dimensiondrii acestora este mult mai complexa, in calcule trebuie sa se tind cont de cativa factori: arcurile au aceeasi
cursa, arcurile lucreaza pretensionat, un arc lucreaza in interiorul celuilalt arc, arcul exterior este ghidat intrun cilindru
iar arcul interior este ghidat pe tija pistonului, nu este permis flambajul celor doua arcuri, frecventa de lucru a arcurilor

Tabelul 2. Elementele arcurilor optimale obtinute in urma optimizarii

Denumire Simbol Relatia de calcul Arcf'l .Arc?ll
exterior | interior
Fse — Fus
Rigiditatea [N/mm] €12 iy : el 20,545 7.273
1
Siigeata minima [mm) | fr.2min Fra= ’L— 94912 | 94912
L2
FI.J max
Sageata maximd [mm] | f7 2max Tisims = ﬂ— 149,912 149912
1.2
DizmcsoilmieChi i Dk D, =i,-d, 79,830 | 48,760
infiisurare [mm] I
e | gy Dy =Dy +d,, 88830 | 54,060
Pn;TnTielrUI interior Bk D, =D, i 70.830 43.460
Numirul de spire - 6 9
active: 2 b
Numirul de spire d
regmu N A M2 s, = 1.5 2.5
Numirul total de spire o Nyq =Ny, +0 5, 7.5 11,5
]t:ll::ill"[l:n;d:]muml Hj HI.!.I: Syt ﬂl||.: 67.5 60,95
Pasul arcului Firensn
b Iz ho=d+———+d; k 35,245 23,525
nesolicitat [mm] ; )2
i:\riﬁi:le;l ‘[l;;:;u Hj o H]_ an = Hl._?.u +y '{fl.: _d].ZJ 224,972 224,972
I].—nl(l}l'l“gl‘lll;-n[e;:;(-Uhll H ) 20in H].2 min — H 1,30 ™ fl_lmin 130,06 130,06
Lungimea arcului la H - L
sarcind maximi [mm] Hr._‘r.lm.r 1 2max 120 .f|_:uux ?5~06 75.06
Unghiul de inclinare a 180 .
spirei arcului @y a0 oy oy =—- alun[ b‘ ] 8 8,731
nesolicitat [grade] L T Do
Lungimea sirmei D,y
= ’ L, =
pentru arc [mm] li2s o cosla, 5, W | (e
A | fin | S =minlHy = Hy o= Hy) | 157472 | 157472
Sarcina de blocare [N] | Fiz Fop=cia fia 323532 | 114524
Coeficientul de . :
2veltets 412 A =H /D, 2,818 4,614
0,5
Cif =
Coeficientul sigetii " B
oelicientul sagetn o
teoretice de flambaj CLy 0,805 6,980
1-G/E
Cyp =————rmmss
“ 05+G/E
Focbdonnl Jke O 1794 | 5284
zveltete critic 1.2¢ ”
5
Frecventa proprie 35-107-d,, -
s apty = —————— 82,381 | 130,036
[Hz] e It ny o - Disy,

trebuie sd fie mai mica decét frecventa proprie a acestora.

Dimensionarea prin metoda clasica necesitd mult timp si nu prezinta certitudinea gasirii unei solutii optime. Din
aceste considerente s-a optat pentru proiectarea optimala cu algoritmi genetici.
Solutia propusa poate fi aplicatd pentru orice ansamblu de doud arcuri elicoidale care lucreaza in conditiile

specificate mai sus, in special pentru arcurile din componenta masinilor vibratoare..
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Rezumat

Mecanismul bield-maniveld este un dispozitiv tehnic de actualitate si cu perspective ample de utliziare in
ingineria mecanica. Aplicatiile mecanismului sunt prezente in domenii vaste, iar presiunea din partea pietei cu privire la
confort, pret si fiabilitate este intr-o continud crestere. Datoritd acestei presiuni metodele conventionale de echilibrare
sunt exploatate si dezvoltate, dar la un nivel la care progresul se masoard in pasi incrementali, tehnologiile
fundamentale fiind, in final, aceleasi. In lucrare este propusi o metodd neconventionali de echilibrare dinamici a
mecanismului bield maniveld. Aceasta solutie consta in introducerea unui element elastic (arc elicoidal) intre una dintre
componentele mecanismului si o componentd rigida, fixa. Solutia este rezultatd in urma unei analize a dinamicii
mecanismului fatd de deplasarile elementelor si nu fatd de unghiul de rotatie a manivelei.
Cuvinte cheie

Curba spirala, tranzitie, supraincarcare, clotoid, parabola cubica imbunatatita

1. Introducere

Fundamental, echilibrul descrie starea unui sistem in care nu exista schimbare. In mecanica, acest lucru poate fi
interpretat ca fiind starea in care rezultanta tuturor fortelor si a momentelor care actioneaza asupra unui sistem este
egala cu zero.

Dintr-o altd perspectiva, echilibrul este starea unui sistem in care nu exista variatie de energie, respectiv energia
sistemului este constantd. Echilibrul mecanic va fi abordat in functie de doi parametri: sistemul de referintd si energia
potentiala a sistemului

Dezechilibrul descrie prezenta unei variatii a energiei sistemului. in domeniul mecanicii, dezechilibrul se
raporteaza la energia potentiald sau la energia cinetica. Prin urmare, dezechilibrul poate fi masurat prin variatia acestora
fata de un sistem de referinta.

Prin echilibrare se urmareste: reducerea amplitudinii vibratiilor, cresterea eficientei mecanismului, scaderea
uzurii mecanismului, scaderea sarcinilor interne din cadrul mecanismului.

Echilibrarea unui sistem mecanic se realizeaza intotdeauna fata de un sistem de referintd. Cea mai simpla solutie
presupune echilibrarea energiei potentiale gravitationale. Energia potentiala gravitationald variaza odata cu modificarea
pozitiei centrului de greutate al sistemului pe directie verticala.

2. Echilibrarea statica

Echilibrarea statica prin mijloace elastice
presupune inlocuirea fortei de greutate printr-o forta
elasticd. In figura 1.3 sunt prezentate doud mecanisme
bield-manivela echilibrate static prin intermediul unei
contragreutati (figura 1.3,a) si al unui arc (figura 1.3,b),
ambele mijloace de echilibrare actioneaza la polul opus
fata de manivela.

Avantajul variantei prezentata in figura 1.3,b il
reprezintd lipsa unei greutati suplimentare atagata
mecanismului.

Ambele modele din figura 1.3 sunt, insd, modele
teoretice. Astfel, arcul din figura 1.3,b este un arc
considerat a fi firda masd si a carui directie este
intotdeauna constantd (verticald), forta rdmanind
constantd indiferent de deformatie. Implementarea unei
asemenea solutii presupune o provocare din punct de
vedere constructiv. '

Ceea ce trebuie remarcat, este faptul ca ambele a) b)
variante sunt intr-o stare de echilibru neutru, echilibrul
static fiind atins indiferent de pozitia componentelor
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Fig. 1. Echilibrarea statica
a) cu ajutorul unei contragreutati; b) cu ajutorul unui arc



3. Echilibrarea dinamica

Echilibrarea dinamicé se raporteaza la mecanismele in miscare. Dezechilibrul dinamic al mecanismului apare
doar in prezenta unei viteze si a unor mase ale componentelor. In acest caz dezechilibrul poate interveni chiar si atunci
cand energia totala a sistemului este constantd. Mai precis, dezechilibrul reprezintd transferul de energie dintre
componente (spre exemplu piston si bield) sau variatia de energie fata de un sistem de referinta (orizontal sau vertical).

Pistonul prezentat in figura 1.4,a se afla in punctul mort superior, moment in care energia inmagazinata in
mecanism poate fi interpretatad ca fiind exclusiv energie cinetica de rotatie sau energie cinetica de translatie orizontala.
Indiferent de modul de calcul al energiei, valoarea acesteia este aceeasi. in ipostaza din figura 1.4.b energia
inmagazinata 1n sistem poate fi definita ca fiind exclusiv energie cinetica de translatie verticala.
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Fig. 2. Mecanismul biela-manivela In ipostaze a caror energie poate fi exprimata prin miscari exclusiv:
(a) de rotatie sau translatie orizontald; (b) de translatie verticald

Intr-un sistem ideal, in lipsa unei surse de energie sau in lipsa unor consumatori, energia inmagazinata in sistem
va fi egald cu suma energiilor cinetice de rotatie, suma energiilor cinetice de translatie si suma energiilor potentiale ale
fiecdrei componente:

- energia cinetica totala de rotatie a bielei si a manivelei, E,

2 2
Jooo© Jpo
E,="¢—_42b b (1)
2 2
- energia cinetica totala de translatie orizontald a bielei si a manivelei, Ec,
2
ro rep
- V2 my| Ve r— . Py
E=—t"C+ < , @)
2 2
- energia cinetica totala de translatie verticald a pistonului, a bielei si a manivelei, E.,
- 2
(4
mpy-v mp -V r
Ej=—f—+2 : 3)
2 2 2

unde: J. este momentul de inertie al manivelei, w este viteza unghiulara a manivelei, J; este momentul de inertie al
bielei, w; este viteza de rotatie a bielei, m. este masa manivelei, v, este viteza orizontald a centrului de greutate al
manivelei, m; este masa bielei, r este raza cercului pe care se deplaseaza manivela, r. este raza cercului pe care se
deplaseaza centrul de greutate al manivelei, ., este raza cercului pe care se deplaseaza centrul de greutate al bielei, r
este raza cercului pe care se deplaseaza centrul fusului piciorului bielei si v este viteza pe directie verticald a pistonului.

In cazul unui mecanism care functioneazi la o viteza unghiulara constanti e, vor exista doui momente pe
parcursul unui ciclu ciclu pentru care energia cinetica totald de translatie verticald a pistonului £, va fi nula. Aceste
momente apar in punctul mort superior si in punctul mort inferior, respectiv cdnd manivela se afla la unghiurile 0 si 7

Alternativ, E., si Ec;, vor avea doud momente cand vor fi nule si anume /2 si 31/2.

In cazul unui mecanism de tip bield-maniveld precum cel prezentat in figura 1.4 a cirui axa de deplasare a
pistonului este verticald, energia potentiald de greutate este definita ca:



r, =,
E,=g-r (mc—i-mb +mp)-(l+cos¢)+mp\/n2—sin2¢+mb br er , 3)
)
unde 7 este raportul dintre lungimea bielei, ,, / ” si raza manivelei ,, » .
Relatia (3) se aplica situatiei cand energia potentiald este maxima, respectiv(@ = 0), rezultand:
2
r
Jb | O—
J. &’ p
E,=———+ , (4)
2 2

Din conditia ca energia cinetica a mecanismului, calculata cu relatia (4), sa fie mai mare decat energia potentiala (relatia
(3)) rezulta:

)
2gr[2(mc +my +mp)+mp 4 my rrc}
w2 b

— , s)
JC+Jb-n

Relatia (5) defineste viteza unghiulara w de la care dezechilibrul generat de energia cineticd este mai mare decéat
dezechilibrul generat de energia potentiala. Odatd depasitd aceastd conditie, echilibrul dinamic devine prioritar
echilibrului static.
Pentru reducerea tuturor excitatiilor la directii liniare este necesara o interpretare suplimentard, respectiv reducerea
bielei la un sistem echivalent dinamic de mase. Echivalarea are loc daca cele doua mase, combinate, au

a) aceeasi masa totald cu cea a bielei my:

my=m;+my, (6)
b) acelasi centru de greutate cu al bilei:
my-ray =my (= r2p), )
c¢) acelasi moment de inertie fata de cupla cu pistonul:
my -1 =my -1’ ®)

unde m; este masa de picior, m este masa de cap iar rj, reprezinta distanta dintre cele doua mase.

Cele doud mase echivalente sunt amplasate in cele doud cuple ale bielei, respectiv masa de picior in cupla cu
pistonul si masa de cap in cupla cu manivela. Schematic, biela poate fi reprezentata printr-un sistem de mase (figura 3).
Iy Aceastd conditie ar implica, conform relatiei (7), ca
k - distanta dintre cuple sa fie egalad cu distanta dintre cupla
Feb cu pistonul si centrul de greutate. in consecinti, masa

redusd a capului nu va genera un moment de inertie
maz

echivalent. Daca se doreste mentinerea aceluiasi moment
de inertie, masa de cap va trebui amplasata in afara cuplei
manivelei, la o distantd egala cu diferenta (1, —r) fatd de

articulatia manivela-biela.

Prin urmare, miscarea sistemului echivalent
dinamic, asemenea bielei, contine atit miscari de rotatie,
cat si migcari de translatie. Problema echivalarii dinamice
poate fi solutionatd prin extinderea bielei dincolo de
articulatia dintre manivela si biela.

l"b

m

Fig. 3. Biela si sistem de mase echivalent dinamic

Pentru ca masa de cap sa fie amplasatd in cupla
manivelei este necesar si fie indeplinitd conditia r, =7 .

Aceasta extindere atrage, dupd sine, deplasarea masei m; mai departe de cupla dintre bield si pistonul pana in
punctul in care masa m; se suprapune cuplei maniveld-biela. Aceasta solutie simplifica natura excitatiilor, dar presupune



cresterea masei bielei. Introducand acest artificiu se pot calcula solicitarile dinamice aferente fiecarei
cuple.
4. Echilibrarea elastica

Echilibrarea prin mijloace elastice poate fi tratatd si ca un mijloc de control al vibratiilor, respectiv de a
uniformiza sau a reduce vibratiile la forme simple care pot fi, ulterior, echilibrate prin mijloace conventionale.

Din punct de vedere energetic, sistemul bield-manivela este abordat ca fiind un mecanism cu elemente si cuple
rigide. Au fost considerate urmatoarele posibilititi de introducere a elementelor elastice in mecanism:

a) Componente elastice - prin inlocuirea componentelor rigide cu componente elastice (figura 4, a);

b) Cuple elastice - prin introducerea unor elemente elastice Intre componente (figura 4, b);

¢) Racorduri elastice - prin conectarea cuplelor elastice la cadrul de referinta prin mijloace elastice (figura 4, c).
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a) b) <)
Fig. 4. Reprezentarea grafica a celor trei posibilitati de introducere a unor elemente elastice in mecanismul biela-
maniveld. a) componente elastice, b) cuple elastice, c) conectat elastic fatd de cadrul de referinta

Conform figurii 4 si a relatiilor (1), (2) si (3) excitatiile dinamice pot fi interpretate in anumite momente ca fiind
exclusiv verticale, orizontale sau de rotatie. Pentru a putea fi echilibrate prin elemente elastice este necesara alinierea
elementului elastic cu directia de actionare a fortei dinamice. Pentru a realiza aceasta corelatie este necesara adoptarea
unui model de element elastic si a unei pozitii de montare a acestuia. In cazul de fatd elementul elastic va fi considerat
ca fiind un arc elicoidal. Aceasta abordare nu permite utilizarea relatiei (1) ca interpretare a energiei inmagazinate.
Acest lucru se datoreaza faptului cé relatia (1) nu este exprimata in raport cu o acceleratie de directie constanta. Acelasi
motiv elimina si posibilitatea echilibrarii fortelor generate de miscarea pendulara a bielei.

5. Identificarea elementelor elastice corespunzatoare

Echilibrarea Elementele elastice reactioneaza printr-o forta la deplasari liniare sau printr-un moment la deplasari
unghiulare. Legatura dintre deplasare si forta este data de constanta de elasticitate. Evolutia fortei elastice in functie de
deformatie este in mod uzual reprezentati ca o diagrama. in tehnica, inmagazinarea energiei elastice se face cu ajutorul
arcurilor. Arcurile sensibile la deformatii liniare sunt denumite arcuri de compresiune sau de intindere, iar arcurile
sensibile la deformatii unghiulare sunt denumite arcuri torsionale.

In mod conventional intreaga cinematici a mecanismului bieli-manivela este definitd in functie de o deplasare
unghiulard (tabel 1.1) si, ca urmare, arcul trebuie sd aibd o deformatie similard. Exista totusi un motiv pentru care
arcurile torsionale nu sunt compatibile cu mecanismul. Cu exceptia cuplei dintre biela si bolt toate cuplele de rotatie isi
continua rotatia in acelasi sens atita timp cit manivela isi pastreaza sensul de rotatie. In consecinta, un arc atasat unei
astfel de cuple a r inmagazina continuu energie si ar genera o reactiune crescatoare intr-un singur sens.

Dependenta dintre reactiunea arcurilor torsionale si deformatia acestora este data de relati

T m-a-r _m-g

k= — , 9
o Ap  Ap @ ©)
unde
2
PR (10)
dt

ky fiind constanta elastica torsionald mésuratd in [Nm / rad], M, este moment de torsiune si ¢ este acceleratie unghiulara
masutd in [rad / s?].

Pornind de la excitatiile care actioneaza asupra arcului si cunoscand caracteristica acestuia se poate calcula



energia iTnmagazinata in arc. Energia inmagazinatd intr-un arc de compresiune/intindere si un arc de torsiune poate fi
calculata cu relatiile:

X
AE = [k-x-dx, (11)
0
@
0

Variatia vitezei unghiulare a manivelei atrage dupa sine o cinematica diferitd a tuturor componentelor
mecanismului bield-manivela, respectiv o dinamica diferitad. Acceleratia pistonului este evaluata pentru o mai buna
aprofundare a acestui comportament si pentru a identifica masura in care fortele inertiale verticale pot varia fata de
modelul standard. Acceleratia pistonului este determinata folosind derivata de gradul al doilea al pozitiei. Atata timp cat
rotatia manivelei isi pastreaza sensul si momentul de reactie al arcului torsional va continua si creasci. In consecintd,
arcurile vor avea un comportament de consumator.

Sarcinile dinamice au un caracter periodic. In consecinti, implementarea
unui arc torsional la nivelul cuplelor nu este compatibild. Exceptie face cupla de
rotatie dintre bolt si bield. Pentru a implementa elemente elastice eficiente este
nevoie ca acestea sa aiba o caracteristica cat mai apropiata de alura curbelor de
variatie a fortelor dinamice corespunzatoare cuplelor. Primul pas spre a corela
forta de reactie a arcurilor cu alura curbelor este de a defini arcurile fatd de ke | lp
aceleasi referinte. Respectiv elemente elastice vor fi definite conform figurii 4, c. ]

Parametrii fizici si geometrici relevanti pentru calculul fortelor arcurilor

sunt prezentati in figura 5, acestia fiind: constantele elastice ale celor trei arcuri,
lungimea acestora in stare relaxat si orientarea acestora.
Tinand cont de parametrii dimensionali din figura 5 fortele elastice devin: ho
(2 .2 14
F, =[lp0 +hp—r-c0s(a)t)+r n° —sin (a)t)}, (13) :
Iy
. 2 2
Fy =[1h0—\/(1h—rsm(p) —(rcosga) }, (14) o &
N
> > LA’
F, = {lv() - \/(lv —rcos @)’ —(rsing) } , (15) Fig. 5. Parametrii constructivi

relevanti petru calculul arcului

unde F), este forta elastica ce actioneaza asupra pistonului, &, este coeficientul de elasticitate al arcului ce actioneaza
asupra pistonului, /,9 este lungime arcului in stare relaxata, 4, este distanta pe directie verticala Intre axa fusului palier si
suportul arcului ce actioneazd asupra pistonului, F; este forta arcului pozitionat orizontal, k, este coeficientul de
elasticitate al arcului pozitionat orizontal, /9 este lungimea arcului dispus orizontal in stare relaxatd, /, este distanta pe
orizontala dintre axa fusului palier si suportul arcului dispus orizontal, F, este forta elastica a arcului dispus vertical, &,
este coeficientul de elasticitate al arcului dispus vertical, /, este lungimea arcului dispus vertical si /, este distanta dintre
axa fusului palier si suportul arcului dispus vertical.

Echilibrarea ideala a fortelor presupune o reactiune egald, pe aceasi directie si de sens contrar fortei excitatoare.
Sarcinile dinamice ce actioneazi asupra fusului palier sunt sumele sarcinilor dinamice ale fiecirei componente. in
consecintd, prin echilibrarea individuald a fiecarei componente pot fi echilibrate si sarcinile din fusul palier.
Corespunzator si fortele dinamice vor fi determinate pentru fiecare componenta.

Echilibrarea dinamicd a mecanismul biela-maniveld are loc dacd este indeplinitd ca energia potentiald
inmagazinati in arcuri (relatia (12)) sa fie egald cu lucrul mecanic realizat de fortele inertiale. In acest fel, energia totala
a sistemului ramane constantd in timpul functiondrii. Suplimentar, este necesar ca fortele dezvoltate In arcuri sa fie
paralele cu fortele dinamice pe care le echilibreazi. in cazul in care directiile acestora nu sunt paralele sau nu sunt
constante, dar raiman in acelasi plan se aduna trigonometric.

Concluzii

Echilibrarea mecanismului bield-manivela este o problema care trebuie analizatd in permanenta pentru a mentine
mecanismul in pas cu tendintele tehnologice actuale.

Metodele de echilibrare trebuie sa fie versatile, astfel incat sistemele carora le sunt destinate aceste mecanisme
bield-manivela sa satisfaca cerintele cu privire la confort, eficientd sau poluare. Flexibilitatea trebuie sa fie disponibild
pe intreg domeniul de aplicatia al mecanismului precum autovehicule, sisteme de putere auxiliard, pompe, compresoare
etc.



O echilibrare ideald ar fi una care nu necesitd mase suplimentare. O astfel de echilibrare inlaturd o serie de
probleme colaterale echilibrarii prin contragreutati cum ar fi: inertie mare a mecanismului, sarcini dinamice
suplimentare, masa suplimentara, spatiu disponibil suplimentar etc.

Echilibrarea prin mijloace elastice este o solutie, aparent, ergonomica si cu aport de masd minim asupra
mecanismului original. Caracterul ergonomic al solutiei este dat de absenta componentelor suplimentare, singurele
modificari necesare fiind interfetele de conectare ale arcurilor.

Echilibrarea dinamicd prin elemente elastice aplicatd mecanismului bield maniveld este neconventionala.
Aceasta are nevoie de o validare teoretica inainte de implementare.

Un alt aspect care trebuie mentionat este faptul ca, elementul elastic necesar trebuie sa fie unul ideal, adica un
element cu constanta elastica care sa genereze o forta care sa fie tot timpul conjugata celei inertiale.

in cazul unei validari teoretice solutia urmeazi si fie validata prin experiment.

Echipamentul pe care se aplica experimentul trebuie sa aiba un comportament previzibil cu solicitari dinamice
puternice.

Compresorul mecanic cu piston este un astfel de echipament, care satisface cerintele necasare pentru validarea
prin experiment. Modelul propus pentru realizarea implementdrii echilibrarii prin mijloace elastice poate fi un
compresor de aer cu piston model “Black & Decker BD 205/24” (figura 6). Parametrii functionali sunt reprezentativi
pentru cea mai mare cotd de piatd a compresoarelor de aer cu piston. Parametrii functionali ai acestui compresor sunt
prezentati in tabelul 1.

Tabelul 1. Parametri functionali ai compresorului ”Black & Decker BD

205/24”
Parametru Valoare Unitate de masura

Turatie nominald 2850 rpm
Presiune maxima 893 bar
Raport geometric de compresie 25 -

Iniltimea camerei de compresie 1,6 mm
Cursa pistonului 394 mm
Alezaj 41,8 mm
Puterea motorului electric 1470 W

Cuplul de antrenare al motorului electric 4, Nm

Fig. 6. Compresor ”Black & Decker BD
205/24
In figura 7 este reprezentati o varianti constructivai a suportului ce sustine baza arcului. Structura similara
segementului e astfel incat asamblarea si dezasamblarea sa sa poata fi facuta usor.
Din punct de vedere al gabaritul arcul de echilibrare este constrans. In figura 8 este prezentati o varianti
constructiva a arcului, a elementelor de montaj si al componentelor care sustin elementele de montaj.

Fig. 7. Suportul pentru baza arcului Fig. 8. Reprezentare a variantei constructive ce contine arcul,
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Rezumat

In aceasta lucrare exista doud metode de calcul ale elementelor care alcituiesc dimensiunea unui lant de dimensiuni
liniare. Ea abordeaza problema determindrii marimii fiecarui element folosind metode algebrice si probabilistice. Calculul
marimii este prezentat intr-o conditie complet interschimbabila.

Cuvinte cheie:
lant de dimensiuni, element de inchidere, metoda algebrica, metoda probabilistica

1. Introducere

Notiuni generale

Asamblarea pieselor si a ansamblelor genereaza lanturi de dimensiuni mai mult sau mai putin complexe, a céror
ultimd dimensiune, cunoscutd sub denumirea de dimensiune de inchidere, influenteaza precizia de lucru a ansamblelor
independente si a constructiilor in ansamblu.

Fiecdrei piese 1i sunt caracteristice niste dimensiuni, iar prin asamblarea acestora se formeaza un lant de dimensiuni
[11.[2].

Lantul de dimensiuni reprezinta totalitatea dimensiunilor liniare sau unghiulare succesive care formeaza un contur
inchis si care determind pozitia unor suprafete ale unei piese sau ale mai multor piese intr-un subansamblu sau ansamblu
[2].

Un lant de dimensiuni este format din dimensiuni primare (componente) care se realizeazd direct in procesul
tehnologic (la valorile prescrise pe desenele de executie) si din dimensiuni de inchidere care rezulta indirect (la prelucrarea
sau asamblarea pieselor). Acestea din urma nu se trec pe desenul de executie [2], [4].

in cazul lanturilor de dimensiuni reprezentate schematic este indicati si dimensiunea de inchidere R. Un lant de
dimensiuni are minim trei dimensiuni: doud primare si una rezultanta [2], [4].

In figura 1, a, b sunt prezentate exemple de lanturi de dimensiuni liniare (valori numerice si conventionale), iar in
figura 2, a, b sunt reprezentate schematic aceste lanturi.

0 0 0
27 005 _ | 124 040 30004 |
-0,08
- 60 =0,05 | 254 020
a b
Fig. 1. Lanturi de dimensiuni liniare cu valori numerice §i notatii conventionale
0 0 0
R 27 0,05 24 040 R 300,04
' ‘ -0,08 '
- 60 0,05 254 020
a b

Fig. 2. Reprezentarea schematica a lanturilor liniare de dimensiuni



1.2. Clasificarea lanturilor de dimensiuni

Lanturile de dimensiuni se pot clasifica dupd urmatoarele criterii: dupa locul pe care il ocupa in schema de
ansamblu; dupd natura marimii considerate; dupd natura asamblarii in spatiu a elementelor (verigilor) lantului; dupa
complexitate; dupa stadiul in care se realizeaza; in functie de baza de cotare.

2. Metode de rezolvare a lanturilor de dimensiuni

Prin rezolvarea unui lant de dimensiuni se determind un element al lantului cu tot ceea ce implicd aceasta:
dimensiune nominald §i abateri. Problema care se pune in cazul rezolvarii lanturilor de dimensiuni este determinarea
elementului de inchidere atunci cand se cunosc toate elementele componente (problema directd) sau determinarea unuia sau
a mai multor elemente componente, atunci cand se cunoaste elementul de inchidere (problema inversa) [2].

Rezolvarea acestor probleme se poate face folosind mai multe metode precum: metoda de maxim si minim; metoda
algebrica; metoda probabilisticd; metoda tolerantei medii; metoda determinarii preciziei lantului; metoda sortarii (metoda
asamblarii selective); metoda reglarii; metoda ajustarii.

2.1. Metoda algebrica

in aplicarea acestei metode se are in vedere faptul cd intr-o suma sau diferentd de marimi tolerate, fiecare marime
trebuie luatd sub forma desfasurata (valoare nominala si abateri limitd), dupa care se adund sau se scad intre ele partile de
acelasi fel [2], [3], [4].

Consideram cazul general in care lantul de dimensiuni contine (n+1) elemente, inclusiv elementul de inchidere
(figura 3).

Elementele B;,B,,...,Bn sunt elemente maritoare iar By 1,Bm+2,...,Bn sunt elemente reducatoare.

B1 B2 B3

1

— |
|

!

RB Bn |

‘ T |

!

Fig. 3. Schema conventionala a lantului de dimensiuni cu n elemente componente

Pornind de la relatiile:

Rmin = iBjmin - 'ZBjmax (1

=1 j=m+l
m n
Rmax = ZBjmax - szmin @
j=1 j=m+l
Bjmax =Bj—i-ESj (€))
Bjmin =Bj+EIj @)
Rezulta ecuatia functionald dezvoltata a lantului de dimensiuni:
+ESp _ +ES, +ES,, +ES,,, +ES,
Ry E=B, B 4B, (B, Eep 1B, E) 5)

In ecuatia dezvoltati semnul minus in fata elementului schimbd pozitia si semnul abaterii astfel incit ecuatia
functionald dezvoltatd a lantului de dimensiuni devine:

+ESp _ +ES, +ES,, _ “Elpn . _ -EI,
Ry L= B, EL +...+B,, B B, ps = B, BS (6)

Toleranta elementului rezultant se determina cu relatia:
TR = Rmax - Rmin = ZTBj (7

2.2. Metoda probabilistica

In practica s-a observat ci anumite piese componente, desi sunt in afara cAmpului de toleranta, pot fi montate fard ca
ansamblul sa fie afectat din punct de vedere al calitatii. Acest fapt a dus la reexaminarea metodelor algebrice de rezolvare a
lanturilor de dimensiuni. S-a constatat cd situatia limitd pentru obtinerea valorilor Rmax $i Rmin are o probabilitate de
realizare extrem de mica [2].

Astfel, conditia de inchidere consideratd sub forma: toleranta elementului rezultant trebuie sa fie egald cu suma
tolerantelor tuturor elementelor componente, trebuie reexaminata din perspectiva teoriei probabilitatilor.

Prin aceasta metoda, dimensiunea nominala R se determina ca si in cazul calculului algebric, deoarece dimensiunile
nominale Bj nu au repartitii proprii.



R:iBJ— iBJ (8)
=

j=m+l
in ipoteza ca dimensiunile primare se obtin dupa legea distributiei normale, toleranta probabild (se considerd
Kj =Ky =1si o; =0y = 0) se calculeazi cu relatia:

To= 2Ty ©)
j=l

Abaterile limitd probabile (practice) ale dimensiunii rezultante se pot calcula fie in functie de abaterile limita
teoretice (algebrice), fie in functie de abaterea centrala a dimensiunii rezultante (mijlocul cAmpului de tolerantd) [2], [3], [4].

3. Rezolvarea unui lant de dimensiuni liniar prin metoda algebrica si metoda probabilistica

3.1 Calculul elementului de inchidere pentru un lant de dimensiuni liniare prin metoda algebrica
Se considera lantul de dimensiuni reprezentat in figura 1, b cu reprezentarea schematica din figura 2, b unde avem:

B, =24 ¢ 4o mm; B, =30_( o, mm; B; =254"0"%00 mm
Se calculeaza dimensiunea nominald si abaterile limitd a elementului de inchidere prin metoda algebrica folosind
relatiile (6), (7):
tAr _ ~0,080 0 0
RB—A;R - 25470,200 _(2470,400 )_ (3070,040 )

AR _ -0,080 +0,400 +0,040
Ry 3 = 2547050 +24"04 4300

Din ecuatia de mai sus rezulta:
R, =B, —(B, + B, )=254—(24+30)=200 mm
ESg, =-0,080+0,400+0,04=+0,360 mm
El, =-0,200+0+0=-0,200 mm
Ty, =ES;, —ES;, =0,360-(~0,200)=+0,560 mm

3.2 Calculul elementului de inchidere pentru un lant de dimensiuni liniare prin metoda probabilistica
Pentru acelasi lant de dimensiuni de determind elementul de inchidere prin metoda probabilistica.
Dimensiunea nominala a elementului de inchidere este:

Ry =B, —(B, + B, )=254 (24 +30)= 200 mm
Aplicand in relatia de calcul a tolerantei elementului de inchidere:

n
D Ty rezulta Ty, =4/T5 + T3 +T5, .
Tolerantele elementelor componente fiind: TB] =0,400mm; Ty :0,040mm;TBg =0,280mm; se obtine

toleranta probabilistica:

Te e = 10,4002 +0,040° +0,280° respectiv Ty, o = 0,490mm .



3.2.1 Calculul abaterilor limitd probabile pe baza cunoasterii abaterilor limita teoretice, a tolerantei teoretice si a

tolerantei probabile, conform schemei din figura 4.

5
i _ &l
14 = : < = )
o LEARIN] &1 5 Fle @ o gléln &
w A e 1 2 & N ue [ =
/ 0 14 o (N0 @ — w0
= d ol F & 3 A w
st W < £ &
p i) gg m x
x| X —= 04 0
L 0 0
0 0
@ i
1
Fig. 4. Toleranta teoretica si Fig. 5. Toleranta teoretica i
toleranta probabilistica a dimensiunii toleranta probabilistica a dimensiunii
de inchidere (functie de abaterile de inchidere (functie de abaterea
centrald)

limita teoretice)

Abarerea superioara probabild se determina cu relatia:
T, -T
RB RBpr ( 1 0)

ESg =ESg, ——"—

ESg,,r = +0,360 —M =0,325mm

Abarerea inferioara probabila se determina cu relatia:
Elg o =Elg, +
0,560; 0,490 0.165mm

an

TRB - TR Bpr

ESg,, = 0,200+

Dimensiunea maxima, respectiv minimé, probabila se vor determina conform relatiilor:
+ ESRBpr $1 1{Bminpr = RBnom + EIRBpr

=200+0,325=200,325 mm

RBmaxpr = 1{Bnom

RBmax pr
R inpr = 200+ (=0,165)=199,835 mm
3.2.2 Calculul abaterilor limitd probabile pe baza cunoasterii valorii centrale a dimensiunii rezultante XCR a
B
lantului de dimensiuni si a tolerantei probabile conform schemei din figura 5.
Abaterea superioara probabild se calculeazd conform schemei din figura 5 cu relatia:
(12)

TR Bpr

ESRBpr = XCRB +—2
unde XCR reprezinta coordonata mijlocului cdmpului de tolerantd a elementului de inchidere fata de dimensiunea nominala
B
iar XCR reprezintd coordonata mijlocului campului de toleranta a elementului k fatd de dimensiunea nominala.
k

B
Relatiile de calcul a coordonatei mijlocului campului de tolerantd a elementului de inchidere fata de dimensiunea
nominala i a coordonatei mijlocului campului de toleranta a elementului k fata de dimensiunea nominala sunt:
(13)

k n
Xeg, = 2 Xepn = 2 Xy
=1

j=k+1



(14)

Valorile coordonatelor mijloacelor campurilor de toleranta pentru cele trei elemente sunt:
G = 0+{~0,400) (_20’400) =-0,200 mm; X, = 0+{=0,040) (_20’040) =-0,020 mm; X, = 0,080 +2(_ 0.200) _ 0140 mim;
In aceste conditii avem: XCRB = XCB3 - (XCB] + XCBZ )
X¢,, =—0,140—(~0,200-0,020)= 0,080 mm

ES, =0.080 +@ =0,325 mm

Abaterea inferioard probabild se calculeaza conform schemei din figura 5 cu relatia:
Ty,
EIRBpr = XCRB E—— (15)

0,450 =-0,165 mm

El, =0.080—

Comparand rezultatele obtinute prin cele doud metode, se constata:
- toleranta obtinuta prin metoda probabilistica este mai mica decat toleranta obtinuta prin metoda algebrica;

- tolerantele obtinute prin cele doud metode sunt simetrice fata de XCR ;
B

- deoarece TRB <TRB , existd posibilitatea maririi tolerantelor elementelor componente, usurand executia si
pr

obtinandu-se precizia prescrisa.

Concluzii

Datorita faptului c&, in cazul calculului prin metoda probabilistica, toleranta elementului de inchidere este mai mica
decat in cazul calculului prin metoda algebrica, este posibila marirea tolerantelor dimensiunilor componente astfel incat
prelucrarea pieselor aflate in fabricatie sa aiba un cost mai scazut.

Metoda probabilistica se aplica mai ales n cazul in care tolerantele elementelor componente ar trebui sa aiba valori
mici, nerationale din punct de vedere economic.

in cazul metodei probabilistice apare un mic procent de lanturi de dimensiuni care nu se incadreazi in limite.
Mirimea acestui procent corespunde limitérii cAmpului de dispersie, in cazul distributiei normale, la ®=6-G.
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Rezumat

In lucrare sunt prezentate cdteva aspecte referitoare la alegerea de precizie, grupul de potrivire si modul optim
de potrivire, utilizate in constructia masinilor.

Proiectarea spatiului de degajare in baza arborelui de baza folosind relatia "cheie" si tabelul realizat cu
exemple numerice reprezintd baza stabilirii algoritmilor si programelor pentru proiectarea asistata de calculator.

Cuvinte cheie: proiectare, precizie, algoritmi numerici

Avand o foarte mare importantd din punct de vedere tehnic, functional si economic, precizia de executie a
asamblarii, cu parametri fuctionali impusi de conditiile de functionare si exploatare si cu alti factori.
O primd modalitate de alegere a preciziei si ajustajelor se bazeaza pe recomandarile din tratate, articole, norme,
instructiuni, standarde, etc. [4].
Cand se pune problema in legatura cu stabilirea felului optim de ajustaj, alegerea preciziei si a ajustajului in
sine nu mai este chiar aga de simpla.
In cele ce urmeazi se prezinti o sinteza a cercetitorilor din domeniu prezentate exhaustiv in [1] si punctual in
(2], 3]
Clasele de precizie (calitatile ISO) la ajustaje, se aleg in functie de factorii [1]:
- calitatea asambldrii — ce constd in proprietatea pieselor asamblate de a fi cat mai apropiate ca marime de
valoarea nominala precizata in desen;
- gradul de determinare functional al asamblarii care este cu atdt mai mare cu cat toleranta caracteristicii de
asamblare este mai mica si invers.
Proiectantul, la alegerea clasei de precizie va proceda astfel:
I. Din conditiile functionale se impune o variatie a caracteristicii de asamblare (joc sau strangere), proprie unei

anumite asamblari, intre limite aproximative, ca in exemplul: J = (0,009...0,052)111111 , de unde toleranta jocului:
T =J s = Jiin =52-9=43um (1)
Din formula generala a tolerantei:
T=ITx=Cx"i ®)]
se determind numarul unitatii de tolerantd Cxaj, pentru ajustajul cu joc considerat si pentru

dimensiunea nominala 35 mm ce apartine intervalului (30...40)mmcu ¢, =35mm:

T T; 43
Xy == = =28,53=28; 3)
i 045¢, +0,0019 15069
CXaj 28

pentru fiecare din piesele perechi ale ajustajului; = 5 =14pm.

Din tabelul numarului unitatilor de toleranta in functie de calitatile IT (tabelul 1) rezultd pentru ajustajul din
exemplul analizat clasa 6 (care are (C6 = 10) si clasa 7 (C7 = 16)).

7
Odata stabilite clasele de precizie 7, respectiv 6: d)Ng (s-a tinut seama de faptul ca arborele se poate prelucra

mai precis la acelasi cost). C6+C7=10+16=28
Aceste calitati vor satisface valorile tolerantelor pieselor care urmeaza sa asigure jocul impus de conditiile
functionale.



Tabelul 1 Unitatile de tolerantd in functie de calitatile IT

Calitati ITx 516 | 7181910 11 |12 ] 13 | 14 ] 15 16
Numarul unitatilor de tolerantd Cx | 7 | 10 | 16 | 25 | 40 | 64 | 100 | 160 | 250 | 400 | 640 | 1000

II. Cel de-al doilea criteriu este prezentat in detaliu in [1], [2].

Alegerea si proiectarea In baza arbore unitar, sunt prezentate pentru ajustaje cu joc, in [2] pentru cele
intermediare si in [5] pentru cele cu strangere.

Chenarul I din figura 1 contine tolerantele fundamentale ITO1...IT18 cu preciziile 01; 0; 1; 2 ...18, iar
chenarul II contine abaterile fundamentale ale arborilor, pentru cele 11 feluri de ajustaje cu joc, iar sub tabelul 2 (fig.1)
este reprezentatd amplasarea campurilor de tolerantd in functie de felul ajustajului si semnificatia valorilor cuprinse in
chenarele I si I1.

Din figura 1 se deduce:

Jined = Jiin T1TX 4)
in legdtura cu care se stabileste ,,cheia” de utilizare a tabelului 2 din figural:
litera cifra
J?ed =J.. + iITX 5
N
valoare es‘ Vﬁloarfi
calculata valoare chenar
chenarll

Este stabilita ,,cheia” de utilizare a tabelului construit pentru ajustaje in baza arbore unitar.
Jocul mediu calculat este egal cu jocul minim (valoare din chenarul II al tabelului 2 sub forma de |eS| ) care pe

verticala corespunde unei litere, aceasta va fi litera de simbol al felului de ajustaj proiectat, plus un cdmp de tolerantd
ITx, care se gaseste In chenarul I al tabelului 2 si céruia ii corespunde pe verticala o cifrd. Aceasta va fi cifra de simbol
care reprezinta precizia (calitatea) a ajustajului proiectat [1].

Observatie: Conditia ,,cheie”, dupa [1], este ca: |es| ~ITx sau |es| > ITx, cu conditia ideala ca cele doua

valori sa fie cat mai apropiate.

Tabelul 2 Tolerantele fundamentale ale arborileor si alezajelor

Tolerante fund le ITx[pm] Abaterile fund le ale alezajelor [jm]
Pozitia campului de T || | [T @[T |IT| M| 1T | T | T | T | T | T ] T ] T 5 7 |a AV "
toleranta oolo 1|23 |a|s|6|7 |89 o | u|12|13]| 14|15 | 16| 17| 18 |? ¢ o e | s | e
Execifia (Greapta de oolo| 1|23 |a|s|e6|7]|8]|9o|w | 1| 12|13 1115|1617 18 Toate preciziile
tolerant#)
Peste | Pana
Ia
(inclus
iv)
Timitele :
intervalu | * :
Inide a0 65 340 | 190 | -140
Jimensi 65 30 08 1,2| 2 3 5 8 13 19 30 46 74 120 190 300 460 740 1200 1900 3000 4600 360 200 150 120{ -100 -60| -42 | -30 -17 10| 0
- : 5 CHENAR CHENAR T

ES =1ITx,

—F Jmiu
ot | FI=0 %
| EANNN\I
z N

—1 ITx,

Fig.1. Amplasarea campurilor de toleranta in functie de felul ajustajelor (cu joc)

In scopul elimindrii muncii de rutind (calculul algebric simplu, consultare tabele abateri, tolerante
fundamentale, etc), cat si a micsorarii substantiale a timpului aferent acestor operatii, problema proiectarii ajustajelor se
preteaza foarte bine a fi rezolvata cu ajutorul calculatorului electronic [1], [3].

Concluzii

Daca prescrierea unui ajustaj standardizat pentru care exista calibre este indicatd la productia de serie mica, in
cazul productiei de seric mare §i mai ales a celei de masa, daca piesele se verifica cu calibre nestandardizate, atunci
renteaza constructia unor calibre nestandardizate.



Transformarea din sistemul de ajustaj cu alezaj unitar in sistemul cu arbore unitar in cazul in care cele doua
trepte de precizie nu sunt egale, piesa isi pastreaza treapta (clasa) de precizie.

La proiectarea ajustajelor cu joc, datele de intrare sunt: dimensiunea nominald a ajustajului, turatia la care
functioneaza ajustajul, temperaturile celor doud piese in timpul functiondrii si coeficientii de dilatatie termica liniara
pentru materialele pieselor.

Dupa ce se alege din lista de ajustaje cel mai convenabil, vor fi determinate abaterile limita si caracteristica de
asamblare corectata la prelucrare, temperatura si rugozitate.
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METODE DE DETERMINARE A CONSUMULUL DE ENERGIE LA
COMPRESORUL ELICOIDAL

Student CIOBANU Cezar
Coordonator prof. univ. dr. ing. habil. PETRILEAN Dan Codrut

Abstract: Lucrarea isi propune determinarea puterii absorbite de compresorul elicoidal prin doua
metode, prin diagrama indicata de calcul si respectiv prin metoda modelarii matematice.

Key words: compresor elicoidal, modelare matematica, consum de energie
1. Introducere

Pentru determinarea puterii compresorului elicoidal prin doud metode diferite, exprimam

parametrii compresorului ce intra in componenta metodologiei de calcul. Acestia sunt:
3

. e e o ..M
Capacitatea cilindrica V' se exprimad in —;

m
Viteza periferica a rotorului principal:
.D-
u= z- L) n (1)
60 s
(D in metri iar n In rot/min).
Debitul teoretic de volum:
. m3
Ve, =V-u {—} (2)
s

Debitul efectiv ¥, ,

externe, pierderi dinamice §i pierderi mecanice:

care ia In considerare suma pierderilor prin scurgeri interne si

Vy=Vi-YL, {””—} 3)

N

Pierderile interne sunt determinate de faptul ca in camera de compresie sunt zone de
presiuni diferite. Exista patru cai de scurgere a uleiului din partea de 1nalta presiune in partea de
joasd presiune. Acestea sunt intre lobii care angreneaza, prin "gdurile de vant” (acestea sunt
deschideri geometrice in angrenajul rotorului), de-a curmezisul varfurilor rotoarelor si pe partea
fetei de refulare.

Toate aceste jocuri produc diferente de presiune care se transmit spatiilor de presiune mai
mica.

Pierderile externe se refera la sistemul de etansare a axului celor doua rotoare. Pe aici se
produc pierderi prin scurgere atat la intrare cat si la refulare in spatii de presiune mai joasa.

Randamentul volumetric al compresorului este dat de raportul:

m, =—" ©



Aceste pierderi interne si externe sunt dependente de cifra Mach, care este raportul intre
viteza periferica a rotorului principal u si de viteza sonica a gazului a;:

M,=—: a=(kRT)"

Modificare turatiei produce modificarea debitului teoretic si astfel si modificarea
randamentului volumetric. Odata cu cresterea vitezei periferice, randamentul volumetric creste.
Prin urmare, odatd cu cresterea turatiei suma pierderilor prin scurgere ramane constantd, dar
creste debitul si puterea absorbitd de compresor.

p P

V V

Fig.1. Fig. 2.

Pierderile dinamice sunt provocate de curgere si de frecarea aerului in compresor. Ele
sunt exprimate de randamentul dinamic ¢ . Acest randament scade daca viteza periferica creste.
Cele doud randamente se intersecteaza intr-un punct (fig. 3). Valoarea optimd pentru
randamentul intern m; este aproape de intersectia celor 2 curbe ny si 8. Aceasta reprezinta viteza
periferica optima:
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7 | l
50 I
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40 :
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20
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u opt viteza periferica 1 [m/s]

Fig. 3. Variatia randamentelor in functie de viteza periferica



Se adopta valorile u = (0,8 —1,2)u

opt
2. Metodologia aplicata

Diagrama dinamica a compresorului elicoidal este data in figura 4:

Py P.

Pa

o=

%

Fig. 4. Diagrama compresorului elicoidal

Configuratia puterilor si a pierderilor de energie se arata prin suprafetele din figura 5:

P

)

Fig. 5. Configuratia puterilor la compresorul elicoidal

Daca comprimarea este politropd, atunci randamentul izentrop ns poate fi considerat ca
randament intern 1; dupa relatia:
k-1

D,

=0 = N
P

in care mp — este randamentul politrop al comprimarii (tabel 1/pag 49 ref.3).
In tabelul urmitor se dau valorile 1, in functie de exponentul politropic la comprimare:




Tabelul 1: Valorile randamentului politropic in functie de exponentul politropic

n |14 15 1.55 1.6 1.65 | 1.7 1.75 | 1.8 1.85 |19 2

mp |1 0921 ]0.858 |0.806 |0.762 | 0.694 | 0.667 | 0.662 | 0.643 | 0.603 | 0.57

Randamentul intern n; = ns se ia din figura 6:

m;
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Fig. 6. Valoarea ni in functie de exponentul politropic si de raportul de comprimare

Randamentul compresorului este:
=101, (®)

Puterea adiabatd a compresorului se poate exprima prin relatia (9):

k-1

k : ko
Py=——="poVr-ny L2 -1 [W] )
k-1 P

incare: Vr =Vwaw-z, -1
V max - este valoarea maxima a debitului in cantitate dubla.
z; —numarul de lobi ai rotorului principal.
n; — turatia rotorului principal.

Valoarea V .. se poate determina numai din datele de proiectare.
Puterea teoretica P; nu ia in considerare pierderile de volum:



Puterea teoretica se poate obtine estimativ din figura 7, in care sunt inclusi urmatorii

parametrii: raportul de comprimare 77 = Pr _ 1,5+ 6; exponentul adiabatic: £ = 1,1+1,7 (pentru
P
diferite gaze); presiunea de aspiratie a compresorului: p; = 0,1-10 bar; puterea teoreticd pentru

debitul V7 =1m>/s ; temperatura aerului la intrare #p = 0 °C.

o , . T, 273+t
Dacd temperatura este diferitd de 0 °C se introduce coeficientul: f; =—=—"—"—"

T, 273

Puterea indicatd a compresorului se poate determina folosind un algoritm care se prezinta
in cele ce urmeaza.

Determinarea parametrilor gazului in procesele de comprimare si de refulare se face in
functie de timp si de unghiul de rotatie a rotoarelor. In acest caz se aplici metoda dezvoltati
pentru calculul procesului de lucru al motoarelor cu ardere interna.

Metoda se bazeaza pe rezolvarea unui sistem de ecuatii diferentiale care descriu starea
gazului 1n cavitatea compresorului:

- m-R-T+R-Tdm—p-dV
Vv

dp , (12)

dl =dT,, +dT, +dT,,, +dT;, (13)

cav

Prima ecuatie exprimd dependenta presiunii de temperatura gazului si de volum. Valoarea
curentd a volumului este in functie de unghiul de rotatie a rotorului conducator si se determina in
mod obignuit printr-un procedeu grafo-analitic.

Diferentiala totala a modificarii masei gazului este egala cu diferenta algebrica a
diferentialei partiale a componentelor de intrare si de iesire:
dm=dm;, —dm,, (14)

Termenii din partea dreapta a ecuatiei (13) se dezvolta in relatiile de mai jos.
Modificarea temperaturii adiabatei in cavitate se determina cu relatia (15):

dr,, =———dp (15)

Relatia (16) reprezinta rezultatul intrarii gazului cu o alta temperatura i:

dT = [szz +d(mi Tz +1)]
! (mi + dm; )_ Tz

in , (16)

Modificarea temperaturii pe seama masei gazului din cavitate este reprezentata de relatia
(17):

dr,, = (k=1)(dm, —dm,,) a7)

cav
m
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Modificarea temperaturii datoritd schimbului de cédldurd cu peretii copului se aratd in
relatia (18):

dr
c, -m

v

dT, =a-F(T-T,) (18)

in care: a este coeficientul schimbului de caldura;
Fr - aria suprafetei cavitatii dinspre gaz;
T, — temperatura medie a gazului in cavitate in intervalul dr;
¢y — céldura specifica la volum constant;
Valoarea d7r 1n mod uzual se neglijeaza.
Rezolvarea sistemului de ecuatii numerice se face prin metode numerice.
Coeficientul nv se obtine din urmatoarea functie:

T A
m =[ ](l—zz ’"] (19)
TO mO

in care: Tusp este temperatura aerului la finalul procesului de aspiratie.
2.2 Am_ - numarul de scurgeri interne care ajung la aspiratie din toate cavitatile de

comprimare §i de refulare pe toatad perioada procesului.
Puterea indicata se obtine din diagrama indicata prin calcul (fig. 8).

Py
Poipp
Py
Po
7
V(0+A(0 o vV

Fig. 8. Diagrama indicata de calcul
S; = 05522(17;01 T Poliag, ) Votiagt = Po Vo (20)
iar puterea indicata:
B=S8;u -z 21)
unde: py este presiunea la sfarsitul procesului de aspiratie;
Vo — volumul teoretic al cavitatii duble la finalul aspiratiei;

A@, - unghiul de rotatie al rotorului conducdtor in limitele fiecdrei cavitati, care se Imparte
in mai multe intervale;



Totodata procesul de lucru in cavitati in timpul intervalului de citire Ag, se considerd

adiabatic.

O alta posibilitate de determinare a puterii indicate este prin modelare matematica.
Legatura dintre putere si variabilele de care aceasta depinde poate fi exprimata printr-o relatie de

forma:
P = f(ﬂ,n,M,k,C,,uU:ﬂV’Pl:Tl)’

Folosind ecuatii criteriale[ | | se ajunge in final la relatia:

k

07
Pi_—(nV'Ma)Sa'al'pl|:7[k _1}' »
nad

k-1

unde: (77,, M a) reprezintd un complex adimensional.
Sa — suprafata orificiului conventional de aspiratie.

s =8:1021 [m?],

a,

Randamentele nv §1 nad se obtin usor din figura 9:

Randament %
8

N
o

O 2 4 6 8 10peral

Presiunea de refulare
Fig. 9. Variatia randamentelor adiabatic si volumetric

Puterea dinamica pierduta Py este diferenta:

P,=P-P,

1

sau se poate determina din figura 10:

(22)

(23)

(24)
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Fig. 10. Nomograma pentru determinarea puterii dinamice pierdute
Puterea efectiva este:

P
Pef: l;
M

Randamentul mecanic se considerd nm = 0,8 pentru lagare cu rostogolire.

3. Aplicatie:

S-a exemplificat pe compresorul elicoidal GA 250 ATLAS COPCO avand urmatorii
parametrii caracteristici:
- debit nominal, conform cirtii tehnice: 43,5 4% m */min;
- putere nominala 250kW;
- racire cu aer;
- presiunea de aspiratie p; =1 bar;
- temperatura de aspiratie ¢, = 10 °C;
- presiune maxima de lucru 10 bar;
- turatie motor asincron 1490 rot./min;
Consumul de energie la o instalatie pneumatica cu compresor elicoidal se modifica in
functie de parametrii aerului la aspiratie si de variatia presiunii in reteaua in care lucreaza.
Puterea absorbitd de la reteaua se va calcula prin 2 metode complet diferite. Rezultatele
obtinute trebuie sa fie apropiate.
a) Puterea absorbitd de la retea se determind prin metoda clasica:
Parametrii de lucru realizati de compresor in lucru sunt:



P_s,
P

temperatura de aspiratie: ¢, =10 °C;

presiunea de aspiratie: p; = 1 bar;

debitul efectiv s-a masurat cu debitmetrul cu diafragma si manometru diferential,

dimensiuni diafragma: d = 45 mm; D = 52 mm; presiunea diferentiald AP = 500 mmHg;
3

raportul Intre presiuni 7 =

V= 41,66
min

Comprimarea politropa cu n = 1,6

2

n—1
n n 1,6 5]<0,375 s J
[  =——p|7m" —1|= -1-10° 15777 —=1(=2,18-10" —
pol nlpl{ } 0.6 [ ] m3

Puterea indicata:

LV 218-10°-41,66
" 607, 60-0,806

=187 7kW

Randamentul politropic s-a ales din tabelul 1 n, = 0,806.

Puterea efectiva:

P
p, =1t 187,7 ~191,61 kW :

n, 098

In procesul izentrop:

J
5(<0,286 _ 5 .
Ly =3,5-1-10°(5%% _1)=2,044.10° ~Z;
m
. . . 5 .
 — LV _ 2,044-10° - 41,66 14192 KW :
607 60-1
P
P, =~ =1448kW;
77”1
b) Metoda grafo-analitica:
: . . 273+10
Coeficientul de corectie pentru temperatura de aspirati este : f, = 7 =1,036

Viteza sunetului la intrare in compresor:

a, = (1,4-284-283)"° =3372m/s



Alegand viteza periferica u = 100 m/s din nomograma pentru calculul puterii dinamice

pierdute se obtine din figura 7 P, =42-0,694 = 29kW .

Suprafata orificiului conventional de aspiratie este :

10,694
372

Sa=9 =0,0185m’

Complexul adimensional:

Vi 0,694
M, = = =
a,-Sa 337,2-0,0185

5

Din figura 8 rezulta valoarea n.= 0,82
Puterea indicata determinata cu relatia (23) este:

1073
0,82

P, =3,5-0,111-0,0185-3337,2-10°[1,584 - 1]- —— = 172,59 kW

Puterea teoretica dupa nomograma figurii 7 este:

P, =P, +Pd=(190+42),036-0,694 =167,52 kW

! t

P 172,59
T, 098

Puterea efectiva este P, = =17611kW

Concluzii

1.Compresorul elicoidal este astazi cel mai utilizat tip de compresor in industrie pentru debite
cuprinse intre 10-100 m*x/min.
2. Comparand cele doua rezultate observam o eroare de calcul de 5 kW.
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Rezumat

Incircatoarele frontale cu o cupa sunt destinate lucririlor de incdrcare-descircare a pamantului, materialelor
granulare §i pulverulente, minereurilor i produselor carbonifere. Ele mai pot fi utilizate pentru incarcarea pamanturilor
din depozitele provizorii realizate in urma sapaturii cu alte utilaje (excavatoare, buldozere, screpere, gredere, gredere
elevatoare) in mijloacele de transport. Cupa de incarcator este pozitionatd in fata utilajului (incarcitoarele se mai
numesc de aceea si incarcatoare frontale). Forma si dimensiunile cupei se stabilesc in functie de natura materialului din

Cuvinte cheie: incarcator frontal, cupa, productivitatea, capacitatea cupei.

1. Consideratii generale

Incircatoarele sunt masini de constructii destinate incarcarii pimanturilor de categoriile I si II. Ele mai pot fi
utilizate pentru Incarcarea pamanturilor din depozitele provizorii realizate in urma sapaturii cu alte utilaje (excavatoare,
buldozere, screpere, gredere, gredere elevatoare) in mijloacele de transport.

Cupa de incarcator este pozitionatd in fata utilajului (incércatoarele se mai numesc de aceea si incércatoare
frontale) si pot fi cu cupa monobloc (dintro singura bucatd) sau segmentata (de obicei in doud parti dar uneori chiar mai
multe parti). In cazul cupei alcituite din doua parti productivitatea scade rapid cu cresterea distantei. De exemplu, in
cazul transportului la 100 m productivitatea e de peste doud ori mai micé decat in cazul distantei de 10 m.

2. Caracteristici functionale ale incircitoarelor frontale
Prin caracteristici functionale se Intelege totalitatea performantelor mecanice ale utilajelor care asigura
atingerea parametrilor tehnologici.
Realizarea parametrilor functionali la nivelul de performanta cerut, intr-un anumit interval de timp, evidentiaza
capacitatea utilajului de a fi apt pentru obtinerea parametrilor tehnologici in frontul de lucru.
Astfel, parametri functionali caracteristici sunt:
e turatia de regim si puterea motorului de actionare;
viteza de basculare (rotire) a cupei in faza de Incércare si descarcare;
viteza de rotire a bratului Intre pozitiile extreme;
viteza de deplasare a utilajului intre punctele de lucru;
forta maxima de tractiune in aliniament si viraj pe plan orizontal, la limita de aderenta;
e presiunea, debitul si temperatura uleiului hidraulic pentru diverse puncte ale sistemului de actionare.
Prin caracteristici tehnologice se intelege totalitatea parametrilor functionali §i constructivi care determina in
mod direct parametrii in frontul de lucru. Acestia sunt: latimea cupei; capacitatea cupei standard; durata ciclului;
productivitatea tehnica si de exploatare; consumul de combustibil si lubrifianti.

3. incircitoare pe pneuri

Incarcatorul pe pneuri (fig. 1) este compus din urmatoarele parti: rama 1, sigeata 2, care este fixata articulat pe
rama, sistemul de parghii articulate 3, doi cilindri hidraulici pentru ridicarea sagetii 4, doi cilindri hidraulici de rotire a
cupei 5 si organul de lucru 6.

Pe rama din spate este amplasat motorul Diesel. Actionarea organelor de lucru este hidraulicd. Sistemul
hidraulic consta din rezervorul de ulei, pompele cu roti, distribuitorul hidraulic, cilindrii de incheiere a cupei, cilindrii
de rotire, a cupei, cilindrii de ridicare a sagetii, dispozitivul de strangulare (ventilul) si filtrul.

Echipamentul de lucru al incarcatoarelor frontale cu o cupa se compune, in principal, din urmatoarele
elemente: cupd, brat, sistem de basculare a cupei.

Cupa este o constructie metalici compusa dintr-un perete inferior plan cu muchie tdietoare, cu un perete
posterior curb si doi pereti laterali prevazuti cu muchii tdietoare in partea anterioara la contactul cu frontul de lucru.

De obicei, cupele de incarcator sunt prevazute si cu dingi de infigere in material amplasati la peretele inferior al
cupei, iar la extremitatea superioard a peretelui posterior curb este prevazut, in prelungire, un element de protectie
numit cozoroc, cu scopul impiedicarii deversarii materialului incarcat spre spate.



Forma si dimensiunile cupei se stabilesc in functie de natura materialului din frontul de lucru, natura céii de
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Fig.1 Schema principald constructiva a incarcatorului pe pneuri

Bratul incarcatorului frontal este o constructie metalicd compusa din doua bare profilate, de sectiune simpla
sau compusd, agezate simetric fatd de planul median al utilajului. Ele sunt solidarizate printr-o bara transversald de
legatura.

Bratul este articulat la un capat de sasiul utilajului, iar la celélalt capat are prevazuta cupa. Pe braf este montat
mecanismul de basculare a cupei si tijele cilindrilor hidraulici de actionare.

4. Productivitatea incarcatorului frontal cu o cupa

in functie de lucrarile de executat productivitatea incircitoarelor se caracterizeazi prin cantitatea de masi
incdrcatd sau transportatd in unitatea de timp (m? sau t).

in functie de gradul de folosire in timp se deosebesc productivitati tehnice si de exploatare.

Productivitatea tehnica este rezultatul obtinut de modelul dat intr-o ora de functionare in conditiile de lucru
alese si a unei manipuldri corespunzatoare a incarcatorului.

3600-E-K, | ,
p 300 E K ) "
T -K,

unde:

E — este capacitatea cupei, m;

T’ — durata ciclului, s;
K e coeficientul de umplere a cupei,

K ,— coeficientul de infoiere.

Productivitatea de exploatare este productia obtinutad in unitatea de timp tinand cont de conditiile tehnologice
de lucru (deplasarea incarcatorului de la un front de lucru la altul), stationari (alimentarea cu motorind, intreruperi
pentru odihna mecanicului etc.) si cauze organizatorice.

3600-E-K,-T-K, | ,
P = -, [m /sch.]; ()
T -K,

unde:
T — este durata cicluri, ore;

K , — coeficientul extensiv in cursul unui schimb.

Coeficientul de umplere depinde de felul si dimensiunile materialului, dimensiunile si forma cupei, constructia
incarcatorului, constructia incarcitorului si calificarea muncitorului. In cazul incarcirii nisipului coeficientul de
umplere a cupei este de 0,9 — 1,2; pentru pietris de pana la 40 — 50 mm coeficientul este de 1,0 — 1,2; pentru roca
impuscata pana la 500 mm este de 0,7 — 1,0.

Coeficientul de utilizare extensiv este de 0,75 — 0,85.

Durata ciclului de lucru complet al incarcatorului se determina dupa formula:

T, =t,+t,+t,, [s]; 3)
in care:

t, este timpul de umplere a cupei, s;

t, — timpul de vehiculare plin, s;



L, timpul de vehiculare gol, s.

Timpii #; si ¢, depind de distanfa de transport si de viteza Incarcatorului si se pot determina astfel:

t = 3,6IL/—:, [s] €

unde:
Li este distanta pe traseul Incarcat, m;

V. — viteza pe traseul incarcat, km/h.

L
t, =7g [s] )
g

unde:
L, este distanta de vehiculare a incércatorului gol, m;

Vg — viteza medie de vehiculare gol a incarcatorului, km/h

Vitezele de deplasare ale incarcatorului depind de constructia lor, de distanta de transport si de conditiile de
vehiculare.

5. Studiu de caz - incércitorul frontal CAT 950H

Performanta care poate fi perceputd la lucrul cu incarcatorul frontal CAT 950H (Fig. 2.) demonstreaza
abilitatea de a lucra in cele mai solicitante aplicatii. Acest tip de incarcator frontal ofera un confort de neegalat al
operatorului si eficientd intr-o cabind de talie mondiald. Electronica si sistemul hidraulic revolutionare conduc la o
exploatare cu efort minim. Un avantaj important il constituie productivitatea sporitd cu costuri reduse de detinere si de
exploatare.

Fig. 2 fncarctorul frnt CAT 950H

Cupa incarcatorului (Fig.3) poate avea constructii diferite:
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Fig.3. Cupe




1 Cupe universale. Aceasta este o0 gama completd de cupe cu fundul plat, concepute pentru (re)manipularea
materialului afanat. Echipate cu piese active (GET), ele asigura o penetrare usoara in gramada, factori de umplere mai
buni si cicluri de Incarcare mai rapide; sunt oferite intr-o gama larga de capacitati. Toate cupele sunt dotate cu placi de
uzura pe fund si pe laterale pentru o mai mare durabilitate. Cupele universale sunt pentru utilizarea cu configuratia
standard a bratului de ridicare.

2 Cupe pentru excavare generalid. Construite pentru cele mai dure conditii, aceste cupe sunt excelente pentru
aplicatii la rambleuri (maluri) si excavare. Ele au o constructie verificatd ca rezistentd la rasucire si distorsiuni.
Articulatiile cupei sunt o parte a structurii care se Intinde sub corpul cupei catre marginea taietoare, formand sectiuni
care rezistd la fortele de impact. Toate cupele au placi anti-deversare care Tmpiedica posibila deversare a materialului
peste articulatie. Placile de uzura din spate care pot fi inlocuite protejeaza partea de jos a cupei. Placile laterale ale cupei
sunt de asemenea ranforsate in portiunea inferioara cu placi de uzura suplimentare. Cupele sunt dotate cu Sistemul de
protectie pentru colturi si pot fi prevazute optional cu piese active (GET) fixate prin surub.

3 Cupe pentru piatra. Cupele pentru piatra Caterpillar sunt construite la standarde inalte. Conceptul de
realizare a lamei asigurad o penetrare usoara si le face foarte adecvate pentru lucrari cu impact puternic. Piesele active
optionale (GET) includ segmente tdietoare fixate prin suruburi si adaptoare cu doua eclise sudate care sa se potriveasca
la dintii Caterpillar din seria K, cu sau fara segmente prinse cu suruburi, pentru lucrul in conditii dificile sau standard.

4 Sistemul de protectie pentru colturi. Permite flexibilitate maxima intre dinti i segmente pentru protectic
superioarda si performante ridicate in fiecare aplicatie. Existent la cupele pentru excavari generale si la unele cupe
universale.

5 Cuple rapide dedicate. Permit operatorului s execute o mare varietate de sarcini cu o singurd masina si
diverse unelte de lucru, asigurand versatilitate exceptionala si avind ca urmare eficacitatea costurilor. Cu circuitul
optional separat pentru cupla rapida, se actioneaza cupla rapidad si se schimba si se manevreaza uneltele de lucru ne-
hidraulice din cabind. A treia valva poate fi utilizata pentru a actiona uneltele de lucru hidraulice, precum cupele cu
descarcare la inaltime. Caracteristicile sistemului de cuplare rapidd cu blocare prin pand verticald a sculelor de lucru
(atasamentelor) sunt: Conceput pentru pierdere minimd de forta de penetrare Se regleazd in mod automat pentru a
impiedica jocul liber Concept durabil

6 Cupe pentru cupla rapida. Este disponibild o gama larga de cupe dotate cu balamale de atasare la cupla
rapida. Caterpillar va ofera cupa potrivita pentru aplicatia potrivita.

7 Furci. Furcile de palet sunt uneltele ideale pentru manipularea unei game largi de materiale. Aceste furci
sunt disponibile la diferite dimensiuni.

Cupe cu descircare la indltime. Aceste cupe maresc inal{imea de descarcare a maginii si fac posibila
rasturnarea materialelor afanate peste bariere inalte. Ideale pentru aplicatii variate precum iIncarcarea materialelor
usoare depozitate in gramezi In camioane cu obloane 1nalte, silozuri in statiile de transfer de deseuri sau de manipulare a
ingrasdmintelor, carbunilor, sau a boabelor. Cupele cu descarcare la inalfime sunt actionate hidraulic si necesita o a 3-a
valva. Gama de varfuri din Seria K.

Noul sistem Caterpillar de dinti, din Seria K™ este fixat mai strans, se schimba mai usor si 1i pastreazd mai
ascutiti: 10 De uz general ; 11 Extra-sarcind; 12 Penetrare; 13 Penetrare Plus ; 14 Penetrare severd ; 15 Abraziunea
severa.

6. Concluzii

Am prezentat in lucrare modul de calcul al productivitatii incarcatorului frontal cu o cupa.

in studiu de caz - incarcitorul frontal CAT 950H am prezentat un incarcitor frontal cu cupi cu toate
elementele componente din punct de vedere contructiv si functional.

Panoul principal de comenzi de pe CAT 950H este amplasat sus pe partea dreaptd a structurii de protectie
ROPS — asigurand accesul imediat al operatorului la el si mentinand totodata vizibilitatea asupra solului.

Sistemul de incdrcare automatd a cupei - asigurd cicluri de lucru mai uniforme si incarcari complete fara
atingerea comenzilor — se reduce oboseala operatorului.

Constructia cupei la acest tip de incarcator este prezentata in detaliu pe tipuri constructive.

Pe baza testelor Caterpillar, motoarele Cat cu tehnologie ACERT economisesc cu 3 pand la 5 % mai mult
combustibil decat tehnologiile curente ale concurentilor.

Avand in vedere cele prezentate in lucrare constatdm ca incarcatoarele frontale cu cupa au un rol bine definit
modernizare continua a componentelor acestora conduc la o eficientd crescutd in procesul de lucru concretizatd prin
cresterea productivitatii.
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Rezumat

Compactarea terasamentelor se produce sub actiunea unor forte exterioare aplicate asupra pamantului si are ca
rezultat cresterea densitatii acestuia. Lucrul mecanic folosit pentru compactare se consuma, in cea mai mare parte,
pentru invingerea coeziunii §i frecérii dintre granule. Prin compactare, numarul §i intensitatea contactelor dintre granule
sporesc, iar proprietatile fizico-mecanice ale pamantului se Imbunatatesc. Astfel, micsorarea numarului de goluri duce
la cresterea densitatii si la reducerea permeabilitatii si a absorbtiei de apa, la sporirea stabilitatii si la cresterea capacitatii
portante a pamantului respectiv. In lucrare mi-am propus si realizez o analizd din punct de vedere constructiv si
functional a masinilor de compactat prin vibrare.

Cuvinte cheie: compactare statica, compactare dinamicd, compactor vibrator.

1. Procesul de compactare a rocilor

Compactarea este un fenomen complex, dimensionat tehnic dar si volumetric, cu implicatii foarte mari pentru
stabilitatea constructiilor. In prezent acest domeniu reprezinti o problema foarte mare de cercetare, de proiectare si de
executie.

Procesul de compactare reprezintd un rezultat al aplicarii in mod succesiv a mai multor forte de compresiune
sau a mai multor sarcini dinamice pe suprafetele terenurilor pentru fundatie sau a straturilor care sunt puse n constructii
din pamant, avand scopul de a redistribui particulele solide pentru a eliminarea partiala a aerului si apei din sol.

Dupa compactarea pamantului cresc valorile pentru greutatea volumetrica, se mareste rezistenta la taiere,
unghiul de frecare si de coeziune si modul de deformatie in acelasi timp cu scaderea tasarilor specifice.

Pamanturile, in general, sunt compuse din trei faze:

o faza solida, alcatuitd din scheletul mineral;
e faza lichida (apa), care umple total sau partial golurile dintre granule;
e faza gazoasa, formata In primul rand din aer, care umple golurile neocupate de faza lichida.

Una din ultimele doui faze poate s lipseascd. In cazul in care lipseste faza lichida, pamantul este uscat, iar
daca toate golurile dintre granule sunt umplute cu apa, pamantul este saturat.

in functie de proportia in care cele trei faze (solida, lichida si gazoasd) intrd in compozitia unui pamant, de
marimea granulelor, de modul de asociere a elementelor componente, rezultd diversele tipuri de paméanturi precum si
caracteristicile fizico-mecanice ale acestora.

Lucrul mecanic folosit pentru compactare se consuma, in cea mai mare parte, pentru invingerea coeziunii §i
frecarii dintre granule.

Prin compactare, pamantul trebuie sd primeasca o anumita deformatie, de natura remanenta, ireversibila.

Daca nu s-a realizat o compactare suficientd, atunci se pot obtine, sub actiunea traficului si a factorilor
climaterici, tasari ulterioare neuniforme, cu efecte dintre cele mai nefavorabile asupra comportarii in exploatare a
suprastructurii.

Gradul de compactare a unui pamant este dat de raportul dintre starea de indesare efectiva si starea de indesare
maxima verificatd prin Incercari de laborator efectuate asupra unor caracteristici structurale reprezentative ale acestuia,
usor de pus 1n evidentd, cum ar fi: densitatea, greutatea volumetricd, porozitatea etc.

Terenul natural, precum si materialele de constructii folosite in umplutura, se caracterizeaza printr-o anumita
stare definitd, in principal, de urmatorii factori: umiditate, porozitate, compactitate.

Functie de valorile parametrilor ce definesc cei trei factori ai pamanturilor, rezultd o anumita comportare a
terenului la actiunile exterioare prin solicitari mecanice.

Deoarece pamantul in stare naturald sau afanata prezintd rezistentd redusa, capatdnd deformatii mari sub
sarcind, se impune ca, dupd lucrarile de sdpare si transport, pe amplasamentul constructiei, sa se execute lucrari de
compactare.

Transmiterea lucrului mecanic din exterior catre materialul de compactat, functie de natura si efectul dorit, se realizeaza
prin actiune statica si dinamica.

Compactarea statica se realizeaza prin apasarea de sus 1n jos de catre greutatea proprie a utilajului a straturilor
materialului. Aceasta se obtine prin rularea (cilindrarea) cu ajutorul unor utilaje autopropulsate sau tractate direct pe
suprafetele de compactat fard a se depasi grosimea de 15cm a stratului.



Compactarea dinamica se realizeaza intr-un timp mai scurt prin efectul impactului, vibratiilor sau al
framantarii mecanice asupra stratului de material.

Prin impact se dezvolta in interiorul materialului eforturi de compresiune si forfecare de scurtd duratd care
contribuie la reagezarea fazei solide cu efecte importante la balast, nisipuri prafoase coezive si argile prafoase cu
plasticitate ridicata.

Prin vibratii asupra materialului se transmit unde de compresiune avand pulsatia organului de compactare. in
acest regim de compactare peste forta staticd de contact dintre particulele fazei solide se suprapune forta dinamica
generata prin vibrare.

2. Caracteristicile constructiv-functionale ale masinilor de compactat prin vibrare

Realizarea unor magini de compactat cu performante superioare in frontul de lucru ca productivitate tehnica
ridicatd si cheltuieli logistice minime a impus ca incd din etapa de conceptie, pentru anumite categorii de teren si fie
inlocuite masinile cu actiune staticd in favoarea masinilor vibratoare de compactat.

Pentru clasa masinilor de compactat prin vibrare, definirea caracteristicilor tehnice constituie primul pas in
stabilirea notiunilor cu care se va opera in continuare.

Caracteristici constructive vom denumi totalitatea elementelor dimensionale, volumetrice §i masice care
determina, in mod necesar, o parte din parametri functionali, tehnologici de exploatare.

Prin caracteristici tehnologice vom denumi totalitatea parametrilor care determind in mod direct indeplinirea
misiunii, respectiv realizarea procesului de compactare.

Astfel, pot fi enumerate urmatoarele caracteristici tehnologice: diametrul si latimea rulourilor compactoare,
forta perturbatoare, amplitudinea vibratiilor, frecventa vibratiilor, incarcarea specifica lineara, viteza de deplasare.

Prin caracteristici functionale se intelege totalitatea parametrilor care determind si asigurd functionalitatea
normald a masinii, In vederea mentinerii caracteristicilor tehnologice la valorile nominale in perioada de timp prescrisa,
cu conditia executdrii lucrarilor de mentenanta stabilite prin documentatie.

Astfel, se pot enumera:
momentul static al maselor excentrice din componenta vibroexcitatorului;
viteza unghiulara a maselor excentrice, reactiunile pe organele de compactare;
turatia si alunecarea organelor de tractiune(rulouri metalice, roti cu pneuri) la rulare;
capacitatea de trecere;
parametrii sistemului hidrostatic de actionare (de forta si comanda);
parametrii de izolare si amortizare a vibratiilor transmise blocurilor functionale ale masinii, care reprezinta stari
limita potentiale de defectare;
e nivelul de zgomot si vibratii transmise la postul de comanda care afecteaza productivitatea muncii prin scaderea
capacitatii de munca psihofizica si imbolnavirea profesionala a mecanicului deservent.

Caracteristicile tehnice mentionate se stabilesc la proiectare, cu posibilitatea de a fi modificate in anumite
conditii de lucru, astfel incat masina sa fiei folositd cu maxima eficientd, adaptatid la tehnologiile de lucru si la
caracteristicile materialului de compactat.

3. Caracteristici constructive

Pe baza analizei caracteristicilor tehnice ale compactoarelor vibratoare produse atat in tara, cat si pe plan mondial,

se deosebesc cateva clase constructive, in principal, dupa tehnologia de lucru si natura terenului, astfel:

a) compactoare vibratoare tractate (fig.1);

b) compactoare vibratoare autopropulsate, cu sasiu monobloc (nearticulat) si doud rulouri netede. Vibrarea se
realizeaza fie cu un singur rulou, fie pe ambele rulouri, iar tractiunea cu un singur rulou, sau totala, pe ambele
rulouri ;

c) compactoare vibratoare autopropulsate cu doua rulouri profilate cu sasiu articulat. Vibrarea se realizeaza pe
ambele rulouri sau numai pe unul singur, iar tractiunea pe ambele rulouri;

d) compactoare vibratoare autopropulsate cu doud rulouri netede (fig.2) si sasiu articulat. Vibrarea se realizeaza
fie cu un singur rulou, fie pe ambele rulouri, iar tractiunea pe un singur rulou sau pe ambele rulouri;

e) compactoare vibratoare autopropulsate mixte (fig.3) cu sasiu articulat. Vibrarea se realizeaza cu un rulou
amplasat in fata, iar tractiunea pe doud sau patru pneuri plasate in spate.

Sunt utilizate §i sisteme cu tractiune totald simultan pe rulou si pneuri.

Principalele elemente constructive care se reflecta in functionalitatea maginii se regdsesc in subansamble vitale ca:

e sistemul de vibrare,

sistemul de deplasare,
sistemul de izolare si amortizare a vibratiilor,
structura metalica,
sistemul de actionare.

Sistemul de vibrare

Pentru compactoarele vibratoare, solutia constructiva a sistemului de vibrare se adopta functie de tehnologia de
compactare si de modul de alcatuire al masinii.



Fig.1 Compactor vibrator tractat:
a — cu rulou metalic neted; b— cu rulou metalic profilat

a

Fig.2 Compactor vibrator autopropulsat cu ambele rulouri metalice netede, de 100kN (tip Dynapac):
a — cu actionare complet hidrostatica (tip CC41); b — cu actionare hidromecanica (tip CC40).

Fig.3 Compactor vibrator autopropulsat mixt de 130kN (tip PV60 firma MBU).

Astfel, In mod frecvent se utilizeazd numai vibratoare inertiale cu fortd unidirectionala sau rotitoare. De
(mecanica, hidromecanica, hidrostatica).

Sistemul de vibrare cu forte rotitoare este compus din axul ruloului, pe care se afla amplasate simetric fata de
planul median si in faza mase excentrice, rezemarea in flansele laterale ale ruloului si sistemul de actionare. Un astfel de
sistem este utilizat in mod deosebit la compactoarele vibratoare tractate sau la cele autopropulsate.

O alta forma constructiva a sistemului de vibrare, frecvent intalnita la compactoarele autopropulsate cu sasiu
monobloc si cu ambele rulouri vibratoare de tip ,,duplex", este cu axul excentric pe toatd lungimea.

Sistemul de vibrare cu fortd unidirectionald se utilizeaza in doud variante constructive si anume: cu vibrator
inertial cu doud mase excentrice montate in faza, sincronizate cinematic, si cu vibrator pendular montat pe axul ruloului.

Vibratoarele pendulare sunt compuse dintr-o carcasa prinsd articulat, prin intermediul unor brate, la axul
ruloului.

in interiorul carcasei se afli montat un vibrator inertial cu mase excentrice sau corpuri de rostogolire care
genereaza numai forta rotitoare.

Datorita prinderii pendulare a vibratorului, forta rotitoare se transmite axului ruloului numai sub forma de forta
perturbatoare unidirectionala pe verticala.

Solutiile tehnice sunt bazate pe antrenarea corpurilor de rostogolire in generarea vibratiilor, oferind avantaje
certe in privinta durabilitatii rulmentilor rotorului, precum si posibilitatea de modificare a fortei perturbatoare la aceeasi
valoare a frecventei vibratiilor.



Solutia este aplicabild in conditiile unei executii precise si a unor forte relativ reduse (2000 — 4000daN) la
turatii maxime de pana la 2400 — 2800rot/min. Daca aceste valori sunt depasite, se impun masuri speciale de evacuare a
caldurii generate prin frecare.

4. Utilaje de compactat cu sistemul vibrator VERSA- VIBE™(fig.4)

Fig.4 Utilaj cu sistemul vibrator VERSA- VIBE™

Nevoia unui tambur unic pentru o compactare corectd atat a straturilor groase cit si a celor subtiri este motivul
pentru care Caterpillar a elaborat sistemul vibrator Versa- Vibe™. Sistemul tine cont de o serie ampla de conditii, atat
in ceea ce priveste setdrile de amplitudine inaltd/frecventd redusa, cat si pentru cele de amplitudine redusa/frecventa
inalta.

Sistemul permite unui singur utilaj sa realizeze straturi subtiri sau suprapuse la viteze mari sau la viteze mici,
straturi groase i mixuri. Aceastd versatilitate prezintd anumite avantaje cheie, inclusiv o economie de costuri.

De fapt, Sistemul Versa-Vibe™ ajutd la compactarea optima atdt a straturilor subtiri cat si a celor groase
Utilajele cu sistemul Versa-Vibe™ obtin densitatile vizate prin mai putine treceri.

Sistemul Versa-Vibe™ genercazd o asemenea versatilitate incat un singur compactor de asfalt poate sa
realizeze ceea ce in mod normal ar face doua utilaje diferite.

5.Concluzii

Realizarea unor masini de compactat cu performante superioare in frontul de lucru ca productivitate tehnica
ridicatd si cheltuieli logistice minime a impus ca inca din etapa de conceptie, pentru anumite categorii de teren si fie
inlocuite masinile cu actiune statica in favoarea masinilor vibratoare de compactat.

Astfel tehnologiile moderne de executie a straturilor din pamint, pamint stabilizat, balast, mixturi asfaltice
asigura o eficientd economica corespunzatoare lucrarilor de constructii printr-o utilizare corespunzatoare a masinilor de
compactat prin vibrare.

Am prezentat utilajele cu sistemul vibrator VERSA- VIBE™ de la firma Caterpillar.

Nevoia unui tambur unic pentru o compactare corecta atat a straturilor groase cat si a celor subtiri este motivul
pentru care Caterpillar a elaborat sistemul vibrator Versa- Vibe™.

Sistemul permite unui singur utilaj s realizeze straturi subtiri sau suprapuse la viteze mari sau la viteze mici,
straturi groase §i mixuri.

Am prezentat caracteristicile constructiv- functionale ale masinilor vibratoare pentru compactarea pamanturilor
care ne oferd o imagine de ansamblu asupra acestei categorii de magini foarte importante in compactarea diferitelor
lucrari de terasament sau constructii de drumuri.
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Rezumat

Lucrarea de fatd isi propune realizarea unui studiu al echipamentelor de foraj utilizate in lucrarile de
prospectiuni geologice cu un studiu de caz pentru Sonda 1784 TASBUGA, aceasta constituind o baza de plecare pentru
cercetdrile viitoare de gasire a unor solutii optime de Tmbunatatire a performantelor in procesul de foraj.

Cuvinte cheie: instalatie de foraj, sonda, fluid de foraj,sonda Tasbuga.

1.Introducere

Sondele-sunt constructii miniere de forma cilindrica caracterizate printr-o lungime (addncime) mult mai mare
decat diametrul realizat in scoarta terestra cu mijloace de la suprafatd in scopul cercetarii si exploatarii zacamintelor de
gaze naturale.

Acestea pot fi verticale, inclinate si orizontale.

Forajul-este complexul de lucrari miniere prin care se traverseaza formatiunile geologice de la suprafata si
pana la o anumita adancime in scopul realizarii unei sonde.

Forajul sondei, consolidarea sondei, cercetarile geologo-tehnice, dar si deschiderea orizonturilor productive se
realizeaza prin intermediul unei instalatii complexe, care poarta numele de instalatie de foraj.

Procesul fordrii sondelor de petrol si gaze se aseamana de cele mai multe ori cu procesul constructiilor
industriale civile. Principala deosebire constd in faptul ca obiectul fordrii se realizeaza ca productie de baza prin
dislocarea rocilor pentru realizarea gaurii de sonda, nu prin punerea in opera a materialelor si prefabricatelor. Santierul
de foraj este defapt locul unde se executa lucrarile de forare a sondelor conform documentatiei tehnice, cu ajutorul fortei
de munca, utilajelor, aparatului de conducere, depozitelor si amenajarilor administrative necesare.

Constructia instalatiilor de foraj este permanent supusa modificarilor generate de necesitatea cresterii continue
a vitezelor de foraj, de natura rocilor, extinderea domeniului de utilizare, cresterea duratei de functionare si a
coeficientului de utilizare, automatizarea regimului de functionare etc.

2. Executarea sondei Tasbuga

Activitatea de foraj se incadreaza in categoria lucrarilor de explorare - exploatare a zacamintelor de petrol si au
caracter temporar, durata acestora depinzand de adancimea la care se afla obiectivul sondei.

Locatia sondei se afla zona esticd a Carpatilor Orientali. Aici culmile muntoase au o directie predominant
NNW-SSE paralele in general cu directia formatiunilor geologice. Ca subdiviziune a Carpatilor Orientali, putem vorbi
aici de Muntii Tazlaului, munti ce oscileaza in jurul naltimii de 1100 m. Local, pe firul vaii Tazlaul Sarat, altitudinile
sunt mai mici de aproximativ 450 m.

Amplasamentul investitiei se afla intr-o zona de exploatare petroliera deja existenta, este situat situat pe o
suprafata de teren care apartine OMV Petrom SA (beneficiarul sondei) si are categoria de folosinta — curti constructii .

In cazul sondei 1784 TASBUGA, durata lucrarilor de realizare sonda este de cca 65 zile, iar adancimea de foraj
este de 2200 m.

Principalele faze de realizare a obiectivului de investitie, sunt:

a. - executarea lucrarilor de constructii montaj pentru amplasarea instalatiei de foraj;

b. - executarea lucrarilor de foraj;

c. - executarea lucrarilor de demobilizare si reducere a careului de foraj/probe productie la nivelul careului de
exploatare;

d. - executarea lucrarilor de punere in productie a sondei.

Tehnologia de exploatare a sondei este cea de pompaj de adancime.

Sonda 1784 Tasbuga are caracter de exploatare titei.

Daca in urma efectuarii probelor de productie rezultatele vor fi pozitive, sonda va produce un debit maxim de
circa 49 mc/zi, debitul cumulat cu sondele 1782 (40 mc/zi) si 1783 (31 mc/zi) fiind de 120 mc/zi, respectiv circa 54 to
titei brut/zi.

3. Descrierea instalatiei si a fluxurilor tehnologice:

Procesul tehnologic de forare al sondei consta in saparea unui put cu diametre descrescatoare, de la suprafata si
pana la baza stratului productiv cu ajutorul unui sistem rotativ hidraulic actionat de la suprafata. Procesul de foraj se
realizeaza in intregime cu mijloace mecanizate (utilajul instalatiei de foraj).



Metoda de foraj rotativa este caracterizata prin actionarea elementului de dislocare (sapa de foraj) cu ajutorul
garniturii de prajini de foraj de la suprafata. La aceasta metoda de foraj este absolut necesar ca in timpul lucrului sapei,
detritusul (roca sfaramata) sa fie indepartat permanent de pe talpa sondei si transportat la suprafata, iar sapa trebuie
racita. Aceste operatii sunt indeplinite de fluidul de foraj care este pompat de la suprafata cu ajutorul pompelor cu
pistoane, prin interiorul prajinilor de foraj.

Dupa ce iese prin orificiile sapei, fluidul de foraj se incarca cu detritus pe care il transporta la suprafata prin
spatiul inelar dintre prajini si peretii gaurii de sonda.

La suprafata, fluidul de foraj este curatat cu ajutorul sitelor vibratoare si al separatoarelor de tip hidrociclon,
detritusul fiind depozitat intr-o haba metalice cu capacitatea de 40 mc, iar fluidul de foraj curat, este reintegrat in fluxul
tehnologic de foraj.

In procesul de foraj, fluidul de foraj este vehiculat in circuit inchis, astfel incat printr-o exploatare normala nu
au loc pierderi pe faze.

Dupa executarea forajului fiecarui interval are loc consolidarea gaurii de sonda prin tubarea acestora cu
ajutorul unor coloane din tevi de otel avand diametrul corespunzator intervalului sapat.

Tubarea sondei reprezinta operatia de introducere in gaura de sonda a unor burlane metalice cu scopul de a
consolida gaura de sonda si de a crea canalul sigur de exploatare a hidrocarburilor.

Prin executarea operatiei de tubare se are in vedere:

- consolidarea peretelui gaurii de sonda;

- impiedicarea contaminarii apelor de suprafata cu fluidele aflate in sonda;

- izolarea stratelor care contin hidrocarburi (petrol si gaze) a caror exploatare se urmareste, prevenind contaminarea cu
acestea a apelor superioare.

Dupa executarea tubarii fiecarei coloane are loc cimentarea spatiului inelar dintre coloana si peretele gaurii de
sonda.

Instalatia de foraj - MR 8000 (fig.1) - este actionata termic si nu se proiecteaza racord de inalta tensiune.

Prin specificul lucrarilor de foraj se realizeaza un circuit inchis al apei tehnologice, astfel incat dupa utilizarea
debitelor de apa in scopuri tehnologice, eventualele ape rezultate sunt preluate de beneficiar si duse la parcurile din zona
pentru a fi refolosite in procese tehnologice.

In conformitate cu STAS 4273/83 pag 2.9, categoria constructii hidrotehnice aferente sondei pentru apararca
impotriva inundatiilor este 4, iar clasa de importanta este IV, amplasamentul sondei este neinundabil.

STAS-ul 4068/2-87 pentru lucrarile din clasa IV de importanta, in conditiile normale de exploatare, prevede ca
probabilitatea anuala de depasire este de 5 %.

Necesarul de apa tehnologica se asigura prin transport cu vidanja de la parcul 2 Tasbuga, apa fiind depozitata
direct in rezervoarele de stocare ale sondei sau in habe metalice.

Cerinta de apa tehnologica pentru forajul sondei este de:

Q med = 15 m*/zi
Q max = 19,5 m¥/zi
Pe toata durata forajului sunt necesari cca 750 m3 apa tehnologica (inclusiv rezerva intangibila de apa PSI = 108 m®).

Fig.1 Instalatia de foraj MR 8000



Caracteristicile instalatiei de foraj MR 8000 sunt prezentate in tabelul 5.1.

Tabelul 1.Caracteristicile Instalatiei de foraj MR 8000

Puterea instalata KW 1970
MAST
Tip MRS Drillmec
indltime (m) (de la podul sondei pana sub geambloc) 36
capacitate nominald max. (tf/lbs) 440 000/10 linii
cap. max. de stivuire in pasi de 27 m prajini de 4%% (m) 200t
SUBSTRUCTURA
tip Drillmec
inaltime (m) 5,2
sarcina maxima la grinzile mesei rotary (tf) 440000
sarcina totald substructura (tf) 690000
TROLIU
tip Drillmec
putere maxima la intrare (CP) 1080
tractiune maxima in cablu la toba (tf) 24
diametrul cablului de manevra (mm) 28"
frana hidraulica (tip) Hydromatic Parmac
MASA ROTARY .
» Top drive si masa rotary
P MRL 27,5
diametrul de trecere (mm)
sarcina statica (T metru) 698,5

500

. Diesel 2x C15-ACERT
MOTOARELE-tip 10S0HP
POMPE
actionate in instalatie
actionate independent 2x 9T 1000
SISTEM CURATIRE NOROI
site vibratoare TIP SWACO
degazoare TIP DA-S 86
desmaluitoare 12X4 in
denisipatoare 6x6 in
centrifuge TIP SWACO 514, 418
unitate de floculare TIP SWACO
Adancimea de foraj cu prajini de 4 2 (m) 3200/10526
Top Drive
e
s hidraulica HTD 220

4. Executarea lucrarilor de foraj propriu - zis

Dupa terminarea fazei de montaj se incepe activitatea de foraj care presupune realizarea unei gauri de sonda cu
diametre diferite si protejarea acesteia prin tubarea unor coloane de burlane dupa un program de constructie stabilit prin
proiectul de foraj.

In procesul tehnologic de foraj al sondei se utilizeaza fluidul de foraj preparat de catre executantul forajului -
care este un tert autorizat -, in incinta sediului acestuia. Fluidul de foraj este transportat de catre acesta la locul de
utilizare, iar excesul este recuperat si depozitat pe amplasamentul firmei

5. Concluzii

In lucrare am prezentat un studiu de caz si anume executarea sondei 1784 TASBUGA. Organizarea de santier
se va amplasa pe suprafata careului existent al sondelor 1782 si 1783 Tasbuga, pe teritoriul administrativ al localitatii
Asau, judetul Bacau.

Forajul sondei 1784 Tasbuga face parte din programul de dezvoltare a exploatarii pe structura Moldova Nord,
parte integranta a sistemului energetic national. Utilitatea publica consta in realizarea unor noi investitii in zona, fapt ce
conduce la cresterea potentialului socio - economic al zonei si asigurarea unor noi rezerve energetice economiei
romanesti.



Am prezentat tehnologia de exploatare cu instalatia de foraj MR 8000 utilizata la forajul sondei 1784 Tasbuga.

Pe langd executarea lucrarilor propriu-zise de foraj este important si impactul asupra populatiei, sanatatii
umane, faunei si florei, solului, bunurilor materiale, calitatii si regimului cantitativ al apei, calitatii aerului, climei,
zgomotelor si vibratiilor, peisajului si mediului vizual, patrimoniului istoric si cultural asupra interactiunilor dintre
aceste elemente precum si elementele de protectie in fiecare situatie.

Bibliografie

1. Dinescu, S., Radu, S., M., Brinas, 1.- Masini si utilaje pentru lucrari de infrastructura. Editura UNIVERSITAS
Petrosani 2019

2. [Iliag N., Zanfir V., Andras 1., si altii - Magsini miniere. Exemple de calcul, Editura Tehnica, Bucuresti. 1993

3. Papuc C. - Forajul de cercetare geologica, Editura Tehnica, Bucuresti, 1965

4. Memoriu de prezentare — Foraj si echipare sd 1784 Tasbuga, 2016



ANALIZA COMPORTAMENTULUI FLUIDULUI DE FORAJ PENTRU O INSTALATIE
DE FORAJ ECHIPATA CU SAPA CU TREI CONURI CU AJUTORUL APLICATIEI
SOLIDWORKS

Autori: Alexandra Karina BRINAS !, Constantin Laurentiu BRINAS ?
brinaskarina@yahoo.com, constantin.brinas@gmail.com

Coordonator: Sef lucr.dr.ing. Stela DINESCU 3

! Universitatea din Petrosani, Facultatea de Inginerie Mecanica si Electricd, specializarea Masgini si
Echipamente Miniere: , anul 11

2 Universitatea din Petrosani, Facultatea de Inginerie Mecanicd si Electricd, specializarea Magini si
Echipamente Miniere: , anul 111

3 Universitatea din Petrosani, Facultatea de Inginerie Mecanica si Electricd, Departamentul:Inginerie
Mecanica Industriala si Transporturi

Rezumat

In cadrul acestei lucrari am realizat un model digital de sonda, echipati cu sapa cu trei conuri, in vederea
analizarii comportamentului fluidului de foraj in interiorul unei instalatii de forare. Pentru realizarea acestei analize cu
element finit am folosit aplicatia SOLIDWORKS utilizand facilitatea Flow Simulation.

Cuvinte cheie
Foraj, sonda,sapa, fluid

1. Introducere

Sapele sau frezele sunt instrumente de dislocare care fac parte din sistemul de manevra al unei instalatii de
forare. Prin presiunea pe care sapa o exercita asupra centrului suprafetei de actiune, la atingerea starii limita determina
sfaramarea rocii. Din acest motiv este importantd cunoasterea eforturilor si a deformarilor la care este supusa o sapa in
procesul de forare al unei sonde.
Analiza cu elemente finite, este o0 metoda de analizd numerica utilizatd pentru rezolvarea unor probleme din diverse
domenii ale ingineriei. Aceastd metoda utilizata ca instrument de proiectare permite schimbarea procesului de proiectare
alcatuit din cicluri repetitive de: proiectare = prototip = test intr-un proces simplificat in care prototipurile nu sunt
folosite ca instrumente de proiectare, ele fiind necesare doar pentru validarea design-ului final.

In cadrul acestei lucrari am analizat comportamentul fluidului de foraj pentru o instalatie de forare care are o sapa

cu trei conuri care are canale de circulatie a lichidului de foraj. Analiza a fost facutd in aplicatia SOLIDWORKS
utilizand facilitatea Flow Simulation. Ansamblul supus analizei este prezentat in figura 1.
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Fig. 1. ANSAMBLUL SUPUS ANALIZEI COMPORTAMENTULUI FLUIDULUI DE FORAJ



adaugate doua parti LID1 si LID3. Rolul lor este esential in cazul unei analize de tip intern asa cum vom face in aceasta
lucrare, deoarece ele determind limitele de analizd ale domeniului. Asa cum am spus mai sus am efectuat o analiza de
tip intern fluidul luat in considerare fiind apa.

Am impus trei conditii la limita de separatie a domeniul analizat: viteza de intrare a apei in prajind (figura 2),

presiunea la limita superioard a tubulaturii (figura 3) si o limitd de tip stator corespunzitoare suprafetei interne a
tubulaturii.
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STy = n

de rotatie, unul care sa “imbrace” sapa iar altul care sa “imbrace” prajina. In figura 5 ele sunt prezentate transparent, iar
la prezentarea rezultatelor aceste domenii au primit atributul “ascuns”.

Fig. S. DOMENIILE DE ROTATIE



d t
Celor doud domenii li s-a impus o turatie de 105 [ﬂ} ceea ce corespunde la 1000 [i} (figura 6).

N min

tation(s) 3.22833201 rag

Fig. 6. IMPUNEREA TURATIEI DOMENIILOR DE ROTATIE

in figura 7 este prezentatd o capturd ecran care prezintd comportamentul fluidului de foraj. Se poate observa ci
viteza acestuia creste considerabil la iesirea din cele trei duze. Acest rezultat evidentiaza rolul hidrodinamic al fluidului
de foraj.

Analizand liniile de traiectorie ale fluidului de foraj se poate trage concluzia ca in spatiul dintre prajinad si
tubulatura lichidul are o miscare elicoidala de la talpa sondei catre partea superioara a acesteia. Aceastd traiectorie este
generatd de miscarea de rotatie pe care o efectueaza sapa si prajinile, care joacd un rol de rotor pentru fluidul pompat in
sonda.

in figura 8 este prezentatd variatia presiunii fluidului de foraj. Ca si in cazul figurii 4.7 se poate observa o
crestere a presiunii la talpa sondei, aspect care scoate in evidenta rolul hidrodinamic al fluidului de foraj.

Velocity RRF [m/s]
Flow Trajectories 1

Fig. 7. VITEZA LICHIDULUI DE FORAJ — ROLUL HIDRODINAMIC AL ACESTUIA
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Fig. 8. PRESIUNEA LICHIDULUI DE FORAJ — ROLUL HIDRODINAMIC AL ACESTUIA

Aplicatia SOLIDWORKS permite determinarea volumului de fluid care intra in analiza efectuati. in figura 9
este prezentatd aceastd optiune, iar pentru exemplul luat in considerare volumul fluidului de foraj este de aproximativ

1,61 m.

in figura 10 am prezentat volumul lichidului de foraj constituit ca o parte distincta prin care am efectuat o

sectiune dupa doud planuri.
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Fig. 10. SECTIUNE PRIN VOLUMUL LICHIDULUI DE FORAJ

2. Concluzii

Modelul digital de sapare a unei sonde descris in capitolul 3 are caracter didactic. Acesta evidentiazd sugestiv
procesul de adancire al unei sonde sapate cu o freza cu role conice danturate prin surprinderea momentului adaugarii
unei prdjini la garnitura de sapare.

Studiul comportamentului lichidului de circulatie utilizand metoda elementului finit prezentat in cadrul acestei
lucrari a evidentiat prin analiza vitezei si a presiunii urmatoarele:

e rolul hidrodinamic, deoarece o data cu cresterea vitezei si a presiunii la iesirea din duze lichidul de circulatie
curata particulele dislocate de pe talpa sondei;

e rolul hidrostatic, deoarece contrapresiunea creatd asupra peretilor sondei, impiedica surparea rocilor slab
consolidate si patrunderea nedorita in sondd a fluidelor din formatiunile traversate;

e rolul motric si informativ deoarece fluidul de foraj constituie agentul de transmitere a energiei spre sapa si
totodata ofera posibilitatea analizei, la iesirea din sonda, a detritusului adus la suprafata.
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Rezumat

In lucrare se prezinti analiza cinematicd analitici a unui mecanism cu sase elemente folosit in structura
separatoarelor de inalta tensiune de tip coloana.
Cuvinte cheie

Cablu, roatd motoare, ecuatii

1. Introducere

Separatoarele servesc la separarea vizibild a doua circuite aflate sub tensiune dar neparcurse de curent, asigurand
in pozitia deschis o distantd de izolare predeterminati intre bornele fiecarui pol. In pozitia inchis functioneazi in regim
de durati, fiind necesara realizarea unor contacte cu presiune mare de contact si inoxidabile. Intrucat functia lor este de
a conecta si deconecta cand prin circuit nu trece curent, nu se formeaza arc electric intre contacte si de aceea nu sunt
prevazute cu dispozitive de stingere a arcului electric.

Separatorul este necesar pentru a scoate o line de sub tensiune atunci cand se fac revizii sau reparatii la un
intreruptor. In centralele electrice sau in statiile de distributie sunt frecvente manevrele de conectare sau deconectare
sub tensiune dar fard curent, cand se trece de pe un sistem de bare pe altul sau cand se trece de la un generator la altul.
De regula separatoarele se leaga in serie cu intreruptorul, actionarea separatorului fiind prevazuta cu blocaj care permite
deschiderea acestuia numai dupa intreruperea circuitului de catre intreruptor.

Un separator cuprinde urmatoarele elemente:

0 - sistemul de contacte cuprinde un contact fix si unul mobil (cutitul) sau doud contacte mobile constituind calea
de curent a separatorului.

0 - sistemul izolator este constituit din izolatoarele suport ale contactului fix $i mobil si din tija izolantd care
transmite migcarea de la dispozitivul de actionare la cutitul mobil.

[ - dispozitivul de actionare trebuie sa asigure deschiderea si inchiderea completa a separatorului.

2. Descrierea separatorului
In lucrare se prezinta analiza cinematica analitica a unui separator de tip coloana folosit la liniile de inalta
tensiune. Structura separatorului este obfinuta prin amplificarea unui mecanism paralelogram, cu o diada de aspectul
unu. Analiza cinematica (pozitii, viteze si acceleratii) s-a realizat prin metoda contururilor aplicatd celor doua diade
continute, considerand miscarea elementului conducator, variabild.
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Fig. 1. Schema separatorului cu o singura coloana[1]



Un asemenea tip de separator, fig.1. este descris 1n lucrarea [1] in care se mentioneaza ca structura lui s-a obtinut
din amplificarea unui mecanism de tip paralelograra OABC cu o diada de aspectul unu, DEB.

Contactul mobil K descrie, la deschiderea si inchiderea separatorului, o traiectorie alungita pe verticala pentru a
nu iesi din spatiul liniei pe care o deserveste.

In cele ce urmeazi se propune sa se realizeze analiza cinematic analitica complectd a acestui mecanism.

Pentru analiza cinenematicd se va folosi metoda contururilor aplicatd grupelor structurale continute de
mecanism, prezentatd in [2].

Mecanismul separatorului contine diadele de aspectul /, ABC si DEB (planul elementului EB contine contactul
mobil K).

Se cunosc urm([toarele: lungimile a,b,c,d,e,g,h si m; coordonatele articulatiilor fixe O si C, x4,y0 $i respectiv x.,ye;
domeniul de variable al unghiului de pozitionare pentru elementul conducator OA(D), ¢; (variabila independentd), ¢;
min=90°<@; <B; mar =180"; pozitia "Inchis" a separatorului corespunde pentru ¢ =@mn=90° ; lungimea FK, cu
mentiunea ca FK este paralela cu directia OA4 in pozitia " inchis" a separatorului.

3. Analiza pozitionala
Se alege sistemul de referintd cu originea in articulatia fixd O. Unghiul ¢, format de latura OA4 cu sensul pozitiv
al axei x este coordonata independenta.
Pentru diada 4ABC, fig.2, raportata la sistemul de referinta ales, se pot scrie urmatoarele ecuatii scalare de pozitie:
bcos¢, —ccosp; =xc —x4=u
: . rk
bsing, —csings =yc -y, 4=V > (1
In aceste ecuatii unghiurile ¢ si ¢ sunt
necunoscute pozitionale . Pentru aflarea unghiurilor ¢, si
@3 se prefera teorema cosinusului aplicatd conturului
triunghiului ABC.
Calculele au urmatoarea succesiune:
Xy=acos¢;;, y =asing;; (xcsiycsuntdate) (2)

USXC =Xy VEYC—Va A3)
a= arctgl , “4)
u -
U=l -
d; =\u’ +v? , (5) 0 i
B2 +d, _e2 Fig. 2. Diada ABC
= arccos 6
B> 2d, (6)
br=pr+a, (7 B3 =m—-P;3, )
b’ +di —b’ ¢ +a, (10)
= arccos ———— 8
B3 2d, ¢ (®)
Cu ajutorul unghiurilor ¢, si @3 se pot calcula coordonatele articulatiei mobile B:
Xp=x4+b-cos Xp =Xc +c-cos
B =%4 ) au BTXC #3 (11, 12)

Yp=Yq+b-sing, yB =yc+csingy’
Pentru diada DEB calculele au o succesiune similara cu cele de la diada ABC.
Elementul conducator avand o forma triunghiulara se determind mai intai, unghiul € dintre directiile OA4 si OD:
2 2 2
a®+m* -

0= arccos#, (13)
-m-a
si apoi,in conformitate cu figura 3, in succesiune, urmatoarele:
xp =m-cos(g;—0) yp=m-sin(g; -6), (14)
up=Xxg—Xp, Vi =Yg—Yp, (15)
Vi . W +dy—é’
ay =arctg—; (16) = arccos ———2—— 18
u Pa 2-h-d, (18)
dy =ui +vi , (17) bq=Ps+ay (19)
2 2 2

—h
Bs = arccos% (20)

2(/7d2
Bs=n—Pps. ¢5=Ps+ay (21,22)

Cu ajutorul unghiurilor ¢4 si ¢s se pot determina coordonatele articulatiei E:



Xgp=xp+h-cosg, Xp =Xp +e-cosgs

sau (23,24)
v =Yg +h-sing, E=yp+e-sings
X

£ Lt

\ J\I P“
a
NN
F
0 " 0 T x
Fig. 3 Fig. 4

Coordonatele punctului K, contactul mobil al separatorului se determina tindnd cont de conditia mentionata mai
sus, FK //0A4 in pozitia inchis, adica In aceasta pozitie, FK_LOJX, figura 4
Cu notatiile din figura 4, coordonatele punctului K se determina cu relatiile:
xg =xp + f-cos(ps +8)=xc +c-cosps + f - cos(¢s — )

. : (25)
vk =yp+ [ sin(ps —8)=yc +c-sings + [ - cos(ps — )
Distanta BK=f se determina aplicand relatia cosinusului in triunghiul FBK (in pozitia Inchis a separatorului): .
2
f= \/[gj +(FKY —e(FK)-cos(< BFK) (26)
yp =Yg
< BFK =90 - arctg ——*= 27
Xp ~XE
S= arcsin[ (}Z{) sin < BFK} (28)

4. Vitezele si acceleratiile
Pentru determinarea vitezelor si acceleratiilor punctelor mecanismnului i in mod special ale punctului K,
contactul mobil al separatorului, se vor deriva succesiv in raport cu timpul ecuatiile pozitionale (1) pentru diada ABC, si
urmatoarele ecuatii pentru diada DEB:

h-cos¢y—e-cosps =xgp—xp =u
'¢4 '¢5 B~ Xp =Uj (29)
h-csingy—e-sings =yp—yp =v;
Tinand cont ca:

d 2
¢4 w3;d_a’=ﬂ; i=1+5 29)
dt dt  g¢?
in cele de mai jos sunt trecute expresiile vitezelor si acceleratiilor unghiulare ale elementelor mecanismului .
(o)) =R2 ~wp; e =R2 -ey +P2 6012
3 :R3 ‘@, ez =R3 -ey +P3 6012
_asinlg;—¢3) - _ asin(g; — ;)
2= SRy =—
bsin(gs —¢2) csin(gs ~¢;)
(¢1—¢3)+b-R3 -cos(gs ~¢5)—c RS
py =208 $1 —¢3)+b-R; -cos\ps — ;) —c-Rj |
bsin(gs — )
2 2
_a-cos(¢) —¢y)+b-RS —c-Rj -cos(p3 —¢,)
csin(gs - ¢2)

Wy :R4'(1)1,' ey :R4'61+P4'6012

P;

W5 :R5'CI)1,' €s :R5'61+P5'6012



_C Ry -sin(gs — @3 )—m-sin(ps — ¢, +6’)'
h-sin(¢s — ;) ’

_c-Ry -sin(gy —¢5)—m-sin(g; — ¢, +6)
e-sin(gs — ;)

Ry

Rs

b hsin(gs —4)

_c b -cos(¢5 —¢3)—C-R32 -cos(¢5 —¢3)—e-R52 +m-cos(¢5 —¢; +6’)+h-R5 -cos(¢5 —¢4);

Py = c- P -cos(¢4 —¢3)—C-R32 -cos(¢4 —¢3)+h-R5+m-cos(¢4 —¢; +9)—e-R52 -cos(¢5 —¢4);

esin(gs — 4,

Viteza si acceleratia punctului K se determind succesiv in raport cu timpul expresiile (25):

Unde 4, B, C, D sunt:

ig =—c-Rysin(gs)+ f - Rs -sin(gs - 5) o, (30)
Yk =cRj cos(¢3)+f-R5 -cos(¢5 —5)-601 (31)
VK :\/x12< + 9% 20’1\/02 ‘R5 + f§R§ = 2c- f -R3 - Rs -cos(ps — #5 - ) (32)
ix=A-e,-B- o} (33)
jg =C-e;+D-0f (34)

A=—c-Rysin(g;)+ f-Rs -sin(ps — )

B=c P sin2(¢3)+c-R32 cos(¢3)—f-P5 -sin(¢5 —5)+f-R52 sin(¢5 —5)

C=c-Rscos(p;)+ f-Rs -sin(ps —5) (35)

D =c-Pycos(ps)~c- Ry sinlgs)+ - Ps -cos(gs = 6)~ f - R sin(s ~0)

.2 .2
ag =+ Xg +yg

In figura 5 este aritata o succesiune de 9 pozitii ale mecanismului si traiectoria punctului X pentru domeniul

180°... 90°. S-au considerat a=740mm, b = / 00\/3 mm, ¢c=740mm, e=90mm, m=660mm, g=85mm, h=140mm,

f=670mm, x. =y, = 100 mm

Tabelul 1
. XK yK Concluzii
Pozitia [mm] [mm] Constructia compacta a acestui mecanism de libera deschidere s-a
1 59 877 1564 obtinut datorita utilizarii unor cuple cinematice superioare, care au permis,
totodatd, micsorarea numarului de elemente ale mecanismului, ceea ce are
2 ~44.896 1496 drept urmare, intre altele, scurtarea timpului propriu al mecanismului de
3 -136.977 1452 decup]are.
4 -209. 149 1377 Utilizarea cuplelor cinematice superioare, transmitdnd forta prin
5 253.783 1271 suprafete de lucru relativ mici, limiteaza domeniul de utilizare pentru acest
tip usor de mecanism numai la transmiterea unor forte nu prea mari, findnd
6 ~263.008 1132 seama de uzura rapida a suprafetei clichetelor cand intervin presiuni mari.
7 -229.541 951.949
8 -150.269 716.371 Bibliografie
9 39016 396.173 [11 Maksymiuk, J., Mecanismele aparatelor electrice de conectare
: : (Traducere din limba polona,Editura Tehnica,Bucuresti 1970.

K

[2] Zamfir,V.,Albastroiu,P., Mecanisme si organs de magini. Partea 1
Mecanisme, Lit. Institutului de Mine din Petrosani, 197
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