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Rezumat, 
Lucrarea este organizată pe șase capitole şi  tratează aspecte 
privind evaluarea duratei de viață a componentelor din 
hidrocentrale. Ca şi principale obiective urmărite se pot număra 
următoarele: 

• Stabilirea unor metodologii de lucru în vederea obţinerii 
duratei de viaţă a structurilor mecanice în diferite 
componente hidromecanice; 

• Identificarea principalelor cauze şi mecanisme de cedare 
in turbinele hidraulice; 

• Analiza numerică a stărilor de tensiune pe componente în 
condiţiile reale de solicitare  

 
 
 

BUPT



 

 

CUPRINS 
 
                                                                                

 Pag. 
Capitolul I Introducere 7 

1.1 Prezentarea temei de doctorat. Obiectivele tezei de doctorat 7 
1.2 Justificarea alegerii temei 8 
1.3 Analiza cedărilor apărute în exploatare la componentele 
hidromecanice 

12 

Capitolul II Stadiul actual privind evaluarea durabilităţii 16 
2.1 Stadiul actual privind evaluarea durabilităţii la oboseală a componentelor 16 
2.2 Teorii de cumulare a degradărilor la oboseală 18 

2.2.1 Abordarea bazată pe tensiuni 18 
2.2.2 Abordarea bazată pe deformaţii 18 
2.2.3 Abordarea bazată pe energie 20 
2.2.4 Abordarea bazată pe mecanismele de degradare continue 21 

2.3 Abordări privind propagarea fisurilor de oboseală 22 
2.4 Factorii care influenţează durabilitatea la oboseală 25 
2.5 Măsuri preventive împotriva fisurării la oboseală 26 
2.6 Concluzii 27 
Capitolul III Evaluarea durabilităţii manivelei unei palete 
rotorice de tip Kaplan 

28 

3.1 Introducere 28 
3.2 Caracteristici generale 28 

3.2.1 Caracterizarea materialului 29 
3.2.2 Analiza regimului de funcţionare 30 

3.3 Analize numerice structurale 34 
3.3.1 Determinarea stării de tensiune şi deformaţie pentru geometria 
iniţială 

34 

3.3.2 Determinarea stării de tensiune şi deformaţie pentru geometria 
modificată 

37 

3.4 Calculul duratei de viaţă la oboseală 39 
3.4.1 Consideraţii teoretice asupra metodei de numărare a ciclurilor 
utilizând metoda picăturii 

39 

3.4.2 Analiza durabilităţii la oboseală utilizând înregistrările cu 
amplitudine variabilă pentru geometria iniţială  

41 

3.4.3 Analiza durabilităţii la oboseală utilizând înregistrările cu 
amplitudine variabilă pentru geometria modificată  

46 

3.4.4 Analiza durabilităţii la oboseală pentru geometria iniţială prin 
reducerea forţelor din înregistrare cu 15% 

50 

3.5 Compararea rezultatelor obţinute în urma simulărilor statice respectiv de 
oboseală pentru cele trei cazuri: geometria iniţială, geometria nouă-cu racord 
modificat, geometria iniţială cu reducerea forţelor cu 15% 

52 

3.6 Concluzii 54 
Capitolul IV Analiza cedării şi durabilităţii unui arbore de 
pompă 

 
55 

4.1 Amenajarea hidroenergetică Lotru, Staţia de pompare Jidoaia 55 
4.1.1 Introducere 55 
4.1.2 Staţia de Pompare Jidoaia 56 

BUPT



 

 

4.1.3 Prezentarea pompei 58 
4.2 Materialul folosit la confecţionarea arborelui pompei 62 
4.3 Analiza ruperii 63 

4.3.1 Analiza ruperii arborelui pompei 63 
4.3.2 Analiza macroscopică a suprafeţei 64 

4.4 Evaluarea durabilităţii arborelui rupt de la unitatea U1 66 
4.4.1 Analiza numerică a arborelui 66 
4.4.2 Convergenţa soluţiei 66 
4.4.3 Analiza stării de tensiune şi deformaţie a arborelui 68 
4.4.4 Iniţierea fisurii de oboseală 70 
4.4.5 Propagarea fisurii de oboseală 71 

4.5 Evaluarea durabilităţii arborelui bazată pe diagrama de cedare (FAD) 73 
4.6 Predicţia duratei de viaţă pentru arborele unităţii U2 75 
4.7 Evaluarea duratei de viaţă a arborelui utilizând teoria distanţelor critice 
(TCD) 

76 

4.8 Concluzii 83 
Capitolul V Evaluarea integrității și durabilității zonelor 
paletate din turbinele Francis 

 
84 

5.1. Introducere 84 
5.2. Analiza paletei de aparat statoric şi aparat director 85 

5.2.1 Caracteristici generale 85 
5.2.2. Analiza numerică pentru analiza curgerii fluidului 85 
5.2.3. Analiza statică de tensiune şi deformaţie 87 

5.3. Analiza paletelor rotorice ale turbinei de tip Francis 90 
5.3.1 Analiza ruperii 92 
5.3.2 Analiza materialului 93 
5.3.3 Analize numerice pentru analiza curgerii 109 
5.3.4 Analize numerice structurale 112 

5.4 Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii si propagarea fisurii în 
geometra 3D a unei îmbinări de tip T paletă-coroană/inel simplificată 

117 

5.5 Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii şi  propagarea fisurilor 
3D  

 
126 

5.5.1 Analiza geometriei de tip T în cazul solicitării la întindere 127 
5.5.2 Analiza geometriei de tip T în cazul solicitării la încovoiere 134 

5.6 Validarea analitică a variaţiei factorului de intensitate a tensiunii KI de-a 
lungul frontului fisurii în geometrii 3D. Soluţia Raju - Newman 

139 

5.7 Concluzii 141 
Capitolul VI Concluzii şi contribuţii personale 143 
Bibliografie 146 

                                
 

BUPT



 7 

 
 
 

1. INTRODUCERE 
  
 

1.1. Prezentarea temei de doctorat. Obiectivele tezei de 
doctorat. 

Evaluarea integrităţii structurale se bazează pe conceptul “Metoda Tolerării 
Defectelor” şi implică abordări atât experimentale cât şi analitico-numerice. Prin 
măsurători şi încercări experimentale se determină încărcările care apar în 
structurile mecanice ale hidroagregatelor, se realizează o caracterizare detaliată a 
materialelor structurilor hidromecanice determinându-se parametrii de material 
necesari în evaluarea duratei de viaţă. Practic, teza de doctorat utilizează concepte 
moderne din oboseala materialelor respectiv mecanica ruperii în vederea 
determinării duratei de viaţă a unei structuri. Această abordare implică atât simulări 
numerice de înalt nivel cât şi abordări analitice bazate pe teorii noi prezentate în 
literatura de specialitate. 

Se are în vedere analize numerice complexe, de tipul cuplării fluid – 
structură, adică, din analize numerice specifice de curgere se determină o solicitare 
reală asupra structurilor mecanice care este utilizată în analiza structurală respectiv 
în determinarea stării de tensiune în condiţii reale de încărcare. 

De asemenea în cadrul acestei teze de doctorat se doreşte analiza bazată pe 
concepte moderne din oboseala materialelor şi mecanica ruperii şi anume pe teorii 
moderne de evaluare a integrităţii structurale (diagrame de cedare FAD) respectiv 
teorii moderne de deteminare a duratei de viaţă (teoria distanţelor critice TCD). 

Teza de doctorat prezintă şi un caracter multidiscilpinar prin legăturile şi 
cunoştiintele necesare în vederea determinării duratei de viaţă şi anume, legătura 
dintre cunoştiinţele de curgere respectiv simulări numerice pentru curgerea fluidelor 
în componentele hidroagregatelor şi utilizarea acestora în analizele ulterioare, care 
implică cunoştiinte de inginerie mecanică respectiv rezistenţa materialelor. 

Scopul acestei teze este acela de a obţine diferite metodologii de abordare a 
duratei de viaţă pentru componente hidromecanice. În acest scop vor fi analizate 
cazuri reale de componente hidromecanice prezente în hidrocentralele din întreaga 
lume. 

După cum se ştie din oboseala materialelor respectiv mecanica ruperii 
durata de viaţă a unei structuri mecanice este determinată de două perioade 
esenţiale şi anume: durata de viaţă până la iniţierea unei fisuri şi respectiv durata 
de viaţă de propagare a acestei fisuri pănă la cedare. Aceste elemente sunt 
prezentate în cadrul acestei teze şi anume în cadrul capitolului care tratează aspecte 
din literatura de specialitate. Insă pentru a determina perioada de propagare a unei 
fisuri sunt necesare calcule complexe iar în acest scop un capitol din această teză 
doreşte să prezintă o metodologie de obţinere a acestei durate de propagare prin 
prezentarea unui exemplu concret. 

Ca şi principale obiective urmărite în acest proiect doctoral se pot număra 
următoarele: 

- Stabilirea unor metodologii de lucru în vederea obţinerii duratei de viaţă a 
structurilor mecanice în diferite componente hidromecanice; 

- Identificarea principalelor cauze şi mecanisme de cedare in turbinele 
hidraulice;
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- Analiza numerică a stărilor de tensiune pe componente în condiţiile reale de 

solicitare (analiza arborelui unei pompe hidraulice, analiza de tip fluid 
structură pentru paleta de aparat director a unei turbine de tip Francis, 
respectiv analiza solicitărilor în paletele rotorice ale turbinelor de tip 
Francis); 

- Caracterizarea materialelor care sunt utilizate în realizarea turbinelor 
hidraulice. Această caracterizare realizându-se prin programe 
experimentale (  încercări mecanice statice: tracţiune, respectiv dinamice: 
oboseală, propagări de fisură, mecanica ruperii, analize macro si 
microscopice ) pentru un tip de oţel utilizat la confecţionarea turbinelor  
hidraulice din România; 

- Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii în geometrii 3D; 
Metodologia generală aplicată pentru detrminarea duratei de viaţă respectiv 
analiza componentelor hidroagregatelor este schematizată în următoarea figură: 

 
Fig. 1.1 Metodologia generală 

 
1.2. Justificarea alegerii tezei de doctorat 

  
Producerea energiei electrice în centralele hidroelectrice, în centralele 

termoelectrice şi nuclearo-electrice stă la baza consumului de energie electrică. La 
nivelul anului 2012, în România, structura producţiei de energiei electrică a fost cea 
prezentată în fig.1.2. 
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Fig. 1.2 Producţia energiei electrică în România în anul 2012 
După cum se poate observa din figura 1.2 la nivelul anului 2012 energia 

hidro avea o pondere de 21% din totalul energie produse din ţara noastră. La nivel 
mondial în figura 1.3 producţia energie electrice în anul 2011 arată astfel: 

 
Fig.1.3 Producţia energie electrice la nivel mondial 2011 

 
După cum se poate observa în ambele figuri un rol important în producţia 

energiei electrice o constituie energia hidro. 
La nivelul anului 2009, Hidroelectrica administra 291 de unităţi, în centrale 

hidroelectrice cu o putere instalată>4MW şi 5 staţii de pompare, însumând o putere 
instalată totală de 6423 MW. Energia electrică furnizată de către Hidroelectrica în 
sistemul energetic naţional a fost de 15516 GWh, asigurând şi aprox. 80% din 
totalul serviciilor tehnologice de sistem. Obiectivele generale ale strategiei de 
dezvoltare a potenţialului hidroenergetic prevăd: 

• construirea de noi capacităţi de producţie pentru creşterea utilizării 
potenţialului hidroenergetic de la 50% în 2005 la aprox. 70% la nivelul 
anului 2025; 

• creşterea siguranţei în exploatare şi aducerea unităţilor operaţionale de 
producţie la parametrii de eficienţă corespunzători pe plan mondial; 
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• atragerea capitalului privat în finanţarea proiectelor de dezvoltare şi 
retehnologizare; 

• privatizarea prin vânzarea de microhidrocentrale. 
Energia hidraulică reprezintă energia celui mai răspândit purtător de pe glob  

apa, sau mai direct este energia cursurilor de apă, datorată radiaţiei solare, 
convecţiei scoarţei terestre, fenomenelor fizice de evaporare şi condens şi forţei 
gravitaţionale, Baya (1999). O serie de caracteristici impun utilizarea energiei 
hidraulice: 

• energia hidraulică este regenerabilă prin circuitul apei în natură şi astfel 
devine inepuizabilă; 

• amenajările hidroenergetice au o durată mare de funcţionare şi cheltuieli de 
producţie reduse; 

• transformând energia hidraulică în energie electrică, amenajările 
hidroenergetice asigură şi o serie de alte servicii (alimentări cu apă, irigaţii, 
navigaţie, regularizări ale cursurilor apelor); 

• randamente ridicate şi flexibilitate mare în exploatare asigurând preluarea 
variaţiilor de sarcină impuse de consumatori; 

• producerea energiei hidroelectrice are un impact ecologic redus asupra 
mediului. 
Centrala hidroelectrică este parte componentă a amenajării hidroelectrice. În 

interiorul acesteia, prin intermediul maşinilor de forţă (maşini hidraulice şi maşini 
electrice), a instalaţiilor electrice (bare capsulate, transformatoare, staţii de 
distribuţie), a echipamentelor mecanice (sistem de reglare automată, sistem de 
răcire al generatorului) şi a echipamentelor auxiliare, se transformă energia 
hidraulică a apei din amenajare în energie electrică, Baya (1999). 

Echipamentul mecanic principal al centralei hidroelectrice este reprezentat 
de maşina hidraulică (turbina hidraulică, respectiv maşina hidraulică reversibilă, 
denumită şi turbină-pompă), care asigură transformarea energiei hidraulice în 
energie mecanică şi invers. După sensul transformării energetice, maşinile hidraulice 
se clasifică în: 

• generatoarele hidraulice (pompele şi ventilatoarele), care transformă 
energia mecanică în energie hidraulică; 

• motoarele hidraulice (turbinele hidraulice, motoarele liniare, rotative sau 
oscilante), care transformă energia hidraulică în energie mecanică; 

• transformatoarele hidraulice, care schimbă doar parametrii unui anumit tip 
de energie (mecanică sau hidraulică). 

 După felul în care circulă fluidul în interior, maşinile hidraulice se clasifică 
după cum urmează: 

• turbomaşini (turbine hidraulice, pompe centrifuge sau axiale), la care între 
secţiunile de intrare şi ieşire există un curent continuu, transferul energetic 
realizându-se prin intermediul unui rotor cu palete profilate, scufundat 
complet în lichid; 

• maşini volumice (motoare liniare, pompe cu piston, cu roţi dinţate sau cu 
palete culisante), la care între secţiunile de intrare şi ieşire se deplasează 
volume determinate de lichid. 

 Principalele tipuri constructive de turbine hidraulice utilizate de tehnica 
modernă sunt: turbina Pelton, turbina Francis, turbina Kaplan şi turbina Bulb. 
Domeniile de utilizare ale acestora sunt în funcţie de căderea H [m] şi turaţia 
specifică nS [-]. 

Majoritatea centralelor hidroelectrice au fost proiectate cu mulţi ani  în 
urmă, aproximativ 38% au o vechime mai mare de 25 ani, 48% au o vechime 
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cuprinsă între 15 şi 25 de ani, restul de 14% au o vechime de până la 15 ani. 
Depăşirea perioadei de exploatare pentru care au fost proiectate şi modificarea 
cerinţelor din piaţa de energie, sunt principalele cauze ale cedărilor din structurile 
mecanice cum ar fi: 

• fisurarea şi/sau ruperea paletelor rotorului; 
• fisurarea arborilor; 
• eroziuni şi distrugeri cavitaţionale. 

După cum se ştie una din componentele critice ale unei turbine este rotorul 
acesteia, a cărei proiectare depinde în mare măsură de cădere şi debitul disponibil. 
Turbinele de tip Francis sunt cele mai utilizate în România, prezente aproape pe 
toate cursurile de apă importante (Siret, Bistriţa, Cerna, Lotru). 

Paletele de turbină hidraulicã operează într-un domeniu pulsant cu multe 
vibraţii, datorata presiunii exercitate de apã asupra structurii fizice Susan-Resiga 
(2010).  Degradările apărute la oboseala acumulată în timpul operării, constituie un  
mecanism principal de degradare care, eventual, conduce la iniţierea şi creşterea 
fisurii în componentele hidroagregatelor.  

În condiţiile acestor încărcări, după Huth (2005), mecanismul de cedare este 
o combinaţie între oboseala în domeniul durabilităţilor mici (Low Cycle Fatigue) dată 
de ciclul operaţional pornire-oprire şi oboseala în domeniul durabilităţilor mari (High 
Cycle Fatigue) produse de fluctuaţiile încărcărilor hidraulice. Cedarea structurilor la 
solicitări variabile se produce, în general în zonele concentratorilor de tensiune, 
zonele sensibile pentru rotorul unei turbine Francis fiind reprezentate de îmbinările 
sudate dintre palete şi coroană. Fisurile iniţiate în aceste zone, din defectele de 
fabricaţie (pori, incluziuni, discontinuităţi), şi propagate în ciclul pornire-oprire (ciclul 
LCF) ating dimensiuni critice atunci când variaţia factorului de intensitate a tensiunii 
∆K determinată de fluctuaţiile sarcinii hidraulice depăşeşte valoarea de prag ∆Kth. 
Dacă se presupune că fisura se propagă la o solicitare variabilă cu amplitudinea 
tensiunii constantă, dar egală cu cea din zonele de concentrare a tensiunilor 
corespunzătoare joncţiunii paletă-coroană (respectiv inel), se obţine o estimare 
conservativă a duratei de viaţă. O estimare mult mai exactă se obţine considerând 
că fisura se propagă într-un câmp de tensiune real. 

În această ipoteză, determinarea stării de tensiune şi a coeficienţilor de 
concentrare a tensiunilor Kt în joncţiunea paletă-coroană (respectiv inel) reprezintă 
primul deziderat major al temei de cercetare. Analiza stării de tensiune într-o 
structură complexă, cum este cea reprezentată de rotorul unei turbine hidraulice, 
este frecvent realizată pe modele simplificate: Saeed (2009) utilizează o grindă 
curbă pentru modelarea paletei unei turbine Francis, iar Carpinteri (2005) o 
îmbinare în formă de T pentru a modela îmbinarea sudată paletă –coroană (sau 
inel). Analiza stării de tensiune, renunţând la aceste simplificări, se poate realiza 
doar utilizând metoda elementului finit, pe baza interacţiunii fluid-structură. Analiza 
numerică are drept scop identificarea zonelor sensibile la efectul de concentrare a 
tensiunilor, calculul coeficienţilor de concentrare a tensiunilor Kt. 

Orice cedare sau perturbaţie care opreşte turbina va provoca 
indisponibilitatea unităţii în afară de cazul când sistemul implică mai multe turbine. 
Costul opririi este de ordinul sutelor de mii de  €/zi şi timpul de reparare tinde să fie 
semnificativ mai mare, deoarece se elaborează o nouă tehnologie de reparare, se 
fac încercările necesare înainte de repunerea in funcţiune etc. Opririle pot fi tipic de 
la 1 la 4 săptămâni până la 3 luni în scenariul cel mai rău. Toate aceste fapte 
conduc la valori foarte înalte pe latura consecinţei. 

În funcţie de rezultatele Inspecţiei/Examinării Nedistructive (NDI/NDE), 
evaluarea duratei de viaţă restante se poate baza pe un criteriu de iniţiere a fisurii 
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sau pe unul de creştere/propagare a fisurii folosind conceptele oboselii materialelor 
respectiv mecanicii ruperii. Oboseala materialelor şi mecanica ruperii dă o 
metodologie cuprinzătoare, de aplicare pentru predicţia potenţialului de rupere în 
componente şi respectiv prezicerea dezvoltării în timp a fisurii. 

Prin compararea valorii critice cu rezultatele examinării NDT, şi incluzând 
viteza de creştere a fisurii, poate fi calculat intervalul de operare sigură al 
componentei.  

În aceste condiţii, evaluarea integrităţii, determinarea duratei de viaţă 
rămasă şi analiza ruperii structurilor mecanice ale turbinelor reprezintă problema 
principală în mentenanţa acestora şi, în egală măsură, reprezintă fundamentul 
viitoarelor retehnologizări, şi consider că tema de doctorat aleasă poate să 
aprofundeze unele aspecte noi în această problematică.  
 

1.3. Analiza cedărilor apărute la structurile 
hidromecanice 
Eficienţa, fiabilitatea şi mentenanţa maşinilor hidraulice sunt foarte 

importante pentru economia şi siguranţa în exploatare a centralelor hidroelectrice. 
În acest context, investigarea incidentelor apărute în structurile mecanice ale 
hidroagregatelor, cu determinarea cauzelor care le-au produs şi stabilirea unor 
programe de mentenanţă adecvate sunt esenţiale pentru buna funcţionare a unei 
centrale hidroelectrice. Incidentele raportate în literatura de specialitate se referă cu 
precădere la elementele de legătură şi fixare (şuruburi, buloane, bolţuri, etc.), 
rotoarele şi arborii turbinelor hidraulice. 

În lucrarea lui Brekke (2010), o atenţie trebuie acordată elementelor de 
legătură şi fixare (şuruburi, bolţuri, buloane) expuse la solicitări variabile. Brekke 
(2010) analizează cauzele producerii unor astfel de incidente: 

• catastrofa produsă la turbina nr.2 a centralei hidroelectrice de la 
Shushenskaya (Rusia, 2009). Această hidrocentrală a fost cea mai mare din Rusia şi 
a şasea din lume după puterea instalată. Această turbină de tip Francis a funcţionat 
la debite parţiale cu pulsaţii mari de presiune care au condus la fisurări ale paletelor 
şi deteriorări cavitaţionale ale acestora. Raportul întocmit de autorităţile ruse au 
menţionat de asemenea nerespectarea programului de mentenanţă pentru 
şuruburile de fixare a flanşei capacului. Cauzele principale fiind vibraţiile apărute 
care au condus la cedarea bolţurilor de fixare, inspecţiile de după incident au arătat 
că 41 din 49 de bolţurile de fixare conţineau fisuri. În acest incident au murit 75 de 
persoane iar pierderile materiale au fost de ordinul miliardelor de dolari. În figura 
1.4 se poate observa incidentul înainte şi după;
 

 

 

Fig. 1.4 Incidentul de la Shushenskaya (Rusia, 2009) [www.boston.com] 
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• cedarea şuruburilor de fixare a flanşei de legătură la butucul turbinei Kaplan 
(Norvegia). Datorită diferenţelor de presiune de pe extradosul şi intradosul paletelor 
aceste şuruburi de fixare, sunt expuse unor pulsaţii importante de presiune, cedarea 
lor producându-se din cauza coroziunii şi neglijării programului de mentenanţă. 

În lucrarea lui Casanova (2009) se analizează cedarea şuruburilor de 
prindere a tubului de aspiraţie pentru o turbină Francis de 95MW, analiza 
suprafeţelor de rupere indicând, că cedarea s-a produs printr-un mecanism de 
oboseală. Ruperea acestora s-a produs la funcţionarea la debite parţiale a turbinei, 
sub 80MW, unde măsurătorile experimentale au relevat vibraţii. 

Maricic (2007) investighează cauzele posibile ale cedării arborelui turbinei 
hidraulice în cazul unui hidroagregat Kaplan bulb cu arbore orizontal. După 
aproximativ 20 de ani de funcţionare, o unitate Kaplan bulb de 28MW a cedat prin 
fracturarea catastrofică a arborelui de-a lungul perimetrului, în zona racordării la 
flanşa de prindere a rotorului. Pentru Maricic (2007) iniţierea şi propagarea fisurii de 
oboseală este rezultatul unei combinaţii de factori: 

• factori tehnologici şi de proiectare.  
• factori operaţionali.  
• degradări la oboseală în mediu coroziv.  

Un alt studiu, prezentat de Bordeaşu (2009), este dedicat unui hidroagregat 
bulb de 32.5 MW cu arbore orizontal, realizat prin forjare în variantă monobloc. 
Controlul nedistructiv a indicat prezenţa unor fisuri de oboseală de dimensiuni 
semnificative - adâncime maximă a=16.8 mm şi lungime maximă 2c=80mm - 
pentru toate cele patru hidroagregate ale CHE. Fisurile au fost detectate în zona 
racordării arbore-flanşă de prindere. 

În lucrarea lui Câmpian (2008a) se prezintă analiza unor fisuri de oboseală 
în paletele turbinei Kaplan identificate în zona de tranziţie paletă-flanşă de prindere, 
al căror aspect este caracteristic fenomenului de oboseală (solicitări variabile). 
Conform studiului metalografic, iniţierea fisurilor s-a produs din incluziunile 
nemetalice evidenţiate, cu propagarea acestora în direcţia bordului de atac. Pentru 
calculul stării de tensiune şi a duratei de viaţă rămasă, Câmpian (2008a) propune 
următoarea metodologie: 
- realizarea modelului geometric 3D al paletei; 
- determinarea experimentală a încărcării hidrodinamice pe paleta turbinei; 
- analiza cu elemente finite liniar-elastică a stării de tensiune din paleta turbinei; 
- estimarea duratei de viaţă în domeniul durabilităţilor mari (utilizând o diagrama de 
tip Haigh). 

Pentru reducerea tensiunilor dinamice în zona concentratorului de tensiune, 
tranziţia paletă-flanşă de prindere, Câmpian (2008a) propune soluţia creşterii 
numărului de palete ale turbinei Kaplan de la 4 la 6 pentru reducerea încărcării 
hidrodinamice şi o majorare a razei de racordare pentru concentratorul de tensiune. 

Wang (2008) prezintă ruperea tijei pistonului unei turbine Kaplan pusă în 
funcţiune în 1995 printr-un mecanism de oboseală, oprită în anul 2000 din cauza 
vibraţiilor severe înregistrate şi a scăderii nivelului uleiului în camera de ulei. 
Investigaţiile au stabilit că tija pistonului ce acţionează mecanismul de reglare a 
paletelor era ruptă la nivelul piuliţei de fixare iar steaua de reglare era căzută în 
conul turbinei. În urma incidentului, sistemul de fixare cu piuliţă a fost schimbat cu 
un sistem cu inel de fixare, dar în anul 2006 şi acesta a cedat prin ruperea tijei 
pistonului, cu aceeaşi localizare a suprafeţei de rupere. În cele două cazuri, 
suprafeţele de rupere au prezentat un aspect caracteristic cedărilor prin oboseală la 
solicitări variabile, produse de presiunea nestaţionară ce acţionează pe paletele 

BUPT



      Introducere 14 

turbinei care produce un moment de torsiune în pivotul paletei, transmis şi celorlalte 
componente ale mecanismului de reglare.  

Analiza complexă realizată de Wang (2008) a inclus şi analiza dinamică a 
tijei pistonului pe baza analizei numerice 3D a curgerii pe traseul hidraulic al 
turbinei: de la intrarea în camera spirală până la ieşirea din tubul de aspiraţie, 
pentru 13 puncte de funcţionare, la diferite regimuri de exploatare. Analiza a 
demonstrat că cele mai mari valori pentru tensiunea medie σm şi variaţia tensiunii 
∆σ, reprezentând aprox. 34% din tensiunea medie, se obţin pentru funcţionarea la 
debite parţiale, din cauza formării vârtejului central în tubul de aspiraţie. 

Azevedo (2009) analizează ruperea bolţurilor mecanismului cu pârghii de 
acţionare a aparatului director la o turbină Kaplan (Brazilia) pusă în funcţiune în  
1976, care a suferit începând cu anul 2004 numeroase cedări ale bolţurilor 
mecanismului de acţionare a aparatului director. Investigaţiile fractografice ale 
suprafeţelor de rupere au identificat două regiuni distincte: o zonă de propagare 
stabilă a fisurilor de oboseală, cu dungi fine şi fără fisuri secundare, şi o zonă de 
propagare instabilă cu şanţuri adânci. Aceste rezultate indică faptul că propagarea 
stabilă a fisurilor s-a produs la solicitări variabile (oboseală), cu iniţierea acestora 
pornind de la defectele de prelucrare. Analiza cu elemente finite realizată de 
Azevedo (2009) pentru două situaţii de solicitare a bolţurilor, forfecare pură şi o 
solicitare compusă forfecare-încovoiere, a demonstrat că prezenţa încovoierii are ca 
rezultat o creştere semnificativă a coeficientului de concentrare a tensiunilor. 
Abaterile de la coaxialitate, din cauza asamblării defectuoase, şi prezenţa vibraţiilor 
sunt cauzele cedării premature a bolţurilor prin oboselă de încovoiere. 

Cele mai frecvente incidente pentru turbinele Francis este fisurarea şi 
ruperea paletelor la solicitări variabile (oboseală), la joncţiunea paletă-coroană, în 
zona bordului de fugă – Domazet (2005), Frunzăverde (2010). După Brekke (2010), 
pentru turbinele Francis care funcţionează la căderi H mari, caracterizate de pulsaţii 
de presiune relativ ridicate în canalele inter-paletare, fisurarea paletelor are 
următoarele cauze principale: 

• forma geometrică defavorabilă cu creşterea tensiunilor din paletă; 
• defectele de material induse prin sudare sau tensiunile reziduale ridicate; 
Pentru turbinele Francis care funcţionează la căderi H reduse şi viteze specifice 

nS mari, fisurarea paletelor are drept cauză principală, după Brekke (2010): 
• pulsaţiile de presiune produse de formarea vârtejului funie în tubul de 

aspiraţie, la funcţionarea la debit parţial. O frecvenţă a vârtejului apropiată de 
frecvenţa proprie a rotorului poate induce un fenomen de rezonanţă cu amplificarea 
tensiunilor dinamice. 

Alte cazuri care pot apărea la turbine sunt cele ale cedării arborilor. 
Momcilovic (2012) prezintă cedarea unui arbore de turbină Kaplan după aproximativ 
100000 de ore de funcţionare. În racordul arborelui în apropierea flanşei după o 
inspecţie vizuală s-au descoperit fisuri prin care uleiul sub presiune care avea rolul 
de modificare a poziției paletelor turbinei, începea să se piardă. În urma analizelor 
cu elemente finite s-a obţinut o stare de tensiune înaltă în acea zonă. Analizele 
rezultate au condus la indicaţii pentru evitarea apariţiei fisurilor şi anume un nou 
plan de inspecţie, o reînoire periodică a stratului de protecţie anticoroziv, şi 
păstrarea numărului de porniri-opri cât mai mic posibil.  

Alte cazuri de cedare întâlnite la componentele hidroagregatelor sunt cele 
ale pompelor care fac parte din amenajările hidroenergetice. În lucrarea lui 
Egusquiza (2012) este prezentat cazul ruperii rotorului unei pompe în timpul 
operării. Analiza a arătat probleme de oboseală din cauza vibraţiilor care au apărut 
în exploatare de aceea el realizeză un studiu cu privire la comportarea vibratorie. 
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 Utilizând metoda elementelor finite determină frecvenţele proprii 
caracterizate fiecărui mod de aşezare. Rezultatele au arătat o mare concentrare a 
tensiunilor în zona de îmbinare de tip T dintre coroană şi paletă unde fisurile şi-au 
făcut apariţia. De asemenea în lucrările Negru (2013), Pasca (2012) sunt prezentate 
analiza unui arbore de pompă care a cedat la oboseală.  
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2. CERCETĂRI PRIVIND STADIUL ACTUAL AL 
EVALUĂRII DURABILITĂŢII 

 
 

2.1. Stadiul actual privind evaluarea durabilităţii la 
oboseală a componentelor  

 
Oboseala este definită ca şi un proces de degradare ciclu cu ciclu într-un 

material care este supus unei fluctuaţii de tensiuni respectiv deformaţii Almar-Naess 
(1985). O caracteristică a fenomenului de oboseală este aceea că sarcina aplicată 
nu creează o cedare imediată a componentei ci aceasta apare după un anumit timp 
de solicitare, respectiv după acumularea unei anumite degradări. Mecanismul de 
oboseală este diferit în funcţie de material. O istorie a apariţie fenomenului de 
oboseală este descrisă în detaliu de către Schutz (1996). El spune că istoria oboselii 
începe cu Albert care în anul 1837 publică lucrarea care tratează teste de oboseală. 
În anul 1854 este menţionat pentru prima dată termenul de oboseală de către 
Braithwaite. În lucrare sa Braithwaite tratează multe cedări de oboseală asupra 
echipamentelor din industria berii, pompe de apă, arbori, macarale. În anul 1860 
Wohler publică câteva teste de oboseală pe osiile de cale ferată. În 1870 publicând 
un raport final conținând concluzii cu privire la fenomenul de oboseală şi anume: 
materialul poate ceda sub acţiunea repetată a tensiunilor chiar dacă acestea sunt 
mai mici ca intensitate decât rezistenţa statică a materialului, aceste concluzii fiind 
cunoscute şi sub denumirea de legea lui Wohler. 

Wohler a reprezentat testele sale sub formă tabelară însă în 1910 Basquin 
(1910) reprezintă curba de oboseală definită de tensiunea σ pe ordonată şi de N 
numărul de cicluri pe abscisă, în coordonate logaritmice. Aceste curbe au fost 
numite curbele Wohler şi cunoscute sub denumirea de curba S-N. 

Următorul pas a fost acela de descoperire a efectului Bauschinger în 
perioada 1870-1905 prin schimbarea limitei elastice a materialului prin cicluri 
repetate. Acest pas stă la baza ipotezei Coffin-Manson cu originea în anii 1950 şi 
fiind utilizate în prezent în domeniul oboselii oligociclice. Practic în perioada 1920-
1945 s-au pus bazele solide pentru cunoştinţele de oboseală.  

În anul 1958 Irwin propune un termen denumit factor de intensitate a 
tensiunii şi notat cu K în domeniul liniar elastic, care permite evaluarea rezistenţei 
unei structuri în condiţiile apariţie unei fisuri. Din acest moment un nou concept ia 
fiinţă şi anume conceptul Mecanicii Ruperii. Începând cu anul 1960 acest concept 
începe să se dezvolte foarte mult. Apar o serie de teorii cu privire la propagare 
fisurilor la oboseală respectiv cumularea degradărilor la oboseală. Paris în lucrările 
Paris (1961,1963) stabileşte că viteza de propagare a fisurii de oboseală poate fi 
descrisă de următoarea ecuaţie: 

 

( )
m

KC
dN

da
∆=  ,       (2.1) 

unde C şi m sunt parametrii de material determinaţi experimental. 
Această ecuaţie este cea mai utilizată în prezent în problemele de propagare 

a fisurilor de oboseală. Însă această ecuaţie nu este considerat efectul tensiunii 
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medii în propagarea fisurii, nici tenacitatea la rupere a materialului KIC şi nici 
limita de prag a factorului de intensitate a tensiunii ∆Kth sub care o fisură nu se 
propagă. Pentru a se explica raportul tensiunii de solicitare şi anume coeficientul de 
asimetrie a ciclului (R=Kmin/Kmax), Elber (1970) introduce conceptul de închidere a 
fisurii bazat pe observaţiile sale experimentale care spuneau că după o tensiune 
mare fisura se închide înainte ca încărcarea să atingă valoarea 0. Vasudevan (2001) 
a propus o abordare privind propagarea fisurii prin unirea a doi parametrii. Aceşti 
parametrii sunt Kmax (σmax) şi ∆K(∆σ) cei care ar fi responsabili de propagarea  unei 
fisuri. După această propunere tot mai mulţi autori Noroozi (2005), Stoychev 
(2005), Kujawski (2005), Zhang (2005), Maymon (2005a,b) confirmă că cea mai 
bună abordare este cea de unire a parametrilor. 

Fisurile de oboseală încep, de obicei, de la suprafaţa unei componente caz în 
care oboseala începe cu fisuri de forfecare pe plane cristalografice de alunecare. 
Suprafața prezintă planele de alunecare ca și intruziuni respectiv extruziuni. Aceasta 
este etapa I de creştere a fisurii. După o perioadă tranzitorie, etapa II a propagării 
fisurilor, are loc într-o direcție normală la tensiunea aplicată. În cele din urmă, fisura 
devine instabilă și se produce ruperea. Acest proces în două etape a fost recunoscut 
pentru prima dată de Forsyth (1969) și a fost unul dintre cele mai importante 
realizări în oboseala metalelor. Schijve (1967) a împărțit procesul în patru faze: 
nuclearea fisurii, creșterea microfisurii, creșterea macrofisurii, și cedarea. Shang 
(1998) a descris în cinci etape: (1) formarea timpurie ciclică și degradarea; (2) 
nucleerea microfisurii; (3) propagarea fisurilor scurte; (4) propagarea 
macrofisurilor; (5) ruperea finală. Miller (1987a,b) clasifică fisura în trei tipuri: fisuri 
microstructurale mici, fisuri fizice mici, și fisuri lungi. O clasificare puţin diferită a 
fisurilor mici a fost propusă de Ritchie (1986), și anume: fisuri microstructurale mici 
cu dimensiuni critice microstructurale, de exemplu, dimensiunea unui grăunte, fisuri 
fizice mici, de ordinul a mai puțin de 1 mm; fisuri mecanice mici, de ordinul lungimii 
a zonei plastice (câțiva milimetri), fisuri chimice mici de până la 10mm. 

În lucrarea Paik (2008) se recomandă cinci etape ale cedării prin oboseală: 
(1) nuclearea fisurii (a < am); (2) propagarea microstructurală a fisurilor mici (am < 

a ≤ ap); (3) propagarea fizică a fisurilor mici (ap < a ≤ al); (4) propagarea fisurilor 
lungi (al < a ≤ ac);(5) ruperea finală. Unde a reprezintă dimensiunea fisurii cu 
componentele: am este cea mai mică fisură detectabilă cu tehnologia curentă în jur 
de 0.1 µm, ap reprezintă cea mai mică fisură pentru fisuri fizice mici în jur de 10µm, 
al este cea mai mică fisură pentru fisuri lungi în jur de 1 mm şi ac reprezintă fisura 
critică la care componenta poate să cedeze. Procesul înaintea apariţiei fisurilor lungi 
este cunoscut şi sub denumirea de iniţierea fisurii de oboseală după apariţia fisurilor 
lungi până la atingerea lungimii critice a fisurii procesul se numeşte propagarea 
fisurii de oboseală. Sub acţiunea unor sarcini repetate fisurile de oboseală se pot 
iniţia de obicei din zone cu concentrare mare de tensiune. Defectele iniţiale putând 
să apară în procesul de fabricaţie rămânând uneori nedectabile pentru o perioadă 
lungă de timp conducând la iniţierea şi ulterior la propagarea unei fisuri. În lucrarea 
lui Paik (2006) este tratat faptul că fisurile pot să crească instabil sub acţiunea unei 
creşteri monotone a sarcinii  ducând la cedarea componentei. Acest lucru poate fi 
încetinit prin ductilitatea pe care o are materialul sau prin prezenţa unor zone cu 
tensiuni reduse.  

Ca şi metode cunoscute pentru evaluarea durabilităţii la oboseală ar fi cele 
bazate pe teorii de cumulare a degradărilor şi abordări privind propagarea fisurilor 
de oboseală. Pentru a evalua o structură privind durabilitatea la oboseală Paik 
(2003) recomandă trei etape: (1) evaluarea iniţierii unei fisuri de oboseală, (2)
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 evaluarea propagării unei fisuri, (3) evaluarea cedării. Pentru evaluarea 
iniţierii unei fisuri de oboseală sunt recomandate teoriile de degradare, iar pentru 
propagarea fisurilor un rol important îl are ecuaţia Paris. 

2.2 Teorii de cumulare a degradărilor  la oboseală 

Teoriile de cumulare a degradărilor practic au fost introduse prin anul 1924 
de către Palmgren (1924) urmat mai apoi de către Miner (1945). Alte studii care 
tratează aceste teorii de degradare ca şi o trecere în revistă sunt cele realizate de 
către Fatemy (1998) şi Yang (1998). Practic degradarea la oboseală este un rezultat 
al schimbărilor structurale ale materialului la scară microscopică cum ar fi dislocaţiile 
atomilor din structură. Aceşti parametrii microscopici au o strânsă legătură cu ceea 
ce se întâmplă macroscopic la nivelul tensiunilor şi deformaţiilor. Aceste schimbări 
macroscopice putând fi folosite pentru a evalua nuclearea unei fisuri sau creşterea 
timpurie a fisurii. Utilizând parametrii macroscopici cum ar fi tensiunile, deformaţiile 
sau densitatea de energie sau uneori combinaţii ale acestora de-a lungul timpului s-
au dezvoltat mai multe teorii de degradare. Aceste teorii ar fi: abordarea bazată pe 
tensiuni (S-N), abordarea bazată pe deformaţii (ε-N), abordarea bazată pe 
densitatea de energie, abordarea bazată pe mecanismele de degradare continue. 

2.2.1 Abordarea bazată pe tensiuni 

Abordarea bazată pe tensiuni este una dintre cele mai vechi teorii dar 
continuă să fie şi cel mai frecvent utilizată în evaluarea duratei de viaţă la oboseală 
a componentelor. Practic în această abordarea durata de viaţă la oboseală dată de 
numărul de cicluri este legată de variaţia tensiunii aplicate sau de amplitudinea 
tensiunii aplicate. 

Tradiţional se consideră că limita de oboseală a unei componente este în 
jurul valorii de 107 cicluri dar s-a demonstrat recent Bathias (1999), Marines (2003) 
prin încercări de oboseală pe maşini de încercat cu ultrasunete că unele componente 
ajung în regimul oboselii gigaciclice în jurul valorii de 109 cicluri. 

O curbă de oboseală poate fi obţinută prin încercări de oboseală şi 
prelucrarea acestora însă Wang (1999) propune estimarea curbei S-N numai din 
rezistenţa obţinută static a materialului. Curba de oboseală de obicei este trasată 
sub forma ecuaţie Basquin şi anume: 

( )
b

f
e

a N
E

2

2

'

⋅=
∆⋅

= σ
ε

σ  ,     (2.2) 

unde σa reprezintă amplitudinea ciclurilor de solicitare, N reprezintă numărul de 
cicluri la cedare iar σ’

f coeficientul de rezistenţă la oboseală şi b exponentul 
rezistenţei la oboseală, E modul elastic, ∆εe variaţia deformaţiei elastice. 

 De obicei încercările de oboseală sunt realizate cu încărcare cu amplitudine 
constantă însă se recomandă ca acestea să fie realizate cu spectre înregistrate 
pentru a avea o comportare cât mai reală a materialului în condiţiile de solicitare ale 
componentei. În cursul a 30 de ani s-a încercat standardizarea unor încercări de 
oboseală de tipul încărcare în timp în diferite domenii de activitate cum ar fi cel 
aeronautic, automotiv. Heuler (2005) descrie aceste metode de încercare 
standardizate pentru diferite industrii. 
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2.2.2 Abordarea bazată pe deformaţii 

În majoritatea cazurilor de proiectare la oboseală zonele critice sunt acelea 
unde se află concentratori de tensiune de tipul crestăturilor. În jurul acestor 
crestături apar zone de deformaţie plastică de aceea se impune o abordare în 
deformaţii care să conţină atât caracteristica elastică cât şi caracteristica plastică. 
Deformaţia plastică cel mai bine este reprezentată de către curba Coffin-Mason 
descrisă de ecuaţia: 
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,       (2.3) 

unde ε’f reprezintă coeficientul de ductilitate la oboseală iar c este exponentul de 
ductilitate la oboseală. 

Manson (1964) propune o reprezentare a deformaţiilor totale ale 
materialului luând în calcul atât deformaţia plastică cât şi deformaţia elastică. 
Aceasta este reprezentată de ecuaţia : 
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Manson (1965) propune o nouă relaţie care să simplifice curba reprezentată de 
ecuaţia 2.4, prin obţinerea a trei parametrii dintr-o încercare de tracţiune 
monotonică. Această relaţie este reprezentată de ecuaţia 2.5: 
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În literatură se pot observa mai multe metode de abordare a duratei de 
viaţă la oboseală bazată pe curba deformaţie în funcţie de numărul de cicluri şi aici 
putem aminti: 
1) metoda pantelor universale şi metoda corelării în patru puncte Manson (1965),  
2) metoda pantelor universale modificată Muralidharan (1988),  
3) metoda materialului uniform Baumel (1990),  
4) metoda modificată a corelării în patru puncte Ong (1993).  

Park (1995) evaluează şi compară toate aceste metode. În studiu sunt 
utilizate un număr de aproximativ 138 materiale incluzând oţeluri nealiate, oţeluri 
slab aliate, oţeluri de înaltă aliere, aliaje de aluminiu şi titaniu. Park spune că cea 
mai bună corelare o dă metoda pantelor universale propusă de Manson. 

În lucrarea lui Roessle (2000) se compară simpla formulă derivată din 
duritatea şi modulul de elasticitate a materialului pentru obţinerea curbei de 
estimare a duratei de viaţă bazată pe deformaţii, cu metoda pantelor universale, şi 
constată că metoda lor este mult mai conservativă de-a lungul duratei de viaţă la 
oboseală. Un studiu asemănător este cel realizat de Lee (2006) care constată că 
metoda directă bazată pe măsurătorile de duritate propusă de Roessle şi Fatemi 
asigură o foarte bună estimare pentru oţeluri, pe când metoda indirectă utilizând 
rezistenţa materialului este foarte bună pentru aliajele de aluminiu şi titan. 

Meggiolaro (2004) prezintă o evaluare statistică a parametrilor din curba 
Coffin-Mason pentru 845 de materiale incluzând 724 de oţeluri, 81 de aliaje de 
aluminiu şi 15 aliaje de titan. Studiul a inclus metodele  propuse de Muralidharan, 
Baumel, Roessle, Mitchel, Ong, Raske şi Manson. Din datele colectate se observă că  
toate corelaţiile dintre coeficientul ductilităţii la oboseală şi proprietăţile de tracţiune 
obţinute monotonic sunt foarte slabe. Bazat pe aceste rezultate se propune o 
metodă mediană de evaluare a parametrilor.  
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2.2.3 Abordarea bazată pe energie 

În lucrarea lui Fatemi (1998) este descris un scurt istoric al acestui tip de 
abordare. După regula lui Glinka (1988) este posibilă analizarea cumulări 
degradărilor pentru epruvetele sau componentele cu crestături utilizând abordarea 
bazată pe energie. Modelele de abordare bazate pe energie pot să includă şi 
tensiunea medie, respectiv solicitarea multiaxială. 

 Pan (1999) propune un parametru de oboseală bazat pe densitatea de 
energie pentru planul critic pentru a prezice durabilitatea la oboseală în cazul 
solicitărilor multiaxiale: 
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unde ∆σ12 şi ∆σ22 sunt tensiunile normale şi tangenţiale în planul critic, ∆γ12 şi ∆ε22 
sunt deformaţiile tangenţiale respectiv normale în planul critic iar k1 şi k2 sunt două 
constante definte ca : 
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unde σ’
f este coeficientul rezistenţei la oboseală uniaxială, ε’

f este coeficientul 
ductilităţii  la oboseală uniaxilă, τ’f este coeficientul de rezistenţă la oboseală 
solicitarea de torsiune, γ’

f este coeficientul ductilităţii la oboseală solicitarea de 
torsiune. 

Plecând de la criteriul propus de Palin-Luc (1998) care se bazează pe 
criteriul de energie la solicitarea multiaxială la oboseală Banvillet (2003) dezvoltă un 
nou criteriu bazat pe densitatea deformaţiei utilizabil atât pentru solicitări în fază cât 
şi pentru solicitări combinate defazate. El prezintă în lucrare un număr de 38 de 
experimente pe patru materiale, arătând că propunerea are o foarte bună abordare 
locală faţă de alte metode, în special pentru încărcări cu tensiuni medii sau cu cicluri 
aleatoare. 

 Gasiak (2003) aplică un model bazat pe energie pentru evaluarea la 
oboseală a construcţiilor din oţel solicitate la încovoiere, torsiune respectiv combinat 
încovoiere şi torsiune şi arată o foarte bună corelarea între rezultatele obţinute 
experimental şi cele analitice. Lee (2003) ia în considerare un parametru de energie 
pentru deformaţiile normale şi tangenţiale pentru prezicerea duratei de viaţă la 
oboseală pentru solicitări multiaxiale cu amplitudine variabilă. Degradarea la 
oboseală a fost calculată ca o funcţie orientată în plan iar planul de degradare 
maxim fiind considerat ca fiind planul critic. Regula de degradare lineară folosită a 
fost cea prin numărarea ciclurilor utilizând metoda picăturii atât în deformaţii 
tangenţiale cât şi în cele normale. Metoda a condus la rezultate corelate cu 
metodele existente până în acel moment la materiale care au cedat la forfecare. 

Bazat tot pe analiza energiei în domeniul elastoplastic solicitat monotonic şi 
ciclic Ye (2004) găseşte o foarte bună corelaţie între regula lui Neuber’s şi 
densitatea energiei de deformaţie echivalentă (ESED). Regula Neuber’ s spune că 
factorul teoretic de concentrare a tensiunii este egal cu media geometrică dintre 
tensiunea avută în piesă şi factorul de concentrare a deformaţiilor. El arată că regula 
lui Neuber este un caz particular al metodei bazată pe densitatea energiei de 
deformaţie echivalentă (ESED). 

Jahed (2006) tratează şi el o problemă bazată pe energie pentru a evalua 
durata de viaţă la oboseală pentru componente metalice solicitate multiaxial. Curba 
de oboseală bazată pe energie a fost obţinută din proprietăţile la 
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oboseală din curba Coffin Manson. Propune o ecuaţie pentru limita maximă 
şi minimă a duratei de viaţă la oboseală. Limita maximă de viaţă s-a asumat în 
cazul în care are un singur mecanism de degradare iar limita minimă având un alt 
tip de mecanism. Metoda propusă a fost aplicată pe diferite materiale metalice SAE 
1045, AISI 304 pentru evaluarea duratei de viaţă la oboseală. Rezultatele predicţiei 
duratei de viaţă la oboseală au fost foarte bine corelate cu datele experimentale 
obţinute. 

 
2.2.4 Abordarea bazată pe mecanismele de degradare 
continue 

 
Abordarea bazată pe mecanismul de degradare continuă este un subiect relativ 

nou în ingineria mecanică. Aspecte generale respectiv fundamentele acestui concept 
poate fi găsit în lucrările lui Kachanov (1986), Chaboche (1988) unde au fost 
aplicate pentru prima dată aceste concepte în evaluarea duratei de viaţă la 
oboseală. Kachanov admite că evoluţia degradării la oboseală pe ciclu poate fi 
generalizată ca o funcţie de condiţiile de încărcare şi starea de degradare. Măsurând 
schimbările în solicitarea de întindere şi folosind conceptul tensiunii efective, el a 
formulat un model de evoluţie a degradării reprezentat de ecuaţia: 

 
)1/(1)1/(1 ]1[1 βα +−

−−= rD
       (2.8) 

unde β este o constantă de material, α este un parametru care depinde de starea de 
tensiune iar r reprezintă starea de degradare. Acest model poartă numele de model 
de degradare continu nelinear (NLCD). Principalele avantaje ale modelului respectiv 
deficienţele acestuia au fost tratate de Chaboche (1988). Bazat pe acest concept de 
abordare s-au dezvoltat şi alte ecuaţii de degradare care pot fi găsite în lucrarea lui 
Fatemi (1998). Dattoma (2006) prezintă un model de degradare nelinear bazat în 
general pe termodinamică. Modelul propus a fost formulat ţinând cont de evoluţia 
degradării materialului la diferite nivele ale încărcării. Au fost realizate încercări de 
oboseală pe oţeluri tratate termic iar rezultatele obţinute au arătat o foarte bună 
concordanţă în prezicerea duratei de viaţă la oboseală la solicitări complexe. 

Upadhyaya (2012) tratează prin mecanismul de degradare continu pentru materiale 
feroase şi neferoase, evaluarea duratei de viaţă la oboseală atât din punctul de 
vedere a iniţierii unei fisuri cât şi a propagării fisurilor de oboseală. El realizează 
încercări de oboseală respectiv de mecanica ruperii pe care le validează cu modelul 
de degradare. 

 Aceste modele de degradare au fost în special dezvoltate pentru solicitări 
uniaxiale de oboseală. S-au întâmpinat câteva dificultăţi când s-a încercat trecerea 
la solicitări multiaxiale. În problemele de solicitare multiaxială cu încărcare aleatoare 
în probleme 3D anizotropice până în acest moment nu a fost dezvoltat un astfel de 
model de degradare. 

 Memon (2002) tratează durabilitatea la oboseală pentru geometrii 3D în 
domeniul elastoplastic cu solicitare cu amplitudine variabilă. A fost studiat efectul 
secvenţei de încărcare asupra duratei de viaţă la oboseală şi validitatea regulii lui 
Miner. Metoda de calcul a ţinut cont de mecanismele de degradare, teoria 
plasticităţii şi analiza cu elemente finite. Au fost considerate două blocuri de 
încărcare cu secvenţă înaltă-joasă respectiv joasă-înaltă. Pentru a considera efectul 
nivelului de tensiune înalt dincolo de punctul de curgere a materialului s-a 
considerat teoria deformaţiilor şi metoda iteraţiilor. Evoluţia degradării sub 
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tensiunea dată pentru fiecare bloc de încărcare este determinată prin 
ecuaţia evoluţiei degradării. 

 De mulţi ani inginerii proiectanţi utilizează regula Palmgen-Miner, regula de 
degradare liniară pentru a prezice durata de viaţă la oboseală pentru încărcări cu 
amplitudine variabilă. Marea problemă a degradării lineare reprezentând-o nivelul de 
încărcare cu caracter independent, lipsa contribuţiei degradării sub limita de 
oboseală, lipsa posibilităţii de măsurare între interacţiunile de secvenţe de încărcare 
acest lucru putând să creeze discrepanţe între durata de viaţă prezisă şi cea 
experimentală uneori nefiind conservativă. Mulţi cercetători Fatemi (1998) au 
încercat să modifice regula lui Miner însă orice modificare apărută în unele cazuri nu 
au satisfăcut cerinţele de evaluare a duratei de viaţă. 
 Cei mai importanţi factori care influenţează durata de viaţă la oboseală ar fi: 
- Calitatea procesării materialului (mărimea şi distribuţia incluziunilor, goluri); 
- Tipul tratamentului aplicat materialului în timpul procesării (temperat, durificat, 
etc.); 
- Procedura de realizare a epruvetelor de încercare (tăiere cu fir, strugire, etc.); 
- Calitatea suprafeţei epruvetelor (zgârieturi etc.); 
- Proprietăţile de material (limita de curgere, rezistenţa la rupere, deformaţia la 
cedare, curba tensiune-deformaţie); 
- Geometria (lungimea, lăţimea, grosimea, diametru, raze de trecere); 
- Starea de tensiune (uniaxială, multiaxială, coeficientul de asimetrie, tensiunea 
medie); 
- Efectul mediului (temperatura, mediul corosiv). 

Pentru o precizie cât mai bună în estimarea duratei de viaţă la oboseală ar 
trebui să se ţină cont de cât mai mulţi dintre aceşti factori. Laue (2006) tratează 
efectul diferitelor condiţii ale suprafeţei asupra proprietăţilor de oboseală. Au fost 
evaluate efectul oxidării interne, rugozitatea suprafeţei şi tensiunile reziduale în 
procesul de iniţiere şi propagare a fisurilor de oboseală. Rezultatele au arătat că 
efectul oxidării are un rol foarte important, influenţând limita de oboseală acest 
lucru amplificându-se când rugozitatea suprafeţei este foarte ridicată. Măsurătorile 
de microduritate din stratul oxidat au arătat o scădere a durităţii datorită oxidării 
elementelor de aliere. O îndepărtarea a zonele de degradare a condus la o 
îmbunătăţire a limitei de oboseală. Îndepărtarea stratului oxidat a condus la 
modificarea durităţii, rugozităţii suprafeţei şi a tensiunilor reziduale. Liu (2007) 
tratează un model de degradare multiaxială bazat pe planul caracteristic integrând 
materialul izotropic cu cel anizotropic într-un singur cadru. Rezultatele modelului 
propus au fost validate experimental atât pe metale cât şi pe materiale compozite 
laminate. 

 2.3 Abordări privind propagarea fisurilor de oboseală 

 Cea mai de început teorie de prezicere a propagării fisurilor de oboseală este 
cea prin abordarea domeniului linear elastic. Aceasta a fost pentru prima dată 
introdusă de către Paris (1961) care a echivalat viteza de propagare a fisurii cu 
variaţia factorului de intensitate a tensiunii în domeniul liniar elastic. Mai târziu unii 
autori au observat curba vitezei de propagare a fisurilor nu este lineară pentru toate 
valorile variaţiei factorului de intensitate a tensiunilor. În general curba de 
propagare a fisurilor de oboseală în modul I este de forma prezentată în figura 2.1. 
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Fig. 2.1 Curba de propagare a fisurilor de oboseală 

 
După cum se poate observa în figura 2.1 se pot distinge trei regiuni privind 

viteza de propagare a fisurilor şi anume: 1) Regiunea I – iniţierea şi limita de prag 
adică sub valoarea variaţiei factorului de intensitate a tensiunilor ∆Kth fisurile nu se 
propagă; 2) Regiunea II – propagarea stabilă a fisurilor respectând ecuaţia 2.1; 3) 
Regiunea III – propagarea instabilă a fisurilor unde apare ruperea. 

Donahue (1972) propune o relaţie în zona de prag a factorului de intensitate 
a tensiunii şi anume: 

  
( )

m

thKKC
dN

da
∆−∆⋅=

      (2.9) 

Zhu (2013) tratează dependenţa coeficientului de asimetrie a încărcării 
(R=Kmin/Kmax) pentru un oţel inoxidabil de tipul 25Cr2Ni2MoV şi stabileşte o ecuaţie 
a valorii de prag în funcţie de R şi anume: 

32 369.126.14678.1238.6 RRRKth ⋅+⋅−⋅−=∆
  (2.10) 

Pentru factorul de intensitate a tensiunii efectiv Zhu propune o relaţie în care apare 
doar dependenţa de variaţia facorului de intensitate a tensiunii ∆K şi R: 

( ) ( )RRRKKeff −⋅+⋅−⋅∆=∆ 1/4.01.17.0 32

   (2.11) 
În regiunea III cea  a propagării instabile Forman (1967) propune o relaţie de 
forma: 
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1        (2.12) 

unde Kc reprezintă tenacitatea materialului. 
În literatură mai mulţi autori Kanninen (1985), Carpinteri (1994) prezintă o 

serie de combinaţii ale variaţiei factorului de intensitate a tensiunii cu limita de prag 
respectiv tenacitatea materialului.   
 Pentru a explica efectul de închidere a fisurii (R=Kmin/Kmax) Elber (1970) 
introduce variaţia factorului de intensitate a tensiunii efectiv ∆Keff: 

opeff KKK −=∆ max        (2.13) 
unde Kmax reprezintă factorul de intensitate a tensiunii maxime iar KOP reprezintă 
factorul de intensitate a tensiunii calculat pentru încărcarea la care fisura se 
deschide complet. Mai mulţi autori Hertzberg (1988), Vasudevan (1994) au început 
să trateze acest aspect al închiderii fisurii. Kujawski (2001a) propune modificarea 
factorului efectiv de intensitate a tensiunii: 
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unde KmaxTH reprezintă valoarea maximă de prag a factorului de intensitate a 
tensiunii  pentru o valoare R dată. 
 Mai târziu Kujawski (2001b,c) a găsit fără să mai utilizeze conceptul 
închiderii fisurii, poate să arate influenţa raportului tensiunilor definind următorul 
parametru: 

( ) ( )
αα −

+

∆=∆

1

max
* KKK

      (2.15) 
unde ∆K+ reprezintă factorul de intensitate a tensiunii partea pozitivă, α reprezintă 
un parametru de material. Pentru variaţia factorului de intensitate a tensiunii de 
prag Kujawski propune următoarea ecuaţie: 
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unde ∆K*
th0 este valoarea de prag a factorului de intensitate a tensiunii pentru R=0. 

Sadanada (2003) critică teoria bazată pe criteriul închiderii fisurii şi spune că are 
câteva neajunsuri care provin din: 
-ipoteza de plasticitate indusă de închiderea fisurii; 
-lipsa unor termeni în model care să reflecte condiţiile de mediu; 
-mai mulţi parametrii ajustaţi care să se potrivească cu datele observate. 

Pentru a compensa aceste neajunsuri Vasudevan (2001,2005), Sadananda 
(2003,2004,2005) publică o serie de lucrări care propun abordarea unitară prin doi 
parametrii. Practic în această abordare unitară sunt următoarele ipoteze: 
-comportarea reală a materialului este influenţată de proprietăţile de propagare a 
fisurilor lungi; 
-degradarea la oboseală trebuie descrisă de doi parametrii ∆K şi Kmax; 
-devierea de la comportarea fisurilor lungi provine din cauza tensiunilor interne 
prezente la vârful fisurii şi care contribuie la modificarea lui Kmax. Aceste tensiuni 
interne sunt responsabile pentru creşterea rapidă a fisurilor scurte. 

Pentru a obţine propagarea fisurilor de oboseală este  necesar să se 
cunoască factorii de intensitate a tensiunilor Kmax şi ∆K şi respectiv factorii de prag 
Kmaxth şi Kth. Existenţa dependenţei lui ∆K în funcţie de R duce şi la necesitatea a doi 
factori de prag. Tensiunile interne apar din cauza unor defecte, incluziuni, zgârieturi, 
sau alţi concentratori de tensiune, sau din cauza tensiunilor reziduale din urma 
sudării, tratamentelor termice sau prelucrării la rece. Efectul de bază al tensiunilor 
interne este de a compensa efectul total al factorilor de intensitate a tensiunilor la 
vârful fisurilor astfel încât atât Kmax cât şi Kmin vor fi afectaţi în mod asemănător. Aşa 
că efectul tensiunilor interne se manifestă prin Kmax şi nu prin ∆K, acest lucru 
explicânduse prin faptul că Kmax este cel care contribuie la deschiderea şi creşterea 
fisurii. 

Vasudevan (1994) prezintă o relaţie care utilizează doar factorii ∆K şi Kmax şi 
Kmaxth şi Kth : 

( ) ( )[ ]thth KKKKf
dN

da
maxmax

* , −∆−∆=
 .   (2.17)
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Sadananda (1997) prezintă si el o ecuaţie care descrie comportamentul 

fisurii în zona de prag şi anume: 

m
th

n
th KKKKA

dN

da
)()( maxmax −∆−∆=

,   (2.18) 

unde m şi n sunt nişte parametrii de material. 
 Este cunsocut faptul că pentru structuri cu fisuri, fisura ajunge să fie critică 
cănd Kmax=Kc, unde Kc reprezintă tenacitatea materialului. 

2.4 Factorii care influenţează durabilitatea la oboseală 

Ca şi factori care influenţează durabilitatea la oboseală amintim: factorii de 
material, factorii structurali, factori care ţin de solicitare, factori de mediu.  

2.4.1 Factori de material 
În categoria factorilor de material putem să introducem proprietăţile de bază 

ale materialului cum ar fi: tipul materialului (oţel, aluminiu, titan, oţel inoxidabil) şi 
condiţiile de prelucrare (tras la rece, forjat la cald, temperat, călit), deasemenea ar 
mai fi mărimea şi tipul grăunţilor microstructurii şi respect proprietăţile 
fundamentale de rezistenţă (duritatea, modulul de elasticitate, coeficientul lui 
Poisson, limita de curgere, rezistenţa la rupere, gâtuirea, alungirea) toţi aceşti 
factori influenţând rezistenţa la oboseală. 

După cum se ştie rezistenţa la oboseală este obţinută după o perioadă lungă 
de testare a epruvetelor, de aceea rugozitatea şi condiţiile de prelucrarea  a 
epruvetelor influenţează rezistenţa la oboseală. 

 2.4.2 Factori structurali 
Geometria influenţează nivelul tensiunilor şi afectează durabilitatea la 

oboseală. În prezent efectele concentratorilor sunt cuantificate în obţinerea 
durabilităţii la oboseală dar influența defectelor microscopice nu este tratată în 
multe lucrări de aceea apar uneori diferenţe între rezultate obţinute la oboseală. De 
asemenea la structurile sudate pot să apară în sudură defecte microscopice care să 
ducă la scăderea rezistenţei la oboseală. Un alt factor structural ar fi tensiunile 
reziduale rezultate în urma procesului de sudare. 

2.4.3 Factori care ţin de solicitare 
În categoria acestor factori intră efectul tensiunii medii. În literatură sunt 

raportate o serie de ecuaţii care consideră acest efect şi anume: Goodman, Gerber, 
Soderberg şi Smith-Watson-Topper. Tipul solicitării (uniaxial sau multiaxial) poate 
duce la influenţa rezistenţei la oboseală. 

Frecvenţa de realizare a testelor poate fi un factor care să influenţeze 
durabilitate la oboseală a componentelor. Frost (1974) a arătat că între frecvenţe de 
1-200 Hz nu există nici o influenţă, însă la frecvenţe mai mari rezistenţa la oboseală 
scade cu creşterea frecvenţei. 

2.4.4 Factori de mediu 
Cei mai importanţi factori de mediu care influenţează durabilitatea la 

oboseală sunt: coroziunea şi temperatura. Temperaturile ridicate duc la o modificare 
a efectului tensiunii medii care poate să conducă şi la interacţiunea cu alte 
fenomene de degradare (fluaj). Temperaturile scăzute reduc atât rezistenţa la 
oboseală cât şi tenacitatea la rupere. 

De asemenea procesul de reparaţii este un alt factor care poate influenţa 
considerabil durabilitatea la oboseală.
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2.5 Măsuri preventive împotriva fisurării la oboseală 

Pentru a avea o durabilitate la oboseală ridicată ar trebui îndepărtaţi 
concentratorii de tensiune, defectele şi degradările structurale inclusiv coroziunea. 
În etapa de proiectare efectul concentratorilor de tensiune trebuie evaluat în 
vederea determinării duratei de viaţă la oboseală folosind şi un coeficient de 
siguranţă. 

Fisurile se detectează de obicei eficient vizual însă în unele structuri e nevoie 
de monitorizarea folosind senzori. Lichidele penetrante şi particulele magnetice pot 
fi folosite după inspecţia vizuală oferind informaţii legate de mărimea fisurii dar nu şi 
de adâncimea acestora. 

Tiku (2003) compară diferite metode de evaluare nedistructivă în funcţie de 
costuri, timpul necesar pentru obţinerea unui rezultat, intervalele de măsurare. În 
general măsurarea se realizează în momentul opririi componentelor dar sunt unele 
tehnici care nu necesită acest lucru. 

Ca şi metode de prevenire a cedării componentelor la oboseală aceste se pot 
clasifica în două tipuri: active şi pasive. Metodele active îmbunătăţesc direct 
performanţele la oboseală pe când cele pasive îmbunătăţesc rezistenţa la oboseală 
prin reducerea tensiunii aplicate. Rezistenţa împotriva iniţierii unei fisuri poate fi 
mărită prin durificarea suprafeţei materialului, din această categorie făcând parte 
îmbunătăţirea în conţinut de carbon a materialelor. Farfan (2004), Tokaji (2004) 
arată că gradul de rezistenţă la oboseală depinde de duritatea grosimii stratului, de 
temperatura de procesare şi tratamentul termic aplicat. Nakajima (2004), Konda 
(2004) arată că rezistenţa la propagarea unei fisuri poate fi crescută prin controlul 
microstructurii materialului. Mai multe oţeluri inovative fiind deja utilizate în 
practică. 

În prima etapă a fisurării incluzând iniţierea unei fisuri, efectul tensiunilor 
reziduale fiind foarte important. Pentru a îmbunătăţi rezistenţa la oboseală se 
creează tensiuni de compresiune în stratul de suprafaţă prin lovirea cu bile. Cheng 
(2003) arată că în cazul structurilor sudate unde rezistenţa la oboseală este scăzută 
datorită existenţei unor tensiuni reziduale de întindere mari, rezistenţa la oboseală 
poate fi îmbunătăţită prin scăderea tensiunilor reziduale. În acest caz gradul de 
îmbunătăţire a rezistenţei la oboseală depinde de relaţia dintre tensiunea medie 
incluzând tensiunile reziduale, variaţia tensiunii aplicate şi tensiunea de curgere a 
materialului. 

Spitsen (2004) prezintă folosirea tratamentării la rece post sudare pentru 
îmbunătăţirea rezistenţei la oboseală pentru oţeluri slabe în carbon. Un tratament 
post sudare poate să înlăture tensiunile reziduale de întindere, introducând tensiuni 
de compresiune care să ducă la îmbunătăţirea rezistenţei la oboseală. Ca şi 
tratamente post sudare recomandate se enumera: lovirea cu alice, lovirea cu ace şi 
topirea TIG. Suflarea TIG putând să ducă chiar la îmbunătăţirea rădăcinii sudurii şi 
reducerea efectului de concentrare a tensiunilor. Un alt tratament modern 
reprezintă tratarea cu impact ultrasonic care poate duce la o reducere a tensiunilor 
reziduale aproape de rădăcina unei suduri. Această tehnică utilizează impulsuri 
ultrasonice la frecvenţe de 27 KHz pentru tratamentul metalelor. Tratamentul 
cauzează deformaţi plastice aproape de rădăcina sudurii şi introduce tensiuni 
compresive. 
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În urma tratamentelor aplicate se poate îmbunătăţi şi factorul de prag al 
intensităţii tensiunii, dar pentru că stratul cu tensiuni de compresiune poate fi 
subţire acest lucru ajută doar în etapa de iniţiere a unei fisuri sau în etapa de 
propagare de început. Efectul tratamentului cu ultrasunete fiind mult mai eficient în 
cazul iniţierii iar lovirea cu alice poate să ajute şi în etapa de propagare. 

Roy (2003) realizează încercări de rezistenţă la oboseală pe traverse sudate 
cu rigidizări tratate prin ultrasunete. Încercările de oboseală au fost realizate cu 
amplitudine constantă la diferite nivele de încărcare, epruvetele fiind testate atât la 
iniţierea unei fisuri cât şi la propagarea acesteia. Distribuţia tensiunilor reziduale la 
rădăcina sudurii au fost determinate înainte şi după aplicarea tratamentului cu 
ultrasunete. Rezultatele au arătat că tratamentul cu ultrasunete a condus la 
îmbunătăţirea performanţelor la oboseală prin schimbarea microstructurii şi 
introducerea tensiunilor reziduale de compresiune. Tratamentul efectiv a crescut 
limita de prag a factorului de intensitate a tensiunii şi respectiv limita de oboseală 
fără să modifice panta curbei S-N. 

Huo (2005) realizează teste de oboseală pe îmbinări sudate din oţel 16Mn 
pentru trei condiţii diferite: sudat, suflare TIG şi tratare ultrasonică. S-a constatat că 
sub acţiunea unei sarcini cu amplitudine constantă suflarea TIG a mărit rezistenţa la 
oboseală cu peste 37% şi durata de viaţă de 2.5 ori. La solicitare variabilă rezistenţa 
la oboseală a fost mărită cu aproximativ 34% iar durata de viaţă cu 1.7 ori. 
Îmbunătăţirea performanţelor la oboseală datorate tratamentului cu ultrasunete 
depinde de tensiunea aplicată şi se comportă mai bine ca şi tratamentul TIG atât în 
regim oligociclic cât şi în regim policiclic. La solicitarea cu amplitudine constantă, 
tratamentul cu ultrasunete a crescut rezistenţa cu pănă la 84% şi durata de viaţă la 
oboseală cu pănă la 27 ori. La solicitarea variabilă rezistenţa a fost mărită cu până 
la 80% faţă de cea iniţială şi durata de viaţă de până la 17 ori. 

2.6 Concluzii 

În acest capitol se face o trecere în revistă a problemelor legate de 
durabilitatea structurilor în condiţii de oboseală. Sunt prezentate principalele teorii 
de degradare la oboseală a materialelor şi deasemenea se prezintă aspecte legate 
de propagarea fisurilor de oboseală. Sunt prezentaţi si principalii factori care 
influenţează durabilitatea la oboseală şi măsurile de prevenire a fisurării la oboseală. 
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3. EVALUAREA DURABILITĂŢII MANIVELEI UNEI 

PALETE ROTORICE DE TIP KAPLAN 
 
 

3.1 Introducere 
 

Scopul acestui capitol este acela de a evalua durabilitatea componentelor 
unei palete rotorice de turbină Kaplan.  

Turbina Kaplan este o turbină hidraulică cu rotație axială, cu un rotor cu 
palete reglabile, utilizat la hidrocentrale de cădere mică a apei și debite mari. 
Turbina a apărut prin  anul 1913 inventată de către un austriac cu numele de Viktor 
Kaplan. Turbina funcționează cu randamente atingând 80 - 95 %. 

Aceste hidroagregate analizate fac parte dintr-o amenajare hidroenergetică 
de pe teritoriul României cu o puterea instalată de 1200 MW. Puterea instalată 
pentru fiecare hidroagregat fiind de 200 MW. 

 3.2 Caracteristici generale 

Analiza privind evalurea duratei de viaţă la solicitarea din exploatare a fost 
realizată pentru 3 hidroagregate notate U1, U2, U3. Rotoarele turbinelor Kaplan 
echipate cu 6 palete. 

În figura 3.1 este reprezentat în ansamblu paleta de  turbină Kaplan cu 
componentele acesteia aflate în secţiunea turbinei. 

 

Fig. 3.1 Ansamblul paletă Kaplan  
 
După cum se poate observa din figura 3.1 paleta turbinei Kaplan este 

reglată prin intermediul unui braţ ataşat la butonul manivelei fixate pe un suport 
numit fus. 
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În figura 3.2 a, b, c sunt reprezentat în detaliu părţile componete ale acestui 

ansamblu. 

 

a 
 

b 

 

c 
Fig. 3.2 Componentele ansamblului paletei  

 
În figura 3.2 a este reprezentată paleta, în figura 3.2 b este reprezentat 

fusul paletei care se fixează pe paletă iar în figura 3.2 c este reprezentată manivela 
cu butonul de care este ataşat leverul de reglare a unghiului paletei. 

În cadrul hidroagregatelor analizate una dintre părţile cele mai solicitate în 
procesul de modificare a unghiului paletei implicit a regimului de funcţionare, este 
manivela, mai precis butonul de care este ataşat manivelei. De aceea calculele 
numerice au fost realizate considerând doar manivela cu încărcările obţinute din 
exploatare.   

 
3.2.1 Caracterizarea materialului 

 
Materialul manivelei este un oţel de tipul 34CrNiMo6 având următoarele 

caracteristici de rezistenţă prezentate în tabelul 3.1.
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Tabelul 3.1 Caracteristicile mecanice 

Marca 

Rezistenţa 
la 

tractiune 
σr[MPa] 

Limita de 
curgere 

la tractiune 
σc[MPa] 

Modulul 
Young 

E [MPa] 

Coeficientul lui 
Poisson  
ν [-] 

34CrNiMo6  922 752 210000 0.28 

Pentru determinarea curbei de oboseală s-au realizat încercări de oboseală 
la universitatea din Stuttgart raport 078/50134960:2009, cu cicluri mari pe 
materialul manivelei, rezultând curba trasată în figura 3.3. 

 
Fig. 3.3 Curba de oboseală material 34CrNiMo6 (Quick Look report 2009) 

 
3.2.2 Analiza regimului de funcţionare 
Pentru regimul de funcţionare având unghiul de înclinare a paletei φ=10˚ şi 

căderea H=25 m respectiv turaţia n=71.43 rot/min în cadrul rapoartelor Campian 
(2008b, 2009) s-au determinat încărcările care apar asupra ansamblului şi anume: 
- forţa axială hidraulică care acţionează pe o singură paletă FH; 
- forţa centrifugă FC; 
- forţa maximă servomotor care acţionează asupra manivelei Fmax servomotor; 
- forţa tangenţială hidraulică care acţionează pe o singură paletă FT; 
- greutatea  ansamblului G; 

Valorile obţinute au fost: FH=1771437N, FT=10249555N, Fc=4069495N. 
Pentru a obţine forţa maximă servomotor cea care acţionează  asupra butonului 
manivelei s-au realizat probe de reglaj înregistrate pe trei zile diferite pentru trei 
agregate (25 august, 01 septembrie, 08 septembrie 2010) şi prezentate în figurile 
3.4, 3.5, 3.6 a,b,c. Forţa servomotorului a fost obţinută din presiunile folosite 
pentru modificarea puterii active a turbinei şi forţa adiţională a servomotorului 
calculată şi prezentată în Campian (2008b, 2009), Jianu (2013).  
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a 

 
b 

 
c 

Fig. 3.4 Înregistrări aferente agregatului U1 pentru trei zile diferite (25 Aug, 01 Sept, 08 Sept) 
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a 

 
b 

 
c 

Fig. 3.5 Înregistrări aferente agregatului U2 pentru trei zile diferite (25 Aug, 01 Sept, 08 Sept) 
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a 

 
b 

 
c 

Fig. 3.6 Înregistrări aferente agregatului U3 pentru trei zile diferite (25 Aug, 01 Sept, 08 Sept) 
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3.3 Analize numerice structurale 
Analizele numerice structurale au fost realizate pentru determinarea stării de 

tensiune din manivelă, în cazul geometriei reale respectiv în cazul în care se 
modifică configuraţia geometrică a îmbinării butonului cu manivela. În figura 3.7 
este prezentată geometria iniţială cu detaliul corespunzător iar în figura 3.8 este 
prezentată geometria modificată. 

  
Fig. 3.7 Geometria manivelei 

inclusă în sistemul de reglare a poziției 
paletei rotorice a turbinei Kaplan 

(configuratia initiala) 

Fig. 3.8 Geometria manivelei 
inclusa in sistemul de reglare a pozitiei 

paletei rotorice a turbinei Kaplan 
(configuratia modificata) 

 
 După cum se poate observa în figurile 3.7 respectiv 3.8 diferenţa dintre 

geometria iniţială (cea prezentă în exploatare) şi cea modificată constă în racordul 
dintre butonul manivelei cu corpul acesteia. În figura 3.7 aceasta realizându-se 
printr-un guler legat cu două raze de racordare. La geometria modificată racordarea 
se face printr-o rază de trecere mai mare. Aceste două geometrii au fost considerate 
în continuare în analiză. 
 

3.3.1 Determinarea stării de tensiune şi deformaţie 
pentru geometria iniţială 
 Pentru analiza numerică s-a utilizat programul cu elemente finite Ansys 
v.12. Geometria prezentată anterior a fost discretizată cu elemente finite de tipul 3D 
Solid 185, numărul de elemente fiind de 143065 şi 167083 noduri, elemente 
prismatice. În figura 3.9 este prezentată geometria discretizată cu o finisare în zona 
de racord a butonului cu corpul manivelei. 
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Fig. 3.9 Discretizarea manivelei inclusa in sistemul de reglare a pozitiei paletei rotorice a 

turbinei Kaplan (configuratia initiala) 
 
Pentru studiul stării de tensiune s-a realizat un studiu de convergenţă 

rezultând numărul de elemente finite care satisface condiţia de soluţie stabilă (cu 
erori cuprinse în limita a 3% între soluții) şi care permite rezolvarea într-un timp 
scurt. 

Condiţiile impuse în analiza numerică au fost date de forţele prezentate în 
analiza regimului de funcţionare şi anume: forţa axială hidraulică de pe paletă, forţa 
tangenţială hidraulică, forţa centrifugă şi forţa maximă servomotor care acţionează 
asupra butonului manivelei. Pentru fiecare caz analizat, adică fiecare zi de 
înregistrare s-a considerat ca forţă maximă pe servomotor forţa maximă înregistrată 
în aceea zi. De asemenea s-a impus asupra manivelei şi fixarea acesteia de fusul 
paletei corespunzător cu condiţia de funcţionare. În figura 3.10 este prezentat 
condiţiile la limită din analiza numerică. 

 
Fig. 3.10 Condițiile la limită impuse pentru calculul stării de tensiune pentru manivela 

din sistemul de reglare a poziției paletei rotorice a turbinei Kaplan (configurația inițială) 
 
 În urma analizei statice structurale s-au determinat tensiunile maxime 

respectiv deformaţiile care apar în manivelă. În figura 3.11, 3.12, 3.13, sunt 
prezentate tensiunile maxime principale, tensiunile echivalente (Von Mises) 
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respectiv deformaţiile totale pentru agregatul U1 cu forţa maximă înregistrată în 25 
Aug. 

  

Fig. 3.11 Tensiunile maxime 
principale σ1 pentru configurația inițială a 
manivelei sistemului de reglare a paletei 

rotorice a turbinei Kaplan  [MPa] 

Fig. 3.12 Tensiunile echivalente 
maxime σechiv pentru configuratia initiala a 
manivelei sistemului de reglare a paletei 

rotorice a turbinei Kaplan [MPa] 
 

 
Fig. 3.13 Deplasările totale pentru configurația inițială a manivelei sistemului de 

reglare a paletei rotorice a turbinei Kaplan  [mm] 
 
După cum se poate observa în figurile 3.11, 3.12 solicitarea maximă apare 

în zona de racordare dintre buton şi corpul manivelei iar valorile tensiunii maxime 
principale este de 525,68 MPa iar valorile tensiunii maxime echivalente 442,87 MPa. 

Pentru cele trei agregate U1,U2,U3 cu forţele maxime din înregistrări s-au 
realizat analize statice structurale determinând tensiunile maxime principale 
respectiv tensiunile echivalente maxime. În tabelul 3.2 sunt prezentate rezultatele 
analizelor statice. 
 
 
 

BUPT



                                                 3.4 Determinarea durabilităţii la oboseală                                            37 

Tabelul 3.2 Rezultatele analizei statice obţinute pentru cele trei unități geometria 
iniţială 

Denumire 
utilaj 

Ziua 
Înregistrării 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Tensiunea 
maximă 

principală 
[MPa] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă  

[MPa] 

25.aug -3565,78 525,68 442,87 

01.sep -3652,88 538,7 453,84 U1 

08.sep -3653,48 538,72 453,87 

25.aug -3592,29 529,57 446,15 

01.sep -3838,95 566,26 477,07 U2 

08.sep -3555,02 524,08 441,52 

25.aug -4392,14 648,43 546,29 

01.sep -4326,08 638,61 538,03 U3 
08.sep -4194,93 619,13 521,61 

 

3.3.1 Determinarea stării de tensiune şi deformaţie 
pentru geometria modificată 

Pentru geometria prezentată în figura 3.8 s-a analizat din nou starea de 
tensiune rezultată în funcţie de forţele maxime înregistrate în cele 3 zile pentru cele 
trei agregate. Din nou modelul geometric a fost discretizat în elemente finite de tip 
3D Solid 185. În figura 3.14 este prezentat modelul discretizat împreună cu detaliul 
zonei butonului. Condiţiile la limită au fost impuse la fel ca cele prezentate în figura 
3.10. 

 
Fig. 3.14 Discretizarea manivelei inclusa in sistemul de reglare a pozitiei paletei 

rotorice a turbinei Kaplan (configuratia modificata) 
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În figurile 3.15, 3.16, 3.17 sunt prezentate rezultatele obţinute în urma 
analizei numerice şi anume tensiunile maxime principale, tensiunile echivalente 
maxime şi deformaţiile totale pentru agregatul U1 cu forţa maximă înregistrată în 
ziua 25 Aug. 

  
 Fig. 3.15 Tensiunile maxime principale σ1 
pentru configurația modificată a manivelei 
sistemului de reglare a paletei rotorice a 

turbinei Kaplan [MPa] 

Fig. 3.16 Tensiunile echivalente maxime 
σechiv pentru configurația modificată a 

manivelei sistemului de reglare a paletei 
rotorice a turbinei Kaplan [MPa] 

 
Fig. 3.17 Deplasările totale pentru configuratia modificata a manivelei sistemului de reglare a 

paletei rotorice a turbinei Kaplan  [mm] 
  

După cum se poate observa din figurile 3.15 şi 3.16 zona de tensiune 
maximă este tot în racordul dintre buton şi corpul manivelei. În aceleaşi condiţii de 
solicitare se observă dacă se modifică racordul dintre buton şi corpul manivelei 
valoarea tensiunilor scade, astfel că pentru geometria cu racordul modificat 
tensiunea maximă principală atinge valoarea de 417,88 MPa iar pentru tensiunea 
echivalentă maximă 380,38 MPa. În tabelul 3.3 sunt prezentate rezultatele analizei 
statice pentru cele trei agregate cu forţele înregistrate maxime şi având geometria 
prezentată în figura 3.8. 
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Tabelul 3.3 Rezultatele analizei statice obţinute pentru cele trei unități geometria 
modificată 

Denumire 
utilaj 

Ziua 
Înregistrării 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Tensiunea 
maximă 

principală 
[MPa] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă  

[MPa] 

25.aug -3565,78 417,88 380,38 

01.sep -3652,88 428,12 389,7 U1 

08.sep -3653,48 428,24 389,81 

25.aug -3592,29 421,09 383,3 

01.sep -3838,95 450,13 409,73 U2 

08.sep -3555,02 416,7 379,31 

25.aug -4392,14 515,22 468,98 

01.sep -4326,08 507,45 461,91 U3 
08.sep -4194,93 492,03 447,87 

Rezultatele analizelor arată tensiuni mai mici decât limita de curgere a 
materialului ceea ce indică că acesta nu intră în zona de curgere plastică. 

3.4 Determinarea durabilităţii la oboseală  

Calculul la oboseală a fost realizat pe baza curbei de oboseală prezentată în 
figura 3.3, iar după cum se poate observa din înregistrările forţei care acţionează 
asupra butonului de-a lungul unei zile, solicitarea este cu amplitudine variabilă. 
Pentru această analiză s-a utilizat metoda picăturii de numărare a ciclurilor la 
oboseală. 

Factori ce influenţează rezistenţa la oboseală, după Shigley (1989) 

ledcbaf
kkkkkkK ⋅⋅⋅⋅⋅= ,      (3.1) 

unde:  
- ka ţine cont de prelucrarea suprafeţei, Shigley (1989) 

b

ra
ak σ⋅= ,         (3.2) 

cu σr = 922 MPa respectiv a = 4.51 şi b = - 0,265 pentru prelucrare prin aşchiere, 

rezultă 739,092251.4 265.0
=⋅=

−

a
k , 

- efectul mărimii piesei kb este cuantificat în funcţie de diametrul piesei cu 
relaţia: 

676,0338189.1189.1 0970,0097.0
=⋅=⋅=

−−

dk
b

,    (3.3) 

pentru diametrul bulonului d = 338 mm, 
- efectul tipului de solicitare kc=1 pentru încovoiere, 
- efectul temperaturii kd=1 pentru temperaturi de operare de până la 500˚C, 
- efectul tensiunilor reziduale este ke= 1, 
- efectul condiţiilor de lucru kl= 1 pentru lucrul în ulei. 

Astfel coeficientul de reducere al rezistenţei la oboseală este: 
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Kf = 0.739 x 0.676 x 1 x 1 x 1 x 1 = 0,5. 

3.4.1 Consideraţii teoretice asupra metodei de 
numărare a ciclurilor utilizând metoda picăturii 

Pentru calculul la oboseală cu cicluri de solicitare cu amplitudine variabilă 
este suficientă o analiză statică cu elemente finite, dar în locul unei analize de 
oboseală cu coeficient de asimetrie a ciclului constant, pentru cazul solicitărilor cu 
amplitudine constantă, se consideră că acesta variază în timp. Pentru solicitările cu 
amplitudine variabilă si încărcare proportională calculul degradării la oboseală 
necesită numărarea ciclurilor aleatoare şi transformarea lor într-o serie de 
evenimente, precum si o însumare a degradărilor de forma regulii Miner, Dumitru 
(2009), Lee (2005).   

Metoda picăturii (Rainflow) de numărare a ciclurilor a fost iniţial propusă de 
M. Matsuiski (1968) pentru numărarea ciclurilor sau jumătăţilor de cicluri de la 
curbele de tip deformaţie - timp. Numărarea se efectuează pe baza comportării de 
tip tensiune-deformaţie a materialului. Numărarea ciclurilor unei solicitări aleatorii 
prin metoda picăturii este reglementată de standardul ASTM E–1049 şi este 
implementată în programul de analiză cu elemente finite ANSYS.  

 O tensiune aleatoare σ(t) nu este alcătuită dintr-un singur vârf între două 
treceri prin zero, apar mai multe vârfuri, ceea ce face dificilă determinarea 
numărului de cicluri  suportate de structură.  

Numărarea vârfurilor face posibilă realizarea unei histograme  a vârfurilor de 
tensiune aleatoare care pot fi apoi transformate într-un spectru de tensiune 
reprezentat de numărul de cicluri şi o valoare a tensiunii. Spectrul tensiunii este 
astfel o reprezentare de distribuţie statistică a amplitudinilor caracteristice ale 
tensiunilor aleatorii în funcţie de timp. Originea numelui de metoda de numărare a 
picăturii provine şi de la numele dat în trecut ca fiind curgerea apei de ploaie de pe 
acoperişuri de pagodă, putând fi explicat ca axa timpului este verticală şi tensiunea  
aleatoare σ(t) reprezintă o serie de acoperişuri pe care apa cade. Regulile de 
curgere pot fi reprezentate ca în figura 3.18, a şi b. 

 
 

Fig. 3.18 a Regula de curgere 
de la un vârf 

Fig. 3.18 b Regula de curgere 
de la o vale 

Originea tensiunii aleatoare este plasată pe axa abscisă a vârfului de 
tensiune aleatoare mai mare. Picăturile de apă sunt secvenţial eliberate la fiecare 
extrem. Două picături nu se pot întâlni, iar o picătură care în cădere nu mai 
întâlneşte alte pante ale scurgerii, părăseşte acoperişul. 

În cazul în care picătura porneşte de la un vârf: 
a) picătură se va opri în cazul în care întâlneşte un  vârf opus mai mare decât cel de 
plecare, 
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b) se va opri, de asemenea, dacă întâlneşte calea udată de o altă picătură, anterior 
determinată  
c) picătura poate cădea pe un alt acoperiş şi continuă să alunece în conformitate cu 
regulile de la a şi b. 
 În cazul în care picătura porneşte de la o vale (unde tensiunea are o valoare 
scăzută): 
d) picătura se va oprii dacă întâlneşte o vale mai profundă decât cea de la plecaree) 
picătura se va opri în cazul în care traversează calea udată de o picătură provenită 
de la o vale precedentă 
f) picătura poate cădea pe un alt acoperiş şi să continue traseul  în conformitate cu 
regulile d şi e. 

Lungimea orizontală a fiecărui traseu defineşte o serie care poate fi 
considerată ca echivalentă cu o jumătate de ciclu a unei solicitări cu amplitudine 
constantă. 

Tensiunea σ(t) este transformată într-un proces de vârfuri şi văi. Apoi, axa 
timpului este rotită, astfel încât să fie privită ca un acoperiş udat o singură dată. La 
ambele vârfuri şi văi, sursele de apă sunt luate în considerare. Apa curge în 
conformitate cu următoarele reguli: 
1. O cale a picăturii pornind de la o vale va continua în jos "pagoda acoperişului", 
până când întâlneşte o vale, care este mai negativă decât originea.  
2. O cale a picăturii este încheiată atunci când întâlneşte o cale udată de o picătură 
anterioară.  
3.Un nou drum nu este pornit până când calea luată în considerare s-a oprit. 
4. Sunt definite pentru întreaga înregistrare văile generate de jumătate de cicluri. 
Pentru fiecare ciclu, tensiunea σi este o cale verticală. Media tensiunii σi este punctul 
de mijloc. 
5. Procesul se repetă în sens invers.  

3.4.2 Analiza durabilităţii la oboseală utilizând înregistrările 
cu amplitudine variabilă pentru geometria iniţială  

Calculul la oboseală al manivelei operata conform regimurilor înregistrare 
pentru agregatele  U1, U2, U3 s-au realizat pe baza înregistrărilor forţelor din timpul 
exploatării înregistrate în cele trei zile şi prezentate în figurile 3.4, 3.5, 3.6. Pentru 
că înregistrările sunt realizate pentru o zi toate rezultatele analizei la oboseală care 
se vor obţine, vor fi prezentate în zile de funcţionare până la cedare. Forţele 
variabile în timp, ale ciclului variabil au fost scalate astfel încât valorile maxime ale 
tensiunii principale maxime statice σ1 să corespundă tensiunii maxime a ciclului 
aleator σ

max
 calculată pe baza tensiunii medii maxime a ciclului aleator σmed,max şi a 

variaţiei maxime a ciclului variabil  ∆σ
max

:  

.

2

max

max,medmax1

σ∆

+σ=σ

     (3.4)
 

În urma analizei rainflow s-a obţinut  diagramă 3D (figura 3.18a) la care în 
plan sunt variaţia ciclului aleator ∆σ şi media ciclului aleator σ

med
 iar pe verticală 

numărul de cicluri pentru o pereche (∆σ, σ
med

). În figura 3.18 b sunt prezentate 
rezultatele analizei la oboseală U1 - 25 Aug, iar în tabelul 3.4 valorile extreme ale 
mediei ciclului aleator σ

med
 si ale variaţiei ∆σ. 
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Fig. 3.18 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U1- 25 Aug 

Fig. 3.18 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația inițială (zile) U1- 25 Aug 

 Tabelul 3.4 Rezultatele matricii de numărare a ciclurilor (U1 - 25 Aug) 

Nume parametru  
Valorile  calculate 
metoda picăturii 

(rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 207,66 MPa 

Tensiunea medie minimă -100,51 MPa 
Tensiunea medie maximă 314,8 MPa 

În figurile 3.19 până la 3.26 sunt prezentate matricile de numãrare a 
ciclurilor 3D şi durata de viaţă estimată, obţinute pentru înregistrările din figurile 3.4 
la 3.6. În tabelele de la 3.5 la 3.12 sunt prezentate rezultatele matricilor obţinute 
din analiza cu metoda picăturii implementată în Ansys. 

 

  
Fig. 3.19 a Matricea de numărare a ciclurilor 

U1- 01 Sept 
Fig. 3.19 b Durata de viaţă estimată (zile) 

pentru configurația inițială U1- 01 Sept 
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Tabelul 3.5 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U1 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei 
tensiunii 

0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei 
tensiunii 

264,33 MPa 

Tensiunea medie minimă -121,63 MPa 
Tensiunea medie maximă 407,03 MPa 

  

  
Fig. 3.20 a Matricea de numărare a ciclurilor 

U1- 08 Sept 
Fig. 3.20 b Durata de viaţă estimată (zile) 

pentru configurația inițială U1- 08 Sept 
 
Tabelul 3.6 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U1 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 253,09Pa 

Tensiunea medie minimă -93,849 MPa 
Tensiunea medie maximă 412,33 MPa 

 

 
 

Fig. 3.21 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U2- 25 Aug 

Fig. 3.21 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U2- 25 Aug 

BUPT



        3. Evaluarea durabilităţii manivelei unei palete rotorice de tip Kaplan 44 

Tabelul 3.7 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 25 Aug) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 261,68 MPa 

Tensiunea medie minimă -125,2 MPa 
Tensiunea medie maximă 398,15 MPa 

  

 

 

Fig. 3.22 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U2- 01 Sept 

Fig. 3.22 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U2- 01 Sept 

Tabelul 3.8 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 274,35 MPa 

Tensiunea medie minimă -119,94 MPa 
Tensiunea medie maximă 428,76 MPa 

 

 

 

Fig. 3.23 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U2- 08 Sept 

Fig. 3.23 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U2- 08 Sept 
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Tabelul 3.9 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 258,49 MPa 

Tensiunea medie minimă -121,93 MPa 
Tensiunea medie maximă 395,05 MPa 

  

 

 

Fig. 3.24 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U3- 25 Aug 

Fig. 3.24 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U3- 25 Aug 

Tabelul 3.10 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 25 Aug) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 293,74 MPa 

Tensiunea medie minimă -117,66 MPa 
Tensiunea medie maximă 469,82 MPa 

 

 
 

Fig. 3.25 a Matricea de numărare a 
ciclurilor U3- 01 Sept 

Fig. 3.25 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U3- 01 Sept 

 
 

BUPT



        3. Evaluarea durabilităţii manivelei unei palete rotorice de tip Kaplan 46 

Tabelul 3.11 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 291,34 MPa 

Tensiunea medie minimă -131,24 MPa 
Tensiunea medie maximă 451,43 MPa 

 

  

Fig. 3.26 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U3- 08 Sept 

Fig. 3.26 b Durata de viaţă estimată (zile) 
pentru configurația inițială U3- 08 Sept 

 
Tabelul 3.12 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 271,41 MPa 

Tensiunea medie minimă -116,43 MPa 
Tensiunea medie maximă 426,39 MPa 

 
3.4.3 Analiza durabilităţii la oboseală utilizând 
înregistrările cu amplitudine variabilă pentru geometria 
modificată  
Analiza la oboseală pentru geometria modificată (figura 3.8) a fost realizată 

în aceleaşi condiţii prezentate la punctul 3.4.2 pentru geometria iniţială. În figurile 
3.27 până la 3.35 şi tabelele de la 3.13 până la 3.21 sunt prezentate rezultatele 
numerice obţinute în urma analizei. 
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Fig. 3.27 a Matricea de numărare a 

ciclurilor U1- 25 Aug 
Fig. 3.27 b Durata de viaţă estimată pentru 

configurația modificată (zile) 
 U1- 25 Aug 

Tabelul 3.13 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U1 – 25 Aug) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 207,66 MPa 

Tensiunea medie minimă -100,51 MPa 
Tensiunea medie maximă 314,8 MPa 

 

  

Fig. 3.28 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U1- 01 Sept 

Fig. 3.28 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U1- 01 Sept 
 

Tabelul 3.14 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U1 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 210,1 MPa 

Tensiunea medie minimă -96,678 MPa 
Tensiunea medie maximă 323,53 MPa 
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Fig. 3.29 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U1- 08 Sept 

Fig. 3.29 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U1- 08 Sept 
Tabelul 3.15 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U1 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 201,19 MPa 

Tensiunea medie minimă -74,604 MPa 
Tensiunea medie maximă 327,78 MPa 

  

 
 

Fig. 3.30 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U2- 25 Aug 

Fig. 3.30 b Durata de viaţă estimată 
pentru configurația modificată (zile) 

U2- 25 Aug 

Tabelul 3.16 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 25 Aug) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 208,77 MPa 

Tensiunea medie minimă -99,887 MPa 
Tensiunea medie maximă 317,65 MPa 
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Fig. 3.31 a Matricea de numărare a 
ciclurilor U2- 01 Sept 

Fig. 3.31 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U2- 01 Sept 
Tabelul 3.17 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 218,08 MPa 

Tensiunea medie minimă -95,341 MPa 
Tensiunea medie maximă 340,83 MPa 

  

 
 

Fig. 3.32 a Matricea de numărare a 
ciclurilor U2- 08 Sept 

Fig. 3.32 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U2- 08 Sept 
Tabelul 3.18 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U2 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 205,53 MPa 

Tensiunea medie minimă -96,948 MPa 
Tensiunea medie maximă 314,11 MPa 
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Fig. 3.33 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U3- 25 Aug 

Fig. 3.33 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U3- 25 Aug 

Tabelul 3.19 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 25 Aug) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 245,7 MPa 

Tensiunea medie minimă -98,419 MPa 
Tensiunea medie maximă 392,99 MPa 

  

 

 

Fig. 3.34 a Matricea de numărare a 
ciclurilor U3- 01 Sept 

Fig. 3.34 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U3- 01 Sept 
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 Tabelul 3.20 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 01 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 246,69 MPa 

Tensiunea medie minimă -111,13 MPa 
Tensiunea medie maximă 382,25 MPa 

  

 
 

Fig. 3.35 a Matricea de numărare a ciclurilor 
U3- 08 Sept 

Fig. 3.35 b Durata de viaţă estimată pentru 
configurația modificată (zile) 

U3- 08 Sept 
Tabelul 3.21 Rezultatele matricei de numărare a ciclurilor (U3 – 08 Sept) 

Nume parametru  Valorile  calculate metoda 
picăturii (rainflow) 

Valoarea minima a variaţiei tensiunii 0 MPa 

Valoarea maximă a variaţiei tensiunii 237,36 MPa 

Tensiunea medie minimă -101,82 MPa 
Tensiunea medie maximă 372,89 MPa 

 
3.4.4 Analiza durabilităţii la oboseală pentru geometria 
iniţială prin reducerea forţelor din înregistrare cu 15% 
 
În cazul în care se pot reduce forţele care acţionează asupra butonului în 

timpul operării, s-a realizat un calcul privind influenţa reducerii forţelor cu 15%.  
Calculul static s-a realizat la fel cum a fost prezentat în subcapitolul 3.3.1 

doar că forţele maxime au fost reduse cu 15% geometria fiind cea iniţială fără 
modificarea racordului si având aceleaşi condiţii la limită. 

Rezultatele analizei statice pentru încărcarea pe buton cu 3733319 N 
(reducere 15% din forţa maximă înregistrată) sunt prezentate în figura 3.36 
(deformaţia totală), fig.3.37 tensiunea echivalentă Von Mises, fig. 3.38 tensiunea 
principală maximă σ1. 
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Fig. 3.36 Deplasarea totală pentru 

geometria inițială si solicitările reduse cu 
15%. [mm] 

Fig. 3.37 Tensiunea echivalentă maximă 
(Von Mises) pentru geometria initiala si 

solicitarile reduse cu 15%. [MPa] 

  
Fig. 3.38 Tensiunea maximă principală σ1 pentru geometria inițială și solicitările reduse cu 

15%. [MPa] 
Rezultatele analizei statice pentru celelalte forţe maxime înregistrate pe cele 

trei unități sunt prezentate în Tabelul 3.22. Aceste valori s-au folosit pentru 
calibrarea înregistrării forţelor pentru calculul de oboseală cu solicitări cu 
amplitudine variabilă. Se observă că tensiunile echivalente maxime si tensiunile 
principale maxime si pentru aceste cazuri analizate sunt mai mici decât limita de 
curgere a materialului de 752 MPa. 
Tabelul 3.22 Rezultatele analizei statice obţinute pentru cele trei unități geometria iniţială 
reducerea forţelor cu 15% 

Denumire 
utilaj 

Ziua 
Înregistrării 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Tensiunea 
maximă 

principală 
[MPa] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă  

[MPa] 

25.aug -3565,78 446,18 375,89 

01.sep -3652,88 457,22 385,19 U1 

08.sep -3653,48 457,3 385,25 
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25.aug -3592,29 449,57 378,74 

01.sep -3838,95 480,72 404,98 U2 

08.sep -3555,02 444,87 374,78 

25.aug -4392,14 550,56 463,84 

01.sep -4326,08 542,22 456,81 U3 
08.sep -4194,93 525,66 442,86 

3.5 Compararea rezultatelor obţinute în urma 
simulărilor statice respectiv de oboseală pentru cele trei 
cazuri: geometria iniţială, geometria nouă-cu racord 
modificat, geometria iniţială cu reducerea forţelor cu 15% 

În urma simulărilor statice sau obţinut următoarele valori pentru tensiunile 
maxime principale în cazul soluţiei iniţiale fără reducerea forţei şi cazul soluţiei noi 
cu racord modificat, respectiv geometria iniţială cu reducerea forţelor cu 15 % 
prezentate în tabelul 3.23: 

Tabelul 3.23 Rezultatele analizei statice tensiunile maxime principale 

Denumire 
utilaj 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Tensiunea 
maximă 

principală  
geometria 

iniţială[MPa] 

Tensiunea 
maximă 

principală 
geometria 
modificată 

[MPa] 

Tensiunea 
maximă 

principală 
geometria 

iniţială 
reducerea 
forţelor cu 
15% [MPa] 

-3565,78 525,68 417,88 446,18 

-3652,88 538,7 428,12 457,22 U1 

-3653,48 538,72 428,24 457,3 

-3592,29 529,57 421,09 449,57 

-3838,95 566,26 450,13 480,72 U2 

-3555,02 524,08 416,7 444,87 

-4392,14 648,43 515,22 550,56 

-4326,08 638,61 507,45 542,22 U3 
-4194,93 619,13 492,03 525,66 

În tabelul 3.23 se observă că în urma simulărilor statice pe cele 3 cazuri, 
tensiunile maxime principale cu valorile cele mai scăzute se înregistrează în cazul 
când avem soluţia nouă cu racord modificat, aproximativ cu 20% mai mici decât în 
cazul iniţial şi cu 5% mai mici decât în cazul când avem forţa scăzută cu 15%. 

In tabelul 3.24 se prezintă o comparaţie a tensiunilor maxime echivalente 
intre cele trei cazuri. 
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Tabelul 3.24 Rezultatele analizei statice tensiunile maxime echivalente (Von Mises) 

Denumire 
utilaj 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă  
geometria 

iniţială[MPa] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă 
geometria 
modificată 

[MPa] 

Tensiunea 
echivalentă 

maximă 
geometria 

iniţială 
reducerea 
forţelor cu 
15% [MPa] 

-3565,78 442,87 380,38 375,89 

-3652,88 453,84 389,7 385,19 U1 

-3653,48 453,87 389,81 385,25 

-3592,29 446,15 383,3 378,74 

-3838,95 477,07 409,73 404,98 U2 

-3555,02 441,52 379,31 374,78 

-4392,14 546,29 468,98 463,84 

-4326,08 538,03 461,91 456,81 U3 
-4194,93 521,61 447,87 442,86 

Din tabelul 3.24 se observă că în urma simulărilor statice pe cele 3 cazuri, 
valorile minime ale tensiunilor maxime echivalente se înregistrează în cazul soluţiei 
iniţiale cu reducerea forţei de 15%. 

În tabelul 3.25 se prezintă o comparaţie între valorile duratei de viaţă 
obţinute în urma analizei de durabilitate la oboseală pe cele 3 cazuri. 

Tabelul 3.25 Rezultatele analizei de durabilitate pentru cele trei cazuri analizate 

Denumire 
utilaj 

Forţa 
maximă 

înregistrată 
[KN] 

Durata de 
viaţă minimă 

geometria 
iniţială 
[zile] 

Durata de 
viaţă 

minimă  
geometria 
modificată 

[zile] 

Durata de 
viaţă minimă  

geometria 
iniţială 

reducerea 
forţelor cu 
15% [zile] 

-3565,78 260,37  263,05 262,88 

-3652,88 237,08  243,43 243,43 U1 

-3653,48 232,55  236,58 236,29 

-3592,29 477,74  480,15 479,62 

-3838,95 333,47  342,79 342,5 U2 

-3555,02 469,59  470,46 470,12 

-4392,14 499,89  513,72 509,86 

-4326,08 416,8  421,3 419,71 U3 
-4194,93 370,84  375,56 372,82 
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Din tabelul 3.25 se observă că durata de viaţă minimă creşte atât în cazul când 
avem soluţia nouă cu racord modificat cât şi în cazul în care se reduc forţele 
înregistrate cu valoarea de 15%.  

3.6 Concluzii 

Analizele statice folosind metoda elementelor finite s-au realizat la forţele 
maxime înregistrate pentru ciclurile cu amplitudine variabilă şi au fost utilizate 
pentru calibrarea spectrului aleator, astfel încât tensiunea maximă a ciclului aleator 
să fie egală cu tensiunea principală maximă obţinută în urma analizei statice. 

Numărarea ciclurilor de oboseală pentru spectrul aleator s-a realizat pe baza 
algoritmului Rainflow implementat în ANSYS Workbench v.12.   

Analiza la oboseală s-a realizat pentru aceste cicluri cu amplitudine 
variabilă, ţinându-se cont de coeficientul de reducere a rezistenţei la oboseală Kf = 
0.58 calculat după Shigley, şi folosind tensiunea principală maximă.   

În urma analizei rainflow s-a obţinut evaluarea numărului de cicluri în 
funcţie de variaţia tensiunii respectiv media tensiunii şi apoi s-a realizat estimarea 
duratei de viaţă a butonului.  

Pentru cele 3 cazuri analizate (geometria iniţială, geometrie cu racord 
modificat si geometria iniţială prin reducerea fortelor cu 15%) durabilitatea minimă 
s-a obţinut la racordarea butonului. Durabilităţile minime au fost cuprinse între:   
232,55 zile pentru (U1 înregistrarea din 08 sept)  şi 499,89 zile (U3 înregistrarea 
din 25 Aug), 236,58 zile (U1 înregistrarea din 08 sept) si 513,72 zile pentru soluţia 
nouă (U3 înregistrarea din 25 Aug) şi 236.29 zile (U4 înregistrarea din 08 Sept) şi 
509,86 (U6 înregistrarea din 25 Aug) pentru soluţia iniţială prin reducerea cu 15% a 
forţelor din înregistrări , tabelul 3.25.  

Comparând cele trei cazuri analizate atât static cât şi la oboseală se observă 
că valorile tensiunilor maxime principale cele mai mici se înregistrează în cazul în 
care avem soluţia cu racord modificat. Analizând tensiunile echivalente maxime se 
observă că valorile minime ale acestora se obţin în cazul în care avem geometria 
iniţială cu reducerea forţelor cu 15% însa foarte apropiate de cele când avem soluţia 
cu racord modificat, tabelul 3.24. 

În urma analizei la oboseală cu spectre de solicitare aleatoare se obţin valori 
mai ridicate privind durabilitatea la oboseală în cazul în care avem soluţia cu racord 
modificat, valori apropiate si de analiza geometriei iniţiale cu reducerea forţei cu 
15%.  

Din rezultatele prezentate şi comparaţiile efectuate în cazul unei viitoare 
retehnologizări se recomandă utilizarea geometriei modificate a manivelei, însă dacă 
se doreşte mărirea duratei de viaţă pentru geometria iniţială a manivelei aflată în 
exploatare ar fi indicat micşorarea forţelor care apar în solicitarea butonului. 
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4. ANALIZA CEDĂRII ŞI DURABILITĂŢII UNUI 
ARBORE DE POMPĂ 

 
 
4.1 Amenajarea hidroenergetică Lotru, Staţia de 

pompare Jidoaia 
4.1.1 Introducere 

Pompele de acumulare, peste tot în lume sunt echipamente integrate în 
ansamblul amenajărilor hidroenergetice.  Acestor pompe li se cere în primul rând 
debite pompate  mari, pe lângă funcţionarea la randamente ridicate şi cu o 
dezvoltarea acceptabilă a fenomenului de cavitaţie. Construcţiile curente sunt cu 
dublă intrare, mono- sau multietajate, în funcţie de înălţimea de pompare necesară. 

Staţiile de pompare (SP) din sistemul amenajării hidroenergetice Lotru sunt: 
Lotru Aval (Balindru), Jidoaia si Petrimanu. Amplasarea lor faţă de lacul Vidra pe 
care-l deservesc este prezentată în figura 4.1 

 
Fig.4.1 Amplasarea staţiilor de pompare (SP) din amenajarea Lotru: SP, Petrimanu, SP 

Jidoaia şi SP Lotru-Aval (Balindru). 
 Ele sunt destinate  pompării apei acumulate în lacurile artificiale create în 
spatele barajelor Lotru Aval (NNR 1030 m), Jidoaia  (NNR 1182 m) şi Petrimanu 
(NNR 
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1130 m). Pomparea este realizată prin intermediul a două tipuri de pompe şi 
anume pompele MU 81 de fabricaţie Neyrpic Franţa si PRO de aceeaşi provenienţă, 
PRO 10-195 pentru Jidoaia şi PRO 10,5-170 pentru Petrimanu. O parte din pompele 
PRO sunt fabricate în România la Reşiţa sub licență.  

Sistemul de captări şi aducţiuni secundare, care suplimentează debitul 
captat cu 13.5 mc/s, faţă de cei 4.5 mc/s ai cursului principal şi asigură 75% din 
stocul de apă necesar producţiei de energie, subliniază importanţa bunei 
funcţionări a sistemelor de pompare. 

4.1.2. Staţia de Pompare Jidoaia 
Din punct de vedere al capacităţii, pompele de la Jidoaia asigură un debit de 

4.5 mc/s la funcţionarea individuală şi 9 mc/s la funcţionarea simultană. Apa 
pompată urmează să fie apoi turbinată în centralele hidroelectrice din acumularea 
Lotru ce include: CHE Lotru-Ciunget, CHE Mălaia şi CHE Brădişor. De la punerea în 
funcţiune, staţiile de pompare şi-au îndeplinit rolul şi au necesitat doar reparaţii 
curente. 

 
Fig. 4.2 Staţia de pompare (SP) Jidoaia echipată cu doua hidroagregate de pompare de 10 MW 

fiecare. 
 
Din reprezentarea unei pompe de acumulare cu dublu flux, rezultă existenţa 

unei camere de aspiraţie simetrică străbătută de arbore. Totusi, in functionare se 
induce  o curgere asimetrică la intrarea rotorului, cu efecte majore în funcţionare. 
Metodele de calcul şi proiectare de la mijlocul secolul XX au conferit rotorului o 
paletă simplă, cilindrică şi în acelaşi timp foarte curbată, proiectată fără a se 
considera, printre altele influenţa asimetriei de la intrare şi optimizarea încărcării 
paletei considerând simultan criterii energetice şi cavitaţionale Anton (2010). 
Armonizarea rotorului cu circuitul hidraulic (camera spirală) constituie, de asemenea 
o problemă. Unitatea de la Jidoaia are două unităţi montate cu astfel de pompe 
notate în continuare U1 respectiv U2. Prima unitate a fost pusă în funcţiune în iunie 
1977 iar cea de-a doua în decembrie 1977. În figura 4.3 este prezentată operarea 
celor două unităţi şi tendinţa lor viitoare.
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Fig. 4.3 Operarea celor două unităţi 

 
Pentru pompele PRO 10-195 de la Jidoaia valorile garantate ale parametrilor 

funcţionali sunt date în tabelul 4.1. 
 Tabelul 4.1 Parametrii de funcţionare a pompelor ce echipeaza SP Jidoaia  

Mărimea Simbol U/M Valori Garantate 

Inălțime Manometrica totala H m 197 193 185 
Debitul Q mc/s 4 4.2 4.6 
Puterea absorbita P kW 8840 8940 9210 
Randamentul η % 87,5 89 90 

 
Randamentul maxim garantat este de 90% la H = 185 m, cu o toleranţa de 

± 1.5% pentru incertitudinea măsurătorii şi una de construcţie de ± 0,7%. 
Toleranţa admisă pentru debit este de ± 10%. Toate toleranţele sunt interpretabile 
conform codului CEI 198/1966, în vigoare la acea vreme, la nivel European. 
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Fig. 4.4.a Hidroagregatul de pompare ce 

echipeaza SP Jidoaia include: pompa PRO 10-
195 (verde), cuplaj (galben) si motor sicron 

MOS (albastru). 

Fig. 4.4.b Pompa PRO 10-195 a 
hidroagregatelor de la SP Jidoaia. 

 

 
Probleme principale ale exploatării, din punct de vedere al parametrilor 

funcţionali sunt: 
• realizarea debitului impus de caracteristica de funcţionare de catalog H(Q), 
în cazul unei singure pompe şi în cazul a două pompe 
• funcţionarea la  randamentul garantat de  caracteristica de catalog 
• funcţionarea într-un stadiu acceptabil al dezvoltării fenomenului de cavitaţie, 
pentru a evita distrugerea rotorului. 
 

  
Fig. 4.5 Probleme care apar în exploatare 

 
4.1.3 Prezentarea pompei 

Cazul test analizat reprezintă un arbore de la o pompă aflată în exploatare la 
SP Jidoaia pe râul Lotru care a cedat în exploatare.  

În figura 4.6 este prezentată pompa şi arborele cu părţile componente ale 
pompei aflate în contact cu arborele. 
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Fig. 4.6 Vedere de ansamblu a pompei  

 
1-Rotorul pompei, 2-Camera de aspiraţie, 3-Camera de refulare, 4-Arborele 
pompei, 5-Lagăr radial, 6-Lagăr radial-axial, 7-Cuplaj elastic 

În imaginile următoare se prezintă arborele analizat şi aspectele suprafeţei 
de rupere a arborelui.  

 

 
Fig. 4.7 Imagine de ansamblu privind montarea arborelui împreună cu rotorul şi lagărele 

în carcasa pompei 
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a 

 
b 

Fig. 4.8 Aspectul zonei de rupere a arborelui 
 

În figura 4.9 este prezentat din literatura de specialitate aspectul teoretic al 
suprafeţei de rupere care evidenţiază forma suprafeţei de rupere prezenta şi în cazul 
arborelui analizat. Acest lucru conduce la o primă ipoteza a cedării arborelui în urma 
torsiunii. Analizele macroscopice ulterioare vor lămurii şi mai mult modul de cedare 
al arborelui. 
 

 
 

Figura 4.9 a. Aspectul zonei de rupere a unui 
arbore solicitat la torsiune în modul III Brown 

(1985) 

Fig. 4.9 b. Aspectul unei suprafeţe de 
rupere tipice unui arbore solicitat la 

torsiune cu concentratori moderaţi Rusu 
(1992) 

 
Caracteristicile tehnice, funcţionale şi constructive ale pompei 

Pompa de tip PRO 10-195 este o pompă centrifugă, cu ax orizontal şi rotor 
cu intrare dublă având următoarele caracteristici: 
- înălţimea manometrică totală medie: 193 m; 
- debit: 4,2 m3/sec; 
- turaţie nominală: 1000 rot/min; 
- turaţie inversă maximă: 1300 rot/min; 
- puterea motorului de antrenare: 10000 KW; 
- înălţimea minimă necesară de aspiraţie: +14 m; 
- randamentul maxim garantat: 90%; 
- diametrul rotorului: 1250 mm; 
- diametrul conductei de refulare: 750 mm; 
- dimensiuni de gabarit: 3600x3400x3480 mm; 
- masa netă: 19000 kg; 
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Descrierea funcţională şi constructivă a pompei 
Pompa este antrenată de un motor electric sincron orizontal prin intermediul 

unei cuple elastice danturate care permite transmiterea  momentului de torsiune de 
la motor la pompă chiar în cazul existenţei unor mici denivelări sau dezaxări între 
cei doi arbori motor, pompă. 

Pompa se compune din următoarele grupe: 
Rotorul  este un rotor cu dublă intrare cu 5 perechi palete dublu curbate de 

construcţie turnată din bronz special care se asamblează pe arbore cu două pene 
paralele opuse şi se fixează axial cu o piuliţă specială turnată din acelaşi bronz, 
asigurată împotriva deşurubării printr-o şaibă specială de siguranţă. Etanşarea între 
rotor şi carcasă este asigurată prin două inele de etanşare, fixate în port-inele din 
oţel turnat. 

Camera de aspiraţie. Conducerea apei în rotor este asigurată de două 
camere de aspiraţie dispuse simetric faţă de axa de simetrie verticală a rotorului. 
Camerele de aspiraţie sunt de construcţie turnată din oţel, compuse fiecare din câte 
2 piese asamblate prin prezoane speciale. 

Camera de refulare . Colectarea apei de la ieşirea din rotor, şi conducerea 
spre conducta de refulare este asigurată de o cameră cu spirală dublă, având la 
ieşire un difuzor, de care se leagă vana sferică. Camera de refulare este de 
construcţie turnată, din acelaşi oţel cu camera de aspiraţie. 

Arborele pompei . Arborele pompei este un arbore orizontal dintr-o bucată 
care se sprijină pe două lagăre cu rulmenţi, având rolul de transmite cuplu de la 
motorul de antrenare la rotorul pompei. Arborele este de construcţie forjată din oţel 
aliat, având un diametru mediu de 205 mm şi o deschidere între axele lagărelor de 
2669 mm. La capătul dinspre motorul de antrenare arborele este prelucrat cu o 
conicitate necesară pentru montarea cuplajului cu presiune de ulei. Etanşarea dintre 
arbore şi carcasa pompei se realizează prin presetupe, având ca element de 
etanşare un şnur special produs în Franţa. În zona presetupelor arborele este 
protejat împotriva uzurii prin două bucşe forjate din oţel aliat şi supuse unui 
tratament termic de nitrurare. Arborele este prevăzut cu canale de pană pentru 
fixarea rotorului, are o zonă filetată pentru piuliţa de fixare axială a rotorului, 
precum şi canale pentru introducerea uleiului sub presiune la montarea rulmenţilor 
radiali. 

Lagăr radial. Este un lagăr cu carcasă turnată din oţel din 2 bucăţi, 
îmbinate în planul de separaţie orizontal prin prezoane, cu un singur rulment radial. 
Acest lagăr are doar rolul de susţinere şi ghidare a arborelui pompei, preluând doar 
sarcini radiale. Rulmentul este montat în carcasă printr-un ajustaj cu joc. 

Lagăr radial axial. Este un lagăr de construcţie asemănătoare cu lagărul 
radial cu deosebirea că are în componenţă 3 rulmenţi; unul radial cu role butoi pe 2 
rânduri şi 2 rulmenţi radiali axiali cu role conice, dispuşi simetric faţă de rulmentul 
radial, astfel încât să aibă toţi un centru de oscilaţie comun. Acest lagăr are rolul de 
a prelua pe lângă sarcinile radiale ale arborelui şi sarcinile axiale care nu pot fi 
compensate de inelele de echilibrare ale rotorului. 

4.2 Materialul folosit la confecţionarea arborelui pompei 

Materialul utilizat la confecţionarea arborelui a fost un oţel românesc cu 
denumirea 34MoCN15x după Stas 791-80. Exemplificare simbol 34MoCN15x- otel 
aliat superior (litera X) pentru constructii pentru imbunatatire cu 0.30…0.8%C; 
1.4…1.7 Cr. Semnificatia literelor Mo-molibden, C-Crom, N-nichel . Pentru că nu au 
existat date suficiente privind parametrii utilizaţi în evaluarea utiliizând conceptele 
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de mecanica ruperii s-a realizat echivalarea acestui material cu un material din 
literatură pentru care există numeroase date experimentale. Echivalarea s-a realizat 
în funcţie de compoziţia chimică şi caracteristicile mecanice statice. În tabelul 4.3 
sunt prezentate caracteristicile mecanice pentru 34MoCN15x comparative cu SAE 
4340.  

În urma încercărilor de tracţiune s-a determinat curba σ-ε prezentată în 
următoarea figură: 

 
Fig. 4.10 Curba de tracţiune determinată experimental 34MoCN15 

Tabel 4.2 Compoziţia chimică  
Compozitia chimica[%] Marca 

C Si Mn Cr Ni Mo 

34 MoCN15 x 
[STAS 791- 66] 

0,3…0,38 0,17…0,37 0,4…0,7 1,40…1,7 1,4…1,7 0,15…0,3 

34 MoCN 15 
[test] 

0,35 0,34 0,75 0,98 1,21 0,17 

SAE 4340  
[Davis 1996] 

0,37-0,4 0,23 0,7 0,7-0,9 1,83 0,2-0,3 

Tabel 4.3 Caracteristicile mecanice  

Marca 

Rezistenţa 
la tractiune 
σr[MPa] 

Limita de 
curgere 

la tractiune 
σc[MPa] 

Modulul 
Young 

E [MPa] 

Coeficientul lui 
Poisson ν [-] 

34MoCN15x  
[STAS 791-66] 

1079,1 882,9 198000 0,3 

34 MoCN 15 

[test] 
1076.2 1032 217756 

 
- 

SAE 4340 

[Davis 1996] 
1048 834 193000 0,3 
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Pentru oţelul echivalent 4340 ca date utilizate în analiza de oboseală 
respectiv mecanica ruperii sau utilizat datele prezentate de către Davis (1996), 
Tschegg (1983). În tabelul 4.4 sunt prezentate aceste date. Tenacitatea la rupere în 
modul III de cedare utilizată în cazul analizei de propagare a fisuriii pentru 
materialul SAE 4340 a fost prezentată de către Liu (2004) şi valoarea acesteia a fost 

de KIIIc =68.235 ]mMPa[ . 

 
Tabel 4.4. Caracteristicile de oboseală ale oţelului SAE 4340 folosite la iniţiere şi propagare de 
fisură  

Material 
σ'

f 
[MPa] 

ε'f [-] b[-] c[-] C

( ) 















⋅

m
mMPacycle

mm
 m[-] 

SAE 
4340 

1276 1.224 -0.075 -0.714 
11

107.2
−

⋅  4.8 

4.3 Analiza ruperii 

4.3.1 Analiza ruperii arborelui pompei 
După aproximativ 35 ani de la funcţionare arborele unităţii U1 s-a rupt 

conducând la o întrerupere parţială a activităţii. Prima ipoteză a fost că cedarea a 
apărut datorită mecanismului de oboseală, iar ruperea a apărut în zona din 
apropierea lagărului radial după cum este prezentat schematic în figura 4.6. 

În figura 4.11 este reprezentat arborele cu detaliul aferent zonei de rupere.
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Fig. 4.11 Reprezentarea schematică a arborelui şi detaliul zonei de rupere a arborelui 
 
În figura 4.12 este prezenată zona de rupere a arborelui care indică faptul 

că ruperea a apărut în cel de-a doilea concentrator notat N2. Se poate observa 
faptul că aspectul zonei de rupere este sub forma de acoperiş de fabrică „factory 
roof” periodic distribuit de-a lungul circumferinţei arborelui.  

 

Fig. 4.12 Suprafaţa de rupere a arborelui pompei 

 
4.3.2 Analiza macroscopică a suprafeţei 

Lucrarea lui Nyberg (2007) prezintă faptul că o analiză detaliată a suprafeţei 
de rupere ne conduce la obţinerea multor date semnificative în vederea rezolvării 
aspectului de cedare a arborelui. În general în analiza de oboseală sunt consideraţi 
trei paşi: iniţierea fisurii, propagarea fisurii şi ruperea finală. În figura 4.13 este 
prezentată locul de iniţiere a fisurii, linii de propagare a fisurii, şi respectiv ruperea 
finală.
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Fig. 4.13 Analiza macroscopică a suprafeţei 
 
Lucrarea lui Sachs (2005) confirmă faptul că o zonă de cedeare finală 

centrată se obţine în cazul solicitării la torsiune şi având o zonă de concentrare a 
tensiunilor mare. În cazul cedării noastre se observă o uşoară excentricitate a zonei 
de rupere de la zona centrală acest lucru ar putea fi argumentat şi prin fatptul că 
arborele pompei se roteşte într-o singură direcţie lucru observat şi de către Shaikh 
(1993).  
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4.4 Evaluarea durabilităţii arborelui rupt de la unitatea U1 
4.4.1 Analiza numerică a arborelui 

 
Analiza numerică cu elemente finite a arborelui a fost efectuată cu ajutorul 

programului de calcul numeric ANSYS v. 12. Geometria arborelui a fost reconstruită 
după desenele tehnice utilizate la proiectarea pompei. Solicitările la care este supus 
arborele este conform schiţei din figura 4.6. Arborele a fost discretizat utilizând 
elemente de tip tetrahedral Solid 187 cu 10 noduri având pe fiecare nod câte trei 
grade de libertate după axele x, y şi z. În zona lagărului radial acolo unde arborele a 
cedat şi prezenta un dublu concentrator de tip V s-a realizat o discretizare fină cu 
elemente de mărimea a 0,5 mm. În figura 4.14 este prezentat modelul discretizat al 
arborelui împreună cu detaliul din zona de lagăr. 

 
Fig. 4.14 Discretizarea arborelui 

 
Ca şi condiţii la limită impuse s-au definit momentul de torsiune transmis de 

motor Mt=9,55*P/n*106=9,55*107 Nmm, greutatea rotorului Gr=14518,8N, lagărul 
radial B respectiv radial axial A. În figura 4.15 sunt prezentate condiţiile la limită 
impuse. 

 
Fig. 4.15 Condiţiile la limită impuse pentru analiza cu elemente finite 

 
4.4.2 Convergenţa soluţiei 

S-a realizat un studiu de convergenţă a soluţiei pentru tensiunea echalentă 
Von Mises pe un număr de 5 cazuri cu discretizări diferite. Aceast studiu a avut ca 
scop obţinerea unor rezultate precise cu un timp de calcul scurt. Ca şi soluţie de 
referinţă a 

fost aleasă soluţia σEq. ref =483,25MPa determinată reprezentând grafic 
tensiunea echivalentă în funcţie de numărul de elemente (figura 4.16). 
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Fig. 4.16 Convergenţa soluţiei 
 
S-a considerat soluţia acceptabilă atunci când eroarea relativă este sub 

±1%. Eroarea relativă (ε) calculându-se prin considerarea tensiunii echivalente 
(σeq.(1..5)) maxime pentru cele 5 cazuri. 

[ ] 100%
.

)5..1.(.
⋅

−

=

refeq

eqrefeq

σ

σσ

ε
       (4.1) 

În tabelul 4.5 se pot observa cele cinci cazuri analizate respectiv timpul 
necesar unei analize. 
Tabel  4.5. Rezultatele studiului de convergenţă 

 
 

Numărul 
soluţiei 

numerice 

Numărul 
de 

elemente 

Numărul 
de noduri 

Tensiunea 
Von Mises  
σech. [MPa] 

Eroarea 
relativă 
ε [%] 

Timp  
CPU [s] 

1 67685 104552 420,37 13,0119 57 

2 74302 115106 434,19 10,1521 92 

3 215045 361108 483,97 -0,14899 246 

4 398456 669096 483,22 0,006208 780 

5 428468 719492 483,26 -0,00207 2650 
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4.4.3 Analiza stării de tensiune şi deformaţie a 

arborelui 
 
În urma analizei cu elemente finite s-a urmărit starea de tensiune (σech.) şi 

deformaţie, respectiv tensiunile tangenţiale în diferite plane (τxy, τxz, τyz). În figurile 
4.17, 4.18, 4.19, 4.20, sunt prezentate imaginile cu rezultatele obţinute în analiza 
cu elemente finite. 

Valoarea tensiunilor indică un maxim în zona lagărului unde sunt prezenţi cei 
doi concentratori de tip V, şi anume, tensiunea echalentă maximă dată atât de 
componentele normale cât şi cele tangenţiale este de 483,97 MPa. Tensiunile 
tangenţiale care apar în concentrator sunt τxy=162,02 MPa, τyz= 294,57 MPa iar τxz 
fiind aproape 0.  

 
Fig. 4.17 Tensiunile maxime (σech) echivalente pentru arborele pompei PR0 10-195. 

 

 

Fig. 4.18 Tensiunea tangenţială (τYZ) pentru arborele pompei PR0 10-195. 

 

Fig. 4.19. Tensiunea tangenţială (τXY) pentru arborele pompei PR0 10-195. 
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Fig. 4.20. Deformaţia maximă unghiulară (γmax)  
 
In prima etapa a fost realizata analiza numerică şi o analiză ţinând cont 

numai de greutatea dată de către rotorul pompei pentru a vedea influenţa 
încovoierii, însă rezultatele au arătat că în zona de concentrare rezultatele sunt de 
aproximativ σech=0,2MPa. De aceea toate analizele de oboseală respectiv rupere au 
fost realizate numai la solicitarea de torsiune. De asemenea din analiza numerica s-
a determinat un coeficient de concentrare a tensiunilor la forfecare Kts=2,99 calculat 
ca şi raportul dintre tensiunea maximă τyz= 294,57 MPa şi tensiunea în secţiunea 
netă şi egală cu 98,25 MPa. 

Rezultatele analizei numerice au fost comparate cu soluţia analitică a 
distribuţiei de tensiune în concentrator utilizând soluţia propusă de Zappalorto 
(2008) şi Lazzarin (2007) reprezentată de următoarea ecuaţie: 
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, t reprezintă adâncimea crestăturii, x=t+x’, unde x’ reprezintă 
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Factorul de concentrare a tensiunilor calculat analitic este prezentat în 
lucrarea lui Neuber (1958) şi este descris de ecuaţia 4.3. 
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În figura 4.21 este prezentată comparaţia soluţiei analitice cu soluţia 

numerică obţinută în analiza arborelui pentru ambii concentratori. Se poate observa 
o corelaţie foarte bună între analiza numerică şi cea analitică Pasca (2012). 
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Fig. 4.21. Compararea soluţiei analitice cu soluţia numerică a distribuţiei de tensiune 

4.4.4 Iniţierea fisurii de oboseală 

Pentru obţinerea numărului de cicluri de iniţiere a fisurii la oboseală s-a 
utilizat curba de oboseală oligociclică. La solicitarea uniaxială această curbă se 
trasează în coordonate ε-N şi mai poartă denumirea de curba Coffin-Manson fiind 
descrisă de ecuaţia: 
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unde σ’
f coeficientul rezistenţei la oboseală, b exponentul rezitenţei la oboseală, ε’

f  
coeficientul de ductilitate, c exponentul de ductilitate, E modulul Young. Pentru că 
arborele este solicitat la răsucire este necesară curba γ-N. Pentru acest lucru Susmel 
(2009) prezintă aspecte după cum se pot modifica parametrii din ecuaţia 4.4 şi 
anume: 
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unde τ
’
f=736.25 MPa şi γ

’
f=2.12, iar modulul transversal µ=74230 MPa, b şi c sunt 

valorile din tabelul 4.4.  
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După cum se ştie limita de oboseală a structurii reale este influenţată de o 
serie de factori ceea ce conduce la o diferenţă faţă de ceea ce se obţine în laborator 
pe epruvete standard. În lucrarea lui Shigley (1989) sunt prezentaţi o serie de 
factori care corectează această limită de oboseală. Aceşti factori sunt: factorul 
condiţiei suprafeţei ka=0.705 (rectificare), factorul de scară kb=0.671, factorul în 
funcţie de solicitare kc=1 (torsiune), factorul de precizie kd=0.814 (99%) şi factorul 
care ţine cond de modificarea temperaturii ke=1. Astfel factorul de modificare a 
rezistenţei la oboseală este calculat ca fiind: 

47,0=fk
      (4.7) 

Ca şi ciclu de oboseală a fost considerat un ciclu start-stop a pompei. Pompa 
funcţionând într-o singură direcţie coeficientul de asimetrie a ciclului a fost 
considerat R=0. Analiza la oboseală cu elemente finite a fost realizată în aceleaşi 
condiţii de solicitare ca şi în analiza statică. În figura 4.22 se poate observa 
rezultatul obţinut în urma analizei de oboseală. 

 

Fig. 4.22. Rezultatul analizei la oboseală (cicluri) R=0 
 
După cum se poate observa în figura 4.22 numărul de cicluri rezultat până la 

iniţierea unei fisuri de oboseală este de 13538 cicluri. Dacă considerăm că pompa a 
avut un număr mediu de 2.4 porniri-opriri/zi atunci rezultă că pentru numărul de 
cicluri obţinut durata de viaţă exprimată în ani până la iniţiere ar fi de aproximativ 
15 ani şi 4 luni. 

4.4.5 Propagarea fisurii de oboseală 
Pentru a determina durata finală de cedarea s-a realizat şi un studiu de 

propagare a unei fisuri de oboseală. S-a considerat că fisura iniţială este de formă 
circumferenţială şi s-a pornit de la o adâncime a fisurii de 2 mm detectabilă prin 
procedee nedistructive. Este important de remarcat că fisura iniţială reprezintă doar 
4.5% din diametrul iniţial al arborelui. 

Propagarea fisurii de oboseală a fost realizată folosind legea lui Paris în 
exprimată la solicitarea de torsiune: 

( )
m

III
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dN
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∆=

        (4.8) 
unde constantele de material C şi m au fost prezentate în tabelul 4.4. 

Soluţia factorului de intensitate a tensiunii pentru o fisură circumferenţială în 
condiţii de torsiune a fost aleasă din Tada (2000) şi descrisă de ecuaţia: 
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unde 
3

2
a

Mt

π

τ
⋅

= tensiunea de forfecare, FIII reprezintă un factor de corecţie care 

ţine cont de dimensiunile fisurii, iar a reprezintă zona nefisurată şi D diametrul 

arborelui. 
Prin integrarea ecuaţiei 4.8 de la o mărime iniţială a fisurii până la o mărime 

critică se obţine numărul de cicluri de propagare a fisurii. Valoarea critică a fisurii 
este întâlnită atunci când factorul de intensitate a tensiunii KIII atinge valoarea 
critică a tenacităţii KIIIc. În figura 4.23 este reprezentată evoluţia fisurii în funcţie de 
numărul de cicluri de solicitare. 

 
Fig. 4.23 Durata de viaţă totală şi evoluţia fisurii în funcţie de numărul de cicluri 
 
După cum se poate observa în figura 4.23 adâncimea critică a fisurii este de 

38.5 mm. Măsurând pe suprafaţa de rupere a arborelui de pompă care a cedat 
obţinem o valoare de aproximativ 39 mm. Numărul de cicluri de propagare până la 
atingerea adâncimii maxime s-a estimat a fi NP=16417 cicluri. Însumând numărul 
de cicluri de propagare cu cel de initiere (Ni=13538 cicluri) obţinem o valoare a 
numărului total de Nt=29955 cicluri. Dacă din nou considerăm o medie de 2,4 start-
stop/zi a pompei obţinem o durată de viaţă totală de 34 ani şi o lună ceea ce este 
foarte aproape de durata de viaţă a pompei până la cedarea arborelui. 

 
 
 

BUPT



 4.Analiza cedării şi durabilităţii unui arbore de pompă 74 

4.5 Predicţia duratei de viaţă pentru arborele unităţii 
U2 

Unitatea U2 are un număr mult mai mic de ore de funcţionare decât pompa 
unităţii U1 ceea ce implicit duce şi la un număr mult mai mic de porniri-opriri a 
pompei, aproximativ 1.3 start-stop/zi. Pentru a prezice durabilitatea arborelui 
unităţii U2 s-a folosit aceiaşi metodologie prezentată pentru analiza cedării arborelui 
unităţii U1, deci se consideră că arborele unităţii U2 funcţionează în aceleaşi condiţii 
ca şi arborele unităţii U1. Această predicţie a duratei de viaţă a fost realizată cu 
scopul de a ajuta inginerii de mentenanţă în inspecţiile următoare şi pentru a evita 
apariţia unei cedări a arborelui. 

În figura 4.24 este reprezentată comparativ evoluţia unei eventuale fisuri care 
ar putea să apară în arborele unităţii U2 cu evoluţia fisurii în arborele care a cedat. 

 
Fig. 4.24. Predicţia duratei de viaţă pentru arborele unităţii U2 

 
Din figura 4.24 se observă că la arborele U2 iniţierea unei fisurii ar apărea în 

jurul a 29 ani iar dacă această fisură nu este detectată în timp cedarea ar apărea în 
jurul a 64 ani. Însă se recomandă după Fawaz (2008) ca prima inspecţie să fie 
efectuată la jumătatea duratei totale de viaţă, practic la 32 de ani de exploatare. 
După detectarea unei fisuri de o anumită mărime inspecţiile se recomandă a fi mai 
dese pentru monitorizarea evoluţiei fisurii. La durata de 62 de ani se recomandă 
intervenirea pentru reparaţii pentru că evoluţia fisurii este foarte rapidă şi poate să 
apară cedarea. De menţionat este faptul că aceste intervale recomandate pot fi 
respectate doar în condiţiile de solicitare menţionate anterior şi la o exploatare a 
pompei în funcţie de numărul de porniri-opriri a acesteia după cum a fost descris 
anterior. 

În continuare s-a încercat predicţia duratei de viaţă a pompei în funcţie de 
modificarea condiţiilor de exploatare, practic modificarea numărului de porniri-opriri. 
În figura 4.25 este prezentată această variaţie. 
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Fig. 4.25. Predicţia duratei de viaţă totale în funcţie de numărul de porniri-opriri/zi 
 
 
4.6 Evaluarea durabilităţii arborelui bazată pe 
diagrama de cedare (FAD) 

Diagrama de evaluare a cedării sau FAD este o combinarea a criteriilor de 
cedare bazat mecanica ruperii liniar elastice. Acest criteriu de cedare este 
reprezentat în funcţie de doi parametrii Kr şi Sr, care măsoară componenta ruperii 
elastice şi componenta zonei plastice. Curba care prezintă limita de siguranţă a 
componentei este trasată în coordonatele  (Kr,Sr). Pe ordonata graficului se află Kr 
care reprezintă raportul dintre factorul de intensitate a tensiunii la modul de cedare 
şi tenacitatea materialului KIIIc, iar pe abscisă se află Sr care reprezintă raportul 
dintre tensiunea aplicată şi limita de curgere a materialului (σc, τc). Este considerat 
zonă sigură, zona de sub curba dată de către Kr şi Sr şi descrisă de câteva legi 
propuse de Hult (1957), Cherepanov (1979) şi Bilby (1963). 

Pentru soluţia Hult şi Cherepanov modelul este descris de următoarea 
ecuaţie:
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unde B/A reprezintă raportul dintre axa semiminoră respectiv semimajoră a unei 
forme plastice de tip eliptic la vârful fisurii. 

Când raportul B/A=1 rezultă modelul Hult cu forma plastică de tip cerc, iar 
ecuaţia (4.10) devine: 
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Când raportul B/A=0 rezultă modelul Cherepanov iar ecuaţia (4.10) devine: 
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 (4.12) 
Pentru soluţia Bilby modelul este descris de următoarea ecuaţie: 
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Bazat pe aceste trei modele şi considerând o fisură de tip circumferenţial cu 

soluţia factorului de intensitate prezentată anterior ec. (4.9) s-a reprezentat grafic 
diagrama de cedare a arborelui (figura 4.26) în condiţiile de solicitare date.   
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Fig. 4.26 Diagrama de cedare modul III 

 
Din diagrama de cedare se poate observa că adâncimea fisurii de 33mm se 

află sub curbele trasate după diferite soluţii din literatură se află în zona sigură unde 
arborele încă nu se rupe. 

Dacă dimensiunea defectului depăşeşte 36 mm atunci arborele intră în zona 
nesigură rezultând cedarea. Pentru dimensiunea de 36 mm  soluţiile care ne mai 
asigură că defectul este în zona sigură o reprezintă soluţia Hult – McClintock şi 
Bilby. Pentru dimensiunile cuprinse între 33 şi 35 mm pe diagrama de cedare se 
observă că pentru soluţia Hult – McClintock şi Bilby-Cottrell-Swinden dimensiunea 
defectului se află într-o zonă sigură dar pentru soluţia Cerepanov această zonă fiind 
nesigură.  

Dacă se doreşte o abordare conservativă putem spune că pentru dimensiuni 
ale fisurii între 1 – 32 mm arborele  nu cedează aflându-se într-o zonă sigură. 

4.7 Evaluarea duratei de viaţă a arborelui utilizând 
teoria distanţelor critice (TCD) 

Pentru arborele pompei s-a realizat şi evaluarea duratei de viaţă la oboseală 
utilizând teoria distanţelor critice (TCD). Această teorie a fost mai întâi propusă de 
către Neuber (1958). Mai târziu Peterson (1959) introduce o simplificare a metodei 
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introducând metoda în puncte (PM). Ulterior Taylor (2007) tratează în detaliu teoria 
distanţelor critice. Teoria distanţelor critice poate fi formulată în diferite căi 
schimbând domeniul şi anume: metoda punctului, liniei, suprafeţei, volumului, 
acestea fiind folosite pentru a obţine variaţia tensiunii efective. 

Considerând o componentă cu crestătură solicitată la oboseală uniaxială 
pentru a aplica teoria distanţelor critice în regimul oboselii cu număr mare de cicluri 
ar fi nevoie de două tipuri de informaţii: distribuţia tensiunii linear elastice la baza 
concentratorului obţinut prin analiza cu elemente finite şi o caracteristică de 
material L, care trebuie determinată la un coeficient de asimetrie a ciclului R. 
Folosind variaţia factorului de prag a intensităţii tensiunii ∆Kth şi variaţia limitei de 
oboseală ∆σ0 distanţa critică L poate fi obţinută din următoarea ecuaţie: 

2

0

,1










∆

∆

=

σπ

thIK
L  (4.14) 

Conform metodei punctului componenta cu crestătură atinge limita de 
oboseală când variaţia tensiunii efective atinge variaţia limitei de oboseală: 

01
)2/,0( σθσσ ∆≤==∆=∆ Lreff  (4.15) 

unde r şi θ sunt coordonatele polare. 
Susmel (2007) pentru a estima durata de viaţă la oboseală pentru 

componentele cu crestături în regimul ciclurilor medii propune următoarea ecuaţie 
pentru determinarea  distanţei critice: 

B

ffM NANL ⋅=)(  (4.16) 

unde Nf reprezintă numărul de cicluri până la cedare, A şi B sunt constante de 
material şi depind de raportul tensiunilor minime şi maxime. Aceste două constante 
se pot obţine pe două căi: 
a) bazat pe proprietăţile statice şi de oboseală ale materialului; 
b) utilizând două curbe de oboseală una pentru epruvete fără concentrator iar alta 
pentru epruvete cu concentrator. Această abordare este cea sugerată de către 
Susmel ca fiind cea mai precisă şi uşor de utilizat. 

În alte două lucrări Susmel (2006, 2013) propune utilizarea teoriei 
distanţelor critice la torsiune. El îşi asumă ipotezele că distanța critică obţinută în 
stare uniaxială este egală cu distanţa critică în solicitarea de torsiune, la fel şi 
variaţia tensiunii efective. Astfel distanţa critică este obţinută conform relaţiei: 
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 Conform metodei punctului tensiunea efectivă la torsiune este obţinută din: 

01 )2/,0()2/,0( τθσθττ
θ

∆≤==∆===∆=∆ LrLrzeff  (4.18) 
Se recomandă ca lungimea critică la torsiune să fie obţinută la R=-1. 

Pentru evaluarea la oboseală a arborelui pompei utilizând teoria distanţelor 
critice s-a utilizat rezultatele obţinute în analiza numerică unde τyz reprezintă τθz 
utilizându-se variaţia tensiunii în concentratori reprezentată în figura 4.21. 

Pentru determinarea distanţei critice L s-a utilizat ecuaţia 4.16 în regimul 
numărului de cicluri medii. Pentru a obţine constantele A şi B s-au utilizat două 
curbe de oboseală una pentru epruvete cu concentrator iar alta pentru epruvete fără 
concentrator solicitate uniaxial. 
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 În figura 4.27 sunt reprezentate cele două curbe de oboseală pentru 
materialul echivalent SAE 4340 obţinute din Mil-Hdbk-5H (2003).  

 
Fig. 4.27 Curbele de oboseală S-N 

 
Curba cea mai de sus a fost obţinută prin testarea epruvetelor cilindrice 

necrestate având diametrul de 10.16 mm. Cea de-a doua curbă, cea mai de jos a 
fost obţinută pe epruvete cu crestătură V având diametrul global de 11.43 mm, iar 
diametrul net 10.16, raza la vârful crestăturii fiind de 0.25 mm iar deschiderea 
crestăturii fiind de 120°. Distanţa critică Li(Nfi)/2 poate fi obţinută la orice număr de 
cicluri de cedare aplicănd teorema distanţelor critice în metoda punctului. Aplicând 
la un număr de cicluri de cedare tensiunea obţinută pentru curba cu concentrator 
din analiza cu elemente finite se obţine variaţia tensiunii la vârful concentratorului.  
Pentru a determina variaţia tensiunii în concentratorul de tip V s-au utilizat 1600 
elemente finite plane izoparametrice cu 8 noduri tip Plane2D, 4991 noduri. Pentru 
bara cilindrică cu un concentrator circumferenţial, analiza a fost formulată ca o 
problemă axial-simetrică. Densitatea reţelei de elemente finite în zona de la vârful 
concentratorului: 25 elemente finite pe lungimea de 1,7 mm, la un raport intre 
distantele dintre primele 2 noduri si respectiv ultimele 2 noduri egal cu 1/8. Distanţa 
dintre primele două noduri de la vârful crestăturii este de 0,01mm. 

În figura 4.28 a şi b se observă variaţia tensiunii în concentratorul de tip V 
descris anterior aplicând două tensiuni globale 169,1 MPa respectiv 330,6 MPa 
aferente numărului de cicluri de 10000 respectiv 1000000. 
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Fig. 4.28 a Variaţia tensiunii maxime 

principale la aplicarea tensiunii globale  
169,1 MPa 

Fig. 4.28 b Variaţia tensiunii maxime 
principale la aplicarea tensiunii globale  

330,6 MPa 
 

În urma simulărilor cu elemente finite s-a reprezentat distribuţia tensiunii 
maxime în concentrator pentru cele două tensiuni globale. În figura 4.29 sunt 
reprezentate aceste variaţii. Cu ajutorul metodei punctului la numărul de cicluri de 
cedare pentru cele două tensiunii reprezentate, utilizând curba fără concentratori 
obţinem cele două tensiuni care împreună cu distribuţia tensiunii la vărful 
concentratorului ne conduce la obţinere lungimii critice. 

 
Fig. 4.29. Variaţia tensiunii şi obţinerea lungimii critice utilizând metoda punctului 
După cum se poate observa din figura 4.29 lungimea critică obţinută pentru 

numărul de cicluri de 10000 a fost 0.089 mm iar pentru 1000000 a fost 0,174 mm. 
Înlocuind în ecuaţia (4.16) se obţin valorile constantelor A=1,33 şi B=-0,1456. De 
menţionat este faptul că curbele de oboseală au fost obţinute la R=-1 deci si valorile 
constantelor sunt tot la R=-1. Deci ecuaţia 4.16 se poate scrie: 
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1456,033.1)( −

⋅= ffM NNL  (4.19) 

Dat fiind faptul că arborele a funcţionat în condiţii  de torsiune pentru 
estimarea numărului de cicluri de cedare la oboseală s-a utilizat curba de oboseală 
obţinută la torsiune. Dar, pentru că această curbă a fost obţinută pe epruvete în 
condiţii de laborator aceasta a fost modificată ţinând cont de factorul de prelucrare a 
suprafeţei şi respectiv de factorul dimensional conform Shigley (1989). Limita de 
oboseală la torsiune obţinută la 1000000 de cicluri a fost redusă de la 331,9 MPa la 
157,8 MPa. Pentru a obţine panta curbei de oboseală la torsiune modificată s-a 
considerat că primul punct de pe curbă obţinut pentru un ciclu de solicitare 
corespunde cu rezistenţa statică la oboseală fără să mai fie influenţată de alţi 
factori. În figura 4.30 sunt reprezentate cele două curbe de oboseală. 

 
Fig. 4.30 Curba de oboseală la torsiune materialul 4340 Boyer (1986) 

 
Pentru determinarea numărului de cicluri de cedare s-a utilizat metoda 

iterativă propusă de către Susmel (2007, 2013). În figura 4.31 este prezentat 
algoritmul acestei metode. 
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Fig. 4.31 Procedura iterativă de obţinere a numărului de cicluri la rupere 

 
După cum se poate observa din figura 4.31 se pleacă de la un număr de 

cicluri de cedare aleator. Se înlocuieşte în ecuaţia 4.19 numărul de cicluri rezultând 
lungimea critică. Aplicând metoda punctului pe variaţia tensiunii obţinute în 
concentratorul arborelui figura 4.21 se obţine tensiunea ∆τθz. Această tensiune este 
introdusă în următoarea ecuaţie pentru a afla un alt număr de cicluri de cedare Nf2, 
unde NA reprezintă numărul de cicluri corespunzător unei tensiuni de referinţă ∆τA 
de pe curba modificată de oboseală, pentru această analiză tensiunea aleasă a fost 
220 MPa ceea ce corespunde unui număr de cicluri de 50000. Parametrul k din 
această ecuaţie reprezintă valoarea negativă a inversului pantei curbei modificate de 
oboseală. Dacă valoarea obţinută pentru numărul de cicluri Nf2 este egală cu 
numărul de cicluri de start atunci procedura se opreşte şi numărul de cicluri estimat 
este egal cu numărul de cicluri Nf2, dacă aceste două valori sunt diferite atunci 
procedura continuă atribuindu-se numărului de cicluri de start valoarea numărului 
de cicluri Nf2 obţinută. 

În figura 4.32 este reprezentată ultima iteraţie cu valorile obţinute pentru 
lungimea critică respectiv tensiunea obţinută fiind de 233,1 MPa. 
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Fig. 4.32 Aplicarea teoremei distanţelor critice în termenii metodei punctului ultima iteraţie 

 
Înlocuind în relaţia lui Nf2 conduce la un număr de 27370 de cicluri. După 

cum am specificat şi în secţiunile anterioare s-a considerat ca ciclu de oboseală un 
start-stop al pompei. Ştiind numărul mediu de porniri-opriri pe zi a celor două 
unităţi, şi anume 2,4 pentru unitatea U1 respectiv 1,3 pentru unitatea U2 s-a putut 
estima bazat pe numărul de cicluri de cedare obţinut cu metoda TCD, numărul de 
ani de funcţionare. În tabelul 4.6 sunt prezentate rezultatele estimate pentru 
durabilitatea arborelui utilizând metoda TCD pentru cele două unităţi. Durata de 
viaţă estimată în ani de funcţionare, s-a obţinut împărţind numărul de cicluri estimat 
folosind metoda TCD la numărul de start-stop a pompei pe zi şi împărţind la 365 zile 
aferente unui an. 

 
Tabel  4.6. Rezultatele estimate a duratei de viaţă a celor două unităţi prin metoda TCD 

 Durata de viaţă 
[ani] 

Durata de viaţă 
estimată TCD 

[ani] 

Eroarea relativă 
[%] 

Unitatea U1*) 34,2 31,2(2.4 start-
stop pompă /zi) 

-8,77 

Unitatea U2**) - 57,6(1.3 start-
stop pompă /zi) 

- 

*) a cedat, **) în operare. 
 
4.8 Concluzii 
Din analiza suprafeței de rupere si comparând cu alte cedări din literatură se 

poate spune că cedarea arborelui a apărut în urma solicitării de torsiune. 
Materialul arborelui de proveniență românească a fost echivalat după 

compoziția chimică, caracteristicile mecanice cu oţelul european 34CrNiMo6 si cu 
oţelul american SAE 4340. 
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Analiza stării de tensiune a arborelui ne indică zonele solicitare maxime pe 
arbore, respectiv  zonele de concentrare a tensiunilor. Se poate observa că 
tensiunea maximă atât cea echivalenta cât și cea tangențiala(de forfecare) se află în 
zona canalului de ungere al lagărului radial cel mai aproape de motorul de 
antrenare, acolo unde a şi cedat arborele. Se recomandă în urma analizei 
structurale ca la o eventuală retehnologizare evitarea acestor concentratori. 

În urma analizei durabilității arborelui s-a determinat numărul de cicluri 
(ani) pana la inițierea unei fisuri. Numărul de cicluri fiind de 13538, convertit în ani 
la o medie de 2,4 cicluri pornire oprire a pompei rezultă 15 ani şi 4 luni până la 
inițierea unei fisuri de oboseală. Se recomandă ca la jumătatea numărului de cicluri 
să se facă un control pentru detectarea unei eventuale inițieri de fisură. 

În urma calculului analitic de propagare a unei fisuri de oboseală de tip 
circumferențial, rezultă un număr de cicluri de propagare  de 16417 cicluri ceea ce 
reprezintă în ani la o medie de 2,4 cicluri pornire oprire pe zi , 19 ani.  

Ţinând cont de zona plastică de la vârful fisurii şi bazat pe diagrama de 
cedare (FAD) se observă că dacă fisura avansează până la adâncimea de 36 mm se 
intră în zona neacceptabilă prezicând cedarea arborelui. 

Utilizând metoda distanţelor critice de estimare a durabilităţii la oboseală se 
poate observa obţinerea unei foarte bune corelări a duratei de viaţă a pompei pănă 
la cedare şi durata de viaţă dată de TCD. Se ştie că teoria distanţelor critice este 
conservativă de aceea eroarea relativă obţinută a fost de aproximativ -9% faţă de 
timpul de operare a unităţii U1 până la cedare. 

Se recomandă pentru celălalt arbore aflat în exploatare păstrarea unui 
număr scăzut de porniri-opriri. Pentru eventuala retehnologizarea se recomandă 
evitarea concentratorilor de tipul prezentaţi în această lucrare sau dacă acest lucru 
nu este posibil se recomandă un alt tip de concentrator pentru care în prealabil să 
fie realizat un studiu amănunţit atât experimental cât şi numeric respectiv analitic. 
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5. EVALUAREA INTEGRITĂȚII ȘI DURABILITĂȚII 
ZONELOR PALETATE DIN TURBINELE FRANCIS  

 
5.1. Introducere 

 Acest capitol îşi propune să trateze analiza stării de tensiune dintr-o paletă 
de aparat director şi o coloană statorică respectiv starea de tensiune din paletele 
rotorice din cadrul unei turbine de tip Francis la solicitarea fluidului (apa) asupra 
structurii. De asemenea analizează reducerea la un caz simplificat a paletei cu 
coroana respectiv inelul printr-o îmbinare de tip T. Această îmbinare fiind analizată 
pentru determinarea propagării duratei de viaţă în momentul apariţiei unei fisuri în 
structură. Pentru a înţelege unde sunt localizate aceste componente în figura 5.1 
este reprezentată schematic o turbină de tip Francis. 

După cum se poate observa în figura 5.1 coloanele statorice şi paletele 
directoare fac parte din distribuitorul unei turbine de tip Francis cu rolul de a 
distribui apa la intrarea în rotor. 

Practic reţeaua statorică si a aparatului director realizează funcţiile de 
conducere a apei de la camera spirală a turbinei până la rotor cu pierderi hidraulice 
minime. Coloanele statorice reprezintă şi un element de rezistenţă al turbinei 
Muntean (2008). 

Reţeaua aparatului director, asigură o distribuţie uniformă a debitului ce 
intră în rotor, reglând cuplul motor prin intermediul debitului. 

În această turbină de tip Francis avem un număr de 16 de coloane statorice 
şi 16 palete ale aparatului director. 

 

Fig. 5.1 Prezentarea schematica a zonelor paletate ale turbinei Francis. 
[www.wikipedia.com] 
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5.2. Analiza structurală pe coloana statorică și paleta 
aparatului director a turbinei Francis 

5.2.1 Caracteristici generale 

 Paletele aparatului director sunt realizate prin turnare dintr-un oţel aliat 
anticoroziv de tipul T22 C130  împreună cu arborele pe care se află paleta după Stas 
6855-80 cu un conţinut mediu de 0.22% C şi 13% Cr. În tabelul 5.1 sunt prezentate 
compoziţia chimică şi caracteristicile mecanice conform STAS 6855. 
Tabel 5.1 Compoziţia chimică şi caracteristicile mecanice T22 C130 

Marca 

Oţel 

Compoziţia Chimică 

[%] 

Caract. mec. 

[MPa] 

C Si Mn Cr S 

max 

P 

max 

σc 

min 

σr 

min T22 C130 

0.14 ≤0.7 ≤0.6 13 0.03 0.035 440 630 

 

Pentru a determina starea de solicitarea asupra structurii aparatului director 
şi a coloanelor statorice a fost necesară o analiză multidisciplinară implicând 
cunoştinţe din cadrul simulărilor numerice de curgere (ingineria fluidelor) şi 
cunoştinţe din cadrul ingineriei mecanice pentru calcule structurale. Ca şi 
metodologie de abordare a problemei aceasta este prezentă în figura 5.2. 

 

Fig. 5.2 Algoritmul numeric pentru interacţiunea fluid structură (FSI) 

 
 5.2.2. Analiza numerică pentru analiza curgerii 

fluidului 

 Analiza curgerii a fost realizată pentru a se obţine distribuţia câmpului de 
presiune asupra paletei. Pentru această analiză s-a considerat o paletă de aparat 
director şi respectiv o paletă statorică considerându-se condiţii de simetrie faţă de 
celălalte. Condiţiile la limită impuse sunt descrise în amănunt în lucrarea Muntean 
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2004). Analiza a fost realizată pentru punctul de funcţionare optim cu un unghi de 
deschidere a aparatului director de 25° după cum este explicat în lucrarea Muntean 
(2004). Pentru analizele numerice s-au utilizat următoarele geometrii 3D prezentate 
în figura 5.3. 

 
Fig. 5.3 Geometria 3D a paletei aparatului director şi coloană statorică 

  
În urma analizei de curgere a rezultat următoarea distribuţie de presiune 

prezentată în figura următoare: 
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Fig.5.4 Distribuţia presiunii coloana statorică şi paletă aparat director [MPa] 

 
 Câmpul de presiuni rezultat în urma analizei numerice şi prezentat în figura 
5.4 s-a realizat analiza structurală în vederea determinării solicitărilor maxime care 
apar. 
 

5.2.3. Analiza statică de tensiune şi deformaţie 

 Pentru analiza numerică structurală s-au utilizat aceiaşi geometrie 
prezentată în figura 5.3. Discretizarea modelului a fost realizată utilizând programul 
Gambit. S-a realizat o discretizare structurată identică cu cea utilizată în cadrul 
analizei fluidului pentru ca în momentul importării distribuţiei de presiune să se 
realizeze o potrivire de 100% a nodurilor respectiv solicitărilor din noduri. Tipul 
elementelor utilizate au fost Solid 185 un număr de 147800 de elemente cu 165430 
de noduri. În figura 5.5 este prezentat modelul discretizat. De menţionat este că 
pentru acest model în cadrul analizei curgerii s-a realizat şi convergenţa soluţiei. 

BUPT



                              5.2. Analiza paletei de aparat statoric şi aparat director 89 

 
Fig. 5.5 Modelul discretizat 

 Condiţiile la limită impuse au fost pentru aparatul director importarea 
presiunii pe paletă rezultată în urma curgerii, lagăre la capete pe arbore care să 
permită rotirea şi să împiedice deplasarea pe orizontală. Pentru coloana statorică 
importul presiunii respectiv fixarea la capete, figura 5.6  

 
Fig. 5.6. Condiţiile la limită impuse. 

  
 În urma analizei numerice structurale s-au obţinut deformaţiile totale 
respectiv tensiunile maxime echivalente. În figurile 5.7, 5.8 sunt prezentate 
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rezultatele pentru deformaţiile totale din paleta de aparat director respectiv coloana 
statorică. 

 
Fig. 5.7 Deformaţii totale paleta aparat director. 

 

 
Fig. 5.8 Deformaţii totale coloană statorică. 

  
Tensiuniile echivalente rezultate sunt prezentate în figurile 5.9 şi 5.10. 
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Fig. 5.9 Tensiunile echivalente aparat director pe paleta aparatului director a turbinei 

Francis. [MPa] 
 

 
Fig. 5.10 Tensiunile echivalente coloana statorică. [MPa] 
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 După cum se poate observa din figura 5.9 tensiuniile echivalente maxime 
apar în racordul arborelui cu paleta directoare, valoarea fiind de 97,306 MPa. Pentru 
coloana statorică valoarea tensiunii este de 87,139 MPa  mult mai mică ca limita de 
curgere a materialului (440 MPa). 

5.3. Analiza paletelor rotorice ale turbinei de tip Francis 

 Acest subcapitol îşi propune să analizeze starea de tensiune din paletele 
rotorice ale  turbinei Francis aflată într-o amenajare hidroenergetică în România. 
Analiza va cuprinde un amplu program experimental de caracterizare a materialului 
utilizat la confecţionarea rotorului de tip Francis, respectiv o analiză numerică de tip 
fluid structură care să ne ajute la identificarea zonelor de solicitare mare. 
 CHE Brădişor are două hidroagregate (numite HA1 şi HA2) echipate cu 
turbine de tip Francis şi face parte din amenajarea hidroenergetică a râului Lotru, 
fiind pusă în funcţiune în anul 1982. Caracteristicile tehnice ale turbinelor sunt 
următoarele: 
• turaţia specifică ][207 rpmnS = ; 

• turaţia caracteristică ][70 rpmnq = ; 

• coeficientul de debit 28.0=ϕ ; 

• coeficientul de cădere 264.1=ψ ; 

• coeficientul puterii hidraulice 354.0=λ ; 
• coeficientul puterii 315.02 =eλ ; 

• turaţia specifică adimensională 444.0=ν ; 
 

Pe baza datelor puse la dispoziţie de S.C. Hidroelectrica S.A., Sucursala 
Hidrocentrale Râmnicu Vâlcea, [***, 2009] s-a analizat funcţionarea celor două 
agregate, analiză realizată pentru perioada 1999- 2009.  

Pentru o privire generală asupra funcţionării turbinei Francis s-au considerat 
trei categorii de regimuri de exploatare, după următoarele criterii: 
• PL (partial load) – funcţionarea la debit parţial pentru regimurile de 
exploatare în care deschiderea adimensională a aparatului director definită prin 

max0 aa  este mai mică decât 0.680 (a0 mm - deschiderea curentă a aparatului 

director, amax mm - deschiderea maximă a aparatului director); 
• NO (nominal operation) - funcţionarea în vecinătatea punctului de 
randament maxim, pentru regimurile cu deschiderea adimensională a aparatului 
director 855.0698.0 max0 << aa ; 

• FL (full load) – funcţionarea la regimuri cu debit mai mare decât cel 
nominal, adică la suprasarcină, când deschiderea adimensională max0855.0 aa< . 

Pentru HA1 analiza realizată a condus la următoarele concluzii: 
• în perioada 1999- 2009 HA1 a funcţionat un număr total de 18092h; 
• media anuală de funcţionare a fost de 1645h, iar cea lunară de 137 h; 
Ca şi categorii de funcţionare HA1 a funcţionat 14% PL, 37% NO şi 49% FL. 
Pentru HA2 analiza a condus la concluziile: 
• în perioada 1999- 2009 HA2 a funcţionat un număr total de h23798 , fiind 

oprit de mai puţine ori pentru mentenaţă ca şi HA1; 
• media anuală de funcţionare a fost de h2163 , iar cea lunară de h180  cu 

43h mai mult decât aceeaşi valoare pentru HA1 (aprox. %8,23 ); 
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HA2 a funcţionat 12.6% PL, 37.4% NO şi 50% FL. 
Rotorul Francis, la care paleta s-a rupt (figura 5.12), a fost în exploatare de 

la punerea în funcţiune a CHE Brădişor (1982) până în 1999. Ulterior, în perioada 
iulie 2000 – iulie 2001 s-a detectat o fisură de oboseală în paletă la un control de 
rutină, rotorul fiind recondiţionat, iar fisura din paletă în zona bordului de fugă la 
joncţiunea cu coroana, a fost reparată prin sudare şi apoi tratată termic. Rotorul a 
fost repus în funcţiune în HA1 începând cu anul 2003, fiind în exploatare până în 
2009 la momentul ruperii. 

  

Fig. 5.11 Fisură în paleta rotorului 
turbinei Francis ce echipeaza HA1 de la 

CHE Brădișor 

Fig. 5.12.  Ruperea paletei rotorice a 
turbinei Francis ce echipeaza HA1 de la CHE 

Brădișor 

 

5.3.1 Analiza ruperii 

Examinarea macroscopică a suprafeţei de rupere a arătat că ruperea paletei 
s-a produs datorită solicitării de oboseală (la solicitare variabilă). Fisura s-a iniţiat 
de la suprafaţa cordonului sudat (fig. 5.13, zona marcată cu a), simultan din mai 
multe puncte şi s-a propagat iniţial pe direcţia Da. Din interiorul cordonului de 
sudură – zona marcată cu b (unde materialul sudat a prezentat numeroase defecte 
– incluziuni nemetalice) – direcţia de propagare Db s-a schimbat, progresând spre 
bordul de fugă. În final, după străpungerea paletei în zona bordului de fugă, frontul 
fisurii s-a propagat rapid prin zona cu defecte şi a continuat în materialul de bază, în 
direcţia bordului de atac. 
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Fig. 5.13. Zona de rupere a paletei 

 
Principalele cauze care au condus la ruperea paletei rotorice a turbinei 

Francis ar fi următoarele: 
- solicitările variabile (oboseala materialului). Turbina Francis a înregistrat de 
la punerea în funcţiune şi până la ruperea paletei un număr de aprox. 50000 ore de 
funcţionare. Analiza regimurilor de exploatare a scos în evidenţă faptul că în 
perioada 1999-2009 turbina a funcţionat la debite parţiale (sarcină parţială) aprox. 
13.7% din timpul total de funcţionare.  Funcţionarea la debite parţiale conduce la 
formarea vârtejului central în tubul de aspiraţie şi implicit la apariţia încărcărilor 
nestaţionare pe paleta rotorică, cu iniţierea şi propagarea fisurilor de oboseală.  
- reparaţiile efectuate pentru remedierea fisurilor. Reparaţiile efectuate la faţa 
locului - cu rotorul pe poziţie, în condiţiile speciale din centrală (mediu umed) şi cu 
dificultăţile de acces la zonele reparate - pentru remedierea fisurilor apărute în 
exploatare nu au fost realizate cu îndeplinirea procedurilor şi tehnologiilor impuse. 
Aceste limitări privind aplicarea tehnologiei corespunzătoare de sudare, precum şi a 
tratamentelor termice pre- şi post-sudare, au condus la modificări ale structurii 
oţelului inoxidabil cu apariţia fulgilor de hidrogen, incluziunilor şi a micro-fisurilor, cu 
influenţe defavorabile asupra rezistenţei materialului. 
- funcţionarea turbinei la limita domeniului de exploatare. Funcţionarea la 
limita domeniului de exploatare (la regimuri cu debite mai mari sau mai mici decât 
debitul punctului de randament maxim, respectiv la regimuri cu căderi mai mari 
decât căderea punctului de randament maxim) produce supraîncărcarea 
hidrodinamică a paletelor rotorice.  
 

5.3.2 Analiza materialului din care este confectionat 
rotorul 

Analize structurale 
 Materialul analizat a fost oţelul T10CuNiCr180 utilizat la confecţionarea 
paletelor rotorului de tip Francis. Din analiza macroscopică s-a evidenţiat aspectul 
triplex al materialului care conţine aproximativ 35% ferită, 35% martensită şi 
respectiv 30% austenită. In figura 5.14 se poate observa microstructura 
materialului prin atacul unor probe de material cu soluţie de Nital. 
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Fig. 5.14 Aspectul microscopic al structurii materialului 

  
Analizele microscopice au fost realizate cu ajutorul microscopului electronic de tipul 
Hirox. 
 Analiza chimică a fost realizată cu ajutorul unui aparat cu raze X Innov X 
System obţinându-se următoarea compoziţie chimică prezentată în tabelul 5.2. 
 
Tabelul 5.2 Compoziţia chimică a materialului 

Marca de oţel 
T10NiCuCr10 

C 
max 
[%] 

Si 
max 
[%] 

Mn 
[%] 

P 
[%] 

S 
[%] 

Cu 
[%] 

Ni 
[%] 

Cr 
[%] 

Mo 
[%] 

Ti 
[%] 

Determinare 
experimentală 

0.07 0.65 1.76 - - 1.69 3.99 18.35 0.65 0.13 

Prescripţie  
producător 

0.10 0.4 0.2..0.6 0.025 0.03 1..1.3 1..1.5 12..13.5 - - 

S-au realizat măsurători de duritate cu sarcina HV10 obţinându-se o valoare 
medie a durităţii de 320HV. 
Încercări statice  
 În figura 6.15 se pot observa imagini din procesul de realizare a 
epruvetelor. 
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Fig. 6.15 Realizarea epruvetelor pentru încercările mecanice (debitarea din corpul paletei, 

debitarea blocurilor de epruvete prin electroeroziune cu fir pe profil) 
 
Încercările mecanice la tracţiune au fost realizate conform standardului SR 

EN 10002-01 (2002). Ţinând seama de geometria semifabricatului (paleta rotorică a 
turbinei Francis) şi de opţiunile tehnologice s-a ales forma geometrică plată a 
epruvetelor (de secţiune transversală dreptunghiulară), în detrimentul formei 
cilindrice (secţiune transversală circulară). Epruvetele de tracţiune plate (dimensiuni 
normale) au fost prelevate din porţiunea superioară din vecinătatea coroanei paletei 
rotorice. În figura 5.16 este prezentata forma standardizată a epruvetei şi 
dimensiunile acesteia. 

 
Fig. 5.16 Epruveta de tracţiune normală conform standardului 

 
S-au realizat câte 5 epruvete de tracţiune din fiecare tip (de dimensiuni 

normale şi respectiv de dimensiuni reduse) în vederea determinării parametrilor de 
material la solicitarea statică. Pentru a avea un termen de comparaţie privind 
degradarea materialului din zona intens solicitată la oboseală (zona bordului de 
fugă, la îmbinarea cu coroana), au fost realizate şi 5 epruvete de dimensiuni reduse 
(”subsize specimens” după recomandările standardului ASTM E 8M-04 (2004). În 
figura 5.17 sunt prezentate epruvetele testate. 
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Fig. 5.17 a Epruvete plate de tracţiune de 
dimensiuni reduse (5 buc.)-bord de fugă 

Fig. 5.17 b Epruvete plate de tracţiune de 
dimensiuni normale (5 buc.)-bord de atac 

 
Încercările mecanice la tracţiune s-au realizat în Laboratorul de Rezistenţa 

Materialelor ”Ştefan Nădăşan” al Universităţii ”Politehnica” din Timişoara, pe o 
maşină universală Walter+bai LFV HH 100 prezentată în figura 5.18a. Epruvetele au 
fost solicitate axial cu controlul forţei, iar pentru măsurarea deformaţiilor s-a utilizat 
extensometrul universal MFA (fig. 5.18 b) cu baza de măsurare de 25mm pentru 
epruvetele de dimensiuni reduse, respectiv cu baza de măsurare de 50mm pentru 
epruvetele plate de dimensiuni normale. Încercările s-au realizat în aer, la 
temperatura ambiantă 23±1°C, umiditatea relativă 40±3% şi viteza de solicitare de 
10MPa/s.  

 

 
 

Fig. 5.18.a Maşina universală Walter+bai 
LFV HH 100  

Fig. 5.18.b Extensometrul MFA25 

 
Curbele caracteristice σ-ε înregistrate pentru cele două tipuri de epruvete 

(fig. 5.19 şi fig. 5.20) nu prezintă o zonă de curgere, trecerea din domeniul elastic 
în domeniul plastic făcându-se în mod lin şi continuu. Pentru aceste curbe 
caracteristice s-a determinat o limită de curgere convenţională pentru o deformaţie 
specifică permanentă de 0.2%. 
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Fig. 5.19. Curbele caracteristice σ-ε la tracţiune (epruvete plate de dimensiuni normale) 

 

 
Fig. 5.20. Curbele caracteristice σ-ε la tracţiune (epruvete plate de dimensiuni subsize) 

 
Pe baza înregistrărilor experimentale ale curbelor tensiune-deformaţie 

specifică σ-ε s-au determinat principalele caracteristici mecanice ale oţelului 
inoxidabil: 
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• limita de curgere 2.0pR  pentru o deformaţie plastică [ ]%2.0=pε ; 

• rezistenţa la tracţiune mR  pentru forţa maximă înregistrată şi secţiunea 

transversală iniţială a epruvetei; 
• alungirea la rupere corespunzătoare forţei maxime înregistrate [ ]%5A ; 

• modulul de elasticitate longitudinal εσ ∆∆=E , cu valorile determinate 

pentru intervalul [ ]MPa1500 ÷=∆σ . 

În tabelele 5.3 respectiv 5.4 sunt centralizate rezultatele obţinute în urma 
încercărilor de tracţiune. 
Tabel 5.3 Caracteristicile mecanice la tracţiune pentru epruvetele plate (dimensiuni normale) 

Nr. 
crt. 

E [GPa] Rm 
[MPa] 

Rp0.2 
[MPa] 

A5 
[%] 

Observaţii 

1. 209,618 885,19 712,50 - alunecarea epruvetei 
din bacuri după Rp0.2 

2. 200,004 897,03 699,50 5,86  
3. 210,108 877,78 678,00 4,59  
4. 203,185 894,41 694,00 5,45  
5. 205,498 902,79 702,50 4,69  

Val. 
medie 

205,683 891,44 697,30 5,15  

Tabel 5.4  Caracteristicile mecanice la tracţiune pentru epruvetele plate (dimensiuni reduse) 

Nr. 
crt. 

E [GPa] Rm 
[MPa] 

Rp0.2 
[MPa] 

A5 
[%] 

Observaţii 

1. 209,066 905,60 707,00 5,04  

2. - 920,47 - - 
fixare eronată a 
extensometrului pe 
epruvetă 

3. 217,183 934,14 708,00 6,64  
4. 210,240 887,28 667,00 6,79  
5. 209,905 819,30 623,00 3,71  

Val. 
medie 

211,599 893,36 676,25 5,545  

Din analiza rezultatelor experimentale la tracţiune statică se desprind 
următoarele concluzii: 
- valorile medii obţinute pentru rezistenţa la tracţiune [ ]MPaRm 4,892=  şi 

limita de curgere [ ]MPaRp 7,6862.0 =  sunt în concordanţă cu valorile publicate în 

literatură (tabelul 5.6, Huth (2005), Natsume (2010)) pentru alte oţeluri inoxidabile 
care sunt utilizate pentru construcţia paletelor rotorice; 
Tabelul 5.5 Comparaţia rezultatelor experimentale cu recomandările producătorului 

Marca de oţel 
T10CuNiCr180 

Modulul de 
elasticitate 
longitudinal 

E [GPa] 

Limita de 
curgere 

Rp0.2 
[MPa] 

Rezistenţa 
la rupere 

Rm 

[MPa] 

Deformaţia 
le rupere 
A5 [%] 

Determinare 
Experimentală 

208 686,75 892,40 5,30 

Recomandare  
Producător 

- 450,00 650,00 14 
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Tabelul 5.6. Comparaţie cu alte mărci de oţeluri 

Material 

Modulul de 
elasticitate  

longitudinal E 
[GPa] 

Limita de 
curgere 

Rp0.2 
[MPa] 

Rezistenţa  
la rupere 
Rm [MPa] 

Deformaţia 
la rupere 
A5 [%] 

T10CuNiCr180 208 686,75 892,40 5,30 
34CrNiMo6 220 690,50 860,50 7,22 
JIS SCS6 - 600 830 - 

- comparaţia cu recomandările producătorului pentru oţelul 
18010NiCuMnCrT  indică proprietăţi mecanice mai ridicate, dar o deformabilitate 

semnificativ mai redusă, rezultat al nerespectării recomandărilor tehnologice sau al 
fragilizării în exploatare, dată fiind durata mare de funcţionare. 
 
Încercări dinamice de oboseală 

Încercările la solicitări variabile au fost realizate după recomandărilor ASTM 
E 466 (2002) şi ASTM E 468 (2004). Ţinând seama de geometria semifabricatului 
(paleta rotorică a turbinei Francis) şi de opţiunile tehnologice s-a ales forma 
geometrică plată a epruvetelor fig.5.21. Epruvetele de oboseală au fost prelevate 
din porţiunea superioară din vecinătatea coroanei paletei rotorice. 
 

 
Fig.5.21 Epruveta de încercare la oboseală 

  
Înainte de începerea testelor s-a realizat un control nedistructiv a 

epruvetelor cu raze X (fig. 5.22) şi un control cu lichide penetrante (fig. 5.23) în 
vederea evidenţierilor eventualelor defecte din material. Controlul NDT a evidenţiat 
prezenţa unor defecte interioare şi de suprafaţă de tipul  golurilor produse la 
turnarea rotorului sau cu ocazia reparaţiilor efectuate prin sudare. 
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Fig. 5.22 Control NDT cu raze X 

 

 
Fig. 5.23 Control NDT cu lichide penetrante 

 
Încercările mecanice dinamice deasemenea s-au realizat în Laboratorul de 

Rezistenţa Materialelor ”Ştefan Nădăşan” al Universităţii ”Politehnica” din Timişoara, 
pe maşina universală Walter+bai LFV HH 100 prezentată în figura 5.18. 
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Timpul total de efectuare a încercărilor la solicitări variabile a fost de 318 
ore la care dacă se consideră o medie de 10 ore/zi numărul de zile ar fi de 
aproximativ 32 zile. 
 Pentru estimarea statistică a curbei σ-N, atât pe domeniul durabilităţii 
limitate cât şi pentru domeniul durabilităţii nelimitate, utilizând un număr practic de 
epruvete s-a folosit metoda propusă de Nakazawa (1987) şi confirmată de 
standardul ISO 12107 (2003). Metoda utilizează un număr de 14 epruvete astfel: 
• 8 epruvete pentru estimarea statistică a curbei σ-N pe domeniul durabilităţii 
limitate, câte două epruvete pe cele 4 nivele de solicitare stabilite; 
• 6 epruvete pentru estimarea statistică a curbei σ-N pe domeniul durabilităţii 
nelimitate. 
Pentru determinarea limitei de oboseală durabilitatea infinită s-a stabilit la 

cicluriN 6105 ⋅= , după care epruvetele au fost considerate nerupte. 
Încercările experimentale s-au realizat la solicitare axială variabilă (cu 

control al forţei) cu amplitudine constantă pentru un coeficient de asimetrie al 
ciclului 1.0=R , corespunzător solicitărilor variabile care se produc în exploatarea 
paletei rotorice, şi la o frecvenţă Hzf 20= . Pentru secţiunea minimă a epruvetei 

aria secţiunii transversale este 2
min 60 mmA = , considerând forţă maximă de 

rupere la tracţiune NFr 54000≅ . Rezultatele obţinute sunt prezentate în tabelul 

5.7. 
Tabel 5.7 Rezultatele încercărilor la solicitări variabile (oboseală) 

Nr. 
epruveta 

Fmax/Fr 
[-] 

σmax 
[MPa] 

σmin 
[MPa] 

σampl. 
[MPa] 

∆σ 
[MPa] 

Nf 
[cicluri] 

Observ
aţii 

1 0,5 450,00 45,00 202,50 405,00 85100  

2 0,5 450,00 45,00 202,50 405,00 102100  

3 0,4 360,00 36,00 162,00 324,00 162940  

11 0,4 360,00 36,00 162,00 324,00 138130  

15 0,3 270,00 27,00 121,50 243,00 826640  

12 0,3 270,00 27,00 121,50 243,00 289240  

7 0,2832 254,88 25,48 114,69 229,39 892220  

4 0,2832 254,88 25,48 114,69 229,39 570960  

8 0,25 225,00 22,50 101,25 202,50 1072320  

14 0,2333 209,97 20,99 94,48 188,97 1340260  

6 0,2333 209,97 20,99 94,48 188,97 1966720  

5 0,2166 194,94 19,49 87,72 175,44 5089740 epruv. 
neruptă 

9 0,2166 194,94 19,49 87,72 175,44 5089740 epruv. 
neruptă 

13 0,2333 209,97 20,99 94,48 188,97 5028900 epruv. 
neruptă 
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Curba σ-N medie în domeniul durabilităţii finite la probabilitatea de 50% a 
fost estimată pe baza încercărilor experimentale realizate pe 8 epruvete la 
următoarele niveluri de solicitare: rrrr FFFFF 2832,0;3,0;4,0;5,0max =  (câte 2 

epruvete pe fiecare nivel de solicitare, unde Fr reprezintă forţa maximă de rupere la 
tracţiune). Acceptând pentru domeniul durabilităţii limitate o variaţie liniară în 
coordonate dublu-logaritmice, relaţia σ-N se obţine prin metoda celor mai mici 
pătrate: 

2418,08,5982 −

⋅= xy         (5.1) 

unde fNx log= , ( )σ∆= logy , necesară pentru determinarea rezistenţei la 

oboseală, adică a durabilităţii la un anumit nivel al solicitării, superior limitei de 
oboseală. 

În figura 5.24 este reprezentată curba de oboseală obţinută în urma 
încercărilor experimentale pentru oţelul paletelor după 22 de ani de funcţionare. 

 
Fig. 5.24. Curba de oboseală σ-N pentru T10CuNiCr180 

 
Limita de oboseală pentru domeniul durabilităţii infinite a fost estimată pe 

baza încercărilor experimentale realizate pe 6 epruvete după metoda treptelor 
modificată prezentată în standardul ISO 12107 (2003), pentru trei niveluri de 
solicitare. În tabelul 5.8 sunt prezentate secvenţa datelor utilizate. Pasul de 
tensiune pentru realizarea încercărilor a fost stabilit la valoarea de 13,5 MPa. 

Valoarea medie a limitei de oboseală se calculează cu valorile iσ∆  ale 

variaţiei tensiunii după relaţia următoare: 
( ) [ ]MPa7,186697,18844,17597,18844,17597,18850,2021,0 =+++++=σ  

Tabel 5.8 Secvenţa datelor experimentale zona nelimitată 
Parametru Secvenţa de încercare 

i 1 2 3 4 5 6  
∆σi [MPa] 188,97 202,50 188,97 175,44 188,97 175,44  
Eveniment □ ▪ ▪ □ ▪ □  

□) epruvetă neruptă;  ▪) epruvetă ruptă. 
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Încercări încovoiere prin şoc 
Deoarece în proiectare sunt nevoie şi de datele de tenacitate din încercările 

mecanice, respectiv pentru o mai bună caracterizare a materialului în condiţiile 
apariţiei unei fisuri şi structura este solicitată la şoc, s-au realizat şi teste de 
încovoiere prin şoc. 

În general, tenacitatea dinamică este măsurată în termenii energiei de 
impact absorbite necesare pentru a realiza ruperea epruvetei. Modificarea la nivelul 
energiei potenţiale, de dinainte de impact şi de după impact, se determină energia 
absorbită prin ruperea epruvetei. Alţi parametrii cantitativi pot fi de asemenea 
determinaţi: aspectul ruperii (procentul ruperii fibroase) şi gradul de ductilitate 
(umflarea laterală sau contracţia de la vârful crestăturii). Încercările prin şoc pot fi 
instrumentate prin aplicarea unui traductor rezistiv tensometric pentru a obţine 
înregistrarea forţei ca o funcţie de timp. 

Încercările prin şoc utilizate pentru evaluarea tenacităţii dinamice pot fi 
clasificate în funcţie de modul de aplicare a sarcinii (printr-un ciocan pendul sau o 
greutate în cădere liberă) şi de tipul epruvetelor (epruvete Charpy cu crestătură V 
sau U, epruvete Izod etc.). 

Încercările au fost realizate pe ciocanul Charpy de tip pendul Zwick/Roell 
HIT 50P la temperatura ambiantă prezentat în fig.5.25. 

 
Fig.5.25. Ciocanul Charpy tip Zwick/Roell HIT 50P v2.3 (energia maximă [ ]J50 ) 

 
În efectuarea încercărilor, au fost urmate recomandările standardului ASTM 

E23-02. Acest standard prevede cerinţele legate de: geometria şi dimensiunile 
epruvetelor, configuraţia şi dimensiunile ciocanului pendul şi ale suporţilor, 
procedura de încercare, determinarea umflării laterale şi a aspectului ruperii. 

Epruvetele au fost prelevate din paleta ruptă, geometria şi dimensiunile 
epruvetelor Charpy cu crestătură V utilizate sunt prezentate dedesubt, în fig. 5.26. 
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Fig. 5.26. Epruveta Charpy cu crestătură V 

 
În tabelul 5.9 sunt prezentate dimensiunile epruvetelor testate la încercarea 

de tip Charpy. 
Tabelul 5.9. Dimensiunile epruvetelor Charpy cu crestătură V 

Epruveta L [mm] h [mm] b [mm] a [mm] r [mm] 
1 54.84 9.98 10.04 1.94 0.20 
2 54.76 9.92 9.98 1.95 0.20 
3 54.86 9.92 9.92 1.89 0.20 
4 54.82 9.94 9.92 1.90 0.20 
Pentru încercările de încovoiere prin şoc efectuate la temparatura ambiantă 

toate epruvetele au fost rupte prin separare completă în două bucăţi, după cum se 
vede şi în fig. 5.27. 

  

Fig. 5.27 Suprafeţele de rupere pentru epruveta 1 

 
 În general, următoarele informaţii se pot obţine din încercările de 

încovoiere prin şoc: 
• energia absorbită reprezintă diferenţa dintre energia ciocanului Charpy în 
momentul impactului şi energia rămasă după ruperea epruvetei; 
• măsurarea umflării laterale ţine cont de faptul că o jumătate din epruveta 
ruptă poate să conţină umflarea maximă a ambelor suprafeţe laterale, doar a uneia 
singură sau a niciuneia; 
• procentul ruperii ductile presupune că regiunile formate prin mecanismul 
ductil de creştere stabilă a fisurii (porţiunea fibroasă şi mată) şi prin mecanismul 
fragil de creştere instabilă a fisurii (porţiunea cristalină şi lucioasă) sunt distincte. 

În tabelul 5.10 sunt prezentate rezultatele experimentale obţinute în urma 
încercărilor. 
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Table 5.10. Rezultate experimentale încercări Charpy 

epruveta 
energia 

absorbită 
CVN [J] 

umflarea 
laterală 
[mm] 

procentul 
ruperii 
ductile 

[%] 

KI,d 
[MPa⋅m0.5] 

 

1 4.84 0.15 N/A 43.81 
2 5.00 0.16 N/A 44.53 
3 4.28 0.16 N/A 41.20 
4 5.28 0.17 N/A 45.76 

val. 
medie 

4.85 0.16 - 43.86 

Pentru oţeluri, după cum se precizează în ASM Handbook vol.8 (2000), 
valorile minime acceptabile pentru cele trei mărimi sunt: [ ]J20  pentru energia 

absorbită, [ ]%50  pentru procentul ruperii fragile şi [ ]mm3.1  pentru umflarea 

laterală. Energia absorbită indică că este vorba despre un material susceptibil la 
iniţierea ruperilor.  

Încercările Charpy prin şoc nu furnizează direct valori care să fie folosite în 
proiectarea structurilor. Totuşi, au fost propuse relaţii empirice care să coreleze 
nivelul energiei absorbite cu tenacitatea dinamică IdK , în scopul de a permite o 

evaluare cantitativă a dimensiunii critice a defectelor şi nivelurilor admise ale 
tensiunilor. Unele dintre aceste corelaţii constituie un îndrumar în estimarea 
tenacităţii la rupere; sunt amintite aici relaţiile propuse de Wullaert-Server (1978), 
de Barsom (1975) sau Koçak et. (2008). Pe baza relaţiei Wullaert-Server, predicţia 
tenacităţii trecută şi în tabelul 5.10: 

( ) ,1.2 21
, CVNK ydIc σ=  (5.2) 

unde [ ]MPay 06.696=σ  este limita de curgere, CVN este energia absorbită Charpy 

şi dIcK ,  reprezintă tenacitatea la rupere dinamică. 

Încercări experimentale pentru propagarea fisurii de 
oboseală 

Atunci când o fisură cu dimensiunea sub-critică (adică, o fisură pentru care 
factorul de intensitate a tensiunii este sub valoarea critică cK ) este supusă unei 

solicitări variabile, va avea loc propagarea acesteia. Astfel, pentru a estima durata 
de viaţă a unei structuri şi pentru a stabili intervalele de inspecţie, este necesară 
cunoaşterea vitezei de propagare a fisurii dNda . Astfel a fost realizat un program 

experimental privind determinarea vitezei de propagare a fisurii respectând 
standardul ASTM E 647(2000) care se bazează pe metoda complianţei. Epruvetele 
de formă compactă CT (compact tension) au fost prelevate din porţiunea superioară 
a paletei rotorice din vecinătatea coroanei. În fig. 5.28 sunt prezentate epruvetele 
utilizate în determinarea parametrilor din relaţia lui Paris (5.3) (parametri C şi m) 
descris în detaliu în capitolul 2. 

   ( )
m

KC
dN

da
∆=  (5.3) 
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Fig. 5.28 Epruvete CT pentru determinarea vitezei de propagare 

 
Pentru realizarea încercărilor de propagare a fisurii de oboseală, o primă 

etapă este reprezentată de ”prefisurare”. În urma prefisurării trebuie să se obţină o 
fisură cu lungimea de minimum mm1 , pentru a se asigura că frontul fisurii 

porneşte în axa de simetrie a epruvetei şi suprafeţele crestăturii nu influenţează 
propagarea fisurii. 

Pentru alegerea ciclului de solicitare în vederea prefisurării s-a pornit de la 
valori ale variaţiei limitei de prag thK∆  şi tenacităţii la rupere IcK  ale unor oţeluri 

inoxidabile din literatura de specialitate prezentate în tabelul 5.11 (preluate din baza 
de date a software-ului AFGROW). 
Tabel 5.11. Caracteristici mecanice pentru oţeluri inoxidabile 

Marca de 
oţel 

Rezistenţa la 
rupere  

σr[MPa] 

Tenacitatea la 
rupere 

KIc [MPa·m0.5] 

Limita de 
prag la  
R = 0 
∆Kth 

[MPa·m0.5] 
4340 1200 120 6.05 
304 690 110 7.70 

Pentru epruveta compactă considerată variaţia factorilor de intensitate a 
tensiunii pentru ciclul de oboseală se poate exprima pe baza variaţiei încărcării 

minmax FFF −=∆  sub forma: 

  ,
2
1 thK

WB

W

a
f

FK ∆>

⋅










∆=∆  
(5.4) 
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iar pentru ca fisura de oboseală să se propage această variaţie trebuie să fie mai 

mare decât limita de prag a materialului thK∆ , unde B  este grosimea epruvetei, W  

este lăţimea epruvetei, iar ( )Waf  o funcţie de lungimea fisurii, având expresia: 

  .9,6380,10177,6555,1856,29
2

9

2

7

2

5

2

3

2

1









+








−








+








−








=









W

a

W

a

W

a

W

a

W

a

W

a
f  (5.5) 

Pentru epruveta compactă folosită în programul experimental cu [ ]mmB 10= , 

[ ]mmW 50=  şi lungimea crestăturii [ ]mma 4.8= , rezultă ( ) 17.5=Waf  şi 

considerând limita de prag 





⋅=∆ mMPaK th 10  rezultă: 

  
[ ]NFFF 4325

17,5
5010100010

minmax =
⋅

=−=∆

. 
(5.6) 

Considerând un ciclu de solicitare cu un coeficient de asimetrie 
1.0maxmin == FFR , s-au ales următoarele valori ale ciclului de oboseală pentru 

prefisurare: [ ]NF 4800max =  şi [ ]NF 480min = . 

Unul dintre parametrii de bază prin care se apreciază ruperea la oboseală 
este viteza de propagare a fisurii dNda , care reprezintă lungimea cu care se 

propagă fisura pe un ciclu de solicitare. Viteza de propagare a fisurii dNda  depinde 

de lungimea iniţială şi de nivelul tensiunii aplicate, mărimi care intervin în expresia 
variaţiei factorului de intensitate a tensiunii K∆ . În principiu, la creşterea lungimii 
iniţiale şi a nivelului de solicitare, creşte şi viteza de propagare a fisurii. 

Standardul ASTM E647-00 recomandă efectuarea măsurătorilor astfel încât 
pentru valorile dNda  să rezulte o distribuţie uniformă în funcţie de variaţia K∆ . 

Astfel, pentru epruveta CT, intervalele recomandate sunt: 
Wa 04.0≤∆  pentru 40.025.0 ≤≤ Wa  

Wa 02.0≤∆  pentru 60.040.0 ≤≤ Wa  

Wa 01.0≤∆  pentru .60.0 Wa≤  

(5.7) 

În figura 5.29 este prezentat creşterea lungimii fisurii în funcţie de numărul 
de cicluri pentru epruveta 3. 
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Fig. 5.29. Lungimea fisurii a - numărul de cicluri N pentru oțelul T10CuNiCr180 

 
În figura 5.30 este indicată fisura de oboseală propagată de la baza 

crestăturii epruvetei tip CT, iar în fig. 5.31 este prezentată secţiunea de rupere a 
unei epruvete tip CT cu distingerea clară a celor trei zone: prefisurare, propagare 
stabilă, propagare instabilă şi rupere statică. 

 

 
Fig. 5.30. Propagarea fisurii de oboseală  
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Fig. 5.31. Zonele de propagare a fisurii de oboseală 

 
Diagrama dNda  in funcţie de ∆K se reprezintă de regulă în coordonate 

dublu logaritmice. Pentru domeniul propagării stabile a fisurii de oboseală, 
caracterizat prin dependenţa liniară între ( )dNdalog  şi ( )K∆log , pentru epruveta 3 

testată această diagramă este prezentată în figura 5.32. Practic această diagramă 
ne ajută la obţinerea celor doi parametrii din relaţia lui Paris şi anume C şi m. 

 

 
Fig. 5.32 Diagrama da/dN – ∆K pentru oţelul inoxidabil T10CuNiCr180 
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Din diagrama prezentată în figura 5.32 se obţine valorile constantelor lui 

Paris şi anume C=2.65x10-12 
( ) 














⋅

m
mMPa

ciclum
5,0

iar m este 3.18. În tabelul 5.12 sunt 

prezentate comparativ valorile medii ale parametrilor lui Paris obţinuţi pentru oţeluri 
din construcţia paletelor din literatură. Cunoscând aceste valori acestea pot fi 
utilizate atât în simulările numerice pentru propagarea unei fisuri de oboseală şi 
determinarea numărului de cicluri de propagare până la cedare, cât şi în obţinerea 
unor intervale  de inspecţie când în structură este prezentă o fisură şi se cunoaşte 
valoarea factorului de intensitate a tensiunii. 
Tabel  5.12 Caracteristicile pentru propagarea fisurii de oboseală 

Marca de oţel 

C 

( ) 













⋅

m
mMPa

ciclum
5,0

 
m 

[ ]−  

∆Kmax 

[ ]mMPa ⋅  

T10CuNiCr180 2.65×10-12 3.18 ≈ 41,2 

HIS SCS6  
(Natsume 
(2010)) 

7×10-12 2.82 ≈ 65 

16Cr-5Ni  
(Härkegard 

(2000)) 
2×10-12 3.10 - 

Se observă că valorile determinate experimental pentru constantele C şi m 
din relaţia lui Paris sunt comparabile cu cele publicate în literatura ştiinţifică pentru 
alte oţeluri inoxidabile folosite la construcţia rotoarelor Francis. 

După aceste teste efectuate pe materialul paletei turbinei de tip Francis care 
a cedat se pot trage următoarele concluzii: 
- din punct de vedere static comparaţia cu recomandările producătorului 
pentru oţelul 18010NiCuMnCrT  indică proprietăţi mecanice mai ridicate, dar o 
deformabilitate semnificativ mai redusă, rezultat al nerespectării recomandărilor 
tehnologice sau al fragilizării în exploatare, dată fiind durata mare de funcţionare; 
- valoarea medie a limitei de oboseală [ ]MPa70,1861,0 =σ , pentru domeniul 

durabilităţii nelimitate stabilit între [ ]cicluri66 10510 ⋅− ; 

- curba σ-N obţinută experimental se utilizează la determinarea durabilităţii 
structurii pe baza calculului în tensiuni; 
- în urma testelor Charpy comportamentul la rupere al oţelului inoxidabil 
T10CuNiCr180 este fragil şi este susceptibil la iniţierea ruperilor; 

5.3.3 Analize numerice pentru analiza curgerii 

 Rotorul turbinei Francis este format din 14 palete aflate la o rază de 
referinţă de 1.1375 m. Analiza hidrodinamică a fost realizată pentru 7 puncte de 
operare şi anume punctul de eficienţă maximă, 4 puncte de operare la sarcină 
parţială şi 2 puncte de operare la suprasarcină în funcţie de deschiderea aparatului 
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director care reglează debitul în turbină. În tabelul 5.13 sunt prezentate aceste 
puncte de operare considerate în analiză. 
Tabel 5.13 Punctele de funcţionare selectate pentru analiză 

Nr.crt. Deschiderea aparatului director 
A0 [mm] 

Regim de exploatare 

1. 130 sarcină parţială (PL) 
2. 147 sarcină parţială 

3. 157 vecinătatea punctului de 
randament maxim 

4. 170 vecinătatea punctului de 
randament maxim 

5. 183 punctul de cea mai bună 
eficienţă (BEP) 

6. 196 Suprasarcină (OL) 
7. 222 suprasarcină 

Domeniul interpaletar de analiză este prezentat în figura 5.33 iar pentru o 
descriere mai amănunţita în cazul turbinelor de tip Francis se pot găsi informaţii în 
Muntean (2008). 

 
Fig.5.33 Reprezentarea 3D a canalului rotoric pentru analiza curgerii (Muntean 2008) 

 
Domeniul de analiză în cazul curgerii a fost discretizat pentru trei tipuri de 

reţele de elemente şi anume unul mai grosier care a conţinut 383487 de elemente 
altul cu o discretizare medie şi unul cu o discretizare fină cu aproximativ 2254135 
de elemente. În analiza finală s-a utilizat discretizarea medie având o diferenţă de 
doar 2% în convergenţa rezultatelor faţă de discretizarea fină. 

Tehnica utilizată pentru cuplarea distribuitorului şi a vitezei rotorului 
respectiv a câmpului de presiune a fost tehnica „mixing interface”. Abordarea 
realizează o medie a câmpului de viteză circumferenţială respectiv de presiune, în 
timp ce cantitatea de turbulenţe de la ieşirea din distribuitor este mediată pe 
întreaga secţiune.  

Ca şi condiţii la limită impuse pentru analiza curgerii au fost următoarele: 
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- câmpul de viteză de la intrarea în distribuitor corespunde cu cel de la 
intrarea din camera spirală şi profilul de viteze de la ieşirea din distribuitor este 
impus la intrarea în rotor; 
- cantitatea de turbulenţe (intensitatea şi scara de lungime a turbulenţei) sunt 
definite în secţiunea de intrare atât pentru distribuitor cât şi pentru rotor. Numărul 
Reynolds după cum se ştie reprezintă raportul dintre forţele de inerţie şi forţele de 
frecare vâscoase, în cazul analizat la punctul de operare de eficienţă maximă 
numărul Reynolds ales a fost 2.35x107. Efectul vâscos apare atunci când turbina 
este operată la o distanţă mare de punctul de operare de eficienţă cea mai bună; 
- s-a impus distribuţia de presiune la ieşirea din distribuitor utilizându-se o 
presiune la ieşire arbitrară utilizată în procesul de iterare a soluţiei; 
- s-au impus condiţii de periodicitate în zonele periodice; 
- condiţii de perete au fost impuse în aparatul director, respectiv statoric şi pe 
paleta rotorică dar şi pe distribuitor la inel şi coroană. 

Curgerea în distribuitor a fost realizată la început folosind profilul de viteze 
de la intrare şi presiunea arbitrară de la ieşire. Următoarele iteraţii realizându-se 
după cum urmează: 
- analiza curgerii în rotor folosind distribuţia vitezei de intrare obţinută la 
ieşirea din distribuitor şi respectiv condiţia radială de echilibru de la ieşire pentru 
presiunea de ieşire; 
- analiza curgerii în distribuitor păstrând viteza de la intrare constantă şi 
utilizând distribuţia de presiune de la ieşire obţinută la intarea în rotor; 
- criteriul de oprire considerat a fost acela că distribuţia de presiune din 
interfaţa distribuitor şi rotor rămân neschimbate de la o iteraţie la alta. 

Pentru obţinerea câmpului de viteze respectiv de presiune programul 
numeric ales a fost programul Fluent. O parte din rezultatele obţinute în acest 
capitol se regăsesc în mod detaliat şi în lucrarea Negru (2012). 

În figurile 5.34, 5.35, 5.36 sunt prezentate distribuţia de presiune rezultată 
în urma simulărilor de curgere pentru punctul de funcţionare la sarcină parţiala, la 
punctul de funcţionare cu cea mai bună eficienţă şi la punctul de funcţionare de 
suprasarcină, rezultatele fiind prezentate atât pe intradosul paletei cât şi pe 
extradosul acesteia. 

  
Fig. 5.34. Distribuţia presiunii la punctul de funcţionare la sarcină parţială pentru paleta 

rotorica a turbinei Francis: extrados (stanga) si intrados (dreapta). (PL) 
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Fig. 5.35. Distribuţia presiunii la punctul de funcţionare de cea mai bună eficienţă 

pentru paleta rotorica a turbinei Francis: extrados (stanga) si intrados (dreapta). (BEP) 
 

 

 
 

Fig. 5.36. Distribuţia presiunii la punctul de funcţionare de suprasarcină pentru paleta 
rotorica a turbinei Francis: extrados (stanga) si intrados (dreapta). (OL) 

 

5.3.4 Analize numerice structurale 

Analizele structurale sunt bazate pe metoda de cuplare a fluidului cu 
structura  într-o singură direcţie, utilizând distribuţia de presiune rezultată în urma 
analizei de curgere. 

Analiza structurală s-a realizat utilizat softul numeric Ansys versiunea 12. 
Considerând periodicitatea paletelor turbinei în analiza structurală s-a considerat o 
singură paletă fără coroană respectiv inel. 

În figura 5.37 este prezentată discretizarea paletei. Paleta a fost discretizată 
în 61140 elemente şi 31186 noduri. Tipul de element utilizat a fost SOLID 185 de tip 
linear având 8 noduri cu câte trei grade de libertate pe fiecare nod.  
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Fig. 5.37 Discretizarea paletei rotorice a turbinei Francis 

 
Materialul considerat în analiză lineară a fost un oţel triplex de tipul 

martensitic-austenitic-feritic având următoarele proprietăţi mecanice: modulul 
Young E=2.05x105 MPa, coeficientul lui Poisson ν=0.3 iar densitatea fiind 7850 
kg/m3. 

După generarea discretizării s-au impus următoarele condiţii la limită 
(fig.5.38): 
- încărcarea dată de forţa centrifugală şi anume 375 rot/min; 
- încărcarea dată de distribuţia presiunii din curgerea fluidului exercitată asupra 

paletei; 
- la zona de îmbinare coroană şi inel cu paleta s-au impus deplasări zero. 

 
Fig. 5.38 Condiţiile la limită impuse 
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 Analiza structurală a fost realizată pentru aceleaşi puncte de funcţionare 
prezentate la analiza curgerii obţinându-se distribuţia de tensiune de pe paleta 
analizată. 
 În figurile 5.39, 5.40, 5.41 sunt prezentate rezultatele obţinute pentru trei 
puncte de funcţionare şi anume la sarcină parţială, zona de cea mai bună eficienţă 
respectiv zona de suprasarcină. 

 
a 

 
b 

Fig. 5.39 Tensiunea echivalentă (σech) pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) paletei 
la sarcină parţială (PL) 

  

 

a 

 

b 

Fig. 5.40 Tensiunea echivalentă (σech) pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) 
paletei la punctul de cea mai bună eficienţă (BEP) 
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a 

 

b 

Fig. 5.41 Tensiunea echivalentă (σech) pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) paletei 
la punctul de funcţionare de suprasarcină (OL) 

De asemenea s-au determinat deformaţiile totale de paletă care apar la 
punctele de funcţionare analizate. În figurile 5.42, 5.43, 5.44 sunt prezentate 
deformaţiile totale pentru punctele de funcţionare de sarcină parţială, punctul de 
funcţionare de cea mai bună eficienţă şi punctul de funcţionare de suprasarcină. 

 

a 

 

b 

Fig. 5.42 Deformaţiile totale  pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) paletei la sarcină 
parţială (PL) 
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a 

 

b 

Fig. 5.43 Deformaţiile totale  pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) paletei la 
punctul de funcţionare de cea mai bună eficienţă (BEP) 

  

 

a 

 

b 

Fig. 5.44 Deformaţiile totale  pe intradosul (a) respectiv extradosul (b) paletei la 
punctul de funcţionare de suprasarcină (OL) 

 În figura 5.45 sunt prezentate rezultatele tensiunii echivalente în funcţie de 
deschiderea aparatului director. 
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Fig. 5.45 Tensiunea echivalentă maximă (Von Mises) în funcţie de deschiderea aparatului 
director 

 
Din analiza numerică cu elemente finite a stării de tensiune din paleta 

rotorică se observă că valoarea maximă a tensiunii echivalente von Mises echσ  este 

direct proporţională cu deschiderea adimensională BEPAA0  a aparatului director, 

cele mai ridicate valori obţinându-se pentru exploatarea în regim de suprasarcină a 
turbinei hidraulice. 

Valoarea maxime ale tensiunii echivalente sunt mai mici decât limitele de 
curgere şi rupere ale materialului paletei în condiţii statice. 

La încărcarea parţială apar tensiuni nestaţionare datorate condiţiilor 
hidrodinamice ce conduc la solicitări de oboseală. 

În privinţa zonelor de concentrare a tensiunilor se concluzionează: 
- pentru regimul de exploatare la sarcină parţială (punctele de funcţionare 1 şi 
2) tensiunile maxime se produc în zona bordului de atac, în zona îmbinării paletă 
rotorică-inel; 
- pentru exploatarea turbinei hidraulice în vecinătatea punctului de randament 
maxim (punctele de funcţionare 3, 4 şi 5) şi în regim de suprasarcină (punctele de 
funcţionare 6 şi 7) tensiunile maxime se produc în zona bordului de fugă, în zona 
îmbinării paletă rotorică-coroană. 
 
5.4 Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii si 
propagarea fisurii în geometria 3D a unei îmbinări de tip T 
paletă-coroană/inel simplificată 

Fisurile se dezvoltă adesea în concentratorii de tensiune unde si solicitarea 
este maximă. În cazul în care se poate calcula viteza de creștere a fisurii, un inginer 
poate programa reparaţiile şi inspecțiile aferente sau în consecință să înlocuiască o 
anumită parte înainte ca cedarea să apară. Mai mult decât atât, daca este capabil să 
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prezică traiectoria fisurii atunci acest lucru l-ar ajuta pe proiectant să ia o măsură de 
siguranţă prin includerea unei toleranţe asupra produsului proiectat.  

În cadrul programului Franc 3D determinarea factorilor de intensitate a 
tensiunii se face prin două metode: 

- Metoda corelării deplasărilor  
- Metoda integralei M (integrala de interacţiune) 

 
Metoda corelării deplasărilor  

Metoda corelării deplasărilor este o metodă relativ simplă de folosit apărută 
prin anul 1970, Chan (1970), doar că precizia este cu o eroare de aproximativ 5% în 
obţinerea rezultatelor în condiţiile unei discretizări bune. Fu (2012) prezintă o 
generalizare a acestei metode pentru obţinerea factorilor de intensitate a tensiunii.  
Expresiile  factorilor de intensitate a tensiunii pentru starea plană de deformaţie 
sunt următoarele: 
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(5.8) 

unde µ reprezintă modulul de elasticitate transversal, υ  coeficientul lui Poisson, r 
reprezintă distanţa de la vârful fisurii a la punctul de corelare a deplasării b, ui, vi, wi 
reprezintă deplasările punctului i de-a lungul axelor x,y,z. In figura 5.46 este 
exemplificată metoda.  

 
Fig. 5.46. Metoda corelării deplasărilor 

Factorii de intensitate a tensiunii obţinuţi prin această metodă pot fi 
îmbunătăţiţi dacă se foloseşte sigularitatea de un sfert de distanţă la vârful fisurii 
metodă prezentată de Shih (1974). 
Metoda integralei M  

În literatură metoda integralei M mai este cunoscută şi sub denumirea 
integrala de interacţiune. Această metodă are o foarte bună precizie în determinarea 
factorilor de intensitate a tensiunii cu erori sub 1% pentru discretizări rezonabile. 
Metoda integralei M este folosită pentru obţinerea forţei de extensie a fisurii (GI, GII, 
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GIII), a tensiunii nesingulare la vârful fisurii “T stress” şi a factorilor de intensitate a 
tensiunii (KI, KII, KIII) asociaţi celor trei moduri. Tensiunea nesingulară T reprezintă 
al doilea termen al distribuţiei tensiunilor la vârful fisurii prezentate de către 
Williams (1956, 1957) pentru comportarea linear elastică şi s-a arătatat că are o 
mare importanţă în aplicaţiile mecanicii ruperii. Larson şi Carlsson (1973), Negru 
(2013) şi Rice (1974) arată că semnul şi mărimea factorul nesingular T afectează 
mărimea şi forma zonei plastice de la vârful fisurii. Cotterell şi Rice (1980) arată că 
semnul mărimii T modifică şi direcţia de propagare a unei fisuri, de exemplu pentru 
un T<0 în modul I fisura îşi păstrează direcţia de propagare dar pentru un T>0 
fisura este predispusă la o modificare a traiectoriei. 

Yau (1980) dezvoltă integrala M extrasă din integrala J pentru toate cele trei 
moduri de rupere, de aceea pentru a înţelege metoda trebuie pornit de la  integrala 
J. Practic integrala J a fost propusă de către Rice (1968) şi măsoară cantitatea de 
energie din regiunea de la vârful fisurii. Ca şi formulare matematică este exprimată 
în modul următor: 

 
(5.9) 

 
unde W este densitatea de energie, nx reprezintă limita conturului de integrare, 
Ti=σijnj, iar ui reprezintă vectorul deplasărilor. 

Pentru a obţine integrala M se realizează următoarele ipoteze: 
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unde (1) reprezintă soluţiile din analiza cu elemente finite iar (2) reprezintă aşa 
numitele soluţii auxiliare definite în detaliu de către Banks-Sills (1992) şi Kim 
(2005). Inlocuind în expresia lui J obţinem: 
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sau J=J(1)+J(2)+M(1,2), unde M(1,2) reprezintă integrala M. Dacă se formulează 
integrala M ţinând cont de energia de deformaţie atunci avem următoarele: 
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Pentru domeniul linear-elastic al materialului avem: 
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Inlocuind în ecuaţia (5.12) avem : 
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Deci pentru integrala de interacţiune ţinând cont de factorii de intensitate a 
tensiunii avem: 
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Dacă egalăm partea integralei M din ecuaţia (5.12) cu ecuaţia (5.16) atunci 
obţinem: 
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În geometrii 3D linear elastice conţinănd fisuri solicitate în modul I tensiunile 
la vârful fisurii pot fi scrise după Nakamura (1992): 
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unde r şi θ sunt coordonatele planului normal la frontal fisurii iar KI reprezintă 
factorul de intensitate a tensiunii şi ν coeficientul lui Poisson. Extragerea tensiunii 
nesingulare T stress în cadrul analizelor numerice se realizează din nou prin metoda 
integralei de interacţiune în acelaşi mod cum se obţin factorii de intensitate a 
tensiunii.  
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unde f reprezintă mărimea soluţiei auxiliară aplicată în planul fisurii propagate şi în 

lungul fisurii, EE = modulul Young şi ξ=1 în cazul stării plane de tensiune şi 

( )2
1/EE υ−= şi ξ=1+ν pentru starea plană de deformaţie, α este coeficientul 

termic de expansiune şi ∆Θ reprezintă o diferenţă de temperatură, iar M(1,2) 
reprezintă integrala de interacţiune. 

În cele ce urmează va fi prezentată descrierea şi analiza unei geometrii 3D 
pentru determinarea factorilor de intensitate a tensiunii cu ajutorul programului 
Franc 3D dezvoltat de către Cornell University USA. Pentru determinarea factorilor 
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de intensitate a tensiunii (KI, KII, KIII)  în probleme 3D sunt necesare o serie de 
elemente descrise în metodologia următoare: 

 
Fig. 5.47  Metodologia de simulare a propagării fisurilor în geometrii 3D  

 
Propagarea fisurilor 3D  

Pentru propagarea fisurilor de oboseală şi determinarea factorilor de 
intensitate a tensiunii de-a lungul frontului  fisurii sunt necesare următoarele etape: 
a) Reprezentarea 3D a geometriei care urmează a fi analizată. Acest lucru se poate 

face fie în programe specifice reprezentare CAD, fie în programele de analiză cu 
elemente finite. 

b) După reprezentarea geometrie sau importul acesteia în programele de analize 
numerice utilizate (ANSYS/ABAQUS/NASTRAN) urmează etapele necesare 
analizei numerice: 

- definirea proprietăţilor de material;  
- discretizarea modelului (cu alegerea tipului de element); 
- definirea condiţiilor la limită; 
- definirea contactelor dacă geometria este reprezentată din două 
componente aflate în contact una cu cealaltă; 
- rezolvarea sistemului de ecuaţii în deplasări nodale post procesare  pentru 
determinarea stărilor de tensiune şi deformaţie 
c)  După determinarea stărilor de tensiune şi deformaţie urmează parcurgerea 

următoarele etape: 
- definirea tipului fisurii şi coordonatele poziţionării acesteia în interiorul 
modelului.  Tipurilor de fisuri pot fi: 
- fisură eliptică cu un singur front al fisurii (fig. 5.48. a); 
- fisură străpunsă modelului cu un singur front (fig. 5.48. b); 
- fisură străpunsă modelului cu două fronturi (fig. 5.48. c); 
- fisură lungă de suprafaţă (fig. 5.48. d); 
- fisură eliptică cu două fronturi ale fisurii (fig. 5.48. e); 
- fisură definită prin puncte (fig. 5.48. f). 
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a)  

c) 

 
e) 

 
b)  

d) 
 

f) 
Fig. 5.48. Definirea tipului de fisura Franc 3D  

• discretizarea frontului fisurii. Pentru obţinerea unor rezultate precise ale 
factorilor de intensitate a tensiunii, frontului fisurii este controlat în funcţie de 
mărimea elementelor şi formă. Modelul frontului este sub formă de cilindru cu axa 
frontului fisurii având rolul de axă a cilindrului. Un exemplu a unui astfel de front 
este prezentată în figura 5.49, unde se poate observa şi în secţiune, forma 
elementelor, figura 5.49 dreapta. 

 

  

Fig. 5.49. Discretizarea frontului fisurii şi sectiunea acestuia (dreapta) 

• discretizarea suprafeţei care este formată de frontul fisurii cu intersecţia 
geometriei modelului creat. 
• discretizarea volumului creat de suprafaţa fisurii cu volumul geometriei care 
intră în contact. În această etapă are loc şi separarea nodurilor din procesul de 
discretizare pentru ca fisura să se poată deschide. 

După terminarea etapei de discretizare urmează etapa de analiză în vederea 
obţinerii factorilor de intensitate a tensiunii. Cu condiţiile la limită impuse şi având 
fisura în interiorul geometriei urmează mai întâi determinarea stării de tensiune şi 
deformaţie conform metodologiei prezentate în figura 5.47. Aceste două metode au 
fost tratate în detaliu în prima parte. Ca rezultate obţinute se pot reprezenta factorii 
de intensitate a tensiune (KI, KII, KIII) dar şi a tensiunea nesingulară T-stress. 

Factorii de intensitate a tensiunii obţinuţi, sunt folosiţi pentru a obţine 
direcţia de propagare şi mărimea relativă a fisurii. Pentru propagarea unei fisuri 3D 
trebuie urmaţi trei paşi. În figura 5.50 sunt reprezentaţi cei trei paşi pentru 
obţinerea noului front a fisurii propagate: 
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Fig. 5.50. Obţinerea noului front al fisurii 

a) Obţinerea valorii relative a fisurii extinse pentru fiecare nod;  
b) Obţinerea unghiului de propagare local (kink angle); 
c) Obţinerea frontului fisurii pentru fiecare punct al frontului, prin potrivirea 
(fitting) a punctelor care realizează frontul; 

Pentru etapele de propagare a fisurii avem următoarele opţiuni: 
• propagare prin oboseală; 
• propagare quasi statică. 
Acest lucru se poate realiza prin folosirea unui model de propagare la oboseală 
(Paris, Walker, Nasgro) specificând extensia mediană a frontului nou creat. Ecuaţia 
1 descrie obţinerea noului front al fisurii prin extensia fisurii:  
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unde ∆am reprezintă extinderea specificată a frontului fisurii la punctul care are 
valoarea medie a factorului de intensitate a tensiunii Km, da/dNi reprezintă rata de 
propagare a fisurii pentru punctul i al frontului folosind modelele de propagare din 
Franc 3D (Paris, Walker, Nasgro) iar da/dNm reprezintă rata de propagare a fisurii la 
valoarea medie de extensie. În figura 5.51 se observă noul front al fisurii şi valorile 
introduse şi obţinute pentru extensia vechiului front. 

 
Fig. 5.51. Modelul extensiei fisurii 
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Propagarea quasi statica în programul Franc 3D este bazată pe o lege de 
putere între punctele frontului fisurii. Expresia pentru extinderea oricărui punct i a 
frontului fisurii este descrisă de ecuaţia 5.21. 

n
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mi
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K

aa 
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 ,       (5.21) 
 

unde ∆am reprezintă extiderea specificată a frontului fisurii la punctul care are 
valoarea medie a factorului de intensitate a tensiunii Km, Ki reprezintă factorul de 
intensitate a tensiunii pentru fiecare punct i iar n este un parametru care corectează 
forma fisurii, se recomandă să fie ales între valoarea 2 şi 3. 

Propagarea prin oboseală în programul Franc 3D este bazată pe modelul 
Paris, Walker, Nasgro. Descrierea celor trei modele se face cu ajutorul  ecuaţiilor, 
unde ecuaţia 5.22 reprezintă modelul Paris, ec. 5.23 reprezintă modelul Walker iar 
ec. 5.24 modelul Nasgro: 
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    (5.22)   

              
 

unde da/dN reprezintă viteza de propagare a fisurii, ∆K reprezintă variţia factorului 
de intensitate a tensiunii iar C şi m sunt parametrii de material obţinuţi în încercările 
de mecanica ruperii.  

( )

m

n1
R1

K

C

dN

da















−

∆
⋅=

−

,  
Walker

     (5.23) 

 
unde R=Kmin/Kmax iar n este un parametru de material care adesea se alege ca 
valoare apropiată de 0.5. Modelul Walker nu are o precizie bună în apropierea valorii 
de prag a factorului de intensitate a tensiunii (Kth) sau în apropierea valorii critice a 
factorului de intensitate a tensiunii. 
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unde C, m, p, q sunt parametrii de material, C şi m sunt parametrii similari cu cei 
din modelul Paris, şi Walker, iar f este o funcţie definită prin ecuaţia 5.25. 
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unde coeficienţii A0, A1, A2, A3 sunt calculaţi cu relaţiile: 
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unde α este un factor care depinde stare plană de tensiune sau deformaţie iar 
raportul σmax/σY reprezintă raportul dintre tensiunea maximă aplicată şi tensiunea de 
curgere a materialului. 

Direcţia de propagare locală este dată unghiului de propagare „kink angle” 
care reprezintă abaterea fisurii propagate de la fisura iniţială măsurată într-un plan 
perpendicular la planul frontului fisurii. În figura 5.52 se prezintă exemplificarea 
unghiului de propagare notat cu θ. 

 
Fig. 5.52 Unghiul de propagare a fisurii 

  
În cadrul analizei cu ajutorul programului Franc 3D v6 se poate avea în 

vederea cinci modele matematice pentru obţinerea unghiului de propagare: 
- criteriul tensiunii circumferenţiale maxime (MTS), criteriul tensiunii de 

forfecare (MSS), criteriul tensiunii maxime generalizate, criteriul 
energiei de deformaţie, sau propagarea plană. 

-  
Criteriul tensiunii circumferenţiale maxime (MTS) 

Teoria criteriului tensiunii circumferenţiale maxime spune că fisura se va 
propaga în direcţia unde zona de tensiune σθθ este maximă. Pentru materiale cu 
comportare izotropică zona de tensiune este legată de rezolvarea modului I a 

factorului de intensitate a tensiunii, r

IK , definit de ecuaţia 5.27: 

 

(5.27) 

Pentru materiale cu comportare anizotropică Banks-Sills (2007) prezintă o expresie 
mult mai complexă definită de relaţia 5.28: 
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(5.28) 
 

unde Θ reprezintă cosinusul unghiului dintre axele proprietăţiilor de material şi 
sistemul de coordonate al frontului fisurii.  
 

5.5 Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii şi  
propagarea fisurilor 3D  
 

Multe dintre construcţiile sudate sunt realizate din îmbinări de tip T. De 
exemplu turbinele hidraulice de tip Francis au trei părţi importante în construcţia 
acestora: coroana, inel şi paletele. Îmbinarea dintre palete şi coroană respectiv 
palete şi inel este o îmbinare sudată de tip T. În figura 5.53 se observă rotorul 
turbinei Francis cu părţile sale componente şi îmbinările specifice. 

 
Fig. 5.53 Turbină Francis cu părţile componente

 
Huth (2005) reduce şi el îmbinarea la o geometrie de tip T pe care 

realizează încerări de oboseală. În acest studiu, pentru o îmbinare tip T din oţel 
inoxidabil T10CuNiCr180 a fost realizat un studiu de determinare a factorilor de 
intensitate a tensiunii şi de propagare la oboseală a unei fisuri sfert de cerc în cazul 
solicitărilor de întindere, încovoiere. În figura 5.54 este prezentată geometria 
îmbinării de tip T şi condiţiile la limită impuse pentru analiza numerică. 
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Fig. 5.54. Geometria 3D a îmbinării tip T şi condiţiile la limită 

5.5.1 Analiza geometriei de tip T în cazul solicitării la 
întindere 

Pentru geometria prezentată în figura 5.54 şi impunându-se condiţia la 
limită dată de σ=100 MPa, a fost realizată analiza pentru cazul solicitării de 
întindere. Analiza a fost realizată luând în calcul comportarea linear elastică a 
materialului E=200000MPa, ν=0.3. O parte din aceste rezultate au fost publicate în 
lucrarea Pasca (2013). Analiza a fost realizată cu ajutorul programului Abaqus 6.10 
pentru obţinerea stării de tensiune maxime. Pentru analiza numerică au fost 
utilizate elemente izoparametrice de ordinul 2 de tip tetrahedral cu 4 puncte de 
integrare pentru geometria de tip T iar pentru frontul fisurii au fost utilizate 
elemente pătratice cu 27 de puncte de integrare. În figura 5.55 este reprezentată 
tensiunea echivalentă obţinută pentru cazul în care geometria nu prezintă nici o 
fisură. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

BUPT



Evaluarea Integrității Și Durabilității Zonelor Paletate Din Turbinele Francis   130 

 

Fig. 5.55. Tensiunea echivalentă (Von Mises) în cazul solicitării de întindere 
Tensiunea echivalentă maximă obţinută a fost de 366,6 MPa. Din această 

zonă a fost iniţiată o fisură de colţ de tip semicircular cu mărime razei de 0,5 mm. 
În figura 5.56 este reprezentată fisura iniţială şi discretizarea frontului acesteia cu 
ajutorul programului Franc 3D. 

 

  
Fig. 5.56. Geometria cu fisură iniţială şi discretizarea frontului fisurii 

 
În urma analizei stării de tensiune s-a obţinut valoarea tensiunii maxime 

echivalente la vârful fisurii, figura 5.57. 

 

Fig. 5.57. Tensiunea maximă echivalentă obţinută cu fisura iniţială 
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Propagarea fisurii a fost realizată la oboseală, în 31 paşi considerând 
modelul Paris, iar parametrii de material utilizaţi în simulările de propagare şi 

anume C=2.65x10-12 
( ) 














⋅

m
mMPa

ciclum
5,0

şi m=3.18 sunt cei obţinuţi în testele de 

propagare a fisurii la oboseală pentru oţelul T10CuNiCr180. Pentru direcţia unghiului 
de propagare a fost ales criteriul tensiunii de întindere (MTS) prezentat anterior. 

În figura 5.58a, este prezentată fisura iniţială în interiorul geometriei iar în 
figura 5.58b este prezentată fisura propagată de-a lungul a 20 de paşi cu fronturile 
acesteia. Trasând o linie care să unească mijloacele fronturilor obţinem o 
dimensiune a fisurii propagate în interiorul geometriei. Pentru 20 de paşi lungimea 
măsurată reprezintă 7.75 mm. Astfel se poate reprezenta evoluţia factorilor de 
intensitate a tensiunii de-a lungul unei lungimi a fisurii. 
  

 
a) 

 
b) 

Fig. 5.58. Fisura 3D propagată în pasul 1 (0,5 mm) şi pasul 20 (7,75 mm) 
 
Pentru fiecare pas al fisurii propagate s-a obţinut soluţiile factorilor de 

intensitate a tensiunii de-a lungul frontului fisurii. În figura 5.59, 5.60 , 5.61, 5.62 
este reprezentată variaţia factorilor de intensitate a tensiunii de-a lungul fronturilor 
fisurii pentru primii cinci paşi de propagare , pentru modul I, modul II, modul III şi 
tensiunea nesingulară T stress. 
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Fig. 5.59. Factorul de intensitate a tensiunii KI de-a lungul frontului fisurii 

 
Fig. 5.60. Factorul de intensitate a tensiunii KII de-a lungul frontului fisurii 
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Fig. 5.61. Factorul de intensitate a tensiunii KIII de-a lungul frontului fisurii 

 

 
Fig. 5.62 Evoluţia tensiunii nesingulare T de-a lungul frontului fisurii 

 
În figura 5.62 se observă că evoluţia tensiunii nesingulare T este negativă 

după primul pas de propagare ceea ce indică că fisura are tendinţa de a-şi păstra 

BUPT



Evaluarea Integrității Și Durabilității Zonelor Paletate Din Turbinele Francis   134 

direcţia de propagare. Tensiunea nesingulară T a fost normalizată la tensiunea 
aplicată asupra modelului şi anume σ=100 MPa. 

Trasându-se de-a lungul celor 31 de paşi a fisurii o linie care uneşte 
mijloacele fronturilor s-a obţinut variaţia factorilor de intensitate a tensiunii de-a 
lungul lungimii fisurii propagate în interiorul geometriei. În figura 5.63, este 
reprezentată evoluţia factorilor de intensitate a tensiunii (KI, KII, KIII) în funcţie de  
lungimea fisurii obţinută prin unirea mijloacelor fronturilor fisurii.  

 
Fig. 5.63. Evoluţia factorilor de intensitate a tensiunii în funcţie de lungimea fisurii 

 
Pentru obţinerea factorului de intensitate a tensiunii echivalent a fost 

utilizată următoarea ecuaţie: 
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unde KI, KII, KIII reprezintă factorii de intensitate a tensiunii pentru cele trei moduri 
iar β1,β2 factori de mixitate în cadrul analizei aceştia au fost egali cu 1. 

Bazat pe legea lui Paris şi având evoluţia factorului de tensiune echivalent 
de-a lungul fisurii, unde Kmax=Kechivalent şi Kmin=RKmax, cu parametrii de material 
prezentaţi anterior s-a realizat determinarea evoluţiei amplitudinii factorului de 
intensitate a tensiunii ∆K=Kmax-Kmin în funcţie de lungimea fisurii (figura 5.64)  
respectiv lungimea fisurii în funcţie de numărul de cicluri (figura 5.65). Pentru 
obţinerea numărului de cicluri metoda de integrare aleasă a fost metoda Runge 
Kutta prezentată în detaliu în lucrarea lui Butcher (1996). 

BUPT



      Determinarea factorilor de intensitate a tensiunii şi  propagarea fisurilor 3D 135 

 
Fig. 5.64. Variaţia amplitudinii factorului de intensitate a tensiunii şi a factorului de intensitate 

a tensiunii echivalent  

 
Fig. 5.65. Variaţia lungimii fisurii în funcţie de numărul de cicluri de propagare (R=0.1) 
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În figura 5.66 se poate observa fisura deschisă propagată în geometria de 
tip T solicitată la tracţiune aproape de momentul ruperii finale. 

 
Fig.5.66. Fisura propagată în etapa finală 

 

5.5.2 Analiza geometriei de tip T în cazul solicitării la 
încovoiere 

Pentru geometria prezentată în figura 5.54 şi impunându-se condiţia la 
limită dată de F=5000 N, a fost realizată analiza pentru cazul solicitării de 
încovoiere. Analiza cu element finit a fost realizată în aceleaşi condiţii cu cele 
prezentate anterior în cazul solicitării de întindere. Rezultatul obţinut în urma 
analizei numerice este prezentat în figura 5.67. Se observă că valoarea tensiunii 
echivalente maxime este de 353.43 MPa. 

 
Fig. 5.67 Tensiunea echivalentă (Von Mises) în cazul solicitării de întindere 
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Din nou din această zonă cu tensiune maximă a fost iniţiată o fisură de colţ 
de tip semicircular cu raza de 0.5 mm. Rezultatul obţinut pentru valoarea tensiunii 
maxime echivalente în prezenţa fisurii iniţiale este prezentat în figura 5.68. 
 

 

Fig. 5.68 Tensiunea echivalentă (Von Misses) în cazul solicitării de întindere cu fisura iniţială 
Propagarea fisurii a fost realizată din nou la oboseală, considerând modelul 

Paris. Din nou pentru direcţia unghiului de propagare a fost ales criteriul tensiunii 
circumferenţiale maxime (MTS). 

Pentru fiecare pas al fisurii propagate în condiţiile solicitării de încovoiere s-a 
obţinut soluţiile factorilor de intensitate a tensiunii de-a lungul frontului fisurii. În 
figura 5.69, 5.70 , 5.71, 5.72 este reprezentată variaţia factorilor de intensitate a 
tensiunii de-a lungul fronturilor fisurii pentru primii cinci paşi de propagare, pentru 
modul I, modul II, modul III şi tensiunea nesingulară T stress. 

 
Fig. 5.69. Factorul de intensitate a tensiunii KI de-a lungul frontului fisurii 
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Fig. 5.70. Factorul de intensitate a tensiunii KII de-a lungul frontului fisurii 

 
Fig. 5.71. Factorul de intensitate a tensiunii KIII de-a lungul frontului fisurii 
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Fig. 5.72 Evoluţia tensiunii nesingulare T de-a lungul frontului fisurii 

 
Trasându-se de-a lungul paşilor de propagare a fisurii o linie care uneşte 

mijloacele fronturilor s-a obţinut factorii de intensitate a tensiunii de-a lungul 
lungimii fisurii propagate în interiorul geometriei. În figura 5.73, sunt reprezentaţi 
evoluţia factorilor de intensitate a tensiunii (KI, KII, KIII) în funcţie de  lungimea 
fisurii obţinută prin unirea mijloacelor fronturilor fisurii.  

 
Fig. 5.73. Evoluţia factorilor de intensitate a tensiunii în funcţie de lungimea fisurii 

 
Utilizând ecuaţia 5.21 din nou s-a obţinut soluţia factorului de intensitate a 

tensiunii echivalent care a condus la obţinerea variaţiei amplitudinii factorului de 
intensitate a tensiunii ∆K. Având soluţia variaţiei factorului de intensitate a tensiunii 
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în funcţie de lungimea fisurii şi cunoscând parametrii de material din legea lui Paris 
prin integrarea acesteia se obţine variaţia lungimii fisurii în funcţie de numărul de 
cicluri de propagare. În figura 5.74 sunt reprezentaţi variaţia factorilor de intensitate 
a tensiunii echivalent (Kechivalent) şi ∆K în funcţie de lungimea fisurii. În figura 5.75 
este reprezentată variaţia lungimii fisurii în funcţie de numărul ciclurilor de 
propagare. 

 
 

Fig. 5.74. Variaţia amplitudinii factorului de intensitate a tensiunii şi a factorului de intensitate 
a tensiunii echivalent  

 
Fig. 5.75. Variaţia lungimii fisurii în funcţie de numărul de cicluri de propagare (R=0.1)

 
 
În figura 5.76 este reprezentată îmbinarea 3D în ultimul pas de propagare. 
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Fig. 5.76. Îmbinarea 3D în ultimul pas de propagare 

 

5.6 Validarea analitică a variaţiei factorului de 
intensitate a tensiunii KI de-a lungul frontului fisurii în 
geometrii 3D. Soluţia Raju - Newman 

Pentru validarea soluţiei numerice s-a folosit soluţia analitică a soluţiei 
factorului de intensitate a tensiunii în geometria 3D utilizând soluţia Raju-Newman 
(1984). Pentru ecuaţia factorului de intensitate a tensiunii ca formă iniţială a fisurii a 
fost considerată o fisură de colţ prezentată în figura 5.77.  

 

 
Fig. 5.77 Fisura de colţ şi parametrii din ecuaţia Raju Newman 

 
Calculul analitic a fost realizat atât pentru întindere cât şi pentru încovoiere. 

Ecuaţia (5.34) descrie soluţia Raju Newman pentru obţinerea factorului de 
intensitate a tensiunii. 

 
 

(5.34) 
 

 
unde σt reprezintă tensiunea la întindere, σb tensiunea la încovoiere, Hc factor de 
multiplicare a tensiunii de încovoiere, Q factor de corecţie a formei fisurii, Fc factor 
care ţine cont de geometria fisurii respectiv modelului. Toţi aceşti factori pot fi 
calculaţi cu ecuaţiile prezentate de către Raju – Newman (1984). 

În figurile 5.78 şi 5.79 se poate observa compararea soluţiilor numerice 
obţinute pentru KI de-a lungul primului front atât la întindere cât şi la încovoiere şi 
soluţia analitică descrisă.
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Fig. 5.78 Compararea soluţiei numerice Franc 3D cu soluţia analitică în cazul solicitării de 

întindere 
 

 
Fig. 5.79 Compararea soluţiei numerice Franc 3D cu soluţia analitică în cazul solicitării de 

încovoiere 
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 În cele două figuri se poate observa o foarte bună corelare între soluţia 
analitică şi soluţia obţinută numeric, diferenţele fiind de maxim 2%. 
 

5.7 Concluzii 

În acest capitol s-a elaborat obţinerea unei metodologii pentru determinarea 
stării de solicitare din structura unei palete de aparat director respectiv coloana 
statorică în momentul când asupra acestora acţionează un fluid. 

Analiza a fost realizată pentru punctul optim de funcţionare a turbinei 
Francis. 

Rezultatele analizei structurale au arătat deformaţii mici în structură, iar 
pentru paleta de aparat director realizată în construcţie turnată cu arborele care 
ajută la rotirea acesteia respectiv la modificarea debitului în turbină, solicitarea 
maximă apare în racordul arbore-paletă directoare însă mult sub limita de curgere a 
materialului. 

Determinarea caracteristicilor mecanice ale oţelului inoxidabil 
18010CuNiCrT  folosit la construcţia paletelor de turbină tip Francis de la CHE 

Brădişor a avut scopul de a obţine modulul de elasticitate, limita de curgere şi 
rezistenţa la rupere pentru utilizarea acestora în programul de evaluare a integrităţii 
paletelor.  

Valorile medii obţinute pentru rezistenţa la tracţiune [ ]MPaRm 4,892=  şi 

limita de curgere [ ]MPaRp 7,6862.0 =  sunt în concordanţă cu valorile publicate în 

literatura de specialitate pentru alte oţeluri inoxidabile, fără a exista diferenţe 
semnificative între cele două tipuri de epruvete; 

Comparaţia cu recomandările producătorului pentru oţelul 
18010NiCuMnCrT  indică proprietăţi mecanice mai ridicate, dar o deformabilitate 

semnificativ mai redusă, rezultat al nerespectării recomandărilor tehnologice sau al 
fragilizării în exploatare, dată fiind durata mare de funcţionare; 

Controlul NDT cu lichide penetrante şi raze X a pus în evidenţă prezenţa a 
numeroase defecte interioare şi de suprafaţă de tipul fisurilor şi golurilor produse la 
turnarea rotorului sau cu ocazia reparaţiilor efectuate prin sudare. 

Încercările de oboseală arată o împrăştiere relativ mare a rezultatelor, 
cauzată de numeroasele defecte (goluri, microfisuri) identificate în secţiunea de 
rupere a epruvetelor; 

Valoarea medie a limitei de oboseală [ ]MPa70,1861,0 =σ , pentru domeniul 

durabilităţii nelimitate stabilit între [ ]cicluri66 10510 ⋅−  este influenţată de 

prezenţa defectelor. 
Curba σ-N obţinută experimental se utilizează la determinarea durabilităţii 

structurii pe baza calculului în tensiuni. 
Din încercările experimentale de propagare a fisurii de oboseală s-au 

determinat constantele din legea lui Paris, utile în simulările de propagare a fisurii 
de oboseală în paleta rotorică şi s-a evidenţiat caracterul fragil al comportării 
mecanice (alungire totală la rupere statică scăzută, tenacitate redusă la propagarea 
fisurii de oboseală). Ca o consecinţă prezenţa fisurilor de oboseală în paleta rotorică 
poate conduce la o ruperea rapidă a paletei rotorice; 

Analiza statică cu elemente finite a paletei arată că pentru regimul de 
exploatare la sarcină parţială (punctele de funcţionare 1 şi 2) tensiunile maxime se 
produc în zona bordului de atac, în zona îmbinării paletă rotorică-inel; 

BUPT



Evaluarea Integrității Și Durabilității Zonelor Paletate Din Turbinele Francis   144 

În cazul exploatării turbinei hidraulice în vecinătatea punctului de randament 
maxim (punctele de funcţionare 3, 4 şi 5) şi în regim de suprasarcină (punctele de 
funcţionare 6 ş7) tensiunile maxime se produc în zona bordului de fugă, în zona 
îmbinării paletă rotorică-coroană. 

Valorile tensiunilor maxime obţinute în urma analizei cu elemente finite sunt 
mai mici decât valorile medii determinate experimental ale limitei de curgere şi 
rezistenţei la rupere ale oţelului inoxidabil. 

Totuşi considerarea razei de racordare dintre paletă şi inel, respectiv 
coroană şi a solicitărilor nestaţionare datorate vârtejului funie şi a vibraţiilor care 
apar în exploatare pot conduce la tensiuni apropiate rezistenţei la oboseală a 
oţelului inoxidabil, cu efect iniţierea fisurii. 

Deasemenea acest capitol analizează un caz simplificat al îmbinării paletă-
coroană/inel pentru obţinerea soluţiilor factorilor de intensitate a tensiunii în 
geometrii 3D şi propagarea unei fisurii în cadrul geometriei pornind de la o fisură 
iniţială. 

După cum se poate observa în cadrul metodologiei a fost utilizat două 
programe numerice şi anume Abaqus pentru obţinerea stării de tensiune, 
deformaţie şi respectiva a deplasărilor şi programul numeric Franc 3D versiunea 6 
pentru determinarea factorilor de intensitate a tensiunii şi pentru propagarea 
fisurilor în geometrii 3D. 

Metodologia a fost testată şi validată pentru o îmbinare de tip T simplificat, 
acest tip de îmbinare fiind cel mai prezent în cazul structurilor metalice. 

Îmbinarea a fost solicitată atât la întindere respectiv încovoiere şi plecând de 
la o fisură iniţială de formă sfert de cerc cu raza 0.5 aceasta a fost propagată la 
oboseală determinându-se factorii de intensitate a tensiunii respectiv tensiunea 
nesingulară de la vârful fisurii pentru fiecare pas de propagare. 

Având factorii de intensitate a tensiunii reprezentaţi de-a lungul lungimii 
fisurii şi cunoscând parametrii din legea lui Paris se poate obţine variaţia lungimii 
fisurii în funcţie de numărul de cicluri de propagare. 
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6. CONCLUZII ŞI CONTRIBUŢII PERSONALE 
 

 Prezenta lucrare reprezintă evaluarea duratei de viaţă la oboseală pentru 
componentele hidromecanice. După cum este prezentat încă din primul capitol 
justificarea alegerii acestei teme vine din numeroasele cazuri de cedare care au 
apărut în exploatare şi din necesitatea cunoaşterii unor metodologii de evaluare a 
duratei de viaţă la oboseală pentru componentele hidromecanice.  Această lucrare 
tratează cazuri practice cu probleme apărute în hidrocentrale din România. Sunt 
prezentate mai multe metodologii de evaluare a duratei de viaţă în funcţie de 
condiţiile de solicitare, exploatare a câtorva componente esenţiale din 
hidromecanică. Aceste probleme sunt tratate în mod original aducând un beneficiu 
atât pentru cei care exploatează componentele cât şi pentru cei care le proiectează 
oferindu-le oportunintăţi de evaluare înainte de punerea în funcţiune. Această 
lucrare prezintă şi un caracter multidisciplinar implicând atât cunoştiinţe din 
domeniul hidraulic cât şi cunoştiinţe din domeniul ştiinţelor materialelor respectiv 
rezistenţei materialelor. 

Această teză tratează cazuri practice de cedări ale componentelor 
hidroagregatelor la hidrocentrale din România și a fost elaborată pe baza unor 
contracte de cercetare între Hirdoelectrica S.A. și Universitatea POLITEHNICA din 
Timișoara.   

 Sunt prezentate mai multe metodologii de evaluare a duratei de viaţă în 
funcţie de condiţiile de exploatare ale câtorva componente ale hidroagregatelor. 
Aceste probleme sunt tratate în mod original aducând un beneficiu atât pentru cei 
care exploatează componentele cât şi pentru cei care le proiectează oferindu-le 
oportunintăţi de evaluare a durabilității înainte de punerea în funcţiune. Această 
lucrare prezintă şi un caracter multidisciplinar implicând atât cunoştiinţe din 
domeniul mașinilor hidraulice, cât şi cunoştiinţe din domeniul încercărilor de 
materiale, rezistenţei materialelor și analiză cu elemente finite. 
Dintre contribuţiile personale trebuiesc reliefate următoarele: 
• Sinteză bibliografică privind stadiul actual al metodelor de evaluare a duratei 
de viaţă la oboseală, care prezintă principalele abordări din literatura de specialitate; 
• Analiza critică a unor exemple reprezentative de cedări ale componentelor 
hidroagregatelor și identificarea cauzelor care au produs ruperile. Această analiză 
oferă informaţii importante despre cele mai solicitate componente hidromecanice și 
modurile de cedare a lor; 
• Evaluarea duratei de viaţă la oboseală pentru butonul manivelei de acționare 
a paletei de la turbina Kaplan, solicitată în regim aleator, pe baza spectrelor din 
înregistrări reale. Pentru estimarea ciclurilor de solicitare spectrele aleatoare au fost 
prelucrate după algoritmul metodei picăturii implementat în softul ANSYS. Pe lângă 
geometria și încărcarea existantă au fost analizate o geometrie modificată și o 
încărcare diminuată cu 15%. Rezultatele obținute arată că modificarea geometriei 
asigură o scădere a tensiunii echivalente maxime cu aproximativ 20%, dar o 
durabilitate doar cu 2% mai ridicată.  
• Pentru arborele rupt al unei pompe din amenajarea hidraulica de pe Lotru s-
au aplicat trei metodolgii de evaluare a durabilității. Pe baza analizei macroscopice a 
ruperii și a condițiilor de exploatare s-a concluzionat că ruperea arborelui s-a datorat 
ciclurilor start-stop de torsiune.  O primă abordare s-a bazat pe cumularea 
numărului de cicluri până la cedare: din numărul de cicluri pentru inițierea fisuri
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• calculat pe baza curbei de oboseală oligociclică σ - N și numărul de cicluri 
pentru propagarea fisurii folosind legea lui Paris. Aplicarea diagramei de cedare 
(FAD), utilizând trei modele propuse în literatură pentru considerarea zonei plastice 
la vârful fisurii (Hult-McClintok, Cherepanov, Billby), pentru definirea zonelor de 
funcțiunare în siguranță, respectiv zona nesigură exprimate prin lungimea critică a 
fisurii. Evaluarea duratei de viaţă la oboseală a arborelui solicitat la torsiune, 
folosind teoria distanţelor critice  reprezintă o noutate. În finalul capitolului se face o 
evaluare cantitativă a celor trei metode tratate cu avantajele și dezavantajele 
fiecăreia. 
• Analiza numerică și simularea interacțiunii fluid - structură prin cuplarea 
unui soft de analiză a curgerii FLUENT și softul de analiză structurală ANSYS pentru 
evaluarea stării de tensiune și deformație a unei palete de aparat director și a unei 
palete statorice. 
• Aplicarea metodologiei de interacțiune fluid-structură pentru determinarea 
stării de tensiune și deformație dintr-o paletă a unei turbine hidraulice de tip Francis 
pentru 7 regimuri de funcționare; 
• Realizarea unui program experimental complet pentru caracterizarea 
materialului T10CuNiCr180 din componenţa unei turbine de tip Francis care s-a aflat 
în exploatare timp de 30 ani reprezintă contribuția prin faptul că pentru oțelul 
analizat în literatură sunt foarte puține caracteristici indicate, iar cunoașterea 
proprietăților de oboseală și mecanica ruperii sunt necesare pentru evaluarea 
durabilității. Astfel s-au determinat curbele caracteristice la tracțiune pentru 
material prelevat din bordul de atac și bordul de fugă, s-a trasat curba de oboseală 
de S-N în domeniul durabilităților mari, printr-o procedură de testarea a 14 
epruvete, s-a determinat tenacitatea la rupere prin încercarea la încovoiere prin șoc 
și s-a estimat factorul critic de intensitate a tensiunii pentru solicitări dinamice, 
obţinerea experimentală a parametrilor din legea lui Paris din încercările de 
propagare a fisuri de oboseală; 
• Combinarea a două softuri de analiză numerică ABAQUS și FRANC3D_NG 
pentru determinarea parametrilor de mecanica ruperii (factorii de intensitate a 
tensiunii KI, KII și KIII, respectiv tensiunea nesingulară T) și elaborarea unei 
metodologii pentru propagarea fisurii. Metodologie aplicată cu succes pentru 
îmbinări tip T solicitate la întindere, repectiv la încovoiere. Soluțiile factorilor de 
intensitate a tensiunii fiind validate cu soluția Raju-Newman. Metodologia permite 
de asemenea determinarea numărului de cicluri pentru propagarea fisurii pe baza 
legii lui Paris, în acest caz folosindu-se constantele determinate la încercările de 
propagare a fisurii pe materialul din paleta ruptă. 
Ca şi valorificare a rezultatelor tezei ar fi interesant de realizat: 
- utilizarea metodologiei prezentate atât pentru paleta de aparat director cât şi 
pentru paletele turbinei de tip Francis şi pentru alte structuri mecanice care au o 
solicitare rezultată din analiza de curgere a fluidului; 
- utilizarea metodologiei de obţinere a factorilor de intensitate a tensiunii în 
geometrii 3D respectiv a numărului de cicluri de propagare a unei fisuri utilizând 
spectre de solicitare înregistrate pentru aplicaţii reale. 
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