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Introduction

Most of the car and equipment industry mainly uses convective mode to
transfer heat between two moving fluids separated by a wall. Presently there are
many constructive types of heat exchangers from simple pipes that cools a fluid, to
compact heat exchangers all manufactured using different materials such as
aluminum, copper, stainless steel, but also nonmetallic materials i.e. polymer-based
materials. To enhance the heat transfer, most of these heat exchangers are using
extended heat transfer surfaces having different geometries. From all the extended
heat transfer surfaces types the most used are the continuous fins, wavy fins,
louvered fins, and the offset fins. Each one of this kind of has advantages and
disadvantages which makes them useful for different fluids and areas of operations.
Because the performances of this kind of extended heat transfer surfaces is influenced
by a variety of factors (i.e. the flowing speed, the temperature, the working fluid and
the shape and the geometry dimensions) their research is mainly experimental and
numerical with some attempts to find the theoretical models these having a specific
and limited areas of applicability.

Because in the end the heat surplus from industrial processes must be
evacuated in the atmosphere, most of the heat exchangers are air-cooled heat
exchangers. In these heat exchangers the air’s convection coefficient determinates
the heat performance because it is the lowest one (10 - 200 [W/m2K]}) regarding the
other fluids as water (~3000 [W/m2K]) or lubricants (500 - 1000 {W/m2K]). For this
reason, most of the research on the extended heat transfer surfaces is directed toward
increasing the performance of cooling air.

The reason for this work is the RAAL's need to grow and develop, which is the
main manufacturer of aluminum heat exchangers from Romania. The company’s
market is a very diversified one, providing heat exchangers and heat exchange
equipment for a multitude of industries: construction machinery i.e. excavators,
loaders; agricultural machinery i.e. combines, tractors; industrial process machinery
i.e. compressed air dryers; components for acclimatization of buildings (HVAC) i.e.
condensers, vaporizers; for the automotive industry i.e. electronic cooling plates for
batteries, high power electronics coolers; etc. Some of the main clients being big
industry names such as JCB, Caterpillar, John Dere, Class, Fendt but also Continental
and Samsung

The objectives of this thesis are represented by the company’s need to
optimize and enhance its dimensioning software and develop better products which
can be stated as follows:

o Experimental determination of criterial relations regarding the heat and
hydraulic performances of extended heat transfer surfaces

« Comparison of different performance criteria regarding the extended heat
transfer surfaces

« Numerical simulation of the 3D models of such surfaces with the experimental
validation with the aim at reducing the experimental tests.

o Designing new types of geometry for improving the overall performances of
extended heat transfer surfaces.

To achieve the objectives described above and taking into account what has
already been said: The importance of the air thermal transfer coefficient, as well as
the deviations between the results of the various research; this work presents
experimental determination of the criteria equations for the family of wavy fins with
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straight ends (AOcd), the most commonly used type of extended heat exchange
surface for air from the RAAL production, and the numerical analysis together with
experimental model validation for this fin. Finally, are showed the comparative
numerical studies between the AOcd and the wavy fin having rectangular cutouts, a
new kind of geometry, done by inserting rectanguiar cutouts to induce secondary
airflow to improve the mixture of the bulk flow

The thesis is structured as follows: Chapter 2 gives an overview of the main extended
heat transfer surfaces used to increase heat exchange and the current state of
research is presented for each extended surface type. Chapter 3 presents the main
type of heat exchangers together with their methods of sizing. Chapter 4 presents the
experimental study carried out on the wavy fin with straight ends (AOcd). This chapter
describes the test bench from the RAAL testing laboratory together with a detailed
description of the experimental data processing, and the methods used to find the
criterial relations for the heat and hydraulic performances of the AOcd fin. Chapter 5
is reserved for AOcd numerical study. After an introduction to the numerical
calculation offered by SolidWorks simulation software, the simulation results on the
simplified 3D model of AOcd are presented and compared with the experimental
values obtained in the previous chapter. Chapter 6 presents the numerical study
carried out on the wavy fin with rectangular cutoffs. This chapter reviews the thermal
and hydraulic performance of this fin compared to AOcd. And finally, in Chapter 7 the
conclusions and the personal contributions are presented.
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1. Introducere

Conform cu principiul al doilea al termodinamicii in orice proces natural sau
industrial in care se realizeaza lucru mecanic apare si generarea pozitiva sau negativa
(absorbtia) de caldura. Din acest motiv pentru a mentine procesul in parametrii
nominali de functionare, caldura suplimentara trebuie indepartata din zonele nedorite
si refolositd sau transmisa in final in atmosfera. Pentru exemplificare sa consideram
functionarea unui motor cu ardere internd. Pentru ca acesta sa nu se supraincalzeasca
surplusul de caldura trebuie indepartat de motor in ambient.

In naturd schimbul termic se poate realiza prin trei moduri: conductiv - daca
transferul de caldurd are loc prin medii solide si/sau fluide stationare; convectiv - in
cazul in care transferul de caldura are loc intre un mediu stationar si un fluid in miscare
si radiant - acesta are loc intre oricare doud suprafete avand temperaturi diferite mai
mari de 0 K [1]

In industrie problema transferului de cldurj este rezolvata prin folosirea unor
aparate ce poarta titlul generic de schimbdtoare de caldurd. In functie de modul
principal de transmitere a caldurii considerat, acestea au constructii diferite. Spre
exemplu, in electronicad, pentru a extrage si indeparta caldura de pe microprocesoare,
se foloseste in principal schimbul termic conductiv si cel convectiv, folosindu-se in
special radiatoare (heat sink). Industria spatiala se foloseste aproape exclusiv de
schimbul termic radiant din moment ce in spatiul extraatmosferic nu exista un mediu
prin care sa poata avea loc convectia, dispozitivele folosite pentru indepartarea
caldurii fiind denumite panouri radiante.

Marea majoritate a industriei producadtoare de masini si utilaje se foloseste,
in principal, de modul convectiv pentru a transfera caldurd intre doua fluide in miscare
separate de un perete. In prezent existand foarte multe tipuri constructive de astfel
de schimbatoare de caldura: incepand cu tevi simple prin care circuia fluidul de racit
pana la schimbatoare de cadldura compacte, toate realizate din diferite tipuri de
materiale metalice: aluminiu, cupru, otel inoxidabil cat si materiale nemetalice,
materiale pe baza de polimeri [2], etc. Acestea pot functiona in instalatiile de racire
ca utilaje principale sau ca utilaje secundare. In mare parte racitoarele care
functioneaza ca utilaje principale folosesc pentru racire aerul avand ca scop eliminarea
surplusului de cdldurda in atmosfera (ex: rdcitoarele de apa, racitoarele de ulei,
condensatoarele, vaporizatoarele, etc.). Racitoarele secundare se folosesc de un fluid
secundar, de obicei apa-glicol pentru racirea unui alt fluid cum ar fi uleiul, freonul,
sau aerul comprimat, etc.

Pentru intensificarea transferului de caldura, majoritatea schimbdatoarelor de
cdldurd se folosesc de suprafete extinse de schimb termic cu forme geometrice
diferite. Dintre toate suprafetele extinse cele mai des folosite in constructia
schimbadtoarelor compacte sunt: nervurile continue, ondulate, sparte si cele
alternante. Fiecare dintre aceste nervuri au avantaje si dezavantaje ceea ce le face
utile pentru diferite medii si domenii de operare. Deoarece performantele suprafetelor
extinse sunt influentate de o multitudine de factori (viteza de curgere, temperatura,
fluidul de lucru, forma si dimensiunile geometrice) cercetarile efectuate asupra lor
sunt in principal cercetari experimentale si numerice cu unele incercari de determinare
a modelelor teoretice pentru familii geometrice [3], acestea fiind realizate pe domenii
de aplicabilitate specifice si configuratii limitate. Din acest motiv, pentru proiectarea
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9 Introducere 1

si dimensionarea schimbatoarelor de cdldura este necesara consultarea intensd de
compendii (Kays si London [4], Hewit [5], etc.) sau de informatii din literatura de
specialitate internationala (Wang et al. [6], Dong et. al. [7]-[9], etc.) si nationala (
Nagi [10]-[12], Theil {13], Ilies [14]-[16] etc.) ce contin date experimentale si
informatii despre ecuatiile criteriale ale diferitelor suprafete extinse. Problema care
apare in folosirea ecuatiilor criteriale sau a rezultatelor experimentale din literatura
sunt diferentele mari ce apar intre diferite corelatii, dupa Ismail [17] unele dintre
acestea ajungand la o variatie de £30%. Aceste diferente, ce pot fi atribuite variatiilor
de geometrie intre producatori, fac destul de greoaie si de multe ori imprecisa
proiectarea si dimensionarea schimbatoarelor de caldura. Un alt aspect ce poate duce
la diferente semnificative este de multe ori ambiguitatea definitiei diametrului
hidraulic.

Cum in final surplusul de caldura din procesele industriale trebuie evacuat in
atmosfera, marea majoritate a schimbatoarelor de cdldura folosite sunt schimbatoare
de caldurd racite cu aer (radiatoare de apa, rdcitoare de ulei, condensatoare,
vaporizatoare, etc.) In aceste schimbatoare, aerul este cel care determina
performantele deoarece are cel mai mic coeficient de convectie (10 - 200 [W/mK]
[18]) raportat la alte fluide cum sunt apa (~3000 [W/m2K] [19]) sau uleiul (500 -
1000 [W/mZ2K]). Din acest motiv marea majoritate a cercetdrilor pe suprafetele
extinse sunt indreptate catre cresterea performantelor aerului de racire.

Motivatia acestei lucrari este data de necesitatea de dezvoltare a companiei
RAAL S. A., principalul producdtor de schimbatoare de caldura din aluminiu din
Romania [20].

Piata companiei RAAL este una foarte diversificatd, ea furnizand schimbatoare
de caldura si echipamente de schimb termic pentru o multitudine de ramuri
industriale: utilaje de constructii - excavatoare, basculante; masini agricole -
combine, tractoare; utilaje de proces industrial - uscdtoare de aer comprimat;
componente pentru aclimatizarea cladirilor HVAC! - condensatoare, vaporizatoare;
pentru industria auto - placi de racire electronice pentru baterii; etc. Dintre clientii
firmei RAAL se pot amintii nume mari precum: JCB, Caterpillar, John Dere, Class,
Fendt dar si Continental si Samsung.

Creata in 1991 compania RAAL a fost tot timpul deschisa inovatiei si
progresului cu o parte activa in cercetare, infiinteaza si sustine un laborator de testare
si grupuri de cercetare cu rezultate atat in cresterea companiei la nivelul actual dar si
cu un numar de lucrari stiintifice [10], [15], [16], [21]-[26] si carti din domeniu [12],
[27]. Laboratorul de testare a permis companiei dezvoltarea unui program pentru
dimensionarea schimbatoarelor de caldura.

Pentru imbunatatirea programului de dimensionare introducand capabilitati
de optimizare se pot sublinia urmatoarele obiective ce trebuie urmarite:

» Determinarea experimentalda a unor ecuatii criteriale, analitice,
continue pe spatiul tuturor parametrilor constructivi, pentru predictia
performantelor termice si hidraulice ale suprafetelor extinse

» Compararea diferitelor criterii de performanta si introducerea unor
coeficienti adaptati realitatii din exploatare a schimbatoarelor de
caldura

+ Simularea modelelor 3D a suprafetelor de schimb termic si validarea
rezultatelor numerice cu ecuatiile criteriale realizate pentru reducerea
numarului de teste experimentale

! Heating, Ventilation and Air Conditioning

BUPT



10

e Realizarea de noi tipuri de geometrii pentru imbunatatirea
coeficientului de schimb termic pe aer

In vederea atingerii obiectivelor descrise mai sus si ludnd in considerare cele
deja afirmate: importanta coeficientului de transfer termic al aerului dar si deviatiile
inregistrate intre rezultatele diferitelor cercetari; lucrarea de fata prezintd
determinarea experimentala a ecuatiilor criteriale pentru familia aripioarelor ondulate
cu capete drepte (AOcd) - cel mai folosit tip de suprafata extinsa de schimb termic
pentru aer, din productia RAAL - si analiza numericd impreund cu validarea
experimentald a modelului pentru aceasta aripioara. In final sunt prezentate studiile
numerice comparative ale AOcd cu Aripioara ondulatd cu sparturi rectangulare, un
nou tip de geometrie ce reprezinta o variatie a AOcd realizata prin introducerea de
decupaje rectangulare in scopul inducerii unei curgeri secundare a aerului pentru a
imbunatatii amestecul vanei de curent.

Modelul numeric al acestei noi geometrii a fost comparat cu performantele
numerice ale AOcd folosind criteriile de performantd consacrate j /f!/? [7], [9], dar si
cu un criteriu, care defineste puterea de recirculare necesara pentru producerea
aceluiasi schimb termic

In Capitolul 2 s-au trecut in revistd principalele suprafete extinse folosite
pentru intensificarea schimbului termic si s-a prezentat stadiul actual al cercetarilor
cu preponderenta spre aripioarele ondulate prezentand cele mai reprezentative ecuatii
criteriale deja obtinute. La finalul capitolului sunt definite criteriile de perfprmanté ce
sunt folosite in compararea performantelor diferitelor geometrii studiate. In Capitolul
3 se prezinta principalele tipuri de schimbatoare de caldurd impreuna cu metodele de
dimensionare a acestora. Capitolul 4 prezinta studiul experimental efectuat pe
aripioara ondulata cu capete drepte AOcd. In acest capitol este descris standul de
testare din cadrul laboratorului RAAL impreund cu descrierea detaliata a modului de
prelucrare a datelor experimentale, si a modului de determinare a formei analitice a
ecuatiilor criteriale pentru AOcd si a comparatiei ecuatiilor cu rezultatele
experimentale. Capitolul 5 este rezervat studierii numerice a AOcd. Dupa o
introducere in modalitatea de calcul numericd oferitd de softul de simulare
SolidWorks, sunt prezentate rezultatele simuldrilor pe modelul 3D simplificat al AOcd
impreund cu analiza deviatiilor acestui model fatd de curbele experimentale
determinate in capitolul anterior. Capitolul 6 prezintd studiul numeric realizat pe
Aripioara Ondulatd cu spdrturi rectangulare. In acest capitol sunt analizate
performantele termice si hidraulice ale acestei aripioare in comparatie cu AOcd. In
Capitolul 7 sunt prezentate concluziile si contributiile originale din aceasta lucrare.
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2. Suprafete extinse de schimb termic

Utilizarea suprafetelor extinse este determinata de necesitatea intensificarii
schimbul termic convectiv astfel incat sa rezulte o reducere dimensionala a
schimbatorului de caldura. Datorita coeficientului de schimb termic conductiv mic al
fluidelor in stare gazoasa si in special al aerului, mecanismul transmiterii caldurii in
astfel de medii se realizeaza in principal prin amestecarea fluidului si nu prin transferul
termic direct intre perete si fluid. Prin urmare suprafetele extinse au in acest caz doua
roluri: de a rupe stratul limita sau de a-i limita dezvoltarea pentru a creste coeficientut
de schimb termic convectiv [28], iar cel de al doilea este de a compensa coeficientul
mic de schimb termic conductiv, printr-o suprafata de schimb termic marita in acelasi
gabarit. Desigur introducerea unor astfel de suprafete suplimentare blocheaza o parte
din suprafata de curgere, creste suprafata de frecare si complica curgerea, toate
acestea ducand la o putere de recirculare mai mare.

Avand in vedere importanta lor in schimbul termic, gasirea unor geometrii
care sa intensifice schimbul termic, este un domeniu activ de cercetare producand un
numar foarte mare de forme geometrice. Prezentarea lor in totalitate fiind aproape
imposibild, totusi in Fig. 1 sunt prezentate 4 tipuri reprezentative de astfel de
suprafete extinse folosite la primele tipuri de schimbatoare de caldura.

a b

—_— —
—_— —
—_— —_—
—_— —_—
—_ —
—_— —_—

aunm R
T ]
A

N 11
aunm Rl

Fig. 1 Tipuri de suprafete extinse: a) tuburi nervurate, b) aripioare de tip
ac, c) lamele drepte, d) lamele sparte

BUPT



13 Suprafete extinse de schimb termic 2

Fiecare din aceste tipuri se adreseaza unui anumit tip de aplicatie. Spre
exemplu in figura 1a. se prezinta tuburile nervurate folosite in principal in constructia
racitoarelor industriale cu dimensiuni mari, acestea fiind printre primele geometrii
dezvoltate asigurand in principal o extindere a suprafetei de schimb termic fara a
modifica curgerea in mod semnificativ. In figura 1b. sunt prezentate suprafetele
extinse conice care sunt folosite in special la racirea echipamentelor electronice [29].
Lamelele drepte, folosite in constructia racitoarelor asamblate mecanic se gasesc in
in figura 1c.si 1d.

-Avantajul suprafetelor extinse prezentate mai sus constd in puterea de
recirculare redusd a mediului de racire. In schimb prezintd dezavantajul de a avea o
performanta scazuta la schimbul termic. Aceasta performanta mica a schimbut termic
duce la construirea unor schimbatoare de caldura de dimensiuni frontale mari.

Un alt tip de suprafete extinse de transfer termic este reprezentat de cel cu
aripioare (fins). Aceste aripioare (nervuri) au fost introduse odata cu fabricarea
schimbatoarelor de caldura compacte. Modalitatea de asamblare a acestor
schimbatoare de caldurd compacte este prezentata in figura 2 fiind sub forma de
sandwich.

Un prim avantaj al unor astfel de structuri, evident si din denumirea acestora,
este compactizarea schimbatorului de caldura. Un alt avantaj vine din faptul ca aceste
structuri sunt lipite la cald -brazate [14]- cea ce duce la eliminarea rezistentelor
termice introduse de contactului mecanic imperfect dintre suprafata extinsa de schimb
termic si cea de baza rezultand intr-un schimb termic superior.

Fig. 2 Asamblarea unui schimbator de caldura compact: 1 perete
despartitor; 2 distantier aer; 3 distantier apa; 4 aripioara aer

2.1 Marimile adimensionale.
In compararea performantelor diferitelor geometrii este de dorit eliminarea

marimilor fizice precum temperatura, debitul, ciderea de presiune si prezentarea
acestor performante intr-un format general valabil care s nu depinda de conditiile de
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2.2 - Nervuri discontinue(ND) 14

testare. Din acest motiv pentru suprafetele de schimb termic, datele experimentale
si/sau ecuatiile criteriale sunt prezentate folosind coeficientul de frecare Fanning s
pentru performantele hidraulice si criterile Nusselt Nu sau Colburn j pentru
performantele termice. Coeficientul f este definit ca fiind raportul dintre tensiunile

tangentiale si densitatea energiei cinetice locale a fluidului:
T

F=7 -
3P W*
cu 7tensiunea tangentiald, p densitatea si w viteza la perete a fluidului. Prin
definirea diametrului hidrautic ca d,, = 44./P, (Ac si Py aria de curgere si respectiv
perimetrul udat) si prin rescrierea tensiunii tangentiale in functie de gradientul de
presiune [30] obtinem ecuatia pentru coeficientul Fanning f:

dh dp

= \—-7= L, L
f=41—(——d—'):)=Ap=2-f-p-wZ~— (2.1)

7p-wz d

Pentru performantele termice se foloseste criteriul Nusselt care este definit de
raportul dintre schimbul termic convectiv si schimbul termic conductiv intr-un fluid:
_ qe - dh _ a- d)l

b (To=Ta) 4
cu a coeficientul de convectie, 4, conductivitatea fluidului iar d, diametrul
hidraulic definit mai sus. O alta marime care se foloseste este numarul Colburn
definit pe baza faptului cd mecanismele de transport a caldurii a masei si a impulsuiui
sunt asemanatoare si are urmatoarea ecuatie:
Nu

P = _P.2/3=— 2.
j=sth Re - Pri/3 (23)

Aceste marimi, definite de expresiite (2.1) - (2.3), vor fi folosite pe parcursul
acestei lucrdri pentru a analiza performantele suprafetelor extinse.

In continuare se vor trece in revista cele mai importante tipuri de suprafete
extinse incepadnd cu nervura offset si incheind cu aripioara ondulata careia i se va
acorda o atentie speciald prin prezentarea principalelor relatii criteriale prezente in
literatura.

Nu (2.2)

2.2 Nervuri discontinue(ND) Nervurile discontinue dispuse alternant,
figura 3, sau cum sunt denumite in literatura: aripioare offset [22], [24-27] distrug
stratul limita la fiecare trecere a vanei de fluid de la o zona la urmatoarea. Desi sunt

folosite si pentru gaze! -in special gaze la presiuni mai mari decat presiunea
normald- sunt mai des folosite pentru racirea lichidelor precum uleiurile de ungere,
sau alte lichide cu un coeficient de schimb termic convectiv mai mic.
Avantajul acestui tip de aripioard este o amestecare mai buna a fluidului
raportat la celelalte doua tipuri de aripioare prezentate, dar dezavantajul acestei
aripioare este o cadere de presiune mult mai mare decat a celorlalte tipuri folosite.

! Pentru gaze s-a observat generarea unui ,fluierat” pentru anumite conditii de
functionare [150]
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15 Suprafete extinse de schimb termic 2

Fig. 3 Nervura discontinua dispusa alternant

Aceste nervuri {figura 3) sunt folosite in doua configuratii de curgere: prima
este dispunerea cu cadere de presiune micd (LPD!) si a doua este dispunerea cu
cadere mare de presiune (HPD?2). Procesul de constructie a ND presupune formarea
foitei de aluminiu pe directia HPD ceea ce conferd acestei dispuneri un avantaj major
in costurile de productie, chiar daca caderea de presiune prezinta unele dezavantaje
de performantd. In schimb dispunerea LPD in practica se realizeaza prin taierea
nervurii discontinue in mai multe bucati si asezarea lor manuala in canalul de curgere.

Studiul experimental si teoretic al acestor tipuri de suprafete extinse este bine
reprezentat de literaturd, incepand cu London [36] prin anii 1960 care descrie
performantele pentru aer, si continuand cu alte studii printre care cele realizate de
Wieting [37], Brinkman et al. [38], Joshi and Webb [39], Muzychka [31, 37], si altii.
Dar datorita procesului de productie pot aparea particularitdti geometrice, bavuri, care
introduc turbulente aleatorii rezultand diferente mari, de pana la £30% intre relatiile
criteriale din literatura ceea ce face nepractica gasirea unui model general valabil [17]
[25] [9].

! Low Pressure Drop
2 High Pressure Drop
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2.3 Aripioara sparta(AL)Aripioara sparta, din figura 4, cunoscuta in
literatura de specialitate sub denumirea de louvered [35], [41], [(42] este folosita
pentru extinderea suprafetei de schimb termic de partea aerului si se foloseste
preponderent in condensatoare si vaporizatoare.

Fig. 4 Aripioara sparta

Intensificarea schimbului termic si amestecarea aerului se realizeazd prin
ruperea stratului limitd la trecerea aerului prin sparturi si inducerea unei curgeri
aditionale definita de prin eficienta curgerii [43]

Cercetarile pentru acest tip de suprafatd extinsd sunt preponderent cercetari
experimentale pana in anul 2000 dupa cum spune si Deloung [44]. Dintre aceste
cercetdri se poate vorbi de cele ale lui Chang [45] care prezintd un model general
pentru coeficientul de frecare prin combinarea mai muitor modele cu rezultate bune
de £15%. Dupad anul 2000 cercetarile sunt concentrate pentru explicarea curgerii prin
sparturi (44], [46], [47] folosind metode experimentale si numerice; dar si
optimizarea formei si dimensiunii sparturilor prin metode numerice [48], [49], si
compararea performantelor diferitelor aranjamente in schimbdtoarele de caldura
[50].

Principalul avantaj al acestei suprafete extinse este atribuit intensificarii
schimbului termic, dar, folosirea acestora vine si cu dezavantaje cum ar fi caderea de
presiune marita [41], a modului de constructie care este complicat si costisitor [51]
necesitand scule de precizie mare. Uzura sculelor, cu ajutorul cdrora se produc aceste
suprafete extinse, poate duce la aparitia bavurilor sau la nespargerea foliei din care
este construitd suprafata extinsd, ceea ce duce la o suprafata extinsa de schimb
termic cu performante net inferioare.
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17 Suprafete extinse de schimb termic 2

imbacsirea ei, relativ usoard, nu o recomanda decét pentru aplicatii in care
mediile de ricire sunt curate: aparate de aer conditionat, automobile rutiere, in
general in sistemele de racire din zone cu putin praf.

2.4 Generatori de turbulente longitudinale

winglet(WG)Generatorii de turbulente longitudinale, se referd la decupéri sau
deformari realizate pe suprafata extinsa de schimb termic pentru a genera
turbulente ce duc la ruperea stratului limita si creeaza zone de turbionare cu axa de
rotatie in lungul curgerii — vartejuri longitudinate - imbunatatind performantele
schimbului termic cu un efect minim in cresterea caderii de presiune [52].

> A
\ Aripi Dreptunghiulara
~ 5

Aripioari delta

|
1
el

Aripioard Dreptunghiulard
4

Fig. 5 Forme tipice pentru winglet

in literatura de specialitate exista destule rezultate experimentale si numerice
despre generatorii de turbulentd longitudinali si despre performantele acestora, studii
precum [53] unde s-a studiat influenta unghiului de inclinatie al acestora; [30-35]
unde s-a studiat influenta diferitilor parametrii precum forma, importanta fiecarui
parametru din figura 5 in schimbul termic si structura curgerii, si lista poate continua
cu studii realizate pe curgerea in diferite forme de canale circulare, rectangulare,
triunghiulare, etc. {36-48]. Se mai pot amintii si studii realizate pe aliaje cu “shape
memory”! [73].

! Aliaje care-si modifica forma in functie de temperatura lor.

X0 -
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Aceste generatoare de turbulenta sunt realizate prin spargerea materiaiutul
de baza, prin acelasi procedeu ca si aripioara sparta din figura 4 ceea ce prezinta
dezavantajul unui grad de murdarire ridicat.

2.5 Aripioara ondulata(AO)Aripicara ondulata , din figura 6, impreund cu
variatii ale ei, este cea mai des folositd geometrie pentru extinderea suprafetel de
schimb termic a aerutui in cadrul racitoarelor racite cu aer. Intensificarea schimbului
termic se realizeaza prin ruperea stratului limita la trecerea aerului peste onduleuri,
iar amestecarea acestuia se realizeaza prin crearea de turbioane avand axa de
rotatie perpendiculara pe directia de curgere.

Fig. 6 Aripioara ondulata

Dezavantajul acestui tip de geometrie este caderea de presiune relativ mare
indusa de acest tip de curgere, ceea ce creeaza necesitatea folosirii unor ventilatoare
cu o putere crescuta, dar avantajul unei astfel de geometrii este dat de eficienta
ridicata in schimbul termic si de faptul cd are o tolerantd crescuta la imbacsire [74]
ceea ce o face foarte buna in mediile murdare, cu multe particule solide prezente in
aer, in special in industria gera: in constructia utilajelor destinate constructiilor civile
(excavatoare, macarale, buldozere, etc), la utilajele agricole si forestiere (combine,
tractoare, semanatoare, etc.) sau aplicatii statice (uscatoarele pentru compresoarele
de mare putere)

In literatura de specialitate studii despre acest tip de geometrie sau tipuri
similare, se gdasesc inca din anii 1950, incepdnd cu Kays si London [4] care au
prezentat grafic curbe experimentale pentru Colburn () si coeficientul de frecare (f)
pentru un numar de 3 tipuri, fara a prezenta in schimb detaliile geometrice ale
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19 Suprafete extinse de schimb termic 2

aripioarelor. Acest neajuns a fost completat de Beng si MPhil [74] care au realizat un
studiu experimental pe 3 tipuri de aripioare ondulate, asemanatoare celor prezentate
in [4], in care au prezentat in detaliu geometria acestora impreuna cu curbele ; si f.
In lucrarea sa, Nagi [75] prezintd un studiu teoretic al curgerii 2d prin canalele
ondulate unde determina forma analitica a coeficientului de frecare si schimb termic.
Numeric, Zang et. al. [76] si Metwally [77] au studiat vértejurile laterale ce se
formeaza la curgerea prin canale ondulate in domeniul 10 < Re < 1000 si influenta
asupra coeficientilor geometrici cum ar fi: a amplitudinii, a spatiului (pasului ) dintre
lamele si a perioadei onduleului. Chi-Chang [78] a studiat numeric curgerea printr-un
canal sinusoidal convergent divergent, in domeniul Re < 700, si a ajuns la concluzia ca
cea mai mare influenta in cresterea schimbului termic o are primul onduleu restul
inducand doar o crestere minora. Gadeck [79] a studiat schimbul termic la curgerea
prin canale ondulate pe un domeniu larg de numere Reynolds, 0 < Re < 7500, pentru
a obtine date in toate regimurile de curgere, pornind de la curgerea laminara panad la
curgerea turbulentd, si a comparat aceste rezultate cu curgerea prin doud placi
paralele ajungand la concluzia ca schimbul termic este de aproximativ 2 ori mai bun
prin canalele ondulate in cazul curgerii turbuiente. Pirompugd [80] si Thirapat [81] au
studiat influenta dezumidificarii si a grosimii foliei asupra schimbului termic in
schimbatoarele pe tuburi cu aripioare ondulate. Ismail [82] a studiat numeric aripicara
offset si cea ondulata propunand pentru performantele acestora relatii criteriale. Dong
in cele trei lucrari [7]-{9] a studiat efectul aripioarelor in functie de inaltime, pas si
lungime pe 16 probe; Tao [83] a studiat influenta a 4 factori asupra performantelor
utilizand principiul sinergiei cu ajutorul simularilor numerice. Ismail [17] prezinta o
analizd a aripioarelor ondulate si unele relatii criteriale dezvoltate pand in 2010. In
teza sa de doctorat llies [14] prezinta rezultatele experimentale obtinute pe
aripioarele ondulate folosite de RAAL in 2010. Urmand un program de imbunatatire
continud din cadrul RAAL, o atentie speciald fiind atribuita aripioarei ondulate, au
rezultat un numar mare de lucrari cum ar fi: [23] unde s-a studiat experimental
influenta indltimii aripioarei asupra schimbului termic si a caderii de presiune si s-a
ajuns la concluzia conform careia inaltimea are un rol important doar in caderea de
presiune dupa cum reiese si din relatiile criteriale propuse; [84] unde s-a studiat
numeric in 2D influenta portiunii drepte la intrare si iesire; si nu in ultimul rand
lucrarea [85] ig care s-a studiat influenta amplitudinii onduleului tot prin metode
numerice 2D. In ultimul deceniu s-au realizat mai multe lucrari de sintetizare a
ecuatiilor criteriale pentru geometria ondulatd prin analiza numerica [86] sau prin
revizuirea unor lucrdri precedente [87], parte a acestor relatii criteriale fiind
prezentate in tabelul 1.
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2.5 - Aripioara ondulata(AQ)

a parametrilor geometrici pentru relatiile criteriale
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21 Suprafete extinse de schimb termic 2

Pentru realizarea unei comparatii intre ecuatiile din tabelul 1, s-a ales
geometria aripioarei ondulate din productia RAAL avand parametrii geometrici, definiti
in figura 7, cu valorile: p=2.5mm, h = 9.9 mm, 2a = 1.7 mm, L=10 mm, & =0.14,
G = 70 mm pe un domeniu Re € [1000,5000]

Rezultatul comparatiei relatiilor criteriale ne releva o diferenta notabild pentru
unele dintre ele. Astfel, estimarea facutd de relatiile criteriale obtinute de Dong in
lucrarea [9] este foarte diferitda de estimarile celorlalte relatii prezentate, intre 30% si
85%, dupa cum se poate observa din figura 8 pentru schimbul termic si figura 9
pentru coeficientul de frecare.

0.030 : oo oe T e
....."... . .
Seoge . i

0,025 ; | Nr:‘..T..‘..f...!!,?..!.‘,“‘.oé"""

0.020 +—
- == jdong[8]

0.015 +-- T jlsma/I[BI]

—— Jjaliabadi8s]
00104 Segget— *  Jdongts)

0.005 4~

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Re

Fig. 8 Numarul Colburn pentru diferite ecuatii din literaturd impreuna cu
benzile de incertitudine

Ceilalti autori au rezultate pentru schimbul termic relativ apropiate, variatia
acestora intrd in incertitudinea maxima declaratd de autori - vezi benzile de
incertitudine intre 3 si 30%. Dar pentru coeficientul de frecare rezultatele aratd
complet diferit, in afara de Dong [8] si Ismail [82] care au o diferentad de 5% restul
au diferente cuprinse intre 60 si 85% ceea ce le face total incompatibile.

Aceste diferente intre relatiile din literaturd le fac de neutilizat pentru
dimensionarea schimbatoarelor de caldura din cadrul RAAL.
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2.6 - Criteriile de comparare a performantelor 22
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Fig. 9 Coeficientul de frecare Fanning ale ecuatiilor preluate din literatura

2.6 Criteriile de comparare a performantelor

Dupa cum afirmd Stone [35] curbele j si f nu ne permit reprezentarea
performantelor relative intre suprafetele extinse de schimb termic intr-o maniera
satisfacatoare, prin urmare s-au dezvoltat mai muite criterii de comparatie:

2.6.1 Criteriul de eficacitate al suprafetei ("area goodness factor”).

Analogia Reynolds, afirma faptul cd fenomenele de transport a caldurii, a
impulsului si a masei, se comporta la fel. In cazul analogiei intre transportul caldurii
si a impulsului aceasta ia forma ecuatiei (2.4).

J=1f/2 (24

Ecuatia (2.4) se poate aplica pentru curgerile laminare si turbulente in care nu
apare separarea curgerii de perete si stabileste o relatie intre schimbul termic si
coeficientul de frecare: 2j/f =1 [88]. Deoarece separarea apare la toate suprafetele
extinse de schimb termic, in afard de lamela dreaptd, ecuatia (2.4) nu este valida,
deoarece in cazul separarii curgerii de perete, coeficientul de frecare include si
pierderile hidraulice datorita acestora, prin urmare se poate scrie 2j/f < 1 sau j/f <
0.5.

Scriind raportul j/f in functie de parametrii functionali ai schimbatorului, se
obtine urmatoarea relatie:
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23 Suprafete extinse de schimb termic 2

Pré/3ANTU - m?

f~ f-Re AI[ 20 ap

unde NTU -numarul de unitati termice, m -debitul masic, A.-sectiunea de
curgere, p - densitatea fluidului, Ap - caderea de presiune

In cazul in care se folosesc aceeasi parametrii functionali ai schimb3torului
criteriul j/f este invers proportional doar cu patratul sectiunii de curgere [35] -
marimile din paranteza dreapta fiind constante. Astfel o valoare mai mare a criteriului
j/f este de dorit deoarece aceasta implica necesitatea unei sectiuni de curgere mai
mici pentru schimbatorul de cdldurd [35]. In concluzie criteriul j/f compard influenta
sectiunii de curgere asupra eficientei schimbatorului.

Dependenta explicita a criteriului j/f de caderea de presiune si de debitul
masic il face util doar in comparatii in care aceste doua marimi nu se schimba, ceea
ce reprezintd un dezavantaj mare al acestuia.

i _Nu-Pr‘/3 1

(2.5)

2.6.2 Criteriul de eficacitate volumetrica("volume goodness factor”).

Dupa cum se poate observa din ecuatia (2.5) cresterea numarului Colburn j
implica si o crestere a coeficientului de frecare f. Dar, din ecuatia (2.6) se observa ca
schimbul termic are o dependenta liniara fata de viteza de curgere pe cand puterea
de recirculare depinde de cubul vitezei de curgere, dupa cum se poate observa din
ecuatia (2.7) de mai jos, deci influenta vitezei in puterea de recirculare este mult mai
mare si o comparare directa intre numarul Colburn j si f nu este indeajuns pentru a
ne putea forma o imagine completd a eficientei in exploatare a suprafetelor extinse
de schimb termic.

A-Q—AT= a=cPritjop-w (2.6)

. . L p
=V. = . ( .p-f- ,:._)=_. -wd 7
P Ap=(A, - w)-{2-p-f-nu a, 27 f-w (2.7)

Daca in schimb realizam un raport prin care sa elimindam influenta vitezei vom
obtine ecuatia (2.8) de mai jos:
a c,Prél3 j s -
= ={2_Y.[2v3 . ¢ . (Pr.p)2/3
A oz (fm) [213 ¢, - (Pr - p)?/7] (2.8)
Acest criteriu de eficientd este foarte folosit in literatura [35], [88]-[92]
deoarece caracterizeaza foarte bine performantele termice in raport cu cele hidraulice.

2.6.3 Criteriul JF

Pentru compararea performantelor unei suprafete extinse raportat |a una de
referintd se poate folosi raportul j/f'/* ca in ecuatia (2.9) unde j, si f sunt
performantele suprafetei de referinta:

J/Jr
F=—— 29
ST @9

2.7 Concluzii

in acest capitol s-a prezentat stadiul actual al cercetdrilor efectuate pentru
principalele tipuri de extindere a suprafetei de schimb termic folosite in constructia
schimbatoarelor de caldurd compacte. Avand in vedere scopul acestei lucrari s-a
insistat in special pe prezentarea stadiului actual a cercetédrilor efectuate pe
suprafetele de schimb termic ondulate unde s-a aratat diferenta mare (intre 3-80%),
ce exista intre 4 dintre cele mai cunoscute relatii criteriale specifice acestui tip de
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2.7 - Concluzii 24

suprafatd. Aceastd diferentd poate fi atribuitd modului de constructie caracteristic
fiecarui producator, si care introduce particularitati geometrice ce duc la turbulente
particulare.

La finalul acestui capitol s-au prezentat succint si unele dintre criteriile de
eficienta ce se folosesc pentru caracterizarea performantelor acestor suprafete extinse
de schimb termic.Dimensionarea schimbatoarelor de caldura

In majoritatea aplicatiilor industriale este necesar un proces de schimb termic
intre doua fluide in miscare fortata separate de un perete. Utilajele care realizeaza
acest schimb de caldura sunt numite generic schimbatoare de caldura.

Obiectivul acestui capitol este de a prezenta modul de selectie si
dimensionare/calcul al schimbatoarelor de caldura in functie de aplicatia dorita si a
fluidelor folosite pentru schimbul termic.
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25 Tipuri de schimbatoare de caldura 3

3. Tipuri de schimbatoare de cdldura

In functie de aranjamentul curgerii, de fluidele folosite si de tipul constructiv

aceste schimbatoare de caldura pot fi impartite in diferite subcategorii

O prima clasificare se referd la starea fluidelor primare si daca aceasta sufera

o schimbare de faza sau nu. Astfel avem:

e Schimbator fard schimbare de faz3, de exemplu: radiatoare, racitoare de
ulei, racitoare de aer de supraalimentare

e Schimbator cu schimbare de fazi, de exempiu: condensatoare,
vaporizatoare

O a doua clasificare a schimbatoarelor de caldura este data de configuratia

curgerii celor doud fluide -orientarea si directia curgerii unui fluid raportat la celdlalt
fluid- vezi figura 10, si aici avem urmatoarea clasificare:

e Schimbé&toare cu circulatie in contra/echi curent, de exemplu: racitoare de
ulei cu lichid de racire, vaporizatoare incalzite cu lichid, condensatoare
racite cu lichid si racitoare de aer de supraalimentare racite cu lichid de
racire. Curgerea celor doua fluide se realizeaza in aceeasi directie.
Diferenta intre contra curent si echicurent consta in faptul ca in primul caz
curgerile celor doua fluide au sensuri diferite, iar in cel de al doilea caz
sensul de curgere pentru cele doua fluide este acelasi

e Schimbéatoare cu circulatie in curent incrucisat. Aici clasificarea poate fi
detaliata in subcategorii:

s cu ambele fluide neamestecate

o cu unul dinte fluide amestecat
Aceste tipuri de schimbatoare se folosesc preponderent in
racirea/incalzirea unui lichid cu un gaz. Curentul incrucisat fiind impus de
gaz

e Schimbdtoare cu mai multe treceri in aceste racitoare unul dintre sau
ambele fluide au mai multe treceri prin schimbator.

O ultima categorie de clasificare este in functie de tipul constructiv al
acestora:

e« Schimbator teava in teava

e Schimbator cu fascicol tubular

e Schimbator serpentina

e Schimbator in placi

e Schimbator compact

pe tuburi cu suprafete extinse
de tip scoica cu suprafete extinse
> placi si bare

Selectia tipului de schimbator de caldura se realizeaza in functie de aplicatia

la care se foloseste. Astfel daca aplicatia necesitd racirea unui fluid in stare lichida
(apa, apa/antigel, ulei, etc) cu un alt fluid aflat tot in stare lichida, probabil tipul cel
mai bun de schimbator de cdldura este un schimbator cu circulatie in contra / echi
curent iar tipul constructiv este cel de schimbéator in pldci, cu fascicol tubular, sau
serpentind. Daca in schimb aplicatia necesitd racirea unui fluid in stare lichida sau
gazoasa cu un agent de rdcire in stare gazoasd, probabil cea mai avantajoasd
configuratie din punctul de vedere constructiv, dar si al puterilor folosite pentru

[SENe]
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3.1 - Calculul schimbatoarelor de caldura 26

recircularea fluidelor, sunt schimbadtoarele cu circutatie in curent incrucisat, de tipul
schimbatoarelor compacte: pe tuburi, de tip scoicd sau placi si bare

T, T,

- -— — —_—

—— T»’ T—’

< <

a) T, T b)

c) d) €)

I I
f) g)

Fig. 10. Configuratiile de curgere: a) contra curent; b) echi curent; c) curent
incrucisat cu fluidul cald amestecat si fluidul rece neamestecat; d) curent
incrucisat cu fluidul cald neamestecat si fluidul rece amestecat

3.1 Calculul schimbatoarelor de caldura

Selectia pe baza tipului de aplicatie este doar un prim pas in dimensionarea
schimbatoarelor de caldura. Urmatorul pas este determinarea performantelor sau a
dimensiunilor necesare, pe baza unor conditii de functionare, a schimbatoarelor de
caldura.

Pentru determinarea performantelor sau a dimensiunilor unui schimbator este
necesara o legaturda intre dimensiunile acestuia si marimile fizice precum
temperaturile de iesire, fluxul termic schimbat de cele doud fluide si a caderilor de
presiune. Aceasta legatura este datd de aplicarea ecuatiilor de bilant energetic si a
principiilor schimbului termic convectiv [1], iar pe baza acestora s-au dezvoltat mai
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27 Tipuri de schimbatoare de caldura 3

multe metode de calcul care se aplica diferitelor configuratii de curgere din
schimbatorul de caldura.

3.1.1 Metoda diferentei logaritmice de temperatura, este o prima astfel de
metoda dezvoltatd pentru rdcitoare in contra si echi curent si a carui deducere se
poate gdsii in literatura de specialitate [1]. Metoda se bazeaza pe determinarea
unei diferente de temperaturd medie pe intreg racitorul si necesita cunoasterea
atat a temperaturilor de intrare cat si a celor de iesire pentru cele doua fluide.

Ty, C. A .. T..C.

TC.O T\: Qs

— gp—

l

—

I

Tu- Cc

AT,

AT, AT,
AT,

~

— ¥

L
a) b)

Fig. 11 Configuratii de curgere:
a) curgerea in echi curent; b) curgerea in contracurent

In figura 11 sunt schitate cele doud tipuri de ricitoare pentru care aceastd
metoda poate fi aplicatd. S& luam racitoarele cu curgere in echi curent. Prin aplicarea
bilantului energetic, din [1] capitolul 11, intre cele doud fluide vom ajunge la
urmatoarea formula generala a fluxului termic schimbat:

Q= —my cp, AT, =m -, AT, = K-A-AT, (3.1)
unde AT =T, — T, diferenta de temperatura intre iesirea si intrarea fluidului
in/din racitor; si AT, emperatura medie logaritmica cu urmatoarea formula:

AT, — AT,

In (%%)

AT,, = (3.2)

cu AT, =Ty, = T.; si 4T, = T, — T., in cazul curgerii echi curent.
Coeficientul global de schimb termic se poate deduce prin aplicarea bilantului
energetic la curgerea a doua fluide despartite de un perete, nervurat sau ne nervurat,
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3.1 - Calculul schimbatoarelor de caldura 28

iar acest calcul se gaseste in [1] capitolul 3, a carui formula pentru curgerea prin
tuburi rectangulare este data de ecuatia:

1_1_1_1+5+1 33)
K-A Ky-Ay K. Ao anp-nn Ay A-A, a.-n A "~

iar randamentul nervurii se poate calcula cu urmatoarea ecuatie:

tanh(m - 1)

m 1 S

A
n= l‘fo(l"If)i ng =

undem= (2@ , 0 fiind grosimea nervurii, iar | lungimea caracteristica
A8 9

Cu ecuatiile (3.2) si (3.2) se pot calcula performantele unui racitor daca se
cunosc marimile: m, T,, To, A, pentru fiecare fluid in parte. Sau in cazul in care se
cunoaste fluxul termic Q ce trebuie realizat se poate determina marimea racitorului
prin aflarea ariei de schimb termic A necesare.

Pentru a putea fi aplicata aceasta metoda si altor tipuri de curgere in afara de
curgerea paraleld a fluidelor -echi sau contra curent — D.M. Smith [93] a dezvoltat o
metoda de calcul pentru schimbdatoarele de caldura cu curgerea in curent incrucisat
cu fluidele neamestecate. Metoda se bazeaza pe integrarea ecuatiilor diferentiale ce
descriu distributia de temperaturd din interiorul racitorului, astfel ecuatia (3.2) se
poate modifica folosind un factor de corectie F [94] in:

Q=KA ATy e - F(P,R) (3.5)
unde coeficientul F este o functie de alti doi parametrii adimensionali definiti
mai jos:
— Th,i - Th.a ; — Tc,o - Tc,i (36)
Tc,o - Tc,i Th,i - Tc,i

Pentru curgerea in curent incrucisat cu ambele fluide neamestecate forma
grafica a functiei este definitd in figura 12.

e ' - T -~ —
- t 1 P

g ARG

Fl \ A N

§ Re oot +-

T H

: K

" ag-g. BT ‘,

I A

Fig. 12 Monogramele pentru F, P, R in cazul circulatiei incrucisate cu
ambele fluide neamestecate preluate din [94]
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29 Tipuri de schimbatoare de caldura 3

Folosirea monogramelor in calculul de dimensionare este imprecisa iar cum
puterea de calcul a PC-urilor din ziua de astazi nu mai ridica impedimente in calcularea
unor serii infinite, metoda din [93] se poate aplica direct, astfel ecuatia (3.5) se poate
scrie:

Q=K-A- (T, —=T..)r (3.7)

unde r este definit ca o serie infinita in functie de 2 parametrii p si q astfel:

S~ y—r (u+v)! P\Y /G\*
r= ZZ{(_D W+ Dol (v + 1)!(7) (T) }

u=0v=0
g = _TTE'_LTT“_ (3.8)
hi ™ fci
Tc,o - Tc,x
b=o"7"""7"
Th.i - Tc.x

Rezolvarea folosind calculatorul este prezentata integral in [95] si nu va mai
fi expusa in aceasta lucrare.

Dezavantajul metodei diferentei logaritmice este dat de necesitatea
cunoasterii atat a temperaturilor de intrare cat si a celor de iesire. Din aceasta cauza
calcularea performantelor unor racitoare pentru care se cunoaste suprafata de
schimb, este mai greoaie implicand un proces iterativ. Acest dezavantaj dispare
pentru cazul dimensionarii unui schimbator pe baza unor cerinte specifice.

3.1.2 Metoda «-NTU !, elimina dezavantajul metodei diferentei logaritmice de
temperaturd in cazul calculului performantelor unui schimbator, prin eliminarea
constrangerilor metodei anterioare.

Prin definirea unei eficiente, ¢, ca fiind raportul dintre fluxul termic realizat la
fluxul termic teoretic maxim a schimbatorului de caldura, se elimind necesitatea
cunoasterii temperaturilor de iesire a fluidelor

e=2 Q = Lo 7 T (3.9)
Qia  Coun- (Th,l - Tc,i) Thi—Te,

Chin = min(Cn, Cc) capacitatea termica minima.

Din ecuatia (3.9) se poate definii fluxul termic realizat de schimbator doar in
functie de eficienta schimbatorului si de temperaturile de intrare a fluidelor in
schimbator:

Q=¢€ Conin(Thni—Tes) (3.10)

Kays si London au ardtat in [4] ca eficienta, €, poate fi scrisa ca o functie de
alti doi termeni adimensionali numdrul de unitdti termice, NTU 2 si raportul
capacitatilor termice ale fluidelor Cmin/Cmax:

! In literatura romaneasca este cunoscuta ca metoda €-x-p

2 NTU -Number of Thermal Units

BUPT



3.1 - Calculul schimbatoarelor de caldura 30

. len -
€=f (NTU, Cma_\-) (3.11)
K- A
NTU = (3.12)

min

cu produsul K-A definit in ecuatia (3.3)

Expresia functiei (3.11) este diferita pentru fiecare configuratie de curgere iar
pentru cele mai uzuale configuratii acestea se pot gasi definite in [1] si [4]. Cele mai
uzuale expresii, cele pentru curentul incrucisat sunt definite in tabelul 2 de mai jos

Tabel 2 Expresiile analitice ale functiei e

Aranjamentul curgerii Expresia functiei ¢

ambele fluide
neamestecate
Cmax amestecat, _ 1

€ =
Cmin Neamestecat u(1 — exp(—u(1 — exp (—NTU)))
C neamestecat 1
C:aa:amestecat e=1—exp (;(1 —exp(—u - NTU))) (3.15)
Toate schimbatoarele cu
p=0

1
€e=1—exp [;NTU‘“'ZZ[exp(—u -NTU%78) — 1] ] (3.13)

(3.14)

€ =1—exp(~=NTU) (3.16)

Daca pentru calculele de performantd ecuatiile (3.13)-(3.16) se pot folosi in
forma data de tabelul 2, pentru calculele de dimensionare este mai indicat sa se
foloseasca expresia lui NTU in functie de e definitd astfel:

NTU = f! (eC—"—) (3.17)
ClTl(lX
inversul functiei ¢ se poate determina analitic pentru aproape toate
configuratiile prezentate in tabelul 2 in afard de expresia data pentru curgerea in
curent incrucisat cu ambele fluide neamestecate, (3.13). Pentru aceastd expresie
determinarea inversului se poate realiza folosind metode numerice [78, 79]
Deoarece aceasta metoda este mai usor de implementat in practica este si

metoda cel mai des intalnita pentru determinarile experimentale ale ecuatiilor
criteriale in cazul schimbatoarelor.
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31 Studiul experimental al aripioarei ondulate cu capete drepte 4

4. Studiul experimental al aripioarei ondulate cu
capete drepte

Aripioara ondulata prezinta un interes special pentru productia din cadrul
RAAL. In marea majoritate racitoarele din productia RAAL sunt construite folosind un
model modificat al acestora. Modificarea consta in introducerea unor zone drepte la
intrarea si iesirea aerului din aripioara (figura 13). Aceste zone drepte s-au introdus
in urma studiului realizat de Ilies [97] asupra efectului de intrare, prin care s-a aratat
importanta unghiului de incidenta asupra performantelor termice si hidraulice ale
acesteia - acesta introduce o cadere de presiune suplimentara la valori mari ale
acestuia - dar si datorita cercetdrilor numerice realizate [98] si care au dus la
concluzia ca zona dreapta de la intrare si iesire creste performantele acestei aripioare
ondulate cu capete drepte (AOcd). Valoarea portiunii drepte fiind fixata la 5 mm din
considerente constructive - cele doua zone drepte adunate reprezintad un pas
longitudinal de 10 mm fix la randul sau.

T U 1, I in
a) b)

SECTION A-A
i i

| ‘
P‘ o:

p Il 1
c)
Fig. 13 Structura pe aer a racitoarelor de test: a) sectiune frontali, b)
sectiune laterala, c) sectiune aripioara

Deoarece schimbul termic convectiv este un fenomen foarte complex, acesta
[mplicénd cunoasterea in detaliu a curgerii prin diferite pasaje geometrice complexe.
In aplicatiile practice, solutiile ecuatiilor de curgere Navier-Stokes nu au o forma
analitica. O solutie pentru determinarea performantelor aripioareior fiind analiza
experimentald, prin determinarea coeficientilor ecuatiilor generale de forma (4.1) [9],
[23] rezultate prin aplicarea teoremei M.
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3.1 - Calculul schimbatoarelor de caldura 32

) . ~d,
Nu=n Re" Pr || -

hoa

Termenii n, b, ¢, d, e, j, k fiind coeficientii ce trebuie determinati pe cale
experimentala iar h, p, g sunt caracteristicile geometrice ale aripioarei de aer asa cum
sunt schitate in figura 13; iar £, sunt factori adimensional a caracteristiciior
geometrice ce vor fi definiti in cele ce urmeaza.

¢y

N

Fig. 14. Schita radiatoarelor de apa racite cu aer a) racitorul complet b)
detaliu al aripioarelor

In vederea ridicdrii curbelor experimentale pentru performantele termice
reprezentate prin numarul Nusselt (Nu), si a performantelor hidraulice reprezentate
prin coeficientul de frecare (f) s-au folosit un numar de 17 racitoare de apa cu
parametrii din figura 13 si 14.b diferiti si enumerati in tabelul 3.

Tabel 3 Structura racitoarelor de test

Index
1
2 140 8 8.8 10 1.7 0.2 13
3 140 8 10.8 10 1.7 0.2 13
4 140 5 8.8 10 1.7 0.14 13
5 140 5 9.8 10 1.7 0.14 13
6 140 5 10.8 10 1.7 0.14 13
7 140 5 11.8 10 1.7 0.14 13
8 70 6.5 8.8 10 1.7 0.14 6
9 70 6.5 9.8 10 1.7 0.14 6
70 6.5 10.8 10 1.7 0.14 6
70 6.5 11.8 10 1.7 0.14 6
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33 Studiul experimental al aripioarei ondulate cu capete drepte 4

Masuratorile au fost efectuate pe unul din cele doud standuri de masuratori
existente la laboratorul de testare termica, hidraulica si mecanica din cadrul companiei
RAAL. Standul este prezentat in figura 16 si a carui schema de principiu este
prezentata in figura 15.

4.1 Aparatura folosita si metoda de testare

Standul de testare, a carui schema de principiu este prezentata in figura 15,
se foloseste de aerul atmosferic care este absorbit, cu ajutorul unui ventilator cu
turatie variabila (8), prin racitorul de test (4) in interiorul conductei de aer. Tunelul
fiind izolat termic fata de exterior in vederea minimizarii pierderilor de caldura cu
mediul ambiant. Puterea de 55 kW a ventilatorului, 8, ne permite atingerea unor valori
ale vitezei aerului prin racitor, in functie de dimensiunile acestuia, de pand la 16 m/s.

_—
é Achizaim date p
)

he
-
©
%

! ;
‘ \ IL_ Tt ) ‘ j‘

Aer Ambiental f oy L i ; S
ey A5 R A Flm oo N
ICHAVE e i
{q\)i % @ l-$¢n£0nl la intrare a acruluit lemp. |, Pres Abs. . RH)

| »— 2-Senzoni fa intrare a apei Clemp. , Pres . e oy
‘f\\ 3-Senzoni laesire a aper (Temp. . Pres.)

I 2

p N 4-Racitorul de test

| —‘é )—] S-Senzor de cadere de presiune (Pres.)

; 7 6-Senzon de temperaturd la ieyire a acrului ¢Sy Temp.)

Bazin apa | 7-Instrument masura debit acr (Diafragma)
8-Ventilator centmitugal

Fig. 15 Schita de principiu a standului de testare

Inainte de intrarea in ricitor (1), la aproximativ 200 mm sunt pozitionati
senzorii de temperaturd, de umiditate relativa, si de presiune absolutd, pentru a
determina starea initiald a aerului. Starea finala, dupa racitor, a aerului este
determinata cu ajutorul unei retele de termocuplu de tip K (5), si un senzor de
presiune diferentiald, (6 )-prizele de presiune la tunel fiind 4 la numar si pozitionate
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4.1 - Aparatura folosita si metoda de testare 34

echidistant pe circumferinta tunelului. Debitul de aer se determind cu ajutorul unel
diafragme (7) in conformitate cu EN ISO 5167-2 [99]

Fig. 16 Imagine a standului de masuratori din cadrul RAAL

Pe partea de lichid racitorul este racordat la un circuit inchis compus dintr-un
bazin cu o capacitate de 1000 kg de apa, care se comporta asemenea unui rezervor
termic si o0 pompé de recirculare care poate dezvolta debite ce duc la o curgere, in
interiorul racitorului de test, in domeniul turbulent (Re~10%)

Starile apei la intrarea (2) si iesirea (3) din racitor, sunt determinate cu
ajutorul a doua termorezistente PT 100 de inaltd precizie, si a unui senzor de presiune
diferentiala. Debitul apei este masurat cu ajutorul unui debitmetru magnetic PROMAG
55 avand o precizie de masurare de 0.5 - 1%.

Toate aceste informatii sunt achizitionate automat folosind module de
achizitie si a softului dezvoltat in cadrul companiei RAAL S.A, prezentat in figura 16
care prelucreaza datele si le salveaza fisiere Excel intr-un format convenabil prelucrarii
ulterioare.

Prin modificarea turatiei ventilatorului si a turatiei pompei de apa se stabileste
regimul de functionare dorit. Deoarece masuratorile se realizeaza in conditii
stationare, sistemul compus din racitor si ansamblul de instrumente de masura are
nevoie de un timp de stabilizare [100] determinat prin observarea variatiei
temperaturilor de intrare si iesire, dar si a debitelor fluidelor,
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4
:
£

R O s oLk

Fig. 17 Captura ecran achizitie date

Determinarea regimului de functionare stationar este stabilita prin
indeplinirea a doua conditii:

- variatia temperaturilor nu trebuie sa depaseascd in
medie 1.5 °C/min pe partea de aer si 0.5 °C/min pe
partea de apa

- - bilantul termic, calculat cu relatia (4.2),nu trebuie sa
aiba o eroare mai mare de 5% [82, 83]

@~ Q| 100 < 5%; Q=05x(0n+0,.) (4.2)

Q

Repetarea masuratorilor pentru fiecare punct de functionare de 5 -10 ori intr-
un interval de 2 min ne asigura indeplinirea primei conditii de stabilitate dar si
posibilitatea estimari incertitudinilor de masurare [103] tratate in detaliu in Al

Pentru determinarea formelor analitice ale relatiilor criteriale s-a masurat
fiecare racitor in 30-50 puncte de functionare distincte rezultdnd peste 760 puncte
de masura pentru toate racitoarele testate
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4.2 Prelucrarea datelor experimentale

Folosind metoda e-NTU, prezentatad in detaliu in sectiunea 3.1.2, datele de
masurare se pot preiucra pentru a determina coeficientul global de schimb termic al
ricitorului. Astfel, considerand @ fluxul mediu schimbat de cele doud fluide, definit in
(4.2) impreuna cu (3.9) se poate scrie:

Q
€= T Ty
Cam'(Th - Tc)
Folosind ecuatia (3.17) , pentru curgerea incrucisatd cu ambele fluide

neamestecate!, putem determina rezistenta termica totald a schimbatorului in punctul
de functionare:

R = — (4.3)

Rescriind ecuatia (3.3) folosind rezistentele termice, vom obtine o ecuatie de
forma:

R, =R, +R,+R, (4.4)

cu rezistenta termicd a aerului R, rezistenta termica a apei Rw Si rezistenta
termica a peretelui despartitor R, avand expresiile:

fe e 2 )
R, = A,pr,, (4.6)
R, = ! (4.7)
a, A,
rescriind ecuatia (4.3) sub forma:
R.=R, — (R, +R,) (4.8)

putem afla rezistenta termica pe aer R, in functie de rezistenta termica totala
R: de rezistenta termica a apei Ra si de rezistenta termica a peretelui despartitor R,.
La o analiza dimensionala a ecuatiei (4.8) pentru un schimbator de caldura realizat din
aluminiu obtinem o rezistentd termicd a peretelui de Al de ordinul 105 [K/W] iar
pentru apa si aer obtinem o rezistenta termicad de ordinul 102 - 1073 [K/W], acest
calcul fiind detaliat in A2. Din aceste marimi se poate observa faptul ca rezistenta

! Pentru acest tip de curgere nu existad o forma analitici si prin urmare a fost rezolva
numeric cu metoda brentq. Codul sursd se gaseste in A3 listingul 1
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37 Studiul experimental al aripioarei ondulate cu capete drepte 4

termicd peretelui este neglijabila, in raport cu celelalte rezistente termice, aceasta
avand o rezistentd termica cu 2 ordine de marime mai mica decat cea a aerului si cu
cel putin ordin de marime mai micd decéat cea a apei. Prin urmare rezistenta termica
a aerului se poate scrie de forma (4.9)

R, =R, — R, (4.9)

Pentru calcularea rezistentei termice pe apa s-au folosit relatiile criteriale
pentru curgerea intr-un canal dreptunghiular in functie de regimul de curgere: ecuatia
(4.10) pentru regimul de tranzitie [104], si ecuatia (4.11) pentru regimul turbulent
[105]

2 D,
Nu = 0.04 (Rez - 160) Pris.|1+ (—

2
§ “b 0.11
- ) : (—) cu 2500 < Re < 7500  (4.10)

M

(f/s) (Re — 1000)Pr - (#b/#w)O-n

1+12.7 (f/g)o'S (Przi3 —1)
f = (0.790InRe — 1.64)72

Nu =
cu 7500 < Re < 5 x 10° (4.11)

Combinand expresiile (4.5) si (4.9) obtinem expresia coeficientului de schimb
termic convectiv pentru aer:

Na(ay) -ag = C ! (4.12)

R.—R,)- Ay

Ecuatia (4.12) fiind neliniara in necunoscuta ua, calcularea coeficientul de
convectie aerului se poate realiza prin metoda dezvoltarii in serie Taylor a eficientei
N. a aripioarei [23] sau prin metoda numerica brentq [96]. In aceastd lucrare s-a
decis folosirea celui de al doilea procedeu, cel numeric, descris mai in detaliu in A3 in
listingul 2.

Avand coeficientul de convectie pe aer, se poate calcula numarul Nusselt in
functie de numarul Reynolds pe tot domeniul de masura

Procedeul pentru calcul coeficientului de frecare pentru structura de aer este
unul simplu, fiind nevoie doar de calcularea ecuatiei (4.13) [1,3]

_ A (2-Ap
= I(W - Kc - Ke) (4.13)

intregul procedeu, reprezentat de ecuatiile (4.3)-(4.13) sa repetat pentru
fiecare punct de masura al fiecarui racitor din tabelul 3. Procesarea datelor s-a realizat
automat folosind programe scrise in python si a caror coduri se pot consulta in A3.
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4.3 Rezultatele experimentale

¢ 10 7.0 4 130
51 4 20 8.0 14.0
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Fig. 18 Numarul Nusselt in functie de numarul Reynolds pentru toate
structurile testate

Dupa prelucrarea datelor experimentale s-au obtinut valorile pentru numarul
Nusselt, si a coeficientului de frecare, prezentate pentru fiecare racitor testat, in

figurile 18 si 19.

Pornind de la modelul dat de ecuatiile (4.1) definitia parametrilor F; trebuie
facuta astfel incat acestia sa fie adimensionali si sa fie reprezentativi pentru geometria
aripioarei, astfel majoritatea parametrilor sunt definiti ca fiind raportul marimii
geometrice la diametrul hidraulic (4.14):

p
Fp:D_h
g
fa=1p,
_h
Fh—D_h
_ G
Fl-’D—h

(4.14)
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Fig. 19 Coeficientul de frecare in functie de numarul Reynolds pentru toate
structurile testate

Cu factorii definiti de (4.14) putem rescrie forma generala a ecuatiilor (4.1):

Nu = n, - Rebi- Pro+ . EJ2 . EP . FPs . FPS . pros (4.15)
¢ =ng-Re® - F* - F* - F* (4.16)

Deoarece masuratorile s-au realizat doar cu aer atmosferic intr-un domeniu
de temperaturi 20 - 80 °C nu avem o variatie semnificativa a numarului Prandtl pentru
a fi inclus in regresie!, astfel coeficientul pentru numarul Prandtl este luat din
literatura ca fiind 0.4 iar relatia (4.15) se poate scrie:

Nu, = Nu/Pr®* = n, - Rebr - ) F2  F)4 - R (4.17)

Cum ecuatiile (4.16) si (4.17) pot fi liniarizate prin aplicarea logaritmului,
gasirea coeficientilor b; si ¢; se poate realiza prin aplicarea regresiei liniare.

4.3.1 Determinarea numarului Nusselt
Aplicand logaritmul expresiei (4.17) obtinem o ecuatie de forma (4.18):

In(Nu,) = In(n,) + b, - In(Re) + Z b; - In(F,) (4.18)

p.h.gl

! Considerand toate punctele nr Pr are o variatie de: 0.7049% 2x0.00061
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Folosind metoda celor mai mici patrate, implementata in pachetul StatsModels
[106], pentru ecuatia (4.18) aplicata la rezultatele experimentale obtinem descrierea
statistica a modelului din tabelul 4 pentru modelul initial in care s-au folosit toti
parametrii F,.

Tabel 4 Descrierea statistica a regresiei ecuatiei (4.18)
pe modelul initial

Variabila: In (Nu,) R2: 0.967
Modelul: OoLS Adj. R2: 0.967
Metoda: Least Squares F-statistic: 2624.
Nr. Observatii: 455 Prob (F-statistic): 0.00
Df Residuals: 449 Log-Likelihood: 647.15
Df Model: 5

Interpretand valoarea R?, ca fiind variatia in variabila raspuns In(Nu,)
explicata de variatia in variabilele In(F,) ale modelului [106], aceasta ne indica cat de
aproape aproximeaza modelul datele experimentale ( o valoare de 1.0 fiind maximum
posibil). De asemenea, valoarea testului statistic F ne arata ca modelul regresiei este
semnificativ.

Tabel 5 Valoarea coeficientilor pentru ecuatia (4.18)
pe modelul initial

Factor Coef. 0.975]
In(n,) 0.1341 0.442 0.303 0.762 -0.735 1.003
b, Re 0.7438 0.007 111.24 0.000 0.731 0.757
b Fo -2.9591 0.545 -5.427 0.000 -4.031 1.888
bs Fn -0.4308 0.155 -2.781 0.006 -0.735 -0.126
ba Fq 0.3518 0.045 7.853 0.000 0.264 0.440
bs Fi -0.0527 0.013 -4.215 0.000 -0.077 -0.028

Analizand tabelul 5, se pate observa ca in coloana p -probabilitatea ca
valoarea sa fie aleatorie - gasim 1 factor pentru care p > 0.05, deci conform cu [106]
se poate afirma ca acest factor nu este relevant pentru nivelul de incredere de 95%
si poate fi neglijat - aproximat cu valoarea 1. In continuare, daca analizam coeficientul
factorului Fi, se poate observa valoare mica si eroarea mare a acestuia ceea ce ne
permite aproximarea lui cu valoarea 0.

Prin eliminarile factorului F si a coeficientului In(n.) din modelul (4.18) obtinem
un model cu un numar de 4 parametrii fatd de cei 6 initiali:

In(Nw,) = b, - In(Re) + Z b, - In(F,) (4.19)
n.g.h
Tabel 6 Descrierea statistica a regresiei ecuatiei (4.19)
Variabila: In (Nu,.) R2: 1
Modelul: oLS Adj. RZ: 1
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Metoda: Least Squares F-statistic: 3.156<10".
Nr. Observatii: 455 } Prob (F-statistic): 0.00

Df Residuals: 451 Log-Likehhood: 638.23

Df Model: 4 [

Modificarile facute aduc valoarea R- la valoarea maxima dupa cum se poate
observa din tabelul 6.

Tabel 7 Valoarea coeficientilor pentru ecuatia (1.19)

Coef. 0.975]

0.7477 0.007 111.396 0.000 0.735 0.761
F. -3.2650 0.097 -33.809 0.000 -3.455 -3.075
Fe -0.5456 0.021 -26.445 0.600 -0.586 -0.505
F. 0.3140 0.011 28.055 0.000 0.292 0.336

Folosind coeficientii din tabelul 13 obtinem urmatoarea expresie pentru
ecuatia criteriala a schimbului termic:
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Fig. 20 Abaterea medie relativa intre ecuatia (1.20) si valorile experimentale
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La aplicarea ecuatiei (1.20) asupra punctelor experimentale dupa cum se poate
observa din figura 20. aceasta supraestimeaza valoarea lui Nu, in medie cu 15.25%.

Prin introducerea unui factor de corectie de 1 —0.152:4 = 0.848 putem obtine
ecuatia finald pentru schimbul termic

Nt = 0848 Re 770l Pt R (120

] o
Incertitudinea coeficientilor din expresia (1.21) s-au prezentat fa o incredere
de 2x0, adica de 95%. Aproximarea punctelor experimentale de catre modelul de mai
sus sunt prezentate in A4 si sunt rezumate in figura 21. Pe toate punctele
experimentale deviatia medie inregistrata de model, este de 2.3% cu o deviatie
maxima de 6.3% inregistrata pe rdcitorul de test 8.

6 -
4
2 1

(NU|exp — Nu|w)/NU|exp X 100

O_llll 18

1 A
2
3
4
15 A
16 -
17 A

1 T T T T T T T T T
n OV ~ O O O - N M <
—~ —~ — —~ —

Racitor

Fig. 21 Abaterea medie relativa a modelului (4.21) fata de valorile
experimentale

Acest model - dat de ecuatia (4.21) - aproximeaza 97% din punctele
experimentale intr-un domeniu de £15% cum se poate observa din figura 22.
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Fig. 22 Eroarea fata de masuratori a schimbului termic
4.3.2 Determinarea coeficientului de frecare

Pentru determinarea coeficientului de frecare s-a procedat intr-un mod similar
sectiunii precedente. Expresia (.16) s-a liniarizat prin aplicarea logaritmutui, si s-a
obtinut:

In(¢,) = [n(n,) + ¢, - In(Re) + Z ¢, In(F) (4.22)
Py
Prin aplicarea aceleasi metode de regresie liniara s-a obtinut modelul a caror
rezultate sunt prezentate in tabelele 8 si 9:

Tabel 8 Descrierea statistica a regresiei ecuatiei (4.22)

Variabila: In(cy) R2: 0.828
Modelul: oLsS Adj. R?: 0.827
Metoda: Least Squares F-statistic: 542.9
Nr. Observatii: 455 Prob (F-statistic): 0.00
Df Residuals: 450 Log-Likelihood: 612.49
Df Model: 4

Din tabelul 8 se poate observa ca aproximarea rezultatelor experimentale este
foarte buna iar faptul ca statistica F este mare inseamnd ca acest model este unul
relevant.Tabel 9 Valoarea coeficientilor pentru ecuatia (4.22

Factor Coef. p>|t] [0.025 0.975]
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1.4477 0.470 3.082 0.002 0.525 2.371
Re -0.2822 0.007 -39.569 0.000 -0.296 -0.268
F. -3.1222 0.587 -5.315 0.000 -4.277 -1.968
Fi -0.6904 0.167 -4.146 0.000 -1.018 -0.363
Fa 0.0895 0.046 1.939 0.053 -0.001 0.180

Consultarea tabelului de valori 9, ne aratad ca toti factorii sunt relevanti la o
confidenta de 95%¢ si ne dau expresia analitica:

Co= R253F 199B) - Re T 0T p T R i LT e {1.23)

Problema cu expresia (-+.23) sunt erorile cu care se calculeaza coeficientit care
sunt mari. Pentru a reduce erorile coeficientilor vom incerca un alt model in care
termenul liber, va fi considerat n, = 1.

Dupa aplicarea regresiei, cu noul model, s-au gasit rezultatele din tabelele 10
si 11 de mai jos:

Tabel 10 Descrierea statistica a regresiei ecuatiei (1.22) n; = 1

Variabila: Inic;) TRZ: 0.999
Modelul: OoLS Adj. RZ: 0.999
Metoda: Least Squares F-statistic: 1.7(7)x10°
Nr. Observatii: 455 Prob (F-statistic): 0.00

Df Residuals: 451 Log-Likelihood: 607.74

Df Model: 4

Din tabelul 10 se poate observa ca in acest caz avem o aproximare mult mai
buna a rezultatelor experimentale, valoarea reziduald R? fiind aproape maxima.

Tabel 11 Valoarea coeficientilor pentru ecuatia (4.22) n; = 1
p>|t] [0.025 0.975]

Folosind coeficientii din tabelul 11 se obtine expresia analitica finala pentru
coeficientul de frecare:

Cr =1 0 . RB_("“’}::‘I""I— 3 F—L!»t-,u,lu . F—H_l:: tole };—U.H-H:H.HIJ [I» ]4)
. . N . 2

Expresia (4.24) aproximeaza punctele experimentale cu o deviatie medie de -

0.6%, si o deviatie maxima de -10.9% inregistrata pe racitorul de test 17, asa cum
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se poate observa din figura 23 de mai jos. Diferentele intre datele experimentale si
expresia analiticad (4.24) sunt prezentate in detaliu in A4,
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Fig. 23 Diferenta medie relativa a ecuatiei fata de rezultatele experimentale
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Fig. 24 Eroarea fata de masuratori a coeficientului de frecare

Modelul (4.24) aproximeaza 99% dintre punctele de masurd intr-un interval
de £15% asa cum reiese din figura 24.
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4.4 Concluzii si interpretari

Pe baza rezultatelor experimentale, obtinute pe un numar de 17 racitoare, s-
au determinat expresiile analitice ale performantelor termice si hidraulice a nervurilor
ondulate cu capete drepte. In conformitate cu datele experimentale domeniul de
valabilitate a ecuatiilor (4.21) si (4.21) obtinute este prezentat in tabelul 12.

Tabel 12 Domeniul de valabilitate al

ecuatiilor criteriale

Parametrul Domeniul
[560, 5400]
{1.25, 1.62)
[1.43, 3.86]
[0.028, 0.055]

Pentru studiul performantelor nervurn ondulate cu capete drepte s-a apelat la
criteriile de evaluare a performantelor definite in sectiunea 2.6. Analizand
performantete cu ajutorul raportului ;/t obtinem ecuatia de forma:

T N R L S Y N < (+.25)

O prima observatie care se poate trage din ecuatia (4.25) este aceea ca are
aceasta o dependenta staba de modul de curgere - exponentul lui Re este foarte
apropiat de zero iar incertitudinea acestuia este comparabila cu cea a valorii sale.
Deci, acest raport depinde aproape exclusiv de parametrii geometrici ai structurii.

grosime=0.2

‘/

14.0
13.5
13.0
125
12.0
11.5
11.0
10.5

J/fx 100

grosime=0.14

D Vv
1
o

6
"S"P)[rnw 9 1o 8.0

fig. 25 Factorul j/f in functie de indltime si pas

BUPT
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Factorii geometrici Fp, Fn si Fgq definiti de ecuatiile (4.14) depind de toti
parametrii geometrici (p, h, g). Din aceasta cauza, studiul individual al acestora nu
ne va da o imagine de ansamblu - interactiunile dintre factori neputand fi luate in
calcul. Interactiunea dintre factorii geemetrici Fp, Fn si Fq S poate observa in figura
25 unde s-a realizat un grafic 3D al functiei date de (4.25). Din figura 25 se poate
observa faptul ca grosimea aripioarei are un efect net pozitiv, functia j/f creste cu
grosimea nervurii. Dupa cum se observa, suprafetele generate de parametrii
geometrici precum pasul si indltimea prezintd zone de maxim, ceea ce ne permite
determinarea unor combinatii ai acestor parametrii care sa duca la o eficienta maxima
dupa cum se poate observa si din figura 26 unde este prezentat un grafic pe contur
al functiei j/f.

grosime=0.14 grosime=0.2
115§ 7 11.5 -
U? py
1.0 {~ 11.0
105 VI 10.5 4
%
£ 10.0 o 59 £ 10.0 1 ©
= e = N
[ ~ © -~ ~N
€ 95 - € 95 ~
© o
9.0 4 = 9.0 o]
854 o 8.5 4 /
©o
o 13.5 P &
3 4 6 7 8 9 10 3 8 9 10

pas

Fig. 26 Graficul pe contur al functiei j/f.

In figura 26 se prezinta si gradientul functiei j/f prin sageti. Aceste sageti
reprezinta un mod vizual foarte bun
parametrilor geometrici pentru a obtine performante crescute ale acestei nervuri.

in observarea directiei de modificare a

Re = 1500 Re = 3000
- T
115 4 11.5
N ~
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2 os- 2 95 .
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Fig. 27 Graficul pe contur al functiei j/f/3

BUPT



4.4 - Concluzii si interpretari 48

La analiza performantelor nervurii cu ajutorul criteriului de eficientd volumica
concluziile de mai sus nu se modifica, dupa cum reiese din figura 27, decat in cazul
numarului Reynolds. Dupa cum se poate observa din (4.26), acest criteriu are o
dependenta ce nu mai poate fi neglijata cu numarul Reynolds.

j/f1/3 - 0848 Re—o,u,:()_(n.;Fp—z,BZtO.l‘*Fh—(l.-i‘itO.OJF~0,.i310.I!22PrU.()67 (426)

Din figura 27 se poate observa ca dependenta fata de pasul nervurii este mult
mai mare raportata la restul parametrilor geometrici. Totusi in acest caz
performantele nervurii trebuie analizate si prin prisma curgerii.

Formulele determinate in acest capitol permit validarea modelelor numerice
prezentate in lucrare, dar de asemenea permit si realizarea unui program de
optimizare a racitoarelor construite cu acest tip de nervuri ondulate cu capete drepte.
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5. Studiul numeric al aripioarei ondulate cu
capete drepte

in capitolul precedent s-au determinat experimental ecuatiile criteriale pentru
aripioara ondulatd cu capete drepte, in functie de mai multi parametrii geometrici.
Totusi, exista unii parametrii pentru care modificarile sunt mult mai greu de realizat
(ex: modificarea pasului longitudinal p, sau capatul drept Lg vezi figura 13) fiind
necesara o reproiectare a sculelor si a masinilor care produc aceasta aripioara. Pentru
a putea evalua performantele pe care o astfel de modificare le-ar putea aduce, ce!
mai eficace mod din punct de vedere al costurilor si al timpului este testarea numerica
a noii geometrii si analiza acestor rezultate. Testarea numerica in cazul de fata consta
in simularea curgerii cuplata cu schimbul termic, CFD?, folosind programe specializate.

Procedeul CFD nu este unul nou, acesta existand de la mijlocu! secolului trecut
din 1960. La inceput rularea unui model se putea face doar pe ferme? de calculatoare
specializate, puterea de calcul fiind redusa. Dar, cu evolutia calculatoarelor s-a ajuns
in situatia in care se pot realiza simulari folosind desktop mai puternic. Cresterea
puterii de calcul a calculatoarelor personale a facut posibila cererea de software-uri
din ce in ce mai prietenoase cu utilizatorul. Astfel la ora actuala exista un numar foarte
mare de solutii pentru CFD. Printre aceste solutii trebuie amintite: solutia celor de la
Ansys [107] ca fiind cea mai completd dar si cea mai complexa solutie CFD
comercialda; OpenFOAM [108] o solutie open-source’ pentru sisteme linux, Autodesk
Simulation CFD [109] prima solutie comerciald care accepta realizarea simularilor in
in cloud?, SimScale [110] o solutie exclusiv online -simularea si postprocesarea se
face in browser féard a mai fi nevoie de instalarea pe computer; SolidWorks Flow
Simulation [111] o solutie dedicata inginerilor. Fiecare din aceste solutii au avantaje
si dezavantaje.

Datorita usurintei in utilizare si a integrarii deja existente in cadrul RAAL
pentru studiile numerice din aceasta lucrare s-a ales solutia celor de la SolidWorks.

5.1 CFD descriere

Analitic, fenomenele ce implica curgerea fluidelor sunt descrise de un sistem
de ecuatii diferentiale ce descriu conservarea masei, a impulsului si a energiei termice
- pentru procesele ce implica si schimbul de cdldura. Aceste ecuatii sunt denumite pe
scurt ecuatiile Navier-Stokes (NS) >. Forma neliniara a acestora nu permite
determinarea unor solutii analitice decat pentru problemele simple, care implica
curgerea laminara si o geometrie simplda. Pentru majoritatea problemelor de interes
practic - unde curgerea este turbulenta si geometria domeniului este complexa - a

! Computational Fluid Dynamics

2 Defineste un numar mare de calculatoare interconectate pentru a creste puterea de
calcul

* Termenul de open-source se referd la programe pentru care codul sursa este disponibil
gratuit, iar acest tip de programe sunt distribuite gratuit

4 “Cloud Computing” termenul de calcul distribuit vezi [151]

> Pentru restul lucrérii se va folosii abrevierea NS pentru a definii termenul Navier-
Stokes
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51 Studiul numeric al aripioarei ondulate cu capete drepte 5

devenit necesara dezvoltarea unor tehnici numerice de rezolvare a ecuatiilor NS.
Aceste tehnici discretizeaza domeniul de studiat in elemente mici dar finite, numite
volume elementare. Pe aceste elemente ecuatiile diferentiale se pot scrie sub forma
unor ecuatii algebrice si transformarea sistemului de ecuatii diferentiale intr-un sistem
de ecuatii ce poate fi rezolvat prin metode algebrice. Neliniaritatea ecuatiilor NS este
rezolvatd printr-un proces de rezolvare iterativ. Solutia obtinuta intr-o iteratie
anterioard este folosita pentru a imbunatatii rezultatele din iteratia actuala. Procesul
continudndu-se pana cand diferentele intre solutiile a doua iteratii consecutive nu se
mai schimba semnificativ.

Pentru rezolvarea numerica a ecuatiilor diferentiale s-au dezvoltat trei
procedee de discretizare descrise succint mai jos in ordinea complexitatii
implementarii lor:

e Metoda diferentelor finite FDM! este metoda cu cea mai directa abordare. Aceasta
constd in considerarea unui punct in spatiu unde ecuatiile diferentiale sunt
inlocuite cu un set de reprezentari discrete ale acestora folosind aproximarea
Taylor sau a unui polinom de gradul n [112]. Altfel spus, metoda calculeaza
marimile necunoscute in punctele create de discretizare. Aceasta metoda se
foloseste pentru domeniile de simulare cu o0 geometrie regulata simpla, de
exemplu un paralelipiped. Folosirea acestei metode pentru geometri complexe
intdmpina probleme in descrierea conditiilor de frontierd care pot devenii foarte
complicate.

» Metoda volumelor finite FVM 2 [113] diferd prin formularea matematica a
ecuatiilor. Aceasta metoda se bazeaza pe faptul cd majoritatea legilor fizici sunt
legi de conservare - ce iptré intr-un volum elementar, denumit celula, trebuie sa
pdardseasca acel volum. In urma acestei idei se ajunge la ecuatii de conservare a
fluxului mediat pe volumul respectiv. In mod diferit de metoda diferentelor finite,
aici marimile necunoscute sunt calculate in centrul volumului finit. Puterea acestei
metode consta in faptul ca evalueaza doar fluxurile la frontiera celulelor, ceea ce
o face utilizabild pentru ecuatiile neliniare intdlnite in CFD3. Un alt avantaj al
acestei metode este dat de posibilitatea de a utiliza subdomenii cu o discretizare
mai mare in simulare.

e Metoda elementelor finite FEM#* este asemanatoare cu restut metodelor prin faptul
¢d se imparte domeniul de studiat in elemente finite cu o geometrie simpla si se
aplica sistemul de ecuatii diferentiale partiale pe fiecare element aproximand
variabilele cu functii simple pentru acest domeniu. Modul de descriere matematic
al acestei metode este unul general facand metoda aplicabila pentru probleme in
care apare o cuplare a mai multor fenomene fizice, de la descrierea campului
magnetic, curgere si reactii chimice. Totusi descrierea matematica este una
complicata.

Pentru problemele ce implica curgerea fluidelor CFD toate metodele descrise
mai sus se pot folosi, dar datorita faptului ca ecuatiile Navier-Stokes sunt ecuatii ce
descriu legi de conservare FVM este cea mai uzuald fiind implementatd in toate
softurile de simulare comerciale.

Discretizarea domeniului de studiat reprezinta doar o parte din complexitatea
problemelor de simulare. Metodele prezentate mai sus fiind aplicate in toate domeniile
de simulare. Specific pentru curgerea fluidelor complexitatea este reprezentata si de
forma pe care ecuatiile Navier-Stokes o are pentru diferite tipuri de simulare. Astfel,

! Finite difference method

2 Finite Volume Method

3 Computational Fluid Dynamic
4 Finite Element Method
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5.1 - CFD descriere 52

dacd se studiaza o problema in domeniul curgerii laminare pentru un fluid
incompresibil, forma ecuatiilor este una mai simpla si mai usor de rezolvat. Cu totul
alta este forma ecuatiilor NS pentru studierea curgerii unui fluid compresibil in
domeniul de curgere turbulent pentru viteze supersonice. Pentru rezolvarea acestei
probleme s-au conceput si dezvoltat modelele de turbulentd care aproximeazad
ecuatiile NS in functie de proprietatile fluidului si al domeniuiui de curgere din
problema de studiat [114].

Modelele de turbulenta se pot impartii in doud categorii: Simularea Numerica
Directa - ,al carui obiectiv este rezolvarea ecuatiilor NS temporale prin rezolvarea
tuturor vartejurilor pentru un interval de timp suficient astfel incat proprietatile
curgerii sa atinga un echilibru statistic” [115] - si modele ce se bazeaza pe ecuatiile
NS mediate in timp - presupun medierea ecuatiilor NS pentru a atenua perturbatiile
datorate instabilitatii curgerii. Prima categorie prezinta un dezavantaj major prin
faptul ca necesita o discretizare foarte find a domeniului de studiat - 107 puncte de
calcul [115] - ceea ce duce la o putere de calcul foarte mare, fiind folosita doar pentru
numere Reynolds mici si geometrii simple. Din cea de a doua categorie, modelele de
turbulentd ce se bazeaza pe conceptul de vdscozitatea aparentd! (eddy viscosity)
ofera rezultate bune pentru aplicatiile din inginerie. De aceea in continuare vom face
o clasificare doar a acestora din urma,.

Modelele de turbulenta ce se bazeaza pe vascozitatea aparenta sunt clasificate
in functie de numarul de ecuatii suplimentare, fata de cele ale conservarii masei,
impulsului si a energiei, care sunt necesare pentru a obtine o solutie:

1. Modele cu zero ecuatii/modele algebrice. Acest tip de model nu necesita
rezolvarea unor ecuatii in plus, dar este nevoie de specificarea unei valori care
sa determine dimensiunea vartejurilor care se vor media in timp. De exemplu
modelul lungimi amestecate a lui Prandtl se bazeaza pe vizualizarea unui
model simplificat de turbulenta in care particulele de fluid se aduna in bucati
mai mari care se deplaseaza ca un tot unitar [114] definind marimea acestora
ca lungimea de amestec. Pentru ca acest model sd poata fi folosit in practica
este necesard calibrarea acestuia pe un set specific de masuratori
experimentale ale problemei studiate.

2. Modele cu o ecuatie. Pentru a produce un model mai realistic al turbulentei
Prandtl s-a dezvoltat un model in care vascozitatea aparentd depinde de
energia cinetica a turbulentelor, denumita k, si a propus o ecuatie diferentiala
aproximativa pentru transportul energiei cinetice k. Acest tip de modele nu
prezintd un interes deosebit pentru aplicatiile practice, decarece nu aduce
imbundtatiri modelelor algebrice.

3. Modelele cu doud ecuatii k-¢. Aceste modele incearca sa reprezinte cele doua
marimi ce sunt necesare pentru descrierea completd a viscozitatii aparente
prin doud ecuatii independente. Toate modele se folosesc de ecuatia de
transport a energiei cinetice turbulente k derivata din ecuatiile NS, si de unda
dintre variabilele de transport: a ratei de disipare turbulente €, a lungimii de
turbulenta L, sau a ratei de disipatie a energiei cinetice turbulente pe unitatea
de masa si timp w.

i. k-e Este cel mai folosit model de turbulentd desi descrierea ratei de
disipare turbulente ¢ este destul de complexa, iar in ecuatia ce
descrie aceasta variabild intra 5 constante ce trebuie determinate
din studiul unor curgeri simple sau din date experimentale. Pentru

! Factor de proportionalitate ce descrie transferul energiei turbulente a miscarii
vartejurilor in cresterea eforturilor tangentiale {152]
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calculul curgerii in apropierea peretelui acest model se foloseste de
functii ce aproximeaza profilul de variatie a vitezei in stratul limita.
O variatie a acestui model o reprezintd implementarea in doua
straturi/zone (two-layer). Domeniul de simulare este impartit in
doud subdomenii: unul in apropierea peretelui, subdomeniul vascos,
unde se aplica un model simplificat, de obicei modelul k - si unul
complet turbulent, in zona neinfluentata de perete, unde se aplica
modeiul complet k-¢.

ii. k-w Acesta a fost dezvoltat deoarece s-a observat ¢a majoritatea
problemelor modelului k-e¢ provin din complexitatea formularii
ecuatiei lui € care nu este usor de rezolvat si prezinta un extremum
in apropierea peretelui. Din punct de vedere matematic acest model
este echivalent cu modificarea de variabild w ~ k/e [115]

O prezentare detaliata a modelelor prezentate mai sus se gaseste in literatura
de specialitate [112], [114]-[118], aici fiind prezentate succint doar o mica parte din
cele peste 200 de modele de turbulenta existente.

Solutia CFD a celor de la SolidWorks (SWCFD)! este printre primele solutii de

simulare incorporate in programele de proiectare asistatd CAD2. Introdusa inca din’

1999 [119], acest tip de solutie permite folosirea modelului 3D realizat in sistemul
CAD, in simulare fara prea multe modificari, astfel accelerand procesul de proiectare
al unui produs. Spre deosebire de alte softuri de simulare - care se folosesc de
discretizari nestructurate - cei de la SolidWorks au recurs la o discretizare structurata,
de tip cartezian - ce poate fi descrisa de un set de celule rectangulare. Prin modul de
creare, acest tip de discretizare este mai putin sensibild la defectele geometriei
realizate cu programele CAD [119]. Acest tip de discretizare carteziana permite
folosirea unui singur tip de celula pentru simulari de diferite fenomene fizice (curgerea
fluidelor, conductia termicad, calculele de conductie electrica in zonele de solid)
simplificand mult procesul de pregatire a simularii. Pentru simularea curgerii solutia
SWCFD foloseste un model de turbulenta k-e¢ modificat, care utilizeazd o metoda de
rezolvare a ecuatiilor NS in doud straturi, proprietard. Aceastd permite abordarea
calcularii stratului limita in trei moduri diferite: strat limitd subtire - cand numarul de
celule din statul limita este insuficient pentru calcularea directd stratul limita este
precaiculat [119], strat limitd gros - cand numarul de celule din stratul limita este
mare (> 10) [119] se folosesc ecuatiile NS, iar pentru stratul limita turbulent
utilizeaza aproximatia Van Driest [120] a profilului vitezei, modul mixt - se folaseste
in cazurile intermediare si se bazeaza pe combinarea celor doua metode descrise mai
sus pentru a realiza o trecere lina intre cele doua cazuri de extrem.

5.2 Aripioara ondulata cu capete drepte

Fiind cea mai utilizatad suprafatd extinsa de schimb termic folosita din cadrul
companiei RAAL, analiza numericd pe acest tip de aripioara are cel mai mult sens.
Validarea unui model numeric va permite companiei dezvoltarea rapida a unor noi
suprafete ce se bazeaza pe aceastd aripioara prin modificarea unor parametrii care
altfel implica costuri mari. De asemenea, odatad stabilit modelul numeric si folosind
capabilitatea SWCFD de a realiza simulari pe structuri poroase personalizate, se pot

! Aceastd abreviere fa fi folosita in restul textului pentru a ne referii la particularitatile
solutiei de simulare a celor de la SolidWorks

2 Computer Aided Design
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studia numeric racitoarele intregi oferind avantajul studierii acestora in conditii
imposibile de realizat in laborator.

Fig. 28 Modelul aripioarei

Pentru realizarea simularilor s-a ales modelul aripioarei ondulate cu capeate
drepte avand urmatorii parametrii geometrici: pasul {(p) de 5 mm, inaltimea (h) de
10 mm, grosimea foliei de aripioara (g) de 0.14 mm, pasul longitudinal (p/) de 10
mm, lungimea capetelor drepte (Lg) de 5 mm si lungimea totala de curgere (L) de 80
mm. S-au ales acesti parametrii deoarece, in afara de lungimea totald de curgere,
sunt cei mai folositi parametrii pentru aceasta nervura. Lungimea de curgere s-a luat
80 mm deoarece este apropiatd de cele folosite in test, si pentru care efortul de calcul
nu este foarte mare.

5.2.1 Stabilirea domeniului de simulare

in general aripioarele au o structura repetitiva, vezi figura 28. Simularea unei
aripioare intregi nu va aduce un beneficiu in acuratetea rezultatelor, dar va avea un
impact negativ in timpul si puterea de calcul necesare - numarul de noduri de calcul
creste exponential. Datoritd acestui fapt, este de preferat realizarea simularilor pe
subdomeniul sursa schitat in figura 28. Pentru a reduce si mai mult necesarul de calcul
lamela aripioarei se va considera ca fiind verticald, iar razele de curbura vor fi si ele
neglijate. Modelul final destinat simularii se poate observa in figura 29 de mai jos.
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Fig. 29 Modelul simplificat al aripioarei impreuni cu conditiile de frontiera

Pentru realizarea unui calcul corect SWCFD face anumite presupuneri despre
directia vitezei la intrarea si iesirea din domeniul de simulare. Curgerea prin suprafata
de intrare si iesire trebuie sa fie laminara - vectorul vitezei trebuie sa fie perpendicular
pe aceasta suprafata - fara vartejuri, motiv pentru care domeniul de simulare trebuie
extins inainte de si dupd lameld. Cu aceste extindere domeniul de simulare este
impartit in 3 zone: zona de intrare, zona aripioarei si zona de iesire.

Pentru fiecare zona de simulare trebuie impuse conditiile de frontiera. Asa
cum reiese din figura 29 acestea sunt:

a. zona de intrare:
e viteza si temperatura de intrare a aerului
e superior/inferior: perete ideal - curgerea este fara frecare
e laturi, stanga/dreapta: periodic
b. zona aripioarei
e superior/inferior: perete real cu temperatura constantd
T=80 °C
e laturi, stdnga/dreapta: periodic
C. zona de iesire:
« superior/inferior: perete ideal
e laturi, stanga/dreapta: periodic
» iesire presiunea atmosferica

5.2.2 Nivelul de discretizare (Mesh-ul)

Alegerea nivelului de discretizare pentru domeniul de simulare definit in figura
29 este un pas foarte important in acuratetea rezultatelor simularii. Daca se alege o
discretizarea grosolana (dimensiunea elementelor este mare), rezultatele vor suferi
de erori de aproximare iar unele fenomene importante pentru studiu nu vor putea fi
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calculate. In schimb dacd alegem o discretizare foarte find vom risipi timp de calcul
pe zone care nu vor influenta rezultatele de interes rezultand in timpi de rezolvare a
problemei prohibitivi. De asemenea nivelul de discretizare maxim posibil este
influentat si de partea hardware, calculatorul, pe care se realizeaza analiza. Daca
dorim o discretizare foarte find este necesar un calculator mai puternic, cu mai mult
RAM!

In final alegerea nivelului de discretizare este un compromis intre erorile
maxime acceptate, timpul de simulare si dotarile hardware. In practica acest nivel de
discretizare se alege conform unei reguli care spune ca daca la dublarea numarului
de noduri de calcul, rezultatele de interes nu se modifica in mod semnificativ (< 5%),
atunci se poate considera independenta rezultatelor fata de discretizare.

Pe langa nivelul de discretizare general este importanta si zona in care se face
discretizarea, daca pe zona respectiva avem variatii mari a marimii de interes (in cazul
de fata temperatura si viteza) este necesara o discretizare mai fina pe zona
respectivd. Pentru problemele unde este implicata curgerea, foarte importanta este
zona stratului limita.

Fig. 30 Zonele cu mesh-ul local

Solutia SWCFD adoptata pentru simulari are posibilitatea de a particulariza
mesh-ul in functie de forma geometricd a modelului studiat, prin aplicarea unor zone
de rafinament pe suprafetele sau domeniile de interes.

Pentru problema de fata acesta a fost definit dintr-un mesh general si 3 mesh-
uri locale (intrare, iesire si lameld) avand factori de discretizare diferiti vezi figura 30.

Pentru determinarea unui mesh cu un numar de noduri minime, s-a realizat
un DoE? folosind parametrii din tabelul 13.

1 Random Access Memory (memorie cu acces aleator) Este memoria imediatd in care
sunt incarcate datele in timpul procesérii lor
2 programarea experimentelor (Design of Experiment)
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Tabel 13 Parametrii mesh-ului. Definitie si domeniu de variatie
Denumire Cod Min Max Descriere

DoE
MEqLvVL a 2 4 Nivelul maxim de discretizare a celor 3 zone din
apropierea solidului
.. ... Maximum Equidistant Level
CLvL b 2 4 Nivelul de aproximare a curbelor
o Curvature level B
LRFSC C 2 4 Nivelul de discretizare al celuletor partiale
fluid/solid
o N y Level of Refining Cells at Fluid/Solid region
Lim d 2 4 Nivelul de discretizare general
Level of initial mesh
LRFC e 2 4 Nivelul de discretizare al celulelor de fluid

e _Level of Refining Fluid Cells

Daca ar fi sa realizam un DoE complet factorial cu 2 nivele, va trebui sa
repetam simularea de 32 (2°) ori, ceea ce este nepractic, de aceea vom realiza un
studiu partial factorial de tipul 257 unde vor fi necesare doar 8 repetdri plus incd una
cu valorite de mijloc ale parametrilor considerati din tabelul 13. Pentru a genera
matricea de simulare partial factoriald [121] vom face urmatoarele notari: d = « - ) si
e = b-c de unde rezultd matricea din tabelul 14:

1 4 4 2 2 2

2 2 T T4 2 T4 T T 2
3 2 2T A 2 2

a a4 2 4 4 2

5 4 2 2 2 i 4

6 2 2 T2 e T T

7 2 4 a2 T4

8 4 4 a4 I S S

9 3 3 3 3 - 3 ‘

Analiza s-a facut in functie de urmatoarele marimi derivate:
a. diferenta de temperaturd intre suprafata de intrare si superfata de iesire:
- AT =T, —T,, avand temperaturile calculate dupa formula:

Lﬁ"l"dfl

T =
[0 did
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- este direct proportionala cu schimbul termic realizat intre aer

si aripioara
b. diferenta relativd a debitului intre intrarea si iesirea din domeniul de
calcul
- dm= (my, = m,, ) /1y,

- masura erorii de calcul al debitului masic
c. caderea de presiune intre suprafata de intrare si suprafata de iesire din
domeniul de calcul
- Ap=P, -P,, unde P este calculat cu formula:

Fea|pas
—:1-‘[})(‘

A

- este direct proportionala cu rezistenta hidraulica a aripioarel
d. numadrul total de celule de calcul ne spune cat de fina este discretizarea
globala
Prin rularea celor 8 simulari la o viteza de intrare constanta de 5 m/s, obtinem
rezultatele prezentate in tabelul 15. La o analizd sumard a tabelului 15 se poate
observa cd rezultatele depind doar de numarul de celule TC, dependenta de ceilalti
parametrii ai mesh-ului este minora.

Tabel 15 Rezultatele rularilor pentru stabilirea discretizarii

NrSim TC Ap [Pa] AT [K] s [ka/s]

1 2990312 114.68 43.19 10.66

2 1077968 T 116.24  43.25 131

3 161411 '116.88 5103 131
4 2972910 114.68 43.29  0.66

‘s 772970124 11470 4325  0.66

6 1077968  116.31 4323 131
{7 1077968  116.3¢  43.27 131

8 2990312 11463 7 T4320 7 086

9

433600  121.70 4532  4.40
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122
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116 1

500000 1000000 1500000 2000000 2500000 3000000
1IC

500000 1000000 1500000 2000000 2500000 3000000
TC

Fig. 31 Modificarea rezultatelor in functie de discretizare

La reprezentarea grafica din figura 31, a tabelului 15 luand pe axa x numarul
total de celule TC iar pe axa y caderea de presiune Ap si variatia de temperatura AT
se poate observa ca pentru valori mari ale lui TC diferenta intre rezultate se
micsoreaza. Se poate observa ca pentru schimbul termic (AT)! convergenta se
produce la mesh-uri mai grosolane. Practic pentru mesh-uri mai mari de 10° celule
diferenta de temperatura nu se mai modifica. In schimb pentru ciderile de presiune
este nevoie de un mesh mult mai fin pentru a se ajunge la convergenta. Din figura 31
se observa ca diferenta intre caderea de presiune la mesh-uri de 10° fata de cele de
3x10% nu este foarte mare, dar nu se observa o aplatizare a curbei ca in cazul
diferentei de temperatura.

! in acest caz schimbul termic poate fi reprezentat de diferenta de temperatura AT,
deoarece debitul de aer nu se modific3, iar caldura specificd poate fi considerata constanta.
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Fig. 32 Diferenta relativa fata de mesh-ul precedent

Analizand figura 32, unde este reprezentata diferenta relativa intre valorile de
la rularea 8, rularea cu cel mai fin mesh, si rularile cu mesh-uri mai grosolane, s-a
ajuns la concluzia ca pentru rularea 6 din figura 32, avem o eroare acceptabil de mica
(1.64 % pentru Ap, si 0.06% pentru AT). Aceste diferente nu justifica rularea la un
mesh mai fin.

Informatiile prezentate pana acum au fost globale. Este interesant totusi de
analizat in detaliul mesh-ul de la rularea 6. in figura 33, se observé cd mesh-ul este
mai fin in apropierea materialului solid si mai grosolan in zonele mai indepartate de
acesta. Cum in apropierea peretelui, variatia vitezei este mare, pornind de la 0 pe
perete si pana la o valoare apropiata de viteza de curgere a vanei de fluid (V= ) este
normal ca in aceste zone, punctele de calcul sa fie mai apropiate fiind nevoie de o
rezolutie mai mare. In zonele unde variatia vitezei aerului nu este mare sau viteza
este constanta nu este necesar un calcul asa de fin, prin urmare mesh-ul este mai
grosolan, salvand din puterea de calcu! necesara si implicit din timpul de rulare.
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Fig. 33 Sectiune mesh-ul rularii 6

5.2.3 Simulari vs. Experiment

Avand mesh-ul (discretizarea) stabilita urmatorul pas in validarea simulari s-
a realizat prin compararea performantelor aripioarei simulate cu partea
experimentala. Pentru comparare rezultatele din simulare trebuie postprocesate
pentru a calcula valoarea numarului Nusselt si al coeficientului de frecare Fnning.

Cu diferenta de temperaturd AT calculatd in sectiunea precedenta putem
calcula fluxul termic realizat de aripioara:

Q=m-c, AT (5.1)
Aplicand relatia (4.4) in cazul lamelei, vom obtine:
R.=R,+ R, (5.2)

cu cele douad rezistente definite de relatiile (4.5) pentru aer si respectiv (4.6)
pentru peretele despartitor.
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Fig. 34 Distributia temperaturii lamelei pentru v=5m/s

in continuare, din figura 34 se observa ca temperatura pe lamela este aproape
constanta deci se poate presupune ca conductivitatea peretelui este infinita si prin
urmare putem considera rezistenta peretelui neglijabila (R, = 0). In final dac3
temperatura pe lamela se considera uniforma si constanta, atunci eficienta n, din (4.5)
poate fi considerata 1 simplificdnd relatia rezistentei termice a aerului obtindndu-se:

11
T kA a, - A,

R, (5.3)

Tout - Tin

In (—Tp _-Tm )
Tp - Tou[
Stiind cad schimbul termic se poate calcula folosind diferenta de temperatura

logaritmicd cu una dintre temperaturi constante (5.4) - temperatura lamelei
aripioarei, obtinem:

AT = (5.4)

Q Q
kA = = 5.5
BTpn " A BT (55)
-D ) D
Nu=2DPn_ 0 n (5.6)

'laer - A- ATmln ‘ Aaer
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Determinarea coeficientului de frecare, din postprocesarea datelor obtinute
de simulare, este directa. Astfel prin aplicarea directa a ecuatiei (14.13) considerand
coeficientii K¢ si Ke egali cu zero ajungem la ecuatia (5.7) de mai jos:
2-4Ap

p-v-

A,
G =" (5.7)
A,
Domeniul de viteze pe care s-a simulat aripioara este cuprins intre 4 si 18 m/s
ceea ce corespunde unui domeniu al numarului Reynolds in intervalul {1000, 4600]
ceea ce include domeniul experimental folosit pentru determinarea ecuatiilor (4.21) si
(+.24).
Prelucrand datele obtinute din simulare folosind ecuatiile (5.6) si (5.7) obtinem
valorile numarului Nusselt si al coeficientului de frecare date in tabelul 16 si prezentate
grafic in figurile 35 - 38 de mai jos.

Tabel 16 Rezultatele simularilor pe aripioara ondulata

‘m/s - ka/s Pa K - - % %
42 1017.2 122 86.64 3135 1522 0.117 -13.3  -1.2
6.4 15317  1.84  170.05 33.93 19.88 0.102 -9.5 1.4
8.5 20476 245 27039 3559 2419 0092 7.5 46
10.6  2563.7  3.07  387.20 36.60 28.56 0.084 -7.5 7.1
127 30771 3.69  529.23 36.72 34.16 0.080 -12.4 7.4
"14.8  3596.8 431  671.64 37.88 37.24 0.074 -9.2 9.9

16.9 4116.5 4.93  832.68 38.70 40.53 0.070 -7.6  11.3

19.1 46379 555  1013.30 39.56 43.30 0.068 -5.3  12.0

In figura 35 functia obtinut3 experimental pentru numarul Nusselt este
reprezentata de linia neintreruptd, iar punctele reprezinta valorile obtinute din
simulare. In acelasi grafic sunt reprezentate si domeniile de incertitudine ale functiei
experimentale pentru 10 si pentru 20.

Din figura 35 se observa cad simularea supraestimeaza numarul Nusselt,
acesta fiind constant peste cel experimental, dar valorile simulate sunt in limita de 1o
fata de functia experimentald ceea cd din punct de vedere statistic nu reprezinta o
diferentad semnificativa intre valorile obtinute prin simulare fata de cele experimentale.
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Fig. 35 Numarul Nusselt experimental si cel simulat in functie de numarul
Reynolds pentru aripioara ondulata cu capete drepte
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Fig. 36 Eroarea numaérului Nusselt simulat fatd de cel experimental pentru

aripioara ondulata cu capete drepte
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Afirmatia de mai sus reiese si din interpretarea erorii relative (vezi figura 36).
La calcularea diferentei relative s-a obtinut o deviatie medie de 6,7% a punctelor de
simulare fata de functia obtinutd experimental, toate punctele din simulare fiind
cuprinse in domeniul de eroare 0-15%.

Valorile coeficientului de frecare obtinute prin simulare sunt prezentate in
figura 37 prin puncte, iar datele obtinute de valoarea experimentald sunt prezentate
printr-o linie continud. La fel ca in graficul ridicat pentru numarul Nusselt, si pentru
coeficientul de frecare s-au prezentat in figura 37 intervalele de incertitudine la 10 si
la 20.

{

0.13 — Exp .

Expt2xo0
0.12 tnead Expx1x0

e Sim
0.11 -
0.10 -
© 0.09
0.08
0.07 =
°

0.06 y'y

® [ ]

1000 2000 3000 4000
Re

Fig. 37 Coeficientul de frecare experimental si cel simulat in functie de
numarul Reynolds pentru aripioara ondulata cu capete drepte

La analiza graficului din figura 37 se poate observa ca coeficientul de frecare
obtinut prin simulare este subestimat fata de coeficientul de frecare obtinut cu functia
experimentald, deviatia medie fiind de 9.4%. Desi diferenta dintre rezultate nu este
mare (punctele se afla in domeniul de 20) aceasta poate fi atribuitd imperfectiunilor
de forma ale aripioarei din realitate, a rugozitatii materialului real -in simulari acesta
a fost neglijat -, a distributiei neuniforme a aerului la trecerea prin racitor, si a altor
factori ce pot influenta analiza experimentalad a unui racitor.
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Fig. 38 Eroarea coeficientului de frecare simulat fata de cel experimental

pentru aripioara ondulata cu capete drepte

5.3 Concluzii

In acest capitol s-a prezentat studiul numeric al aripioarei ondulate cu capete
drepte realizat cu ajutorul softului comercial SolidWorks. Prin comparatia rezultatelor
numerice cu functiile obtinute experimental au aratat ca modelul numeric obtinut este

unul valid.

Pentru schimbul termic rezultatele numerice obtinute aproximeaza expresia
(4.21) a numarului Nusselt obtinutd experimental, cu o acuratete medie de 6.7%,
avand un maxim de 8.64%. Aceasta acuratete se afla in interiorul intervalului de
incertitudine a expresiei experimentale (4.21) de £15%, prin urmare pentru schimbul
termic, modelul numeric se considera a fi unul valid.

BUPT



BUPT



6. Studiul Numeric al aripioarei ondulata cu
sparturi rectangulare

Procesu!l prin care AOcd (aripioara ondulatd cu capete drepte) realizeaza
intensificarea schimbului termic este crearea de vartejuri cu axa de rotatie
perpendicular pe directia de curgere (figura 39). Aceste vartejuri distrug stratul limita
si realizeaza o amestecare locald a aerului din aripioara. Amestecarea are ca efect
aducerea de aer mai rece inspre peretele aripioarei ceea ce rezulta intr-un gradient
de temperatura mai mare, crescand astfel coeficientul de schimb termic.

Fig. 39 Viteza si Temperatura prin aripioara ondulata cu capete drepte.
Detaliu x [10, 20]

Cresterea amestecarii si implicit si cresterea schimbului termic, se poate
realiza prin cresterea amplitudinii onduleului, dar asa cum s-a aratat si in {85] aceasta
modificare vine cu o crestere in caderea de presiune. De fapt, orice modificare
geometricad care va creste turbulenta va avea o asemenea penalizare. Ideea este ca
aceste modificari sa aiba un impact mai mic si in ansamblu sa creasca performanta
noii aripioare, rezultate in urma modificarilor.

La analiza profilul vitezei pe planut yz - planul perpendicular pe directia
principald a curgerii (axa x) -sa observat ca pe acesta nu avem deloc amestecare
(figura 40), prin urmare zonele de temperatura mai reci din vana de curent nu se
amesteca cu zonele de langa perete ceea ce duce la un coeficient de schimb termic
convectiv mai mic.
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~

Fig. 40 Variatia vitezei perpendicular pe viteza de curgere

Pentru imbunatatirea suplimentara a schimbului termic s-a pornit de la ideea
generatorilor de turbulenta longitudinald (WG), prezentati in sectiunea 2.4, pentru a
induce o curgere secundara pe planul yz pentru a realiza o amestecare suplimentara
a aerului prin aripioara.

Modificarea AOcd folosind WG trebuie sa indeplineasca criteriile enumerate
mai jos:

a. Sa poata genera o miscare elicoidala a aerului prin aripioara care va limita

si mai mult cresterea stratului limita de langa peretele AOcd

b. Sa pastreze avantajul in exploatare al AOcd. Gradul de imbacsire al noii
geometrii sa fie cat de mic posibil.

c. Realizarea ei sa se poatd face cu un efort tehnologic cat mai mic.
Modificarile ce trebuie aduse pentru a realiza forma WG-urilor este mare,
si exista posibilitatea ca acestea odatd realizate s& se deterioreze in timp.

Pentru a respecta conditiile de mai sus, folia AOcd a fost modificatd prin
aplicarea unor decupaje rectangulare dispuse alternant (figura 41). Acestea
modificare are avantajul cd ca este usor de realizat in productie - necesita o operatie
suplimentara de decupare inainte de formarea aripioarei.
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Fig. 41 Aripioara Ondulata cu sparturi rectangulare -~ AOsr

Pentru descrierea completa a noii geometrii (AOsp) (figura 41) s-au introdus
5 parametrii noi care sa descrie pozitia (d, Lg), dimensiunea (L, W) si numarul (P)
decupajelor aplicate foliei. Deoarece influenta asupra performantelor termice si
hidraulice a celorlalti parametrii precum inaltimea, pasul, si grosimea foliei este
cunoscuta acestia s-au eliminat din acest studiu fiind considerati constanti avand
valorile definite in capitolul 5.

6.1 Determinarea parametrilor geometrici optimi

Determinarea valorilor optime ale celor 5 parametrii este o problema de
cdutare intr-un spatiu N> dimensional - unde N numarul de valori posibile ale fiecarui
parametru - a extremului unei functii obiectiv.

Functia obiectiv a fost aleasa ca fiind criteriul JF definit de relatia (2.9). Acest
criteriu are avantajul c3 exprima eficienta aripioarei relativ la performantele unei
geometrii de referinta. Pentru cazul de fata aceastd referinta este considerata a fi
aripioara ondulatd cu capete drepte a caror performante experimentale si numerice
sunt cunoscute.

Alegerea domeniului de variatie al celor 5 parametrii trebuie sa tind cont de
cele 3 constrangeri de ordin practic de mai jos:

1. Aripioara trebuie sa fie invariantd la pozitia de montare. Nu trebuie s3

existe un sens preferential al curgerii aerului prin aripioara

2. Decuparile nu trebuie sa fie mai late de 2 din indltimea aripioarei

3. Distanta dintre decupari nu trebuie sd fie mai micd decat lungimea

decuparii

Pentru respectarea primei constrangeri numarul de decupari din prima
jumatate trebuie sa fie egal cu numarul decupdrilor din a doua jumatate. Din aceastd

BUPT



71 Studiul Numeric al aripioarei ondulata cu sparturi rectangulare 6

cauza s-a ales folosirea doar a unui numar par de decupari. Datoritd acestei alegeri
este mai convenabil sa folosim parametrul n; > - jJumatate din numarul de decupari -
decat distanta dintre decupari P-.

Respectand si celelalte doua constrangeri care limiteaza latimea decuparilor
si respectiv numarul maxim de decupari s-a ajuns la domeniul de variatie ai
parametrilor din tabelul 17.

in afard de parametrul n; - care este un numar natural, ceilalti parametrii sunt
continui pe domeniul stabilit ceea ce face ca dimensiunea spatiului de cautare sa fre
infinita. Pentru a aduce spatiul de cautare la o dimensiune rezonabild vom considera
ca functia obiectiv JF depinde liniar de toti parametrii. Aceasta presupunere ne permite
folosirea doar a doua valori pentru fiecare parametru - valoarea maxima si valoarea
minima - si reduce spatiul de cautari la 2°=32 de puncte.

Tabel 17 Parametrii geometrici ai aripioarei ondulate cu sparturi
rectangulare
Parametru Minim Maxim Descriere

, [mm _
Lo 3 6 - distanta de la iesirea/intrarea aripioarei
D 05 2.5 ~ - distanta de la marginea superioara/inferioara
L 2 4 - lungimea sparturii - )
w 13 - \atimea sparturiic
Lm’/z 3 5 - distant:é dintre sp»)‘é—rfufi_“ -

Cele 32 de puncte de cautare reprezintd de fapt o matrice de testare complet
factoriald din metoda programarii experimentelor (DOE) [121]. Valorile parametrilor
pentru cele 32 de puncte de cautare sunt prezentate in tabelul 18

Tabel 18 Matricea de simulari a aripioarei ondulate cu sparturi rectangulare

1 1 3 2 3 0.5
2 3 3 2 3 2.5
3 1 3 4 3 2.5
4 3 3 4 3 0.5
5 1 6 2 3 2.5
6 3 6 2 3 0.5
7 1 6 4 3 0.5
8 3 6 4 3 2.5
9 1 3 2 5 0.5
10 gE 3 2 5 2.5
11 3 4 5 2.5
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Modelarea celor 32 de configuratii (figurile 42-45) a fost realizatd folosindu-
se un proces semiautomat in care s-au folosit doud caracteristici ale SWCFD. Faptul
cd SWCFD (SolidWorks Flow Simulation) este un soft de modelare parametric a permis
introducerea ecuatiilor generatoare a geometriei. Cealaltd caracteristica importanta
este capabilitatea modului de simulare de a realiza studii parametrice, care simplifica
si automatizeazd procesul de simulare a mai multor configuratii.

Fig. 42 Modelele 3D 1 si 2
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Fig. 43 modelele 3D de la 3 la 12
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Fig. 44 Modelele de Ia 13 la 22
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ID 29

\

ID 31

Fig. 45 Modelele de la 23 Ia 32

Conform definitiei criteriului JF (2.9) analiza comparativéd trebuie sa fie
realizatd la acelasi numar a lui Reynolds. Prin urmare toate configuratiile au fost
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simulate intr-un singur punct functional (viteza de 5 m/s, temperatura aerului la
intrare de 20 °C si temperatura peretelur de 80 °C)

Dupa rularea tuturor configuratiilor, rezultatele obtinute au fost prelucrate
folosind ecuatiite (5.1)-(5.7) pentru a le transforma in marimi adimensionale potrivite
pentru analiza comparativa, iar cei 5 parametrii geometrici au fost normati in
intervalul [-1, 1] (tabelul 19).

Tabel 19 Rezultatele simularilor la viteza de 5 m/s

1 -1 -1 -1 -1 -1 1.02
2 1 -1 -1 -1 1 1.05
3 -1 -1 1 -1 1 1.15
4 1 -1 1 -1 -1 1.09
5 -1 1 -1 -1 1 1.10
6 1 1 -1 -1 -1 1.09
7 -1 1 1 -1 -1 1.05
8 1 1 1 -1 1 1.13
9 -1 -1 -1 1 -1 1.04
10 1 -1 -1 1 1 1.15
11 -1 -1 1 1 1 1.19
12 1 -1 1 1 -1 1.11
13 -1 1 -1 1 1 1.13
14 1 1 -1 1 -1 1.09
15 -1 1 1 1 -1 1.05
16 1 1 1 1 1 1.12
17 -1 -1 -1 -1 -1 1.02
18 1 -1 1 -1 -1 1.09
19 1 1 -1 -1 -1 1.09
20 -1 1 1 -1 -1 1.05
21 1 -1 -1 1 -1 1.10
22 -1 -1 1 1 -1 1.06
23 -1 1 -1 1 -1 1.01
24 1 1 1 1 -1 1.10
25 1 -1 -1 -1 1 1.06
26 -1 -1 1 -1 1 1.15
27 -1 1 -1 -1 1 1.10
28 1 1 1 -1 1 1.13
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-1 -1 -1 1 1 1.14
1 -1 1 1 1 1.12
1 1 -1 1 1 1.11
-1 1 1 1 1 1.18

Primul pas in vederea optimizarii parametrilor este determinarea efectului
fiecarui parametru in variatia functiei obiectiv JF. Prin conventie [121], efectul este
considerat a fi diferenta intre valoarea medie a functiei obiectiv atunci cand
parametrul este la valoare minima fata de valoare medie a functiei obiectiv cand
valoarea parametrului este la valoarea maxima. Reprezentarea grafica a efectului
fiecarui parametru (figura 46) ne arata ca parametrul L, nu are un efect notabil asupra
functiei obiectiv si poate fi ignorat. Restul parametrilor au un efect pozitiv, ceea ce
inseamna ca daca crestem acesti parametrii functia obiectiv va creste.

112 = 1124 1124 1.12 4 1.12 9

1.11 - 1114 l 1.11 4 111 1.11

110- | 1104 / 1104 1104 / 110 4
= 3 ‘

:.094/ 109-/ " 109 1.09 J/ 1.09

1.08 - 1084 1.08 | 1.08 -1 1.08 1

1.07 - 1074 I 1.07 A 1.07 1.07 4

-1.0 10 -1.0 1.0 -1.0 10 -10 1.0 -1.0 10

Fig. 46 Efectul parametrilor asupra functiei obiectiv JF

in analiza de mai sus s-au neglijat efectele de interactiune ce pot aparea intre
parametrii. Analiza grafica a acestor interactiuni este dificild deoarece pentru
parametrii ramasi avem interactiuni posibile intre 2, 3 sau toti cei 4 parametrii. Pentru
studierea acestor efecte cea mai convenabild metoda a fost sa se realizeze regresia
liniara a functiei obiectiv in functie de toti parametrii si a tuturor interactiunilor
posibile, ecuatia (6.1) de mai jos:

JF=A+ ZB"X"’L Z Cij-Xi- X, + Z D Xi X X +E-Xy-Xg- Xy X, (6.1)
l j=:+1 ;=:+1
k=j+1
unde A, B, Cy;, Dij, E sunt coeficientii regresiei, X; unul din parametri: 1 -~ W,
2—t, 3—ny2, 4—d. Regresia a fost realizata folosind StatsModels [106] si s-au obtinut
rezultatele din in tabelele 20 si 21 unde s-au notat R? ~ valoarea reziduala a regresiei,
p - probabilitatea ca valoarea sa fie aleatorie, t - distributia statistica student
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Tabel 20 Descrierea statistica a regresiei ecuatiei (6.1)

Variabila: In (Nu,) R2: 0.981
Modelul: oLS Adj. R2: 0.963
Metoda: Least Squares F-statistic: 55.22

Nr. Observatii: 32 Prob (F-statistic): 6.61x10 !
Df Residuals: 16 ' Log-Likelihood: 117.81

Df Model: 15

Tabel 21 Rezultatele regresiei liniare cu toate

Coef.

1.0963
0.0057
0.0142
0.0287
0.0105
-0.0063
-0.0228
0.0063
0.0007
-0.0047
0.0071
-0.0048
0.0009
-2.49E-05
-0.0056
-0.0055

interactiunile pentru ecuatia (6.1)

o p>|t| {0.025 0.975]
0.002 719.616 0 1.093 1.099
0.002 3.745 0.002 0.002 0.009
0.002 9.316 0 0.011 0.017
0.002 18.807 0 0.025 0.032
0.002 6.913 0 0.007 0.014
0.002 -4.118 0.001 -0.01 -0.003
0.002 -14.956 0 -0.026 -0.02
0.002 4.12 0.001 0.003 0.01
0.002 0.457 0.654 -0.003 0.004
0.002 -3.088 0.007 -0.008 -0.001
0.002 4.692 0 0.004 0.01
0.002 -3.135 0.006 -0.008 -0.002
0.002 0.572 0.575 -0.002 0.004
0.002 -0.016 0.987 -0.003 0.003
0.002 -3.661 0.002 -0.009 -0.002
0.002 -3.613 0.002 -0.009 -0.002

Analiza valorilor din tabelul 20 relevd o aproximare buna a rezultatelor din
tabelul 19 (R? = 0.981), totusi unii coeficientii precum Cwn, Dwid Si Dwan Sunt irelevanti
dupd cum se observa din coloana probabilitati (p > |t]) - toti acesti coeficienti au
probabilitatea mai mare de 0.05 ceea ce inseamna ca nu sunt relevanti.

Prin eliminarea coeficientilor irelevanti si recalcularea regresiei ecuatiel (.11
s-a obtinut expresia finala avand coeficientii prezentati in tabelul 22.
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Tabel 22 Rezultatele finale ale regresiei ecuatiei (6.1)

p>1t| [0.025
771.357

0.0057 0.001 4.014 0.001 0.003 0.009
0.0142 0.001 9.986 0 0.011 0.017
0.0287 0.001 20.159 0 0.026 0.032
0.0105 0.001 7.41 0 0.008 0.014
-0.0063 0.001 -4.414 0 -0.009 -0.003
-0.0228 0.001 -16.031 0 -0.026 -0.02
0.0063 0.001 4.417 0 0.003 0.009
-0.0047 0.001 -3.31 0.004 -0.008 -0.002
0.0071 0.001 5.03 0 0.004 0.01
-0.0048 0.001 -3.36 0.003 -0.008 -0.002
-0.0056 0.001 -3.924 0.001 -0.009 -0.003
-0.0055 0.001 -3.873 0.001 -0.008 0

0.030

0.025 A

0.020 A i

0.015 4 l

0.010 A

0.005 1 III'HI--

0.000 - , — , — , —, =, =

> 3 g s R 5 g 3 S x 2
2] 2 @ < 3 By 3 @ c c g
© @ § Y O s £ G
Q Q

Fig. 47 Valoarea absoluta a coeficientilor
regresiei ordonati descrescator
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6.1 - Determinarea parametrilor geometrici optimi 80

Din reprezentarea grafica a valorilor absolute a coeficientilor din tabelul 22
(figura 47) se observa importanta pe care fiecare coeficient il are in functia obiectiv.
Acest grafic completeaza figura 46 cu influenta interactiunilor dintre parametri si ne
arata ca unele interactiuni dintre parametrii sunt importante. Dupa cum se observa
in figura 47 cea mai importanta interactiune este data de latimea (W) a decuparii si a
pozitiei pe verticala (d) a acesteia - valoarea coeficientului Cyg. O alta interactiune
importanta este cea dintre numarul de decupari (ny;) si pozitia acestora (d) De
observat este si faptul ca latimea (W) a decuparii are o importanta destul de mica -
coeficientul Bw are o valoare mica. Totusi din figura 47 nu se observa care dintre
parametrii sau interactiuni au o influenta pozitiva si care au o influenta negativa. Acest
neajuns se poate corecta folosind o reprezentare grafica a coeficientilor ordonati
descrescator luand in considerare si semnul acestora (figura 48)

0.03 -
B
0.02 4 :
0.01 4 l .
i
-0.014 - -
-0.02 A
Q Q

Fig. 48 Valoarea coeficientilor regresiei
ordonati descrescator

Figura 48 impreuna cu figura 47 ne arata ca dependenta functiei obiectiv JF
de parametrii geometrici, chiar daca este liniara, este complicata. Determinarea prin
incercare a parametrilor optimi ar fi 0 munca indelungata si dificila.

Pentru a gdsirea combinatiei optime de parametrii geometrici la care functia
obiectiv JF sa fie maxima s-a recurs la o cdutare numerica folosind functia minimize
din modulul scipy care se foloseste de metoda SLSQP! [122] pentru gasirea minimului
acesteia. Cum modulul scipy nu are implementata o functie de maximizare, problema
de fata a fost modificata intr-o problema de gasire a minimului prin schimbarea

! Sequential Least Square Programming
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81 Studiul Numeric al aripioarei ondulata cu sparturi rectangulare 6

semnului functiei JF (prezentat in listingul 6). Cu aceasta metodd s-a gasit valoarea
maxima a functiei obiectiv JF pentru combinatia de parametrii din tabelul 23.

Tabel 23 Combinatia optima de parametri
W [mm] L [mm] Lo [mMm] Nni/2 d [mm] JF
! 1 4 4.5 4 2.5 1.28 :

t
—— ——

Aceasta combinatie de parametrii nu se alfa printre cele 32 de variante.
Modelul ei este prezentat in figura 49.

Fig. 49 Geometria optima a aripioarei ondulate
cu sparturi rectangulare

Spre diferentd de curgerea prin aripioara ondulatad cu capete drepte (AOcd)
(figura 39) curgerea prin noua geometrie este mai complicata (figura 50 - aratd
curgerea printr-un plan aflat la mijlocut lamelei). In figura 50 se observad o amestecare
a aerului mai buna fatd de amestecarea produsa de AOcd (figura 39). Modificarea
curgerii este totala in zona sparturilor (vezi figura 51). In aceastd zon3, curgerea in
véna de curent nu mai este sinusoidald, si se observa o impartire a curgerii la capetele
decuparilor.
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2000 3200 4400 320 2407 00
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Fig. 50 Curgerea pe aripioara ondulata cu sparturi rectangulare.
Detaliu prin mijlocul foliei la distanta x € [10, 20] mm

1997 173 4410 4817 6423 M

» Temparshrs [C}
1 CuPitop contoury

Fig. 51 Curgerea pe aripioara ondulata cu sparturi rectangulare
Detaliu in partea superioara a foliei la distanta x € [10, 20] mm

Aceste modificari de curgere induc vartejuri pe planul perpendicular curgerii
(figura 52) ce realizeazd o amestecare mai bund a aerului in aripioara
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C

Temgerature Fiud "C)

CutPiot 3 contours
CutPiot 4 comours
CutPiot S condours

Fig. 52 Variatia vitezei | pe viteza de curgere
pentru aripioara ondulata cu sparturi rectangulare

6.2 Compararea rezultatelor AOsr cu AOcd

Pana in acest moment analiza numerica a fost realizata la o vitezd de 5 m/s
constantd. Dar pentru a stabili domeniul pentru care geometria aripioarei ondulate cu
sparturi rectangulare (AOsr) este superioara aripioarei ondulate cu capete drepte
(AOcd) s-au calculat performantele acestei noi geometrii pe domeniul de viteze
frontate [4, 19] m/s. (tabelul 24)

Tabel 24 Rezultatele simularilor la mai multe viteze
pe aripioara ondulata cu sparturi rectangulare

“mx10* Ap

m/s - ka/s Pa ’ °C - - %
4.2 1009.0 121  117.89 2455 22.00 0.0245 0.16
6.4 1519.1 181 22594 2772 27.84 00206 0.14 |
"85 20315 2.42 35559 30.08 32.69 00181 0.12 .
10.6 2546.7  3.02  500.48  32.17 36.44 0.0161 0.11
12,7  3064.4  3.63 665.03  34.03 39.41 0.0145 0.10
14.8  3584.3  4.23  843.28  35.70 41.78 0.0131 0.09
"16.9 4106.7 4.84 1054.06 37.27 43.51 0.0119 0.09
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6.2 - Compararea rezultatelor AOsr cu AOcd 84

Vin
19.1

Re m x 104 Ap ATmIn Nu j cf
4629.4 5.45 1293.53 38.49 4546 0.0110 0.09

Dupa cum se observa din figura 53 numarul Colburn pentru aceasta geometrie
este constant mai mare decat cel al AOcd. Diferenta relativa intre cele doua functii
este intre 45 % pentru viteze mici si 5 % pentru viteze mari (linia punctata din figura

53).
0.0241 \(*-.. —— AOsr
—— AOQOcd
" . AN
0.022 - e i
0.020 -
-30 _
~0.018 4 X
- £
0.016 - 20
0.014 -
- 10
0.012 -
0.010 A 0
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500
Re
4 6 8 11 13 15 17 19
Vin [m/s]

Fig. 53 Numarul Colburn pentru AOsr si AOcd

Odata cu cresterea performantelor termice cresc si caderile de presiune. in
figura 54 sunt comparati coeficientii de frecare pentru cele doud geometrii. In aceastd
figura se observa cad coeficientul de frecare al AOsr este cu 35% - 45% mai mare
decat coeficientul de frecare al AOcd, pe tot domeniu! studiat. Aceastd crestere se
datoreaza prezentei circulatiei secundare ce produce vortexurile perpendicular pe axa

de curgere

si creeaza o frecare suplimentara.
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Fig. 54 Coeficientul de frecare pentru AOsr si AOcd

Luate separat cele doua criterii nu ne permit sa realizam o analiza globala a
acestei geometrii. De aceea s-a realizat comparatia folosind criteriul JF. Dupa cum se
observa din tabelul 25 si figura 55, criteriul JF are o valoare supraunitard pentru viteze
pana la 15 m/s (Re ~3600) iar dupd aceasta vitezad valoarea JF este subunitara.

Tabel 25 criteriul JF in functie de viteza aerului

Vin ' Re ‘ S CJF

m/s ' - -

4.2 1009.0 130
6.4 ) 15191 127

85 20315 123
10.6 B 2546.7 117
12,7 30644 T T 106
14.8 N 35843 ST q03

169 " aw067 099
1917 Tae29.4 7 096
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Fig. 55 Reprezentarea grafica a criteriului JF

Conform analizei criteriului JF noua geometrie are un avantaj net pentru
viteze ale aerului mai mici de 10 m/s. Acest criteriu, conform definitiei, se poate folosii
pentru comparatia performantelor la acelasi numar Reynolds. in aplicatiite practice
situatia poate fi diferiti. in aceste aplicatii aerul este antrenat de un ventilator care
are la randul sdu o anumitd curba a performantelor (debitul de aer in functie de
caderea de presiune). Exista situatii in care acest ventilator nu poate fi schimbat, sau
schimbarea lui implica costuri prea mari. Pentru aceste aplicatii utilizarea criteriului
de eficienta JF nu este relevantd, fiind necesara o comparatie in diferite conditii de
functionare specifice fiecarei geometrii in parte (la debite de aer diferite).

Pentru compararea noii geometrii in aplicatiile descrise mai sus trebuie sd
raspundem la intrebarea: Care sunt performantele termice ale unui schimbator de
caldura avand acelasi ventilator si in aceleasi conditii de functionare dacd schimbam
aripioara de aer?

Pentru a raspunde la intrebarea de mai sus trebuie sa gasim performantele
termice ale AOsr astfel incat puterea ventilatorului sd rdmana neschimbata. In figura
56 este prezentatd cdldura schimbata de douad racitoare unul avand suprafete extinse
de tip AOsr si celdlalt avadnd AQOcd in functie de puterea necesara.
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Fig. 56 Fluxul de caldura evacuata in functie de puterea ventilatorului

Din figura 56 este evident ca pe tot domeniul racitorul cu AOsr schimba cu 2
pana la 4% mai multd caldurd decdt racitorul cu AOcd. Se observa ca diferenta
obtinutéa comparand performantele adimensionale de 10 la 30% s-a micsorat
semnificativ in cazul schimbului de cédldurd. Motivul acestei micsorari este dat de
vitezele diferite la care cele doud schimbdtoare functioneaza - debitul masic care
circula prin aripioara este diferit si astfel se modificd si temperatura medie logaritmica
(AT min).

Un alt exemplu practic se refera la: Care este puterea ventilatorului necesara
pentru un schimb&tor cu AOsr in comparatie cu un schimbator cu AOcd pentru a obtine
un anumit schimb termic?
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Fig. 57 Puterea ventilatorului in functie de fluxul de caldura schimbata

In figura 57 este prezentat graficul puterii in functie de fluxul de caldura

schimbat. Din acesta se observa ca pentru a avea acelasi schimb termic puterea
necesara pentru vehicularea aerului prin schimbatorul cu AQsr este mai micd cu 7
panala 13%

Ca si 0 observatie suplimentara, pentru realizarea acestor ultime doud studii

s-au presupus doud schimbatoare de caldura avand:

e Qaceeasi suprafatda de schimb termic. Consideratda a fi suprafata de
schimb termic pe o singura lamela

e aceeasi sectiune de curgere. Considerata a fi sectiunea de curgere
folositd in simulari si care este egald pentru cele doua tipuri de aripioare
e un domeniu de viteze intre 2 si 16 m/s

e temperatura de intrare a aerului de 20 °C. Folosit in simulari

e schimbul termic pe partea de apa este considerat infinit in raport cu cel
pe aer. Rezultd o temperaturd a peretelui constantd, luata ca fiind 80 °C

6.3 Concluzii

In acest capitol s-a prezentat studiul performantelor termice si hidraulice ale

aripioarei ondulate cu sparturi rectangulare, derivata din aripioara ondulata cu capete
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drepte in raport cu aceasta din urma. Noua geometrie este formata prin realizarea
unor decupari rectangulare in aripioara ondulata.

Sparturile create au doud efecte:

. Limiteaza si distrug stratul limita din apropierea foliei
. Induc vartejuri cu axa de rotatie in lungul axei de curgere principala.
Acestea produc o amestecare suplimentara a aerului prin aripioara

Aceste douad efecte produc o crestere a numarului Colburn intre 40% - pentru
vitezele mici si medii - si 5% - pentru vitezele mari (figura 53). Dar produc si o
crestere medie de 40% a coeficientului de frecare. In general conform cu criteriul de
eficienta JF AOsr are performante mai bune pentru vitezele de pana la aproximativ 13
m/s. La viteze mai mari performantele acestei aripioare sunt foarte apropiate de cele
ale AOcd.

Utilitatea acestei aripioare este dovedita de cele doud cazuri practice
analizate. Aceste cazuri au aratat ca in practica exista o crestere de 3-4% a schimbului
termic realizat de un schimbator de caldurd echipat cu aceasta aripioara pentru
aceeasi putere de circulare a aerului in raport cu un schimbator de caldura echipat cu
AOcd. Sau o scadere de 7-13% a puterii de circulare a aerului pentru aceeasi caldura
schimbata.
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7. Concluzii si contributii personale

7.1 Concluzii

In lucrarea de fata s-au facut cercetari teoretice si experimentale privind
performantelor termice si hidraulice ale schimbatoarelor de caldura cu suprafete
ondulate cu capete drepte pentru obtinerea unei noi geometri, care sa duca la
cresterea acestor performante.

Cercetarea in domeniul suprafetelor de schimb termic este un domeniu foarte
activ, de o importantd deosebita pentru industria producatoare de schimbatoare de
caldura.

In lucrare s-a analizat literatura de specialitate, pana la momentul actual,
pentru diferite tipuri de suprafete extinse, cu un accent pus pe aripioara ondulata.
Aceasta analiza a dus la concluzia ca desi exista o forma analitica general acceptata,
a expresiilor pentru determinarea numarului Nusselt/Colburn si a coeficientului de
frecare, coeficientii acestor expresii trebuie determinati experimental deoarece
diferentele relative intre expresiile determinate pot ajunge pana la 80%. '

Specific, pentru compania S.C. RAAL S.A. BISTRITA este importanta
cunoasterea expresiilor analitice de variatie a numarului Nusselt/Colburn si a
coeficientului de frecare cu parametrii geometrici pentru aripioarele ondulate cu
capete drepte. Prin urmare in lucrare s-au folosit 17 racitoare de test — cu parametrii
geometrici diferiti - pentru determinarea coeficientilor unor astfel de expresii.

Realizarea si efectuarea testelor este un proces de lunga durata si costisitor.
Datorita acestui fapt pentru determinarea unor forme geometrice mai performante
este de ajutor folosirea simularilor pe calculator. Validarea rezultatelor numerice din
aceasta lucrare a fost realizata cu ajutorul rezultatelor experimentale obtinute pe
aripioara ondulata cu capete drepte. Aici s-a aratat ca existd o buna concordanta intre
aceste rezultate, in domeniul de £15%.

Folosind comparatia cu rezultatele simularilor aripioarei ondulate cu capete
drepte s-a studiat un nou tip de geometrie prin introducerea unor generatori de
turbulente si s-a aratat ca acestia au un efect pozitiv in cresterea performantelor de
schimb termic al schimbatoarelor de caldura, si reducerea zgomotului creat de
ventilator prin utilizarea unui debit de aer mai mic.

In continuare, folosind rezultatele obtinute in aceasta lucrare, se vor putea
realiza urmatoarele studii prin care performantele suprafetelor extinse se pot
imbunatatii:

- studierea numerica a curgerii aripioarelor ondulate cu
capete drepte la alti parametrii geometrici greu
realizabili practic;

- studierea decupajelor dispuse la un unghi diferit de zero
fata de axa principala de curgere;

- studierea unor forme diferite de decupaje, spre exemplu
cele triunghiutare;

- realizarea decupajelor pe aripioare ondulate frante;

dar si alte studii pe geometrii mai diferite care implica crearea de vartejuri
perpendiculare pe axa de curgere.
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7.2 Contributii personale

Teza de doctorat ~CONTRIBUTII PRIVIND CERCETARI ALE
SCHIMBATOARELOR DE CALDURA CU SUPRAFETE ONDULATE CU CAPETE DREPTE SI
SUPRAFETE CU GENERATORI DE TURBULENTE” se bazeaza pe cunostintele teoretice
si experimentale de peste 18 ani a autorului in acest domeniu si pe colaborarea cu
Facultatea de Mecanica, catedra Masini Mecanice, Utilaje si Transporturi, din cadrul
Universitatii Politehnica Timisoara.

Cercetarile experimentale si numerice a curgerii aerului prin astfel de
suprafete extinse de schimb termic efectuata s-au concretizat cu cateva contributii
personale ale autorului ce au un impact pozitiv in industria producatoare de racitoare
compacte, printre care se pot enumera:

- analiza si sistematizarea datelor prezente in literatura de specialitate pana

la momentul actual pentru diferitele suprafete extinse de schimb termic. Analiza s-
a axat in special pe prezentarea principalelor ecuatii criteriale aplicabile geometriei
ondulate. Aici s-a aratat dificultatea obtinerii unor ecuatii criteriale general valabile;

- s-a imbunatatit standul de incercare prin introducerea unor automatizari in
postprocesarea datelor primare obtinute din testare;

- s-au proiectat si incercat experimental 17 schimbatoare de caldura din
aluminiu in peste 760 puncte de functionare, avand dimensiuni si parametrii
geometrici diferiti;

- analiza si determinarea ecuatiilor criteriale (4.21) si (4.24) ce permit
calcularea performantelor termice si hidraulice ale aripioarei ondulate cu capete
drepte in functie de parametrii geometrici cum sunt inaltimea, pasul si grosimea;

- automatizarea postprocesarii datelor experimentale obtinute pe un numar
mare de schimbatoare de cdldura folosind ecosistemul limbajului de programare
Python. Codul acestor programe fiind pus la dispozitie in A3;

- imbunatdtirea programului de calcul al schimbatoarelor de caldura (PCSC)
existent in cadrul companiei RAAL S.A.prin incorporarea ecuatiilor criteriale (4.21) si
(4.24);

- proiectarea si studierea numericd a curgerii printr-o noua geometrie,
denumitd aripioara ondulatad cu sparturi rectangulare, care foloseste promotorii de
turbulenta pentru a induce o circulatie secundard prin aripioara. Aceasta circulatie
produce vartejuri cu axa de rotatie dealungul axei principale de curgere. Folosindu-
se de criteriul de eficienta JF, s-a aratat ca folosirea acestor promotori de turbulenta
cresc performanta totald a noilor aripioare pentru viteze medii (<11 m/s) cu 15 -
30% in comparatie, la aceeasi vitezd, cu aripioara ondulata cu capete drepte (figura
55). Schimbatoarele de caldura ce le folosesc realizeazd un schimb de termic cu 3 -
4% mai mare pentru aceleasi dimensiuni si puteri de circulare a aerului decat cele
dotate cu aripioara ondulata cu capete drepte. Sau daca se mentine un flux constant,
racitoarele dotate cu aceasta aripioard necesitd ventilatoare cu puteri de 7 pana la
12% mai mici decat cele dotate cu aripioara ondulata cu capete drepte;

- s-a imbogatit literatura de specialitate cu informatii noi. Parte din aceste
informatii fiind publicate in cele peste 20 lucrdri ale autorului apédrute in diferite
reviste de specialitate sau sustinute la congrese interne si internationale [15], [21],
[128]-[137], [25], {138]-[140], [27], [98], [123]-[127]

De mentionat sunt lucrarile apdrute in: Experimental Heat Transfer [25]
indexatd ISI, lucrarea sustinutd la conferinta ICPR-AEM 2016 [123] indexata ISI,
Applied Mechanics and Materials [22], [124], [141] indexate BDI, lucrarea sustinuta
la o conferintd internationald din Londra UK Heat Transfer Conference [23], dar si alte
lucrdri in diferite publicatii si conferinte [15], [16], [21], [126] din tara si straindtate.
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93 Concluzii si contributii personale 7

Dar si contributia autorului la monografia ,Proiectarea si incercarea
radiatoarelor” [27] un ghid destinat proiectantilor privind modul de dimensionare si
constructie a schimbatoarelor de caldura.
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Anexe

AlErori si incertitudini

Datorita erorilor finite si diferite de zero a instrumentelor de masur3,
indiferent de constructia acestora, fiecare rezultat al unei masurdtori fie el de
temperatura, presiune, debit, curent electric, etc are o incertitudine diferitd de zero.

Erorile care pot apdrea intr-o masuratoare a unei marimi sunt de doua tipuri,
dupd cum este definit in [142]:

e erorile sistematice sau acuratetea masuratorii, definita ca fiind
diferenta dintre valoarea adevarata si valoarea observatd. Acestea pot fi
eliminate, sau reduse prin calibrare

s erorile aleatorii sau precizia masuratorii, definita ca fiind o eroare care
cauzeaza diferente ale valorii marimii la citiri repetate, in jurul unei valori
medii. Masuratorile pot fi precise sau imprecise, in functie de cat de bine
instrumentul poate reproduce valoarea marimii la masuratori repetate.

Daca acuratetea unui instrument, sau sistem de masura poate fi imbunatatita
si/sau determinata prin calibrare, nu se poate spune acelasi lucru despre erorile
aleatorii, care trebuie tratate statistic.

populatia
masuratorilor

—

A

A

Valoarea
Adevirati

Fig. 58 Compunerea erorilor de masurare

In cazul repetdrii unei masurétori, mentinand conditiile exterioare constante,
vom obtine diferite valori ale marimii fizice masurate, de exemplu temperatura unui
fluid. Aceste valori diferite apar datoritd unor mici influente ale sistemului de masura
-denumite zgomote. Un exemplu este cazul masurdrii temperaturii unui fluid cu
ajutorul unei termorezistente unde apar mici variatii ale tensiunii de alimentare -
zgomotul sursei de alimentare -a termorezistentei ceea ce va influenta valoarea
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95 Anexe

temperaturii de fiecare datd cand se repeta masuradtoarea, iar valoarea cea mai
apropiata de adevar este consideratd valoarea medie a masuratorilor vezi figura 58.
Daca se repeta inca o data masuratoarea, noua valoare obtinuta va modifica
valoarea medie a masuratorilor, obtinandu-se o valoare adevarata modificatd. Pentru
a putea fi siguri ca valoarea medie a marimii masurate este valoarea adevarata va
trebui sa realizam o infinitate de repetari ale masuratorii, ceea ce este practic
imposibil de realizat, de aceea vom accepta o incertitudine a valorii medii obtinute pe
un numar de repetari finite; literatura recomanda intre 5 si 30 masuratori {142].
Desigur, in functie de tipul standului de masura aceste repetari trebuie sa fie realizate
in asa fel incat sa se elimine timpul propriu de raspuns al sistemuiui {100].
Incertitudinea unei marimi masurate se considerd a fi estimarea erorii totale
care include cele doua tipuri de erori definite mai sus iar valoarea marimii se scrie:

x=x+U@95% (A1)

x fiind valoarea medie a marimii masurate, iar U fiind incertitudinea totala a
madsuratorii la o confidentd de 95%, sau 20. Confidenta este reprezentatd de
probabilitatea ca, in cazul in care se repetd masuratorile valoarea adevarata sa fie in
intervalul descris de x-U si x+U, astfel la o confidentd de 95% avem 5% sanse ca in
cazul repetdrii experimentului valoarea adevadratda sa nu fie in intervalul dat; de
exempliu din 20 de repetari a masuratorii doar una va avea o valoare in afara
domeniului [x-U, x+U] denumit interval de confidentd [143]. Desi nu existd un
fundament teoretic confidentele folosite de obicei in masuratori sunt urmatoarele
confidente:

e 10 unde 68.3% din masuratori vor fi in intervalul £1c fata de valoare
medie

e 20 unde 95% din masuratori vor fi in intervalul £20 fata de valoarea medie

e 30 unde 99.7% din masuratori vor fi in intervalul £30 fata de valoarea
medie

Incertitudinea totald, U, este compusa din suma celor doud tipuri de erori:
eroarea sistematic3 B si eroarea aleatorie a. In figura 58 se reprezintd grafic cele dou3
tipuri de erori pe o histograma, unde pe axa verticala este indicata frecventa cu care
0 anumita valoare apare la repetarea masuratorii.

Pentru a afla o sau deviatia standard medie, pe o populatie de masuratori, va
trebui sa apeldm la interpretarea statistica. Pentru aceasta se considera ca distributia
valorilor este o distributie normala, sau o distributie gausiana -fiecare valoare are
aceeasi probabilitate de aparitie — reprezentata grafic in figura S8.

Deoarece populatia masuratorilor este o populatie mica, din considerente de
ordin practic, deviatia standard a valorilor masuratorilor este determinata de:

N N o
a:\, 1 2'1_31 n (AZ)

Dupa cum am explicat mai sus, in cazul in care la numarul de repetari realizate
se mai adauga alte repetédri valoarea medie a masuratorilor se schimba si vom avea
o populatie de valori medii, a carei deviatii standard se poate calcula astfel:

=0 /Vn (A.3)
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Al - Erori si incertitudini 96

valorile medii nu au o distributie gausiana, ci are o distributie deplasata,
numita distributia student sau t care se poate gasii in tabele [144] sau limbaje de
programare precum python [145]. Intervalul de confidentd pentru medie este definit
in urmatoarea formuld [100]

X=Xttt 0/\n (A.4)

unde ,-! reprezintad gradele de libertate ale distributiei student, in cazul nostru

'=n-—1, iar 4reprezintd probabilitatea pentru care se doreste calculul intervalului -
vezi mai sus la intervale de confidenta.
In general incertitudinea U se poate scrie:

U=B+t,_g,0'/\n (4.5)

Un alt aspect important ce trebuie prezentate este prelucrarea marimilor cu
incertitudini si anume determinarea incertitudinilor unor marimi derivate din valorile
cu incertitudini.

Pentru principalele operatii se definesc urmatoarele modalitati de calcul:

—
adunarea: (fJ_rU,)+(yiU,.)=f+;‘vi\/u_f.+u_$.

————
-

e scaderea: (x+U,)-(¥+U,))=5-7+ JUE + U3

e inmultirea: (x+U,)- (¥t U,)=x%-y = \;’(Ul /x)? + (U),/y)z

e impartirea: ;;—Uv = %ig\/(ux/x)z + (U)./y)2
In general dacd avem o méarime derivatd R care depinde de mai multe
variabile cu incertitudini atunci determinarea incertitudinii lui R se calculeaza astfel
[142]:
R(x,y, .. k)

Up = J(axR U2+ (a},R . U_V)Z 4 -+ (BxR - Up)? (A.6)
R+ Uy

!Proprietatile distributiei student ne arata ca pentru un numar mare de grade
de libertate aceasta se apropie de distributia gausiana.
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A2 Analiza dimensionala a rezistentelor termice

Pornind de la relatiile (4.3) ~ (4.7) vom determina ordinul de marime al fiecarei
rezistente termice folosindu-ne de proprietatile materialului si de caracteristicile
geometrice ale schimbatoarelor de caldurd testate,

Pe site-ul The Engineering ToolBox [146] sunt specificate domeniile de
variatie a coeficientilor de convectie pentru diferite fluide. Dintre acestea de interes
pentru analiza de fata sunt domeniile de variatie pentru convectia fortata a aerului si
a apei:

e Pentru aer si gaze: 10 - 1000 [W/mK]
¢ Pentru apa si lichide: 50 - 10000 [W/mK]}

Pentru exemplu vom considera o unitate functionald a unui schimbaétor.
Aceasta fiind compusa dintr-un canal de apa si un canal de aer, despartite de un
perete lateral cum se poate observa in figura 59.

Fig. 59 Unitatea functionala a schimbatorului

Suprafata de schimb termic pe partea aerului se poate calcula daca se
considera valorile medii pentru inaltimea (h,=10.5mm), lungimea de
curgere(G=140mm), latimea (L = 800 mm) si pasul aripioarei (pa = 5mm) de aer.

Ag=NexAr+ A= 4-(he-O)x L/ +(G- L1/, - 8)=
Aa=2-(10.5-140) x 800/ [mm?] + (140 800 —800/..0.14) [mm?)
A, = 1.053 [m?] = 4,~1m?

Suprafata de schimb termic pentru apd se calculeazd intr-un mod
asemanadtor. Cunoscand inaltimea (h., = 2.2 mm), ldtimea (G=140 mm) lungimea
(L=800mm) si pasul turbulatorului (pw = 15 mm) pentru apa, valoarea suprafetei de
schimb termic pe apa este:

A, =N XA + A, = 4-(hw~L)x6/pw+(G-L—G/Pw‘6[)=>
A, = 0.1778 [m?] = A,,~107" [m?]
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A2 - Analiza dimensionald a rezistentelor termice 98

Cunoscand conductivitatea aliajului de Al (AI3003) din care este construit
schimbatorul de caldurda A=167 W/mK [147], si suprafata de schimb termic a peretelui
despartitor data de A, =L -G = 0.112 m?, putem estima ordinul fiecarei rezistente
termice din ecuatia (4.4):

R, = ! 10~2 [k]
a — .) W ~ Tar
102 [m] .98 [%)] - 1 [m?] w

e 0 [4)
w W ~ a7
10+ [mzK] -10-1[m?] w
0.5 x 1073[in] . [K
el

w

1.67 x 102 [%] 112 x 10-1[m?)

Rw =
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A3 Listingul programelor folosite

Evolutia tehnicii de calcul usureazda mult munca unui inginer si o face mai
sigurd. In loc sd@ fie preocupat de calcularea si verificarea manuald a procedeelor
repetitive, inginerul este ldsat sa studieze metodele de imbunatatire a aparatelor sau
a utilajelor, munca repetitiva trecand in sarcina calculatorului si a programelor
folosite. Totusi acest avans al tehnicii impune inginerului cunoasterea de domenii
conexe printre care programarea care are o importanta deosebita.

Desi exista multe limbaje de programare cum sunt C++,)ava, C# etc s-a ales
limbajul Python [148] pentru a automatiza prelucrarea informatiei din aceasta lucrare.
Motivele alegerii acestui limbaj fiind: al simplitati acestuia; al existentei unor librarii
de calcul stiintifice puternice cum ar fi numpy si scypy [145]; al gratuitadtii acestuia;
al portabilitatii acestuia; cat si a faptului ca impreuna cu mediul de dezvoltare spider
[149] a devenit un limbaj folosit intens in lumea stiintifica.

In continuare se vor prezenta partile de cod importante folosite in prelucrarea
datelor.

Prelucrarea rezultatelor experimentale:

Calculul numeric al inversului functiei (3.13) se realizeaza folosind metoda
brentg de aflare a radacinilor unei functii. Modul de calcul se gaseste in listingul listing
1

listing 1 calculul functiei Ntu in cazul curgerii incrucisate cu ambele fluide
neamestecate

return L, Lol S I

t
"
i
bl
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101 Anexe

Functia eps_neamestecat_all este implementarea ecuatiei (3.13). Iar functia
ntu_neamestecat_all reprezintad inversul functiei anterioare. Algoritmul de aflare a
inversului este implementat de functia interna optim, definita la liniile 17-21. Functia
optim intoarce raddcina expresiei lambda de la linia 19 pentru o singurad valoare.
Pentru a putea fi folosita pentru o listd de valori aceasta este apelata in linia 32 pentru
toate valorile introduse.

Calculul coeficientului de schimb termic convectiv pe partea aerului se
realizeaza cu ajutorul functiei calc_alpha_a definita in listingul listing 2.

listing 2 Functia de calcul a coeficientului de convectie a aerului

reTirIn o

Functia de mai sus accepta 2 parametrii de intrare: conductivitatea si
structura aripioarei. Logica functiei consta in liniile 8 si 9. In linia 8 se declara functia
pentru care se cauta radacina, iar in linia 9 algoritmul brentq [96] determina radacina
in intervalul [1x10%, 1000]. Daca radéacina nu este gasita functia arunca o eroare.

Prelucrarea automata a punctelor de masura se realizeaza pentru fiecare
racitor in parte de catre clasa MasuratoriRadiator definita in listingul 3 de mai jos:

listing 3 Codul pentru prelucrarea datelor experimentale pentru fiecare
racitor

‘‘‘‘‘
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R if not cailapleiffur
N raise Excepticn
S self. fricoction =

s tan funitis N valoare?

deroperty
def ReczistentaTermila

S w valoarat,
AT e, v, 30T« LT _a,
av )
e LntoAarce tuisrmatiilie de Lniorss
woa
43 Fcd.Series) ) :
41
MW = ‘min - miSs
o3 For
walT #
- e
: JaoT
[
<L T _a;
<= = z:iderar amce s 2
[ nTu_neamestelat
cé bl
e
¥ = Do eim ~
S te-noo® o2im omme - E
& = ® o
-2 = M

ch_z L te
an = ¢ =
T3

)

) w

3z

3 rz_a = 1/kA + gelf._ra.Rt - self.RezistentaTermica_w(re_w, 1ig.?z{T1_w:, al v,
tig.cond.tm_w), self. ra.struct_apal

T4 # as8sert np.aliiry a - , " Ooirt a ERE ) tire wlrs a-ai»"

23 ’ i N

5€ alpns_a ra.stru t_aer)

-7 L T+ ie-i/zer. con LTmoAa

R L. & = .

ED apl_wo= =

EN f_a = self.friction dpl_a, aer.dens

5z £ w = self.friction’dpi_w, lig.dens'~

a3
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Principala functie din clasa MasuratoriRadiator din listingul listing 3 este cea
de la linia 40 denumita process. Acesta accepta datele brute din fisierul de masuratori
si le transforma conform procedeului descris in sectiunea 4.2.

Automatizarea rezultatelor numerice:

Pentru postprocesarea datelor numerice s-au folosit implementat expresiile
(5.3) - (5.7) in functii prezentate in listingurile ce urmeaza:

listing 4 Codul pentru gasirea maximului functiei obiectiv JF

Datele privind proprietatile fizice ale aerului au fost luate din baza de date a
softului de simulare. Dependenta lor de temperatura s-a considerat a fi liniard. Pentru
implementarea lor s-a folosit functia polyld definitd in modulul numpy ca in listingul
5
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A3 - Listingul programelor folosite 104

listing 5 Codul pentru calcularea proprietatilor aerului

Pentru gasirea maximului functiei obiectiv s-a apetat la un artificu din moment
ce libraria scipy are implementata doar functia de cautare a minimului. Artificiul asa
cum se observa si din listingul 6

listing 6 Codul pentru gasirea maximului functiei obiectiv JF
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A4 Graficele rezultatelor experimentale

Graficele performantelor termice

in fiecare grafic sunt prezentate punctele experimentale si cu linie continua
modelul. Banda semitransparentd reprezinta o eroare de £ 15% fata de modelul
teoretic.

Exp vs. Pred (1) Expvs Pred (2)

Re
Exp vs. Pred (3)

R B e B e 2000 o mo =0
Re
figura 60 Modelul termic vs experimental pentru racitoarele 1-4
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Exp vs. Pred {5) Exp vs Pred (6)

00 1000 1500 2000 %00 500 1000 1500 000 %00
Re Re
Exp vs Pred (7) Exp vs. Pred (8)

Re Re

Fig. 61 Modelul termic vs experimental pentru riacitoarele 5-10
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Exp vs. Pred (11} Exp vs Pred (12)

Exp vs Pred (13) Exp vs. Pred (14)

0 1000 150 1500 1750 2000 2250 =00 2750 1000 1500 2000 2500
Re Re
Exp vs. Pred (15) £Exp vs. Pred (16)

1000 1500 200 %500 1000 1500 2000 500 3000 3BOO 4000 400
Re Re

Fig. 62 Modelul termic vs experimental pentru racitoarele 11-16
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Exp vs_Pred (17)

=0 %00 1000 100 1200

Re
Fig. 63 Modelul termic vs experimental pentru racitoarele 17

Graficele performantelor hidraulice

Exp vs. Pred (2)

Exp vs. Pred (1)
P T -

ale

009

Q06

1500 2000 200 2000 00 4000 ©00
Re

1500 00 00 000 3500 4000 500
Re

Fig. 64 Modelul hidraulic vs experimental pentru racitoarele 1, 2
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Exp vs. Pred (3) Exp vs Pred (8)

[ 31)
an it b

13
a0

012

a0

[ U 3
ao?

al1s a1s 1

a1le ale

a3 013 ¢

(-3 > o124

ann

Qo8 ¢

ao?

axe { - e

009

00?7

500 1000 1500 2000 2500 0¢ 1000 1500 2000 2500 3000 »00
Re Re

Fig. 65 Modelul hidraulic vs experimental pentru ricitoarele 3-8
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Exp vs. Pred (9)

Exp vs. Pred (10)
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Exp vs. Pred (14)

012

o1l

ato

oos

Q07 + -
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Fig. 66 Modelul hidraulic vs experimental pentru racitoarele 9-14
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[3%)
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013 1
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012
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Fig. 67 Modelul hidraulic vs experimental pentru racitoarele 15-17
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