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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 steei, 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 appiicability. 

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 acciimatization 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 foilows: 

• 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. 

• 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 
aiready 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 productlon, 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 rectangular cutouts to induce secondary 
airflow to improve the mixture of the bulk flow 
The thesis is structured as foilows: 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 în orice proces natural sau 
industrial în care se realizează lucru mecanic apare şi generarea pozitivă sau negativă 
(absorbţia) de căldură. Din acest motiv pentru a menţine procesul în parametrii 
nominali de funcţionare, căldura suplimentară trebuie îndepărtată din zonele nedorite 
şi refolosită sau transmisă în final în atmosferă. Pentru exemplificare să considerăm 
funcţionarea unui motor cu ardere internă. Pentru ca acesta sa nu se supraîncălzească 
surplusul de căldură trebuie îndepărtat de motor în ambient. 

în natură schimbul termic se poate realiza prin trei moduri: conductiv - dacă 
transferul de căldură are loc prin medii solide şi/sau fluide staţionare; convectiv - în 
cazul în care transferul de căldură are loc între un mediu staţionar şi un fluid în mişcare 
şi radiant - acesta are loc între oricare două suprafeţe având temperaturi diferite mai 
mari de O K [1] 

în industrie problema transferului de căldură este rezolvată prin folosirea unor 
aparate ce poartă titlul generic de schimbătoare de căldură. în funcţie de modul 
principal de transmitere a căldurii considerat, acestea au construcţii diferite. Spre 
exemplu, în electronică, pentru a extrage şi îndepărta căldura de pe microprocesoare, 
se foloseşte în principal schimbul termic conductiv şi cel convectiv, folosindu-se în 
special radiatoare (heat sink). Industria spaţială se foloseşte aproape exclusiv de 
schimbul termic radiant din moment ce în spaţiul extraatmosferic nu există un mediu 
prin care să poată avea loc convecţia, dispozitivele folosite pentru îndepărtarea 
căldurii fiind denumite panouri radiante. 

Marea majoritate a industriei producătoare de maşini şi utilaje se foloseşte, 
în principal, de modul convectiv pentru a transfera căldură între două fluide în mişcare 
separate de un perete. în prezent existând foarte multe tipuri constructive de astfel 
de schimbătoare de căldură: începând cu ţevi simple prin care circulă fluidul de răcit 
până la schimbătoare de căldură compacte, toate realizate din diferite tipuri de 
materiale metalice: aluminiu, cupru, oţel inoxidabil cât şi materiale nemetalice, 
materiale pe bază de polimeri [2], etc. Acestea pot funcţiona în instalaţiile de răcire 
ca utilaje principale sau ca utilaje secundare. în mare parte răcitoarele care 
funcţionează ca utilaje principale folosesc pentru răcire aerul având ca scop eliminarea 
surplusului de căldură în atmosferă (ex: răcitoarele de apă, răcitoarele de ulei, 
condensatoarele, vaporizatoarele, etc.). Răcitoarele secundare se folosesc de un fluid 
secundar, de obicei apa-glicol pentru răcirea unui alt fluid cum ar fi uleiul, freonul, 
sau aerul comprimat, etc. 

Pentru intensificarea transferului de căldură, majoritatea schimbătoarelor de 
căldură se folosesc de suprafeţe extinse de schimb termic cu forme geometrice 
diferite. Dintre toate suprafeţele extinse cele mai des folosite în construcţia 
schimbătoarelor compacte sunt: nervurile continue, ondulate, sparte şi cele 
alternante. Fiecare dintre aceste nervuri au avantaje şi dezavantaje ceea ce le face 
utile pentru diferite medii şi domenii de operare. Deoarece performanţele suprafeţelor 
extinse sunt influenţate de o multitudine de factori (viteza de curgere, temperatura, 
fluidul de lucru, forma si dimensiunile geometrice) cercetările efectuate asupra lor 
sunt în principal cercetări experimentale şi numerice cu unele încercări de determinare 
a modelelor teoretice pentru familii geometrice [3], acestea fiind realizate pe domenii 
de aplicabilitate specifice şl configuraţii limitate. Din acest motiv, pentru proiectarea 
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9 Introducere 1 

şi dimensionarea schimbătoarelor de căldură este necesară consultarea intensă de 
compendii (Kays şi London [4], Hewit [5], etc.) sau de informaţii din literatura de 
specialitate internaţională (Wang et al. [6], Dong et. al. [7]- [9] , etc.) şi naţională ( 
Nagi [10]-[12] , Theil [13], Ilieş [14]-[16] etc.) ce conţin date experimentale şi 
informaţii despre ecuaţiile criteriale ale diferitelor suprafeţe extinse. Problema care 
apare în folosirea ecuaţiilor criteriale sau a rezultatelor experimentale din literatură 
sunt diferenţele mari ce apar între diferite corelaţii, după Ismail [17] unele dintre 
acestea ajungând la o variaţie de ±30%. Aceste diferenţe, ce pot fi atribuite variaţiilor 
de geometrie între producători, fac destul de greoaie şi de multe ori imprecisă 
proiectarea şl dimensionarea schimbătoarelor de căldură. Un alt aspect ce poate duce 
la diferenţe semnificative este de multe ori ambiguitatea definiţiei diametrului 
hidraulic. 

Cum în final surplusul de căldură din procesele industriale trebuie evacuat în 
atmosferă, marea majoritate a schimbătoarelor de căldură folosite sunt schimbătoare 
de căldură răcite cu aer (radiatoare de apa, răcitoare de ulei, condensatoare, 
vaporizatoare, etc.) în aceste schimbătoare, aerul este cel care determină 
performanţele deoarece are cel mai mic coeficient de convecţie (10 - 200 [W/m^K] 
[18]) raportat la alte fluide cum sunt apa ( -3000 [W/m^K] [19]) sau uleiul (500 -
1000 [W/m^K]). Din acest motiv marea majoritate a cercetărilor pe suprafeţele 
extinse sunt îndreptate către creşterea performanţelor aerului de răcire. 

Motivaţia acestei lucrări este dată de necesitatea de dezvoltare a companiei 
RAAL S. A., principalul producător de schimbătoare de căldură din aluminiu din 
România [20]. 

Piaţa companiei RAAL este una foarte diversificată, ea furnizând schimbătoare 
de căldură şi echipamente de schimb termic pentru o multitudine de ramuri 
industriale: utilaje de construcţii - excavatoare, basculante; maşini agricole -
combine, tractoare; utilaje de proces industrial - uscătoare de aer comprimat; 
componente pentru aclimatizarea clădirilor HVAC^ - condensatoare, vaporizatoare; 
pentru Industria auto - plăci de răcire electronice pentru baterii; etc. Dintre clienţii 
firmei RAAL se pot amintii nume mari precum: JCB, Caterpillar, John Dere, Class, 
Fendt dar şi Continental şl Samsung. 

Creată în 1991 compania RAAL a fost tot timpul deschisă Inovaţiei şi 
progresului cu o parte activă în cercetare, înfiinţează şi susţine un laborator de testare 
şl grupuri de cercetare cu rezultate atât în creşterea companiei la nivelul actual dar şi 
cu un număr de lucrări ştiinţifice [10], [15], [16], [21]-[26] şi cărţi din domeniu [12], 
[27]. Laboratorul de testare a permis companiei dezvoltarea unui program pentru 
dimensionarea schimbătoarelor de căldură. 

Pentru îmbunătăţirea programului de dimensionare introducând capabilităţi 
de optimizare se pot sublinia următoarele obiective ce trebuie urmărite: 

• Determinarea experimentală a unor ecuaţii criteriale, analitice, 
continue pe spaţiul tuturor parametrilor constructivi, pentru predicţia 
performanţelor termice şi hidraulice ale suprafeţelor extinse 

• Compararea diferitelor criterii de performanţă şi introducerea unor 
coeficienţi adaptaţi realităţii din exploatare a schimbătoarelor de 
căldură 

• Simularea modelelor 3D a suprafeţelor de schimb termic şl validarea 
rezultatelor numerice cu ecuaţiile criteriale realizate pentru reducerea 
numărului de teste experimentale 

^ Heating, Ventilation and Air Conditioning 
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• Realizarea de noi tipuri de geometrii pentru îmbunătăţirea 
coeficientului de schimb termic pe aer 

în vederea atingerii obiectivelor descrise mal sus şi luând în considerare cele 
deja afirmate: importanţa coeficientului de transfer termic al aerului dar şi deviaţiile 
înregistrate între rezultatele diferitelor cercetări; lucrarea de faţă prezintă 
determinarea experimentală a ecuaţiilor criteriale pentru familia aripioarelor ondulate 
cu capete drepte (AOcd) - cel mai folosit tip de suprafaţă extinsă de schimb termic 
pentru aer, din producţia RAAL - şi analiza numerică împreună cu validarea 
experimentală a modelului pentru această aripioară. în final sunt prezentate studiile 
numerice comparative ale AOcd cu Aripioara ondulată cu spărturi rectangulare, un 
nou tip de geometrie ce reprezintă o variaţie a AOcd realizată prin introducerea de 
decupaje rectangulare în scopul inducerii unei curgeri secundare a aerului pentru a 
îmbunătăţii amestecul vânei de curent. 

Modelul numeric al acestei noi geometrii a fost comparat cu performanţele 
numerice ale AOcd folosind criteriile de performanţă consacrate j/f^^^ [7], [9], dar şi 
cu un criteriu, care defineşte puterea de recirculare necesară pentru producerea 
aceluiaşi schimb termic 

în Capitolul 2 s-au trecut în revistă principalele suprafeţe extinse folosite 
pentru intensificarea schimbului termic şl s-a prezentat stadiul actual al cercetărilor 
cu preponderenţă spre aripioarele ondulate prezentând cele mal reprezentative ecuaţii 
criteriale deja obţinute. La finalul capitolului sunt definite criteriile de performanţă ce 
sunt folosite în compararea performanţelor diferitelor geometrii studiate. în Capitolul 
3 se prezintă principalele tipuri de schimbătoare de căldură împreună cu metodele de 
dimensionare a acestora. Capitolul 4 prezintă studiul experimental efectuat pe 
aripioara ondulată cu capete drepte AOcd. în acest capitol este descris standul de 
testare din cadrul laboratorului RAAL împreună cu descrierea detaliata a modului de 
prelucrare a datelor experimentale, şi a modulul de determinare a formei analitice a 
ecuaţiilor criteriale pentru AOcd şi a comparaţiei ecuaţiilor cu rezultatele 
experimentale. Capitolul 5 este rezervat studierii numerice a AOcd. După o 
Introducere în modalitatea de calcul numerică oferită de softul de simulare 
SolidWorks, sunt prezentate rezultatele simulărilor pe modelul 3D simplificat al AOcd 
împreună cu analiza deviaţiilor acestui model faţă de curbele experimentale 
determinate în capitolul anterior. Capitolul 6 prezintă studiul numeric realizat pe 
Aripioara Ondulată cu spărturi rectangulare. în acest capitol sunt analizate 
performanţele termice şi hidraulice ale acestei aripioare în comparaţie cu AOcd. în 
Capitolul 7 sunt prezentate concluziile şl contribuţiile originale din această lucrare. 
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2. Suprafeţe extinse de schimb termic 

utilizarea suprafeţelor extinse este determinată de necesitatea intensificării 
schimbul termic convectiv astfel încât să rezulte o reducere dimensională a 
schimbătorului de căldură. Datorită coeficientului de schimb termic conductiv mic al 
fluidelor în stare gazoasa şi în special al aerului, mecanismul transmiterii căldurii în 
astfel de medii se realizează în principal prin amestecarea fluidului şi nu prin transferul 
termic direct între perete şi fluid. Prin urmare suprafeţele extinse au în acest caz două 
roluri: de a rupe stratul limită sau de a-i limita dezvoltarea pentru a creşte coeficientul 
de schimb termic convectiv [28], iar cel de al doilea este de a compensa coeficientul 
mic de schimb termic conductiv, printr-o suprafaţă de schimb termic mărită în acelaşi 
gabarit. Desigur introducerea unor astfel de suprafeţe suplimentare blochează o parte 
din suprafaţa de curgere, creşte suprafaţa de frecare şi complică curgerea, toate 
acestea ducând la o putere de recirculare mai mare. 

Având în vedere importanţa lor în schimbul termic, găsirea unor geometrii 
care să intensifice schimbul termic, este un domeniu activ de cercetare producând un 
număr foarte mare de forme geometrice. Prezentarea lor în totalitate fiind aproape 
imposibilă, totuşi în Fig. 1 sunt prezentate 4 tipuri reprezentative de astfel de 
suprafeţe extinse folosite la primele tipuri de schimbătoare de căldură. 

Fig. 1 Tipuri de suprafeţe extinse: a) tuburi nervurate, b) aripioare de tip 
ac, c) lamele drepte, d) lamele sparte 
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13 Suprafeţe extinse de schimb termic 2 

Fiecare din aceste tipuri se adresează unui anumit tip de aplicaţie. Spre 
exemplu în figura la . se prezintă tuburile nervurate folosite în principal în construcţia 
răcitoarelor industriale cu dimensiuni mari, acestea fiind printre primele geometrii 
dezvoltate asigurând în principal o extindere a suprafeţei de schimb termic fără a 
modifica curgerea în mod semnificativ. în figura Ib. sunt prezentate suprafeţele 
extinse conice care sunt folosite în special la răcirea echipamentelor electronice [29]. 
Lamelele drepte, folosite în construcţia răcitoarelor asamblate mecanic se găsesc in 
în figura Ic.şi Id. 

.Avantajul suprafeţelor extinse prezentate mai sus constă în puterea de 
recirculare redusă a mediului de răcire. în schimb prezintă dezavantajul de a avea o 
performanţă scăzută la schimbul termic. Această performanţa mică a schimbul termic 
duce la construirea unor schimbătoare de căldură de dimensiuni frontale mari. 

Un alt tip de suprafeţe extinse de transfer termic este reprezentat de cel cu 
aripioare (fins). Aceste aripioare (nervuri) au fost introduse odată cu fabricarea 
schimbătoarelor de căldură compacte. Modalitatea de asamblare a acestor 
schimbătoare de căldură compacte este prezentată în figura 2 fiind sub formă de 
sandwich. 

Un prim avantaj al unor astfel de structuri, evident şi din denumirea acestora, 
este compactizarea schimbătorului de căldură. Un alt avantaj vine din faptul că aceste 
structuri sunt lipite la cald -brazate [14]- cea ce duce la eliminarea rezistenţelor 
termice introduse de contactului mecanic imperfect dintre suprafaţa extinsă de schimb 
termic şi cea de bază rezultând într-un schimb termic superior. 

Fig. 2 Asamblarea unui schimbător de căldură compact: 1 perete 
despărţitor; 2 distanţier aer; 3 distanţier apă; 4 aripioară aer 

2.1 Mărimile adimensionaie. 
în compararea performanţelor diferitelor geometrii este de dorit eliminarea 

mărimilor fizice precum temperatura, debitul, căderea de presiune şi prezentarea 
acestor performanţe într-un format general valabil care să nu depindă de condiţiile de 
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testare. Din acest motiv pentru suprafeţele de schimb termic, datele experimentale 
şi/sau ecuaţiile criteriale sunt prezentate folosind coeficientul de frecare Fanning / 
pentru performanţele hidraulice şi criteriile Nusselt Nu sau Colburn j pentru 
performanţele termice. Coeficientul f este definit ca fiind raportul dintre tensiunile 
tangenţiale şi densitatea energiei cinetice locale a fluidului: 

f 

— : 

2P • ^̂  
CU f tensiunea tangenţială, p densitatea şi w viteza la perete a fluidului. Prin 

definirea diametrului hidraulic ca d,, = ^AJP,, (Ac şi Pu aria de curgere şi respectiv 
perimetrul udat) şi prin rescrierea tensiunii tangenţiale în funcţie de gradientul de 
presiune [30] obţinem ecuaţia pentru coeficientul Fanning f\ 

f = = 2 f (2.1) 

Pentru performanţele termice se foloseşte criteriul Nusselt care este definit de 
raportul dintre schimbul termic convectiv şi schimbul termic conductiv într-un fluid: 

A; ( r , - r „ , ) A, 
CU a coeficientul de convecţie, Ă^ conductivitatea fluidului iar d,, diametrul 

hidraulic definit mai sus. O altă mărime care se foloseşte este numărul Colburn j 
definit pe baza faptului că mecanismele de transport a căldurii a masei şi a impulsului 
sunt asemănătoare si are următoarea ecuaţie: 

Nu 

Aceste mărimi, definite de expresiile (2.1) - (2.3), vor fi folosite pe parcursul 
acestei lucrări pentru a analiza performanţele suprafeţelor extinse. 

în continuare se vor trece în revistă cele mai importante tipuri de suprafeţe 
extinse începând cu nervura offset şi încheind cu aripioara ondulata căreia i se va 
acorda o atenţie specială prin prezentarea principalelor relaţii criteriale prezente în 
literatură. 

iv u 

2.2 Nervuri disCOntinue(ND) Nervurile discontinue dispuse alternant, 
figura 3, sau cum sunt denumite în literatură: aripioare offset [22], [24-27] distrug 
stratul limită la fiecare trecere a vânei de fluid de la o zonă la următoarea. Deşi sunt 

folosite şi pentru gaze^ -în special gaze la presiuni mai mari decât presiunea 
normală- sunt mai des folosite pentru răcirea lichidelor precum uleiurile de ungere, 

sau alte lichide cu un coeficient de schimb termic convectiv mai mic. 
Avantajul acestui tip de aripioară este o amestecare mai bună a fluidului 

raportat la celelalte două tipuri de aripioare prezentate, dar dezavantajul acestei 
aripioare este o cădere de presiune mult mai mare decât a celorlalte tipuri folosite. 

^ Pentru gaze s-a observat generarea unui „fluierat" pentru anumite condiţii de 
funcţionare [150] 
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F/g. 3 Nervură discontinuă dispusă alternant 

Aceste nervuri (figura 3) sunt folosite în două configuraţii de curgere: prima 
este dispunerea cu cădere de presiune mică (LPD^ şi a doua este dispunerea cu 
cădere mare de presiune (HPD^). Procesul de construcţie a ND presupune formarea 
foiţei de aluminiu pe direcţia HPD ceea ce conferă acestei dispuneri un avantaj major 
în costurile de producţie, chiar dacă căderea de presiune prezintă unele dezavantaje 
de performanţă. în schimb dispunerea LPD în practică se realizează prin tăierea 
nervurii discontinue în mai multe bucăţi şi aşezarea lor manuală în canalul de curgere. 

Studiul experimental şi teoretic al acestor tipuri de suprafeţe extinse este bine 
reprezentat de literatură, începând cu London [36] prin anii 1960 care descrie 
performanţele pentru aer, şi continuând cu alte studii printre care cele realizate de 
Wieting [37], Brinkman et al. [38L Joshi and Webb [39], Muzychka [31, 37], si alţii. 
Dar datorită procesului de producţie pot apărea particularităţi geometrice, bavuri, care 
introduc turbulenţe aleatorii rezultând diferenţe mari, de până la ±30% între relaţiile 
criteriale din literatură ceea ce face nepractică găsirea unui model general valabil [17] 
[25] [9]. 

^ Low Pressure Drop 
^ High Pressure Drop 
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2.3 Aripioara Spartă(AL)Aripioara spartă, din figura 4, cunoscută in 
literatura de specialitate sub denumirea de louvered [35], [41], [42] este folosită 

pentru extinderea suprafeţei de schimb termic de partea aerului şi se foloseşte 
preponderent în condensatoare şi vaporizatoare. 

Fig, 4 Aripioara spartă 

Intensificarea schimbului termic şi amestecarea aerului se realizează prin 
ruperea stratului limită la trecerea aerului prin spărturi si inducerea unei curgeri 
adiţionale definită de prin eficienţa curgerii [43] 

Cercetările pentru acest tip de suprafaţă extinsă sunt preponderent cercetări 
experimentale până în anul 2000 după cum spune si DeJoung [44]. Dintre aceste 
cercetări se poate vorbi de cele ale lui Chang [45] care prezintă un model general 
pentru coeficientul de frecare prin combinarea mai multor modele cu rezultate bune 
de ±15%. După anul 2000 cercetările sunt concentrate pentru explicarea curgerii prin 
spărturi [44], [46], [47] folosind metode experimentale şi numerice; dar şi 
optimizarea formei şi dimensiunii spărturilor prin metode numerice [48], [49], şi 
compararea performantelor diferitelor aranjamente în schimbătoarele de căldură 
[50], 

Principalul avantaj al acestei suprafeţe extinse este atribuit intensificării 
schimbului termic, dar, folosirea acestora vine si cu dezavantaje cum ar fi căderea de 
presiune mărită [41], a modului de construcţie care este complicat şi costisitor [51] 
necesitând scule de precizie mare. Uzura sculelor, cu ajutorul cărora se produc aceste 
suprafeţe extinse, poate duce la apariţia bavurilor sau la nespargerea foliei din care 
este construită suprafaţa extinsă, ceea ce duce la o suprafaţă extinsă de schimb 
termic cu performanţe net inferioare. 
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îmbâcsirea ei, relativ uşoară, nu o recomandă decât pentru aplicaţii în care 
mediile de răcire sunt curate: aparate de aer condiţionat, automobile rutiere, în 
general în sistemele de răcire din zone cu puţin praf. 

2.4 Generatori de turbulenţe longitudinale 
winglet (WG )Genera tor i i de turbulenţe longitudinale, se referă la decupări sau 

deformări realizate pe suprafaţa extinsă de schimb termic pentru a genera 
turbulenţe ce duc la ruperea stratului limită şi creează zone de turbionare cu axa de 

rotaţie în lungul curgerii - vârtejuri longitudinale - îmbunătăţind performanţele 
schimbului termic cu un efect minim în creşterea căderii de presiune [52]. 

Fig. 5 Forme tipice pentru winglet 

în literatura de specialitate există destule rezultate experimentale şi numerice 
despre generatorii de turbulenţă longitudinali şi despre performanţele acestora, studii 
precum [53] unde s-a studiat influenţa unghiului de inclinaţie al acestora; [30-35] 
unde s-a studiat influenţa diferiţilor parametrii precum forma, importanţa fiecărui 
parametru din figura 5 în schimbul termic şi structura curgerii, şi lista poate continua 
cu studii realizate pe curgerea în diferite forme de canale circulare, rectangulare, 
triunghiulare, etc. [36-48]. Se mai pot amintii şi studii realizate pe aliaje cu "shape 
memory"^ [73]. 

^ Aliaje care-şi modifică forma în funcţie de temperatura lor. 

"••OA 
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Aceste generatoare de turbulenţă sunt realizate prin spargerea materialului 
de bază, prin acelaşi procedeu ca şi aripioara spartă din figura 4 ceea ce prezintă 
dezavantajul unui grad de murdărire ridicat. 

2.5 Aripioara ondulată(AO)Aripioara ondulată , din figura 6, împreună cu 
variaţii ale ei, este cea mai des folosită geometrie pentru extinderea suprafeţei de 

schimb termic a aerului în cadrul răcitoarelor răcite cu aer. Intensificarea schimbului 
termic se realizează prin ruperea stratului limită la trecerea aerului peste onduleuri, 

iar amestecarea acestuia se realizează prin crearea de turbioane având axa de 
rotaţie perpendiculară pe direcţia de curgere. 

Fig. 6 Aripioara ondulată 

Dezavantajul acestui tip de geometrie este căderea de presiune relativ mare 
indusă de acest tip de curgere, ceea ce creează necesitatea folosirii unor ventilatoare 
cu o putere crescută, dar avantajul unei astfel de geometrii este dat de eficienţa 
ridicată în schimbul termic şi de faptul că are o tolerantă crescută la îmbâcsire [74] 
ceea ce o face foarte bună în mediile murdare, cu multe particule solide prezente în 
aer, în special în industria gera: în construcţia utilajelor destinate construcţiilor civile 
(excavatoare, macarale, buldozere, etc), la utilajele agricole şi forestiere (combine, 
tractoare, semănătoare, etc.) sau aplicaţii statice (uscătoarele pentru compresoarele 
de mare putere) 

în literatura de specialitate studii despre acest tip de geometrie sau tipuri 
similare, se găsesc încă din anii 1950, începând cu Kays şi London [4] care au 
prezentat grafic curbe experimentale pentru Colburn ()) şi coeficientul de frecare (/ ) 
pentru un număr de 3 tipuri, fără a prezenta în schimb detaliile geometrice ale 
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aripioarelor. Acest neajuns a fost completat de Beng şi MPhil [74] care au realizat un 
studiu experimental pe 3 tipuri de aripioare ondulate, asemănătoare celor prezentate 
în [4], în care au prezentat în detaliu geometria acestora împreună cu curbele / şi /. 
în lucrarea sa, Nagi [75] prezintă un studiu teoretic al curgerii 2d prin canalele 
ondulate unde determină forma analitică a coeficientului de frecare şi schimb termic. 
Numeric, Zang et. al. [76] şi Metwally [77] au studiat vârtejurile laterale ce se 
formează la curgerea prin canale ondulate în domeniul 10 < Re < 1000 şi influenţa 
asupra coeficienţilor geometrici cum ar fi: a amplitudinii, a spaţiului (pasului ) dintre 
lamele şi a perioadei onduleului. Chi-Chang [78] a studiat numeric curgerea printr-un 
canal sinusoidal convergent divergent, în domeniul Re < 700, şi a ajuns la concluzia că 
cea mai mare influenţă în creşterea schimbului termic o are primul onduleu restul 
inducând doar o creştere minoră. Gadeck [79] a studiat schimbul termic la curgerea 
prin canale ondulate pe un domeniu larg de numere Reynolds, O < Re < 7500, pentru 
a obţine date în toate regimurile de curgere, pornind de la curgerea laminară până la 
curgerea turbulentă, şi a comparat aceste rezultate cu curgerea prin două plăci 
paralele ajungând la concluzia că schimbul termic este de aproximativ 2 ori mai bun 
prin canalele ondulate în cazul curgerii turbulente. Pirompugd [80] şi Thirapat [81] au 
studiat influenţa dezumidificării şi a grosimii foliei asupra schimbului termic în 
schimbătoarele pe tuburi cu aripioare ondulate. Ismail [82] a studiat numeric aripioara 
offsetşi cea ondulata propunând pentru performanţele acestora relaţii criteriale. Dong 
în cele trei lucrări [7]- [9] a studiat efectul aripioarelor în funcţie de înălţime, pas şi 
lungime pe 16 probe; Tao [83] a studiat influenţa a 4 factori asupra performanţelor 
utilizând principiul sinergiei cu ajutorul simulărilor numerice. Ismail [17] prezintă o 
analiză a aripioarelor ondulate şi unele relaţii criteriale dezvoltate până în 2010. în 
teza sa de doctorat Ilieş [14] prezintă rezultatele experimentale obţinute pe 
aripioarele ondulate folosite de RAAL în 2010. Urmând un program de îmbunătăţire 
continuă din cadrul RAAL, o atenţie specială fiind atribuită aripioarei ondulate, au 
rezultat un număr mare de lucrări cum ar fi: [23] unde s-a studiat experimental 
influenţa înălţimii aripioarei asupra schimbului termic şi a căderii de presiune şi s-a 
ajuns la concluzia conform căreia înălţimea are un rol important doar în căderea de 
presiune după cum reiese şi din relaţiile criteriale propuse; [84] unde s-a studiat 
numeric în 2D influenţa porţiunii drepte la intrare şi ieşire; şi nu în ultimul rând 
lucrarea [85] în care s-a studiat influenţa amplitudinii onduleului tot prin metode 
numerice 2D. în ultimul deceniu s-au realizat mai multe lucrări de sintetizare a 
ecuaţiilor criteriale pentru geometria ondulată prin analiza numerică [86] sau prin 
revizuirea unor lucrări precedente [87], parte a acestor relaţii criteriale fiind 
prezentate în tabelul 1. 
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Fig. 7 Definiţia parametrilor geometrici pentru reiaţiiie criteriaie 
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Pentru realizarea unei comparaţii între ecuaţiile din tabelul 1, s-a ales 
geometria aripioarei ondulate din producţia RAAL având parametrii geometrici, definiţi 
în figura 7, cu valorile: p = 2.5 mm, h = 9.9 mm, 2a = 1.7 mm, L=10 mm, 6 =0.14, 
G = 70 mm pe un domeniu Re e [1000,5000] 

Rezultatul comparaţiei relaţiilor criteriale ne relevă o diferenţă notabilă pentru 
unele dintre ele. Astfel, estimarea făcută de relaţiile criteriale obţinute de Dong în 
lucrarea [9] este foarte diferită de estimările celorlalte relaţii prezentate, între 30% şi 
85%, după cum se poate observa din figura 8 pentru schimbul termic şi figura 9 
pentru coeficientul de frecare. 

0.030 

0.025 

• • • • 

0.020 • 

0.015 • 

0.010 -

0.005 

Jdong[8] 

Jismail[81] 

jaliabadi[85] 

• jdong[9] 

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 
Re 

Fig. 8 Numărul Colburn pentru diferite ecuaţii din literatură împreună cu 
benzile de incertitudine 

Ceilalţi autori au rezultate pentru schimbul termic relativ apropiate, variaţia 
acestora intră în incertitudinea maximă declarată de autori - vezi benzile de 
incertitudine între 3 şi 30%. Dar pentru coeficientul de frecare rezultatele arată 
complet diferit, în afară de Dong [8] şi Ismail [82] care au o diferenţă de 5% restul 
au diferenţe cuprinse între 60 şi 85% ceea ce le face total incompatibile. 

Aceste diferenţe între relaţiile din literatură le fac de neutilizat pentru 
dimensionarea schimbătoarelor de căldură din cadrul RAAL. 
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Fig. 9 Coeficientul de frecare Fanning ale ecuaţiilor preluate din literatură 

2.6 Criteriile de comparare a performanţelor 
După cum afirmă Stone [35] curbele j şi f nu ne permit reprezentarea 

performanţelor relative între suprafeţele extinse de schimb termic într-o manieră 
satisfăcătoare, prin urmare s-au dezvoltat mai multe criterii de comparaţie: 

2.6.1 Criteriul de eficacitate al suprafeţei ("area goodness factor"). 
Analogia Reynolds, afirmă faptul că fenomenele de transport a căldurii, a 

impulsului şi a masei, se comportă la fel. în cazul analogiei între transportul căldurii 
şi a impulsului aceasta ia forma ecuaţiei (2.4). 

j = f/2 (2.4) 
Ecuaţia (2.4) se poate aplica pentru curgerile laminare şi turbulente în care nu 

apare separarea curgerii de perete şi stabileşte o relaţie între schimbul termic şi 
coeficientul de frecare: 2j/f = l [88]. Deoarece separarea apare la toate suprafeţele 
extinse de schimb termic, în afară de lamela dreaptă, ecuaţia (2.4) nu este validă, 
deoarece în cazul separării curgerii de perete, coeficientul de frecare include şi 
pierderile hidraulice datorită acestora, prin urmare se poate scrie 2j/f < l sau j/f < 
0.5. 

Scriind raportul j/f\n funcţie de parametrii funcţionali ai schimbătorului, se 
obţine următoarea relaţie: 
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j NuPr'^^ 1 Pr^^^ NTU 
2p Ap 

(2.5) 
/ f-Re Aj 

unde NTU -numărul de unităţi termice, m -debitul masic, -secţiunea de 
curgere, p - densitatea fluidului, Ap - căderea de presiune 

în cazul în care se folosesc aceeaşi parametrii funcţionali ai schimbătorului 
criteriul j/f este invers proporţional doar cu pătratul secţiunii de curgere [35] -
mărimile din paranteza dreaptă fiind constante. Astfel o valoare mai mare a criteriului 
j/f este de dorit deoarece aceasta implică necesitatea unei secţiuni de curgere mai 
mici pentru schimbătorul de căldură [35]. în concluzie criteriul j/f compară influenţa 
secţiunii de curgere asupra eficienţei schimbătorului. 

Dependenţa explicită a criteriului j/f de căderea de presiune şi de debitul 
masic îl face util doar în comparaţii în care aceste două mărimi nu se schimbă, ceea 
ce reprezintă un dezavantaj mare al acestuia. 

2.6.2 Criteriul de eficacitate volumetrică("volume goodness factor"). 
După cum se poate observa din ecuaţia (2.5) creşterea numărului Colburn j 

implică şi o creştere a coeficientului de frecare f. Dar, din ecuaţia (2.6) se observă că 
schimbul termic are o dependenţă liniară faţă de viteza de curgere pe când puterea 
de recirculare depinde de cubul vitezei de curgere, după cum se poate observa din 
ecuaţia (2.7) de mai jos, deci influenţa vitezei în puterea de recirculare este mult mai 
mare şi o comparare directă între numărul Colburn j şi f nu este îndeajuns pentru a 
ne putea forma o imagine completă a eficienţei în exploatare a suprafeţelor extinse 
de schimb termic. 

= ( 2 . 6 ) 

P = V Ap = {A, w) {2 p f- xv' . = A . / . w-̂  (2.7) 

Dacă în schimb realizăm un raport prin care să eliminăm influenţa vitezei vom 
obţine ecuaţia (2.8) de mai jos: 

(P/Ay/^ {p/2 fy/^ [pri) ^ ^ ^̂  J 
Acest criteriu de eficienţă este foarte folosit în literatură [35], [88]-[92] 

deoarece caracterizează foarte bine performanţele termice în raport cu cele hidraulice. 

2.6.3 Criteriul JF 

Pentru compararea performanţelor unei suprafeţe extinse raportat la una de 
referinţă se poate folosi raportul j/f^'^ ca în ecuaţia (2.9) unde ĵ  şi fr sunt 
performanţele suprafeţei de referinţă: 

2.7 Concluzii 
în acest capitol s-a prezentat stadiul actual al cercetărilor efectuate pentru 

principalele tipuri de extindere a suprafeţei de schimb termic folosite în construcţia 
schimbătoarelor de căldură compacte. Având în vedere scopul acestei lucrări s-a 
insistat în special pe prezentarea stadiului actual a cercetărilor efectuate pe 
suprafeţele de schimb termic ondulate unde s-a arătat diferenţa mare (între 3-80%), 
ce există între 4 dintre cele mai cunoscute relaţii criteriale specifice acestui tip de 
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suprafaţă. Această diferenţă poate fi atribuită modului de construcţie caracteristic 
fiecărui producător, şi care introduce particularităţi geometrice ce duc la turbulenţe 
particulare. 

La finalul acestui capitol s-au prezentat succint şi unele dintre criteriile de 
eficienţă ce se folosesc pentru caracterizarea performanţelor acestor suprafeţe extinse 
de schinib termic.Dimensionarea schimbătoarelor de căldură 

în majoritatea aplicaţiilor industriale este necesar un proces de schimb termic 
între două fluide în mişcare forţată separate de un perete. Utilajele care realizează 
acest schimb de căldură sunt numite generic schimbătoare de căldură. 

Obiectivul acestui capitol este de a prezenta modul de selecţie şi 
dimensionare/calcul al schimbătoarelor de căldură în funcţie de aplicaţia dorită şi a 
fluidelor folosite pentru schimbul termic. 
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3. Tipuri de schimbătoare de căldură 

în funcţie de aranjamentul curgerii, de fluidele folosite şi de tipul constructiv 
aceste schimbătoare de căldură pot fi împărţite în diferite subcategorii 

O primă clasificare se referă la starea fluidelor primare şi dacă aceasta suferă 
o schimbare de fază sau nu. Astfel avem: 

• Schimbător fără schimbare de fază, de exemplu: radiatoare, răcitoare de 
ulei, răcitoare de aer de supraalimentare 

• Schimbător cu schimbare de fază, de exemplu: condensatoare, 
vaporizatoare 

O a doua clasificare a schimbătoarelor de căldură este dată de configuraţia 
curgerii celor două fluide -orientarea şi direcţia curgerii unui fluid raportat la celălalt 
fluid- vezi figura 10, şi aici avem următoarea clasificare: 

• Schimbătoare cu circulaţie In contra/echi curent, de exemplu: răcitoare de 
ulei cu lichid de răcire, vaporizatoare încălzite cu lichid, condensatoare 
răcite cu lichid şi răcitoare de aer de supraalimentare răcite cu lichid de 
răcire. Curgerea celor două fluide se realizează în aceeaşi direcţie. 
Diferenţa între contra curent şi echicurent constă în faptul că in primul caz 
curgerile celor două fluide au sensuri diferite, iar în cel de al doilea caz 
sensul de curgere pentru cele două fluide este acelaşi 

• Schimbătoare cu circulaţie in curent încrucişat. Aici clasificarea poate fi 
detaliată în subcategorii: 

o cu ambele fluide neamestecate 
c cu unul dinte fluide amestecat 

Aceste tipuri de schimbătoare se folosesc preponderent în 
răcirea/încălzirea unui lichid cu un gaz. Curentul încrucişat fiind impus de 
gaz 

• Schimbătoare cu mai multe treceri în aceste răcitoare unul dintre sau 
ambele fluide au mai multe treceri prin schimbător. 

O ultimă categorie de clasificare este în funcţie de tipul constructiv al 
acestora: 

Schimbător ţeavă în ţeavă 
Schimbător cu fascicol tubular 
Schimbător serpentină 
Schimbător în placi 
Schimbător compact 

o pe tuburi cu suprafeţe extinse 
c de tip scoică cu suprafeţe extinse 
o plăci şi bare 

Selecţia tipului de schimbător de căldură se realizează în funcţie de aplicaţia 
la care se foloseşte. Astfel dacă aplicaţia necesită răcirea unui fluid în stare lichidă 
(apa, apa/antigel, ulei, etc) cu un alt fluid aflat tot în stare lichidă, probabil tipul cel 
mai bun de schimbător de căldură este un schimbător cu circulaţie în contra / echi 
curent iar tipul constructiv este cel de schimbător in plăci, cu fascicol tubular, sau 
serpentină. Dacă în schimb aplicaţia necesită răcirea unui fluid în stare lichidă sau 
gazoasă cu un agent de răcire în stare gazoasă, probabil cea mai avantajoasă 
configuraţie din punctul de vedere constructiv, dar şi al puterilor folosite pentru 
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recircularea fluidelor, sunt schimbătoarele cu circulaţie in curent încrucişat, de tipul 
schimbătoarelor compacte: pe tuburi, de tip scoică sau plăci şi bare 

a) b) 

c) d) e) 

c J 

T. 

f ) g) 

F/g. 10. Configuraţiile de curgere: a) contra curent; b) echi curent; c) curent 
încrucişat cu fluidul cald amestecat şi fluidul rece neamestecat; d) curent 

încrucişat cu fluidul cald neamestecat şi fluidul rece amestecat 

3.1 Calculul schimbătoarelor de căldură 
Selecţia pe baza tipului de aplicaţie este doar un prim pas în dimensionarea 

schimbătoarelor de căldură. Următorul pas este determinarea performanţelor sau a 
dimensiunilor necesare, pe baza unor condiţii de funcţionare, a schimbătoarelor de 
căldură. 

Pentru determinarea performanţelor sau a dimensiunilor unui schimbător este 
necesară o legătură între dimensiunile acestuia si mărimile fizice precum 
temperaturile de ieşire, fluxul termic schimbat de cele două fluide si a căderilor de 
presiune. Această legătură este dată de aplicarea ecuaţiilor de bilanţ energetic şi a 
principiilor schimbului termic convectiv [1], iar pe baza acestora s-au dezvoltat mai 
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multe metode de calcul care se aplică diferitelor configuraţii de curgere din 
schimbătorul de căldură. 

3.1.1 Metoda diferenţei logaritmice de temperatură, este o primă astfel de 
metodă dezvoltată pentru răcitoare în contra şi echi curent şi a cărui deducere se 
poate găsii în literatura de specialitate [1]. Metoda se bazează pe determinarea 
unei diferenţe de temperatură medie pe întreg răcitorul şi necesită cunoaşterea 
atât a temperaturilor de intrare cât şi a celor de ieşire pentru cele două fluide. 

T,.„ C, 

Ĉ.o Tt o, C, 

AT, 

a) b) 

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

în figura 11 sunt schiţate cele două tipuri de răcitoare pentru care această 
metodă poate fi aplicată. Să luăm răcitoarele cu curgere în echi curent. Prin aplicarea 
bilanţului energetic, din [1] capitolul 11, între cele două fluide vom ajunge la 
următoarea formulă generală a fluxului termic schimbat: 

Q = c,,̂  • AT, = w, • c^, • AT^ = K A AT;, (3.1) 
unde ^r = - r, diferenţa de temperatură intre ieşirea şi intrarea fluidului 

în/din răcitor; şi ^T/Temperatura medie logaritmică cu următoarea formulă: 

- AT, 

AT, 

( 3 . 2 ) 

cu AT̂  = i - T î şi AT2 = T̂  o - T̂ c.o cazul curgerii echi curent. 
Coeficientul global de schimb termic se poate deduce prin aplicarea bilanţului 

energetic la curgerea a două fluide despărţite de un perete, nervurat sau ne nervurat, 
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iar acest calcul se găseşte în [1] capitolul 3, a cărui formulă pentru curgerea prin 
tuburi rectangulare este dată de ecuaţia: 

1 1 1 1 5 
+ - — ^ + ' 

1 
K A A'h • /Ift K, • a^r]h- ^ ' Ap a,- tic ' ^c 

iar randamentul nervurii se poate calcula cu următoarea ecuaţie: 

Af tanh(m • l) 

(3.3) 

(3.4) 

unde m = fiind grosimea nervurii, iar I lungimea caracteristică 

Cu ecuaţiile (3.2) şi (3.2) se pot calcula performanţele unui răcitor dacă se 
cunosc mărimile: m', Ti, To, A, pentru fiecare fluid în parte. Sau în cazul în care se 
cunoaşte fluxul termic Q ce trebuie realizat se poate determina mărimea răcitorului 
prin aflarea ariei de schimb termic A necesare. 

Pentru a putea fi aplicată această metodă şi altor tipuri de curgere în afară de 
curgerea paralelă a fluidelor -echi sau contra curent - D.M. Smith [93] a dezvoltat o 
metodă de calcul pentru schimbătoarele de căldură cu curgerea în curent încrucişat 
cu fluidele neamestecate. Metoda se bazează pe integrarea ecuaţiilor diferenţiale ce 
descriu distribuţia de temperatură din interiorul răcitorului, astfel ecuaţia (3.2) se 
poate modifica folosind un factor de corecţie F [94] în: 

Q = (3.5) 

unde coeficientul F este o funcţie de alţi doi parametrii adimensionali definiţi 
mai jos: 

T —T T^h.i ~ T^c.i 
(3.6) 

Pentru curgerea în curent încrucişat cu ambele fluide neamestecate forma 
grafică a funcţiei este definită în figura 12. 

Fig, 12 Monogramele pentru F, P, R in căzui circulaţiei încrucişate cu 
ambele fluide neamestecate preluate din [94] 
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Folosirea monogramelor în calculul de dimensionare este imprecisa iar cum 
puterea de calcul a PC-urilor din ziua de astăzi nu mai ridică impedimente în calcularea 
unor serii infinite, metoda din [93] se poate aplica direct, astfel ecuaţia (3.5) se poate 
scrie: 

Q = (3.7) 

unde r este definit ca o serie infinită în funcţie de 2 parametrii p şi q astfel: 

00 oo 

r = 
u = 0 17=0 
y y (-1)"-' (i) (1) 

Th.i ~ T^h.c 
Q = 
p = 

T^h.i " " T^c.i 
T - T 'C.O ' C.l 

Th.i ~ ̂ c.i 

(3.8) 

Rezolvarea folosind calculatorul este prezentată integral în [95] şi nu va mai 
fi expusă în această lucrare. 

Dezavantajul metodei diferenţei logaritmice este dat de necesitatea 
cunoaşterii atât a temperaturilor de intrare cât şi a celor de ieşire. Din această cauză 
calcularea performanţelor unor răcitoare pentru care se cunoaşte suprafaţa de 
schimb, este mai greoaie implicând un proces iterativ. Acest dezavantaj dispare 
pentru cazul dimensionării unui schimbător pe baza unor cerinţe specifice. 

3.1.2 Metoda e-NTU S elimină dezavantajul metodei diferenţei logaritmice de 
temperatură în cazul calculului performanţelor unui schimbător, prin eliminarea 
constrângerilor metodei anterioare. 

Prin definirea unei eficienţe, e, ca fiind raportul dintre fluxul termic realizat la 
fluxul termic teoretic maxim a schimbătorului de căldura, se elimină necesitatea 
cunoaşterii temperaturilor de ieşire a fluidelor 

, = A = 2 = (3.9) 
Qid ^mzn " ("^h,/ ~ T'c.i) T^-^i 

Cnin = min(Ch, Q ) capacitatea termică minimă. 
Din ecuaţia (3.9) se poate definii fluxul termic realizat de schimbător doar în 

funcţie de eficienţa schimbătorului şi de temperaturile de intrare a fluidelor în 
schimbător: 

Q = eC^in{Th,-Tc, i ) (3.10) 

Kays şi London au arătat în [4] că eficienţa, e, poate fi scrisă ca o funcţie de 
alţi doi termeni adimensionali numărul de unităţi termice, NTU ^ şi raportul 
capacităţilor termice ale fluidelor Cmin/Cmax: 

^ In literatura românească este cunoscută ca metoda e-x-|i 

2 NTU -Number of Thermal Units 

BUPT



3.1 - Calculul schimbătoarelor de căldură 30 

(3.11) 
^ (-max' 

K A 
NTU=- (3.12) 

C, 771 in 

cu produsul K A definit în ecuaţia (3.3) 
Expresia funcţiei (3.11) este diferită pentru fiecare configuraţie de curgere iar 

pentru cele mai uzuale configuraţii acestea se pot găsi definite în [1] şi [4]. Cele mai 
uzuale expresii, cele pentru curentul încrucişat sunt definite în tabelul 2 de mai jos 

Tabel 2 Expresiile analitice ale funcţiei e 
Aranjamentul curgerii Expresia funcţiei e 
ambele fluide ^ = i - e 
neamestecate ^ ~ ^^ -NTU-'^^^expi-ti • - 1] (3.13) 

.fi 
Cmax a mestecat, ^ ^ [ 
Cmin neamestecat - e x p ( - ^ ( l - exp {-NTU))) ^ ' ^ 
Cmax neamestecat 
Cmin amestecat 
Toate schimbătoarele cu 

J i z O 

NTU)) (3.15) 

6 = 1 - expi-NTU) (3.16) 

Dacă pentru calculele de performanţă ecuaţiile (3.13)-(3.16) se pot folosi în 
forma dată de tabelul 2, pentru calculele de dimensionare este mai indicat să se 
folosească expresia lui NTU în funcţie de e definită astfel: 

NTU = (3.17) 

inversul funcţiei e se poate determina analitic pentru aproape toate 
configuraţiile prezentate în tabelul 2 în afară de expresia dată pentru curgerea în 
curent încrucişat cu ambele fluide neamestecate, (3.13). Pentru această expresie 
determinarea inversului se poate realiza folosind metode numerice [78, 79] 

Deoarece această metodă este mai uşor de implementat în practică este şi 
metoda cel mai des întâlnită pentru determinările experimentale ale ecuaţiilor 
criteriale în cazul schimbătoarelor. 
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4. Studiul experimental al aripioarei ondulate cu 
capete drepte 

Aripioara ondulată prezintă un interes special pentru producţia din cadrul 
RAAL. în marea majoritate răcitoarele din producţia RAAL sunt construite folosind un 
model modificat al acestora. Modificarea constă în introducerea unor zone drepte la 
intrarea şi ieşirea aerului din aripioară (figura 13). Aceste zone drepte s-au introdus 
în urma studiului realizat de Ilieş [97] asupra efectului de intrare, prin care s-a arătat 
importanţa unghiului de incidenţă asupra performanţelor termice şi hidraulice ale 
acesteia - acesta introduce o cădere de presiune suplimentară la valori mari ale 
acestuia - dar şi datorită cercetărilor numerice realizate [98] şi care au dus la 
concluzia că zona dreaptă de la intrare şi ieşire creşte performanţele acestei aripioare 
ondulate cu capete drepte (AOcd). Valoarea porţiunii drepte fiind fixată la 5 mm din 
considerente constructive - cele două zone drepte adunate reprezintă un pas 
longitudinal de 10 mm fix la rândul său. 

r 
i i 

b ) 

Fig. 13 Structura pe aer a răcitoarelor de test: a) secţiune frontală, b) 
secţiune laterală, c) secţiune aripioară 

Deoarece schimbul termic convectiv este un fenomen foarte complex, acesta 
î mplicând cunoaşterea în detaliu a curgerii prin diferite pasaje geometrice complexe, 
în aplicaţiile practice, soluţiile ecuaţiilor de curgere Navier-Stokes nu au o formă 
analitică. O soluţie pentru determinarea performanţelor aripioarelor fiind analiza 
experimentală, prin determinarea coeficienţilor ecuaţiilor generale de forma (4.1) [9], 
[23] rezultate prin aplicarea teoremei 11. 
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,Vu = n • Re" • Pr 

f = e-Re-

r d. 

=• 'I >.\ J 

• k. 

L = ll.V.iJ 

Termenii n, b, c, d„ e, j, k, fiind coeficienţii ce trebuie determinaţi pe cale 
experimentală iar h, p, g sunt caracteristicile geometrice ale aripioarei de aer asa cum 
sunt schiţate în figura 13; iar F, sunt factori adimensionali a caracteristicilor 
geometrice ce vor fi definiţi în cele ce urmează. 

a) b) 
Fig. 14. Schiţa radiatoarelor de apă răcite cu aer a) răcitorul complet b) 

detaliu al aripioarelor 

în vederea ridicării curbelor experimentale pentru performanţele termice 
reprezentate prin numărul Nusselt (Nu), şi a performanţelor hidraulice reprezentate 
prin coeficientul de frecare (f) s-au folosit un număr de 17 răcitoare de apă cu 
parametrii din figura 13 şi 14.b diferiţi şi enumeraţi în tabelul 3. 

Tabel 3 Structura răcitoarelor de test 

Index G pa ha pi Amplit ga np 
[mm] [mm] [mm] [mm] [mm] [mm] 

1 140 8 9.8 10 0.2 13 
2 140 8 8.8 10 0,2 13 
3 140 8 10.8 10 0.2 13 
4 140 5 8.8 10 0.14 13 
5 140 5 9.8 10 0.14 13 
6 140 5 10.8 10 0.14 13 
7 140 5 11.8 10 0.14 13 
8 70 6.5 8.8 10 0.14 6 
9 70 6.5 9.8 10 0.14 6 
10 70 6.5 10.8 10 0.14 6 
11 70 6.5 11.8 10 0.14 6 
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Index G pa ha pi Amplit ga np 
[mm] [mm] [mm] [mm] [mm] [mm] 

12 140 5 8.§ iO 1.7 0.2 13 

13 140 5 9.8 10 1.7 0.2 13 

14 140 5 10.8 10 1.7 0.2 13 

15 140 5 11.8 10 1.7 0.2 13 
16 140 8 11.8 10 1.7 0.2 13 
17 160 5 9.8 10 1.7 0.2 15 

Măsurătorile au fost efectuate pe unul din cele două standuri de măsurători 
existente la laboratorul de testare termică, hidraulică şi mecanică din cadrul companiei 
RAAL. Standul este prezentat în figura 16 şi a cărui schemă de principiu este 
prezentată în figura 15. 

4.1 Aparatura folosită şi metoda de testare 

standul de testare, a cărui schemă de principiu este prezentată în figura 15, 
se foloseşte de aerul atmosferic care este absorbit, cu ajutorul unui ventilator cu 
turaţie variabilă (8), prin răcitorul de test (4) în interiorul conductei de aer. Tunelul 
fiind izolat termic faţă de exterior în vederea minimizării pierderilor de căldură cu 
mediul ambiant. Puterea de 55 kW a ventilatorului, 8, ne permite atingerea unor valori 
ale vitezei aerului prin răcitor, în funcţie de dimensiunile acestuia, de până la 16 m/s. 

Aer Ambiental 

j i f, 
\ ; \ 1 

i VI -\ 1 

N 
© 

i f 

Bazin apă 

-l Achi/iţii dale 

(Ti 

1-Senzoni la mirare a aeruluK Icmp. , Prcs Abs . RHi 

2-Scn/oni la intrare a apei ( Icmp. , Prcs . l)cb.) 

3-Scn/orii la ieşire a apei ( Icmp. . Prcs.) 

4-Răcitorul de lest 

5-Sen7or de cădere de presiune i Pres.) 

6-Sen/ori de lemperaiurâ la ie>ire a aerului (5\ Femp ) 

7-lnsimmenl măsură debit aer (Diafragmă) 

8-Venlilator ccnintugal 

F/g. 15 Schiţa de principiu a standului de testare 

înainte de intrarea în răcitor (1), la aproximativ 200 mm sunt poziţionaţi 
senzorii de temperatură, de umiditate relativă, şi de presiune absolută, pentru a 
determina starea iniţială a aerului. Starea finală, după răcitor, a aerului este 
determinată cu ajutorul unei reţele de termocuplu de tip K (5), şi un senzor de 
presiune diferenţială, (6 )-prizele de presiune la tunel fiind 4 la număr si poziţionate 
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echidistant pe circumferinţa tunelului. Debitul de aer se determină cu ajutorul unei 
diafragme (7) în conformitate cu EN ISO 5167-2 [99] 

F/g. 16 Imagine a standului de măsurători din cadrul RAAL 

Pe partea de lichid răcitorul este racordat la un circuit închis compus dintr-un 
bazin cu o capacitate de 1000 kg de apă, care se comportă asemenea unui rezervor 
termic şi o pompă de recirculare care poate dezvolta debite ce duc la o curgere, în 
interiorul răcitorului de test, în domeniul turbulent (Re-̂ IO"̂  ) 

Stările apei la intrarea (2) si ieşirea (3) din răcitor, sunt determinate cu 
ajutorul a două termorezistenţe PT 100 de înaltă precizie, şi a unui senzor de presiune 
diferenţială. Debitul apei este măsurat cu ajutorul unui debitmetru magnetic PROMAG 
55 având o precizie de măsurare de 0.5 - 1%. 

Toate aceste informaţii sunt achiziţionate automat folosind module de 
achiziţie şi a softului dezvoltat în cadrul companiei RAAL S.A, prezentat în figura 16 
care prelucrează datele şi le salvează fişiere Excel într-un format convenabil prelucrării 
ulterioare. 

Prin modificarea turaţiei ventilatorului şi a turaţiei pompei de apă se stabileşte 
regimul de funcţionare dorit. Deoarece măsurătorile se realizează în condiţii 
staţionare, sistemul compus din răcitor şi ansamblul de instrumente de măsură are 
nevoie de un timp de stabilizare [100] determinat prin observarea variaţiei 
temperaturilor de intrare şi ieşire, dar şi a debitelor fluidelor. 
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Fig. 17 Captură ecran achiziţie date 

Determinarea regimului de funcţionare staţionar este stabilită prin 
îndeplinirea a două condiţii: 

variaţia temperaturilor nu trebuie să depăşească în 
medie 1.5 °C/min pe partea de aer şi 0.5 °C/min pe 
partea de apă 
- bilanţul termic, calculat cu relaţia (4.2),nu trebuie să 
aibă o eroare mai mare de 5% [82, 83] 

Qn-Qc 
X 100 < 5%; O = 0.5 X {QF, + Q , ) (4.2) 

Repetarea măsurătorilor pentru fiecare punct de funcţionare de 5 -10 ori într-
un interval de 2 min ne asigură îndeplinirea primei condiţii de stabilitate dar şi 
posibilitatea estimări incertitudinilor de măsurare [103] tratate în detaliu în A l 

Pentru determinarea formelor analitice ale relaţiilor criteriale s-a măsurat 
fiecare răcitor în 30-50 puncte de funcţionare distincte rezultând peste 760 puncte 
de măsură pentru toate răcitoarele testate 
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4.2 Prelucrarea datelor experimentale 

Folosind metoda e-NTU, prezentată în detaliu în secţiunea 3.1.2, datele de 
măsurare se pot prelucra pentru a determina coeficientul global de schimb termic al 
răcitorului. Astfel, considerând Q fluxul mediu schimbat de cele două fluide, definit în 
(4.2) împreună cu (3.9) se poate scrie: 

6 = 

CaeAT;, - r , 0 

Folosind ecuaţia (3.17) , pentru curgerea încrucişată cu ambele fluide 
neamestecate^ putem determina rezistenţa termică totală a schimbătorului în punctul 
de funcţionare: 

(4.3, 

Rescriind ecuaţia (3.3) folosind rezistenţele termice, vom obţine o ecuaţie de 
forma: 

= + + (4.4) 

cu rezistenţa termică a aerului Ra, rezistenţa termică a apei Rw şi rezistenţa 
termică a peretelui despărţitor Rp având expresiile: 

f̂ a = (4.5) 
«a • â • ^a 

Rp = T ^ (4.6) 

1 
= - ^ - j - (4.7) 

rescriind ecuaţia (4.3) sub forma: 

Ra = R t - {Rp + R.v) (4.8) 

putem afla rezistenţa termică pe aer Ra în funcţie de rezistenţa termică totală 
Rt de rezistenţa termică a apei Ra şi de rezistenţa termică a peretelui despărţitor Rp. 
La o analiză dimensională a ecuaţiei (4.8) pentru un schimbător de căldură realizat din 
aluminiu obţinem o rezistenţă termică a peretelui de Al de ordinul 10'^ [K/W] iar 
pentru apa şi aer obţinem o rezistenţă termică de ordinul 10"̂  - 10"̂  [K/W], acest 
calcul fiind detaliat în A2. Din aceste mărimi se poate observa faptul că rezistenţa 

^ Pentru acest tip de curgere nu există o formă analitică şi prin urmare a fost rezolva 
numeric cu metoda brentq. Codul sursă se găseşte în A3 listingul 1 
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termică peretelui este neglijabilă, în raport cu celelalte rezistenţe termice, aceasta 
având o rezistenţă termică cu 2 ordine de mărime mai mică decât cea a aerului şi cu 
cel puţin ordin de mărime mai mică decât cea a apei. Prin urmare rezistenţa termică 
a aerului se poate scrie de forma (4.9) 

/?Q — — R^^ (4.9) 

Pentru calcularea rezistenţei termice pe apa s-au folosit relaţiile criteriale 
pentru curgerea într-un canal dreptunghiular în funcţie de regimul de curgere: ecuaţia 
(4.10) pentru regimul de tranzitie [104], si ecuaţia (4.11) pentru regimul turbulent 
[105] 

Nu = 0.04 R e 3 - 160) Pr^ 5 1 -i-
L ) 

. 0.11 
'—X cu 2500 </?e < 7500 (4.10) 

Nu = 
1 + 12.7 {^/o f ^Pr^'^ - l ) 

f = (0.790 In Re - 1.64)"^ 

cu 7500 < Re < 5 X IO'" (4.11) 

Combinând expresiile (4.5) şi (4.9) obţinem expresia coeficientului de schimb 
termic convectiv pentru aer: 

ria(aa)aa = 
1 

(/?t — Riv) • ĉ 
(4.12) 

Ecuaţia (4.12) fiind neliniară in necunoscuta ua, calcularea coeficientul de 
convecţie aerului se poate realiza prin metoda dezvoltării în serie Taylor a eficienţei 
Ha a aripioarei [23] sau prin metoda numerica brentq [96]. în această lucrare s-a 
decis folosirea celui de al doilea procedeu, cel numeric, descris mai în detaliu în A3 în 
listingul 2. 

Având coeficientul de convecţie pe aer, se poate calcula numărul Nusselt în 
funcţie de numărul Reynolds pe tot domeniul de măsură 

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

(4.13) 

întregul procedeu, reprezentat de ecuaţiile (4.3)-(4.13) sa repetat pentru 
fiecare punct de măsură al fiecărui răcitor din tabelul 3. Procesarea datelor s-a realizat 
automat folosind programe scrise în python şi a căror coduri se pot consulta în A3. 
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4.3 Rezultatele experimentale 

45 1 

40-
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4.0 10.0 k 16.0 

* 5.0 t 11.0 k 17.0 

• 6.0 12.0 

30-f 

25 4 

20^ 

15-

10-r 
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Re 
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Fig. 18 Numărul Nusselt în funcţie de numărul Reynolds pentru toate 
structurile testate 

După prelucrarea datelor experimentale s-au obţinut valorile pentru numărul 
Nusselt, şi a coeficientului de frecare, prezentate pentru fiecare răcitor testat, în 
figurile 18 şi 19. 

Pornind de la modelul dat de ecuaţiile (4.1) definiţia parametrilor Fi trebuie 
făcută astfel încât aceştia să fie adimensionali şi să fie reprezentativi pentru geometria 
aripioarei, astfel majoritatea parametrilor sunt definiţi ca fiind raportul mărimii 
geometrice la diametrul hidraulic (4.14): 

F 

G 
d: 

(4.14) 

F, = 
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Fig. 19 Coeficientul de frecare în funcţie de numărul Reynolds pentru toate 
structurile testate 

Cu factorii definiţi de (4.14) putem rescrie forma generala a ecuaţiilor (4.1): 

Nu = n^- Re^^ • Pr^^ • F^' • F^' • F^' • F^^' • Pr̂ *̂  (4.15) 

Cj = n r Re'^ ' F ; - F ^ ' • F^' (4.16) 

Deoarece măsurătorile s-au realizat doar cu aer atmosferic într-un domeniu 
de temperaturi 20 - 80 °C nu avem o variaţie semnificativă a numărului Prandtl pentru 
a fi inclus în regresie^ astfel coeficientul pentru numărul Prandtl este luat din 
literatură ca fiind 0.4 iar relaţia (4.15) se poate scrie: 

NUr = Nu/Pr̂ -̂  = n,, • Rê ^ • F^' • F^' • Fg' • F̂ ^̂  (4.17) 

Cum ecuaţiile (4.16) şi (4.17) pot fi liniarizate prin aplicarea logaritmului, 
găsirea coeficienţilor bi şi o se poate realiza prin aplicarea regresiei liniare. 

4.3.1 Determinarea numărului Nusselt 

Aplicând logaritmul expresiei (4.17) obţinem o ecuaţie de forma (4.18): 

ln(/VuJ = In(n^) + b, • ln(/?e) + ^ ^ • ln(F,) (4.18) 

P.h.g.\ 

^ Considerând toate punctele nr Pr are o variaţie de: 0.7049± 2x0.00061 
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Folosind metoda celor mai mici pătrate, implementată în pachetul StatsModels 
[106], pentru ecuaţia ^4.18) aplicată la rezultatele experimentale obţinem descrierea 
statistică a modelului din tabelul 4 pentru modelul iniţial în care s-au folosit toţi 
parametrii F,. 

Tabel 4 Descrierea statistica a regresiei ecuaţiei (4.18) 

Variabila: In ^.Vu,) R2: 0.967 

Modelul: OLS Adj. R2: 0.967 
Metoda: Least Squares F-statistic: 2624. 
Nr. Observaţii: 455 Prob (F-statistic): 0.00 
Df Residuals: 449 Log-Likeiihood: 647.15 
Df Model: 5 

Interpretând valoarea R ,̂ ca fiind variaţia în variabila răspuns In(Nur) 
explicată de variaţia în variabilele ln(F,) ale modelului [106], aceasta ne indică cât de 
aproape aproximează modelul datele experimentale ( o valoare de 1.0 fiind maximum 
posibil). De asemenea, valoarea testului statistic F ne arata că modelul regresiei este 
semnificativ. 

Tabel 5 Valoarea coeficienţilor pentru ecuaţia (4.l8j 
pe modelul iniţial 

Factor Coef. Z t P>|t| [0.025 0.975] 

ln{nn) 0.1341 0.442 0.303 0.762 -0.735 1.003 

bl Re 0.7438 0.007 111.24 0.000 0.731 0.757 

b2 Fp -2.9591 0.545 -5.427 0.000 -4.031 1.888 

b3 Fh -0.4308 0.155 -2.781 0.006 -0.735 -0.126 

b4 Fg 0.3518 0.045 7.853 0.000 0.264 0.440 

bs F, -0.0527 0.013 -4.215 0.000 -0.077 -0.028 

Analizând tabelul 5, se pate observa că în coloana p -probabilitatea ca 
valoarea să fie aleatorie - găsim 1 factor pentru care p > 0.05, deci conform cu [106] 
se poate afirma că acest factor nu este relevant pentru nivelul de încredere de 95% 
şi poate fi neglijat - aproximat cu valoarea 1. în continuare, dacă analizăm coeficientul 
factorului Fi, se poate observa valoare mică şi eroarea mare a acestuia ceea ce ne 
permite aproximarea lui cu valoarea 0. 

Prin eliminările factorului Fi şi a coeficientului ln(nn ) din modelul (4.18) obţinem 
un model cu un număr de 4 parametrii faţă de cei 6 iniţiali: 

\n{Nu,) = bl • \niRe) + ^ ^ " ln(F,) (4.19) 

Tabel 6 Descrierea statistică a regresiei ecuaţiei (4.19) Variabila: 
Modelul: 

I n (A /w , ) 

OLS 

R2: 
Adj. R2: 
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Metoda: 
Nr. Observaţi i : 
Df Residuals : 
Df Model: 

Least Squares 
455 

451 
4 

F-statistic: 
Prob (F-statistic) : 

Log-Likeiihood: 

3 . 1 5 6 X 1 0 ' 

0.00 

6 3 8 . 2 3 

Modificările făcute aduc valoarea R̂^ la valoarea maximă după cum se poate 
observa din tabelul 6. 

Tabel 7 Valoarea coeficienţilor pentru ecuaţia i 
p > | t | [0 .025 0 . 9 7 5 ] 

Folosind coeficienţii din tabelul 13 obţinem următoarea expresie pentru 
ecuaţia criterială a schimbului termic: 

o o 

3 
2 

0 .0 

-2 .5 -

-5 .0 -

-7 .5 -

- 1 0 . 0 -

-12.5 -

-15.0-

-17.5 -

- 2 0 . 0 -

Fig. 

1 1 1 1 I 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 r 

r H r H i — I r H ! — I r H r H i — I 
Răcitor 

20 Abaterea medie relativă intre ecuaţia ( 4 .20 ) şi valorile experimentale 
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La apl icarea ecuaţiei ( l.JO) asupra punctelor exper imenta le după cum se poate 
observa din figura 20, aceasta supraest imează valoarea lui Nu, in medie cu 1 5 . 2 5 % . 

Prin introducerea unui factor de corecţie de 1 - ().LS24 = i).H4H putem obţine 
ecuaţia finală pentru schimbul termic 

Incert i tudinea coeficienţilor din expres ia ( i .^l) s-au prezentat la o Încredere 
de 2 x 0 , adică de 9 5 % . Aprox imarea punctelor exper imenta le de către modelul de mai 
sus sunt prezentate în A4 şi sunt rezumate în figura 21. Pe toate punctele 
exper imenta le deviaţia medie înregistrată de model, este de 2 . 3 % cu o deviaţie 
max imă de 6 . 3 % înregistrată pe răcitorul de test 8. 

o o 

Q-K 
— 

6 -

4 -

T 2 -

0 -

-

rH 
Răcitor 

fN m m vD 
—i— 

F/g. 21 Abaterea medie relativă a modelului (4.21) faţă de valorile 
experimentale 

Acest model - dat de ecuaţia (4.21) - aprox imează 9 7 % din punctele 
exper imenta le într-un domeniu de ± 1 5 % cum se poate observa din figura 22. 
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20 25 

Nu experimentai 

Fig, 22 Eroarea faţă de măsurători a schimbului termic 

4.3 .2 Determinarea coeficientului de frecare 

Pentru determinarea coeficientului de frecare s-a procedat într-un mod similar 
secţiunii precedente. Expresia (4.16) s-a liniarizat prin aplicarea logaritmului, şi s-a 
obtinut: 

In (Cj) J + Ci • \n{Re) + ^ c, ln(F, ) ( 4 . 22 ) 

Prin aplicarea aceleaşi metode de regresie liniară s-a obţinut modelul a căror 
rezultate sunt prezentate în tabelele 8 şi 9: 

Tabel 8 Descrierea statistică a regresiei ecuaţiei ( 4 . 22 ) 

Variabila: IniCf) Rh 0.828 

Modelul: OLS Adj. R2: 0 .827 

Metoda: Least Squares F-statistic: 542.9 

Nr. Observaţi i : 455 Prob (F-statist ic) : 0 .00 

Df Residuals : 450 Log-Likelihood: 612.49 

Df Model: 4 

Din tabelul 8 se poate observa că aproximarea rezultatelor experimentale este 
foarte bună iar faptul că statistica F este mare înseamnă că acest model este unul 
relevant.Tabe/ 9 Valoarea coeficienţilor pentru ecuaţia (4.22) 

Factor Coef. p>|t | [0 .025 0 .975] 
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In(nf) 1.4477 0.470 3.082 0.002 0.525 2.371 

Ci Re -0.2822 0.007 -39.569 0.000 -0.296 -0.268 

C2 F, -3.1222 0.587 -5.315 0.000 -4.277 -1.968 

C3 Fn -0.6904 0.167 -4.146 0.000 -1.018 -0.363 

C4 Fq 0.0895 0.046 1.939 0.053 -0.001 0.180 

Consultarea tabelului de valori 9, ne arată că toţi factorii sunt relevanţi la o 
confidenţă de 95°o şi ne dau expresia analitică: 

Problema cu expresia (4.2.̂ ) sunt erorile cu care se calculează coeficienţii care 
sunt mari. Pentru a reduce erorile coeficienţilor vom încerca un alt model în care 
termenul liber, va fi considerat = i. 

După aplicarea regresiei, cu noul model, s-au găsit rezultatele din tabelele 10 
şi 11 de mai jos: 

Tabel 10 Descrierea statistică a regresiei ecuaţiei (4.2 2) n, - l 
Variabila: In(Cf) R2: 0.999 

Modelul: OLS Adj. R :̂ 0.999 

Metoda: Least Squares F-statistic: 1 . 7 ( 7 ) x l 0 ' 

Nr. Observaţii: 455 Prob (F-statistic): 0.00 

Df Residuals: 451 Log-Llkeiihood: 607.74 

Df Model: 4 

Din tabelul 10 se poate observa că în acest caz avem o aproximare mult mai 
bună a rezultatelor experimentale, valoarea reziduală R̂  fiind aproape maximă. 

Tabel 11 Valoarea coeficienţilor pentru ecuaţia ( 4 . 22 ) n . = i 

Factor Coef. p>|t| [0.025 0.975] 

In(nf) 1 0 

Ci Re -0.2805 0.007 -39.083 0.000 -0.295 -0.266 

C2 Fp -1.3391 0.103 -12.967 0.000 -1.542 -1.136 

C3 Fh -0.1816 0.022 -8.232 0.000 -0.225 -0.138 

C4 -0.0480 0.012 -4.008 0.000 -0.071 -0.024 

Folosind coeficienţii din tabelul 11 se obţine expresia analitică finală pentru 
coeficientul de frecare: 

q = 1.0 • Re-"-^-"-" " ' • • F""-^^ • (4 .24 ) 

Expresia ( 4 . 24 ) aproximează punctele experimentale cu o deviaţie medie de -
0 .6%, şi o deviaţie maximă de -10.9% înregistrată pe răcitorul de test 17, aşa cum 
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se poate observa din figura 23 de mai jos. Diferentele între datele experimentale si 
expresia analitică sunt prezentate în detaliu în A4. 

7.5 -

o o »—1 
5.0 -

X 
a 2.5 -
ij 

c 0.0 -
^ 

cr 
1 

-2 . 5 -
) 

c. 
>< tl - 5 . 0 -

Jo 
-7 . 5 -

-10 .0 -

i - l r H r H r H i — l i - H i — I t — I 

Răcitor 
Fig. 23 Diferenţa medie relativă a ecuaţiei faţă de rezultatele experimentale 

0.14 f 

0.05 0.06 0.07 0.11 0.12 0.08 0.09 0.10 
Cf experimental 

Fig. 24 Eroarea faţă de măsurători a coeficientului de frecare 

Modelul (4.24) aproximează 99% dintre punctele de măsură într-un interval 
de ±15% aşa cum reiese din figura 24. 

BUPT



4.4 - Concluzii şi interpretări 46 

4.4 Concluzii şi interpretări 

Pe baza rezultatelor experimentale, obtinute pe un număr de 17 răcitoare, s-
au determinat expresiile analitice ale performanţelor termice şi hidraulice a nervurilor 
ondulate cu capete drepte. în conformitate cu datele experimentale domeniul de 
valabilitate a ecuaţiilor (̂ 4.21) şi {A.2A ) obţinute este prezentat în tabelul 12. 

Tabel 12 Domeniul de valabilitate al 
ecuaţiilor criteriale 

Pentru studiul performantelor nervurii ondulate cu capete drepte s-a apelat la 
criteriile de evaluare a performanţelor definite în secţiunea 2.6. Analizând 
performanţele cu ajutorul raportului ;/7 obţinem ecuaţia de forma: 

/ / = i).H48/V -.1 - . F (4.ZS) 
O primă observaţie care se poate trage din ecuaţia (4.2Si este aceea că are 

aceasta o dependenţă slabă de modul de curgere - exponentul lui Re este foarte 
apropiat de zero iar incertitudinea acestuia este comparabilă cu cea a valoni sale. 
Deci, acest raport depinde aproape exclusiv de parametrii geometrici ai structurii. 

grosime=0.2 

8.5 A^f 
8.0 

10.0 
9.5 

fig, 25 Factorul j/fin funcţie de înălţime şi pas 
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Factorii geometrici Fp, Fh şi Fg definiţi de ecuaţiile (4.14) depind de toţi 
parametrii geometrici (p, h, g). Din această cauză, studiul individual al acestora nu 
ne va da o imagine de ansamblu - interacţiunile dintre factori neputând fi luate în 
calcul. Interacţiunea dintre factorii geometrici Fp, Fh şi Fg se poate observa în figura 
25 unde s-a realizat un grafic 3D al funcţiei date de (4.25). Din figura 25 se poate 
observa faptul că grosimea aripioarei are un efect net pozitiv, funcţia y// creşte cu 
grosimea nervurii. După cum se observă, suprafeţele generate de parametrii 
geometrici precum pasul şi înălţimea prezintă zone de maxim, ceea ce ne permite 
determinarea unor combinaţii ai acestor parametrii care să ducă la o eficienţă maximă 
după cum se poate observa şi din figura 26 unde este prezentat un grafic pe contur 
al funcţiei;//. 

grosime=0.14 groslme=0.2 

6 7 8 9 10 3 4 5 6 7 
pas pas 

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

In figura 26 se prezintă şi gradientul funcţiei j/f prin săgeţi. Aceste săgeţi 
reprezintă un mod vizual foarte bun în observarea direcţiei de modificare a 
parametrilor geometrici pentru a obţine performanţe crescute ale acestei nervuri. 

Re = 1500 Re = 3000 

6 7 
pas pas 

Fig. 27 Graficul pe contur al funcţiei j/f^^^ 
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La analiza performanţelor nervurii cu ajutorul criteriului de eficienţă volumică 
concluziile de mai sus nu se modifică, după cum reiese din figura 27, decât în cazul 
numărului Reynolds. După cum se poate observa din (4.26), acest criteriu are o 
dependenţă ce nu mai poate fi neglijată cu numărul Reynolds. 

yyr l̂/3 _ 0.848 (4.26) 

Din figura 27 se poate observa că dependenţa faţă de pasul nervurii este mult 
mai mare raportată la restul parametrilor geometrici. Totuşi în acest caz 
performanţele nervurii trebuie analizate şi prin prisma curgerii. 

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

în capitolul precedent s-au determinat experimental ecuaţiile criteriale pentru 
aripioara ondulată cu capete drepte, în funcţie de mai mulţi parametrii geometrici. 
Totuşi, există unii parametrii pentru care modificările sunt mult mai greu de realizat 
(ex: modificarea pasului longitudinal pi sau capătul drept U vezi figura 13) fiind 
necesară o reproiectare a sculelor şi a maşinilor care produc această aripioară. Pentru 
a putea evalua performantele pe care o astfel de modificare le-ar putea aduce, cel 
mai eficace mod din punct de vedere al costurilor si al timpului este testarea numerică 
a noii geometrii şi analiza acestor rezultate. Testarea numerică în cazul de faţă constă 
în simularea curgerii cuplată cu schimbul termic, CFD\ folosind programe specializate. 

Procedeul CFD nu este unul nou, acesta existând de la mijlocul secolului trecut 
din 1960. La început rularea unui model se putea face doar pe ferme^ de calculatoare 
specializate, puterea de calcul fiind redusă. Dar, cu evoluţia calculatoarelor s-a ajuns 
în situaţia în care se pot realiza simulări folosind desktop mai puternic. Creşterea 
puterii de calcul a calculatoarelor personale a făcut posibilă cererea de software-uri 
din ce în ce mai prietenoase cu utilizatorul. Astfel la ora actuală există un număr foarte 
mare de soluţii pentru CFD. Printre aceste soluţii trebuie amintite: soluţia celor de la 
Ansys [107] ca fiind cea mai completă dar şi cea mai complexă soluţie CFD 
comercială; OpenFOAM [108] o soluţie open-source^ pentru sisteme linux, Autodesk 
Simulation CFD [109] prima soluţie comercială care acceptă realizarea simulărilor în 
în cloud-̂ , SimScale [110] o soluţie exclusiv oniine -simularea şi postprocesarea se 
face în browser fără a mai fi nevoie de instalarea pe computer; SolidWorks Flow 
Simulation [111] o soluţie dedicată inginerilor. Fiecare din aceste soluţii au avantaje 
şi dezavantaje. 

Datorită uşurinţei în utilizare şi a integrării deja existente în cadrul RAAL 
pentru studiile numerice din această lucrare s-a ales soluţia celor de la SolidWorks. 

5.1 CFD descriere 
Analitic, fenomenele ce implică curgerea fluidelor sunt descrise de un sistem 

de ecuaţii diferenţiale ce descriu conservarea masei, a impulsului şi a energiei termice 
- pentru procesele ce implică şi schimbul de căldură. Aceste ecuaţii sunt denumite pe 
scurt ecuaţiile Navier-Stokes (NS) ^ . Forma neliniară a acestora nu permite 
determinarea unor soluţii analitice decât pentru problemele simple, care implică 
curgerea laminară şi o geometrie simplă. Pentru majoritatea problemelor de interes 
practic - unde curgerea este turbulentă şi geometria domeniului este complexă - a 

- Computaţional Fluid Dynamics 
^ Defineşte un număr mare de calculatoare interconectate pentru a creşte puterea de 

calcul 
^ Termenul de open-source se referă la programe pentru care codul sursă este disponibil 

gratuit, iar acest tip de programe sunt distribuite gratuit 
"Cloud Computing" termenul de calcul distribuit vezi [151] 

^ Pentru restul lucrării se va folosii abrevierea NS pentru a definii termenul Navier-
Stokes 
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devenit necesară dezvoltarea unor tehnici numerice de rezolvare a ecuaţiilor NS. 
Aceste tehnici discretizează domeniul de studiat în elemente mici dar finite, numite 
volume elementare. Pe aceste elemente ecuaţiile diferenţiale se pot scrie sub forma 
unor ecuaţii algebrice şi transformarea sistemului de ecuaţii diferenţiale într-un sistem 
de ecuaţii ce poate fi rezolvat prin metode algebrice. Neliniaritatea ecuaţiilor NS este 
rezolvată printr-un proces de rezolvare iterativ. Soluţia obţinută într-o iteraţie 
anterioară este folosită pentru a îmbunătăţii rezultatele din iteraţia actuală. Procesul 
continuându-se până când diferenţele între soluţiile a două iteraţii consecutive nu se 
mai schimbă semnificativ. 

Pentru rezolvarea numerică a ecuaţiilor diferenţiale s-au dezvoltat trei 
procedee de discretizare descrise succint mai jos în ordinea complexităţii 
implementării lor: 
• Metoda diferenţelor finite FDM^ este metoda cu cea mai directă abordare. Aceasta 

constă în considerarea unui punct în spaţiu unde ecuaţiile diferenţiale sunt 
înlocuite cu un set de reprezentări discrete ale acestora folosind aproximarea 
Taylor sau a unui polinom de gradul n [112]. Altfel spus, metoda calculează 
mărimile necunoscute în punctele create de discretizare. Această metodă se 
foloseşte pentru domeniile de simulare cu o geometrie regulată simplă, de 
exemplu un paralelipiped. Folosirea acestei metode pentru geometri complexe 
întâmpină probleme în descrierea condiţiilor de frontieră care pot devenii foarte 
complicate. 

• Metoda volumelor finite FVM ^ [113] diferă prin formularea matematică a 
ecuaţiilor. Această metodă se bazează pe faptul că majoritatea legilor fizici sunt 
legi de conservare - ce intră într-un volum elementar, denumit celulă, trebuie să 
părăsească acel volum. în urma acestei idei se ajunge la ecuaţii de conservare a 
fluxului mediat pe volumul respectiv. în mod diferit de metoda diferenţelor finite, 
aici mărimile necunoscute sunt calculate în centrul volumului finit. Puterea acestei 
metode constă în faptul că evaluează doar fluxurile la frontiera celulelor, ceea ce 
o face utilizabilă pentru ecuaţiile neliniare întâlnite în CFD^. Un alt avantaj al 
acestei metode este dat de posibilitatea de a utiliza subdomenii cu o discretizare 
mai mare în simulare. 

• Metoda elementelor finite FEM"̂  este asemănătoare cu restul metodelor prin faptul 
că se împarte domeniul de studiat în elemente finite cu o geometrie simplă şi se 
aplică sistemul de ecuaţii diferenţiale parţiale pe fiecare element aproximând 
variabilele cu funcţii simple pentru acest domeniu. Modul de descriere matematic 
al acestei metode este unul general făcând metoda aplicabilă pentru probleme în 
care apare o cuplare a mai multor fenomene fizice, de la descrierea câmpului 
magnetic, curgere şi reacţii chimice. Totuşi descrierea matematică este una 
complicată. 

Pentru problemele ce implică curgerea fluidelor CFD toate metodele descrise 
mai sus se pot folosi, dar datorită faptului că ecuaţiile Navier-Stokes sunt ecuaţii ce 
descriu legi de conservare FVM este cea mai uzuală fiind implementată în toate 
softurile de simulare comerciale. 

Discretizarea domeniului de studiat reprezintă doar o parte din complexitatea 
problemelor de simulare. Metodele prezentate mai sus fiind aplicate în toate domeniile 
de simulare. Specific pentru curgerea fluidelor complexitatea este reprezentată şi de 
forma pe care ecuaţiile Navier-Stokes o are pentru diferite tipuri de simulare. Astfel, 

^ Finite difference method 
^ Finite Volume Method 
^ Computaţional Fluid Dynamic 

Finite Element Method 
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dacă se studiază o problemă în domeniul curgerii laminare pentru un fluid 
incompresibil, forma ecuaţiilor este una mai simplă şi mai uşor de rezolvat. Cu totul 
alta este forma ecuaţiilor NS pentru studierea curgerii unui fluid compresibil în 
domeniul de curgere turbulent pentru viteze supersonice. Pentru rezolvarea acestei 
probleme s-au conceput şi dezvoltat modelele de turbulenţă care aproximează 
ecuaţiile NS în funcţie de proprietăţile fluidului şi al domeniului de curgere din 
problema de studiat [114]. 

Modelele de turbulenţă se pot împărţii în două categorii: Simularea Numerică 
Directă - ,,al cărui obiectiv este rezolvarea ecuaţiilor NS temporale prin rezolvarea 
tuturor vârtejurilor pentru un interval de timp suficient astfel încât proprietăţile 
curgerii să atingă un echilibru statistic" [115] - şi modele ce se bazează pe ecuaţiile 
NS mediate în timp - presupun medierea ecuaţiilor NS pentru a atenua perturbaţiile 
datorate instabilităţii curgerii. Prima categorie prezintă un dezavantaj major prin 
faptul că necesită o discretizare foarte fină a domeniului de studiat - 10^ puncte de 
calcul [115] - ceea ce duce la o putere de calcul foarte mare, fiind folosită doar pentru 
numere Reynolds mici şi geometrii simple. Din cea de a doua categorie, modelele de 
turbulenţă ce se bazează pe conceptul de vâscozitatea aparenta^ (eddy viscosity) 
oferă rezultate bune pentru aplicaţiile din inginerie. De aceea în continuare vom face 
o clasificare doar a acestora din urmă. 

Modelele de turbulenţă ce se bazează pe vâscozitatea aparentă sunt clasificate 
în funcţie de numărul de ecuaţii suplimentare, faţă de cele ale conservării masei, 
impulsului şi a energiei, care sunt necesare pentru a obţine o soluţie: 

1. Modele cu zero ecuaţii/modele algebrice. Acest tip de model nu necesită 
rezolvarea unor ecuaţii în plus, dar este nevoie de specificarea unei valori care 
să determine dimensiunea vârtejurilor care se vor media în timp. De exemplu 
modelul lungimi amestecate a lui Prandtl se bazează pe vizualizarea unui 
model simplificat de turbulenţă în care particulele de fluid se adună în bucăţi 
mai mari care se deplasează ca un tot unitar [114] definind mărimea acestora 
ca lungimea de amestec. Pentru ca acest model să poată fi folosit în practică 
este necesară calibrarea acestuia pe un set specific de măsurători 
experimentale ale problemei studiate. 

2. Modele cu o ecuaţie. Pentru a produce un model mai realistic al turbulenţei 
Prandtl s-a dezvoltat un model în care vâscozitatea aparentă depinde de 
energia cinetică a turbulenţelor, denumită k, şi a propus o ecuaţie diferenţială 
aproximativă pentru transportul energiei cinetice k. Acest tip de modele nu 
prezintă un interes deosebit pentru aplicaţiile practice, deoarece nu aduce 
îmbunătăţiri modelelor algebrice. 

3. Modelele cu două ecuaţii k-cp. Aceste modele încearcă să reprezinte cele două 
mărimi ce sunt necesare pentru descrierea completă a viscozităţii aparente 
prin două ecuaţii independente. Toate modele se folosesc de ecuaţia de 
transport a energiei cinetice turbulente k derivată din ecuaţiile NS, şi de unda 
dintre variabilele de transport: a ratei de disipare turbulente e, a lungimii de 
turbulenţă L, sau a ratei de disipaţie a energiei cinetice turbulente pe unitatea 
de masă şi timp co. 

i. k-e Este cel mai folosit model de turbulenţă deşi descrierea ratei de 
disipare turbulente e este destul de complexă, iar în ecuaţia ce 
descrie această variabilă intră 5 constante ce trebuie determinate 
din studiul unor curgeri simple sau din date experimentale. Pentru 

^ Factor de proporţionalitate ce descrie transferul energiei turbulente a mişcării 
vârtejurilor în creşterea eforturilor tangenţiale [152] 
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calculul curgerii în apropierea peretelui acest model se foloseşte de 
funcţii ce aproximează profilul de variaţie a vitezei în stratul limită. 
O variaţie a acestui model o reprezintă implementarea în două 
straturi/zone (two-layer). Domeniul de simulare este împărţit în 
două subdomenii: unul în apropierea peretelui, subdomeniul vâscos, 
unde se aplică un model simplificat, de obicei modelul k - şi unul 
complet turbulent, în zona neinfluenţată de perete, unde se aplică 
modelul complet k-e. 

ii. k-o) Acesta a fost dezvoltat deoarece s-a observat că majoritatea 
problemelor modelului k-e provin din complexitatea formulării 
ecuaţiei lui e care nu este uşor de rezolvat şi prezintă un extremum 
în apropierea peretelui. Din punct de vedere matematic acest model 
este echivalent cu modificarea de variabilă co -- k/e [115] 

O prezentare detaliată a modelelor prezentate mai sus se găseşte în literatura 
de specialitate [112], [114]-[118], aici fiind prezentate succint doar o mică parte din 
cele peste 200 de modele de turbulenţă existente. 

Soluţia CFD a celor de la SolidWorks (SWCFD)^ este printre primele soluţii de 
simulare încorporate în programele de proiectare asistată CAD .̂ Introdusă încă din 
1999 [119], acest tip de soluţie permite folosirea modelului 3D realizat în sistemul 
CAD, în simulare fără prea multe modificări, astfel accelerând procesul de proiectare 
al unui produs. Spre deosebire de alte softuri de simulare - care se folosesc de 
discretizări nestructurate - cei de la SolidWorks au recurs la o discretizare structurată, 
de tip cartezian - ce poate fi descrisă de un set de celule rectangulare. Prin modul de 
creare, acest tip de discretizare este mai puţin sensibilă la defectele geometriei 
realizate cu programele CAD [119]. Acest tip de discretizare carteziană permite 
folosirea unui singur tip de celulă pentru simulări de diferite fenomene fizice (curgerea 
fluidelor, conducţia termică, calculele de conducţie electrică în zonele de solid) 
simplificând mult procesul de pregătire a simulării. Pentru simularea curgerii soluţia 
SWCFD foloseşte un model de turbulenţă k-e modificat, care utilizează o metodă de 
rezolvare a ecuaţiilor NS în două straturi, proprietară. Această permite abordarea 
calculării stratului limită în trei moduri diferite: strat limită subţire - când numărul de 
celule din statul limită este insuficient pentru calcularea directă stratul limită este 
precalculat [119], strat limită gros - când numărul de celule din stratul limită este 
mare (> 10) [119] se folosesc ecuaţiile NS, iar pentru stratul limită turbulent 
utilizează aproximaţia Van Driest [120] a profilului vitezei, modul mixt - se foloseşte 
în cazurile intermediare şi se bazează pe combinarea celor două metode descrise mai 
sus pentru a realiza o trecere lină între cele două cazuri de extrem. 

5.2 Aripioara ondulată cu capete drepte 
Fiind cea mai utilizată suprafaţă extinsă de schimb termic folosită din cadrul 

companiei RAAL, analiza numerică pe acest tip de aripioară are cel mai mult sens. 
Validarea unui model numeric va permite companiei dezvoltarea rapidă a unor noi 
suprafeţe ce se bazează pe această aripioara prin modificarea unor parametrii care 
altfel implică costuri mari. De asemenea, odată stabilit modelul numeric şi folosind 
capabilitatea SWCFD de a realiza simulări pe structuri poroase personalizate, se pot 

^ Această abreviere fa fi folosită în restul textului pentru a ne referii la particularităţile 
soluţiei de simulare a celor de la SolidWorks 

^ Computer Aided Design 
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studia numeric răcitoarele întregi oferind avantajul studierii acestora în condiţii 
imposibile de realizat în laborator. 

Fig. 28 Modelul aripioarei 

Pentru realizarea simulărilor s-a ales modelul aripioarei ondulate cu capete 
drepte având următorii parametrii geometrici: pasul (p) de 5 mm, înălţimea (h) de 
10 mm, grosimea foliei de aripioară (g) de 0.14 mm, pasul longitudinal (pi) de 10 
mm, lungimea capetelor drepte (U ) de 5 mm şi lungimea totală de curgere (L) de 80 
mm. S-au ales aceşti parametrii deoarece, în afară de lungimea totală de curgere, 
sunt cei mai folosiţi parametrii pentru această nervură. Lungimea de curgere s-a luat 
80 mm deoarece este apropiată de cele folosite în test, şi pentru care efortul de calcul 
nu este foarte mare. 

5.2.1 Stabilirea domeniului de simulare 

In general aripioarele au o structură repetitivă, vezi figura 28. Simularea unei 
aripioare întregi nu va aduce un beneficiu în acurateţea rezultatelor, dar va avea un 
impact negativ în timpul şi puterea de calcul necesare - numărul de noduri de calcul 
creşte exponenţial. Datorită acestui fapt, este de preferat realizarea simulărilor pe 
subdomeniul sursă schiţat în figura 28. Pentru a reduce şi mai mult necesarul de calcul 
lamela aripioarei se va considera ca fiind verticală, iar razele de curbură vor fi şi ele 
neglijate. Modelul final destinat simulării se poate observa în figura 29 de mai jos. 
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Fig. 29 Modelul simplificat al aripioarei împreună cu condiţiile de frontieră 

Pentru realizarea unui calcul corect SWCFD face anumite presupuneri despre 
direcţia vitezei la intrarea şi ieşirea din domeniul de simulare. Curgerea prin suprafaţa 
de intrare şi ieşire trebuie să fie laminară - vectorul vitezei trebuie să fie perpendicular 
pe această suprafaţă - fără vârtejuri, motiv pentru care domeniul de simulare trebuie 
extins înainte de şi după lamelă. Cu aceste extindere domeniul de simulare este 
împărţit în 3 zone: zona de intrare, zona aripioarei şi zona de ieşire. 

Pentru fiecare zonă de simulare trebuie impuse condiţiile de frontieră. Aşa 
cum reiese din figura 29 acestea sunt: 

a. zona de intrare: 
• viteza şi temperatura de intrare a aerului 
• superior/inferior: perete ideal - curgerea este fără frecare 
• laturi, stânga/dreapta: periodic 

b. zona aripioarei 
• superior/inferior: perete real cu temperatura constantă 

T=80 °C 
• laturi, stânga/dreapta: periodic 

c. zona de ieşire: 
• superior/inferior: perete ideal 
• laturi, stânga/dreapta: periodic 
• ieşire presiunea atmosferică 

5.2.2 Nivelul de discretizare (Mesh-ul) 

Alegerea nivelului de discretizare pentru domeniul de simulare definit în figura 
29 este un pas foarte important în acurateţea rezultatelor simulării. Dacă se alege o 
discretizarea grosolană (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. în schimb dacă alegenn o discretizare foarte fină vom risipi timp de calcul 
pe zone care nu vor influenţa rezultatele de interes rezultând în timpi de rezolvare a 
problemei prohibitivi. De asemenea nivelul de discretizare maxim posibil este 
influenţat şi de partea hardware, calculatorul, pe care se realizează analiza. Dacă 
dorim o discretizare foarte fină este necesar un calculator mai puternic, cu mai mult 
RAMi 

în final alegerea nivelului de discretizare este un compromis între erorile 
maxime acceptate, timpul de simulare şi dotările hardware. în practică acest nivel de 
discretizare se alege conform unei reguli care spune că dacă la dublarea numărului 
de noduri de calcul, rezultatele de interes nu se modifică în mod semnificativ (< 5%), 
atunci se poate considera independenţa rezultatelor faţă de discretizare. 

Pe lângă nivelul de discretizare general este importantă şi zona în care se face 
discretizarea, dacă pe zona respectivă avem variaţii mari a mărimii de interes (în cazul 
de faţă temperatura şi viteza) este necesară o discretizare mai fină pe zona 
respectivă. Pentru problemele unde este implicată curgerea, foarte importantă este 
zona stratului limită. 

Fig. 30 Zonele cu mesh-ul local 

Soluţia SWCFD adoptată pentru simulări are posibilitatea de a particulariza 
mesh-ul în funcţie de forma geometrică a modelului studiat, prin aplicarea unor zone 
de rafinament pe suprafeţele sau domeniile de interes. 

Pentru problema de faţă acesta a fost definit dintr-un mesh general şi 3 mesh-
uri locale {intrare, ieşire şi lamelă) având factori de discretizare diferiţi vezi figura 30. 

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

^ Random Access Memory (memorie cu acces aleator) Este memoria imediată în care 
sunt încărcate datele în timpul procesării lor 

^ programarea experimentelor (Design of Experiment) 
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Tabel 13 Parametrii mesh-ului. Definiţie si domeniu de variaţie 

MEqLvL 

CLvL 

LRFSC 

Lim 

LRFC 

Nivelul maxim de discretizare a celor 3 zone din 
apropierea solidului 
^.^xlmum Equidistajnt l^vd 

b 2 4 Nivelul de aproximare a curbelor 
Curvature level 

c 2 4 Nivelul de discretizare al celulelor parţiale 
fluid/solid 
Level of Refining Cells at Fluid/Solid region 

d 2 4 Nivelul de discretizare general 
Level of initial mesh _ 

e 2 4 Nivelul de discretizare al celulelor de fluid 
Level of Refining Fluid Cells 

Dacă ar fi să realizăm un DoE complet factorial cu 2 nivele, va trebui să 
repetăm simularea de 32 (2^) ori, ceea ce este nepractic, de aceea vom realiza un 
studiu parţial factorial de tipul 2̂  - unde vor fi necesare doar 8 repetări plus încă una 
cu valorile de mijloc ale parametrilor consideraţi din tabelul 13. Pentru a genera 
matricea de simulare parţial factorială [121] vom face următoarele notări: d = a h si 
e = b • c 6e unde rezultă matricea din tabelul 14: 

Tabel 14 Matricea de simulări. Valorile setărilor 
NrSim Lii 

1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

9 

4 

"2 

T 

4 

4 

2 

2 

"4" 

3 

LRFC 

4 
4 

T 

"2 

2 

2 

'4 

3 

CLvL 

2 

2 

T 

4 

2 

2 

4 

"4 
3 

MEqLvL 

2 

4 

2 

4 

2 

4 

2 

4 

3 

LRFSC 

2 

~2 

2 

2 

4 

"4 
'4 
"4 
'3 

Analiza s-a făcut în funcţie de următoarele mărimi derivate: 
a. diferenţa de temperatură între suprafaţa de intrare şi superfaţa de ieşire; 

AT - f,„ - f„„r având temperaturile calculate după formula: 

T = 
J^ v TdA 

i j dA 
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este direct proporţională cu schimbul termic realizat între aer 
şi aripioară 

b. diferenţa relativă a debitului între intrarea şi ieşirea din domeniul de 
calcul 

- 6m = (771,,, -
măsura erorii de calcul al debitului masic 

c. căderea de presiune între suprafaţa de intrare şi suprafaţa de ieşire din 
domeniul de calcul 

Sp = - P,.,,: unde P este calculat cu formula: 

este direct proporţională cu rezistenţa hidraulică a aripioarei 
d. numărul total de celule de calcul ne spune cât de fină este discretizarea 

globală 
Prin rularea celor 8 simulări la o viteză de intrare constantă de 5 m/s, obţinem 

rezultatele prezentate în tabelul 15. La o analiză sumară a tabelului 15 se poate 
observa că rezultatele depind doar de numărul de celule TC, dependenţa de ceilalţi 
parametrii ai mesh-ului este minoră. 

Tabel 15 Rezultatele rulărilor pentru stabilirea discretizării 
NrSim TC Jp [Pa] A r [ K ] Sm [kg/s] 

1 2990312 114.68 43.19 0.66 

2 "'1077968" " ' l l6^2 '4~ 43.25 1.31 

3 161411 116.88 51.03 1.31 

4 2972910 114.68 43.29"""" 0."66 

5 ' 2970Y24 ' i l 4 > 0 " " " 43.25 0.66 

6 "l0"77'96'8 ' I I 6T3 I 43.23 " l . '3i" 

! 7 1077968 116.34 43.27 1.31 

2990312 ' 114763' 43.20 "" 'O.'6T " 

9 433600 121.7 45.32 4.40 
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Fig. 31 Modificarea rezultatelor în funcţie de discretizare 

La reprezentarea grafică din figura 31, a tabelului 15 luând pe axa x numărul 
total de celule TC iar pe axa y căderea de presiune Ap şi variaţia de temperatură AT 
se poate observa că pentru valori mari ale lui TC diferenţa între rezultate se 
micşorează. Se poate observa că pentru schimbul termic (AT) ^ convergenţa se 
produce la mesh-uri mai grosolane. Practic pentru mesh-uri mai mari de 10^ celule 
diferenţa de temperatură nu se mai modifică. în schimb pentru căderile de presiune 
este nevoie de un mesh mult mai fin pentru a se ajunge la convergenţa. Din figura 31 
se observa că diferenţa între căderea de presiune la mesh-uri de 10^ faţă de cele de 
3x10^ nu este foarte mare, dar nu se observă o aplatizare a curbei ca în cazul 
diferenţei de temperatură. 

^ în acest caz schimbul termic poate fi reprezentat de diferenţa de temperatură AT, 
deoarece debitul de aer nu se modifică, iar căldura specifică poate fi considerată constantă. 
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Fig. 32 Diferenţa relativă faţă de mesh-ul precedent 

Analizând figura 32, unde este reprezentată diferenţa relativă între valorile de 
la rularea 8, rularea cu cel mai fin mesh, şi rulările cu mesh-uri mai grosolane, s-a 
ajuns la concluzia că pentru rularea 6 din figura 32, avem o eroare acceptabil de mică 
(1.64 % pentru Ap, şi 0.06% pentru AT). Aceste diferenţe nu justifică rularea la un 
mesh mai fin. 

Informaţiile prezentate până acum au fost globale. Este interesant totuşi de 
analizat în detaliul mesh-ul de la rularea 6. în figura 33, se observă că mesh-ul este 
mai fin în apropierea materialului solid şi mai grosolan în zonele mai îndepărtate de 
acesta. Cum în apropierea peretelui, variaţia vitezei este mare, pornind de la O pe 
perete şi până la o valoare apropiată de viteza de curgere a vânei de fluid (Voc ) este 
normal ca în aceste zone, punctele de calcul să fie mai apropiate fiind nevoie de o 
rezoluţie mai mare. în zonele unde variaţia vitezei aerului nu este mare sau viteza 
este constantă nu este necesar un calcul aşa de fin, prin urmare mesh-ul este mai 
grosolan, salvând din puterea de calcul necesară şi implicit din timpul de rulare. 
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Fig. 33 Secţiune mesh-ul rulării 6 

5.2.3 Simulări vs. Experiment 

Având mesh-ul (discretizarea) stabilită următorul pas în validarea simulări s-
a realizat prin compararea performanţelor aripioarei simulate cu partea 
experimentală. Pentru comparare rezultatele din simulare trebuie postprocesate 
pentru a calcula valoarea numărului Nusselt şi al coeficientului de frecare Fnning. 

Cu diferenţa de temperatură AT calculată în secţiunea precedentă putem 
calcula fluxul termic realizat de aripioară: 

Q = m ' C ^ A T (5.1) 

Aplicând relaţia (4.4) în cazul lamelei, vom obţine: 

Rt = Ra-^ Rp (5.2) 

cu cele două rezistenţe definite de relaţiile (4.5) pentru aer şi respectiv (4.6) 
pentru peretele despărţitor. 
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Fig. 34 Distribuţia temperaturii lamelei pentru v=5 m/s 

în continuare, din figura 34 se observă că temperatura pe lamelă este aproape 
constantă deci se poate presupune că conductivitatea peretelui este infinită şi prin 
urmare putem considera rezistenţa peretelui neglijabilă = 0) . în final dacă 
temperatura pe lamelă se consideră uniformă şi constantă, atunci eficienţa ria din (4.5) 
poate fi considerată 1 simplificând relaţia rezistenţei termice a aerului obţinându-se: 

1 
=777 = 

1 

kA Ua • A(-
(5.3) 

^T^ln = 
Tnu t T^i in 

\'p 'o 
m 
out 

(5.4) 

Ştiind că schimbul termic se poate calcula folosind diferenţa de temperatură 
logaritmică cu una dintre temperaturi constante (5.4) - temperatura lamelei 
aripioarei, obţinem: 

kA = 
Ar, 

=> a = 
mln 

Nu = 
a • D. 

A • 

Q Dh 

A • ^T^in ^a 

(5.5) 

(5.6) 
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Determinarea coeficientului de frecare, din postprocesarea datelor obţinute 
de simulare, este directă. Astfel prin aplicarea directă a ecuaţiei (l.i:-;) considerând 
coeficienţii Kc şi Ke egali cu zero ajungem la ecuaţia (S.7) de mai jos: 

Cf = 
d i . l ^ 

p • V ' (S.7) 

Domeniul de viteze pe care s-a simulat aripioara este cuprins intre 4 şi 18 m/s 
ceea ce corespunde unui domeniu al numărului Reynolds în intervalul [1000, 4600] 
ceea ce include domeniul experimental folosit pentru determinarea ecuaţiilor (4.21) şi 
(4.24). 

Prelucrând datele obţinute din simulare folosind ecuaţiile (S.6) şi (5.7) obţinem 
valorile numărului Nusselt şi al coeficientului de frecare date în tabelul 16 şi prezentate 
grafic în figurile 35 - 38 de mai jos. 

Tabel 16 Rezultatele simulărilor pe aripioara ondulată 
Vin Re ?h X 10* Ap ATmIn Nu Cf Nu err Cf err 

m/s - kg/s Pa K - - % % 
4.2 ^ l.'"22 86.64 3ir3'5 15.22 0.117 -13.3 -1.2 

"6.4 153177"^ 1.84 170^05 33.93 19.88 0.102 -9.5 ' l . 4 

~8.5 "204776~ ' 270739 ~ "35.59 "24.19' 0.092 "^ .5 4.6 

ToTe 2563.7 " 3 . 0 7 387.20 36.60 28.56 0.084' -7.5 7.1 

T i . ? ~ " 3"0777I " Y.69 " '529.23* 3 6 .'72 34.16 "0.080' -12.4 7.4 

14.8 359678" 4.31 671.64" 3 7.'88 37̂ 2̂4" 0.074 -9.2 " 9.9 

16.9 4116.5 4.93 832.68 "38770" ' 40̂ 5̂3"' 0.070 -7.6 11.3 

19 .1 ' 4637!9~ 5.55 r0l'3'.30" 39.56 43.3'0 "07068' -5.3 12.0 

în figura 35 funcţia obţinută experimental pentru numărul Nusselt este 
reprezentată de linia neîntreruptă, iar punctele reprezintă valorile obţinute din 
simulare. în acelaşi grafic sunt reprezentate şi domeniile de incertitudine ale funcţiei 
experimentale pentru l a şi pentru 2a. 

Din figura 35 se observă că simularea supraestimează numărul Nusselt, 
acesta fiind constant peste cel experimental, dar valorile simulate sunt în limita de l a 
faţă de funcţia experimentală ceea că din punct de vedere statistic nu reprezintă o 
diferenţă semnificativă între valorile obţinute prin simulare faţă de cele experimentale. 
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Exp 
Exp ±2 X o 

SS3 Exp ± 1 X a 
• Sim 

1000 2000 3000 4000 
Re 

Fig. 35 Numărul Nusselt experimental şi cel simulat in funcţie de numărul 
Reynolds pentru aripioara ondulată cu capete drepte 

Nu exDerimental 
Fig, 36 Eroarea numărului Nusselt simulat faţă de cel experimental pentru 

aripioara ondulată cu capete drepte 
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Afirmaţia de mai sus reiese şi din interpretarea erorii relative (vezi figura 36). 
La calcularea diferenţei relative s-a obţinut o deviaţie medie de 6 ,7% a punctelor de 
simulare faţă de funcţia obţinută experimental, toate punctele din simulare fiind 
cuprinse în domeniul de eroare 0-15%. 

Valorile coeficientului de frecare obţinute prin simulare sunt prezentate în 
figura 37 prin puncte, iar datele obţinute de valoarea experimentală sunt prezentate 
printr-o linie continuă. La fel ca în graficul ridicat pentru numărul Nusselt, şi pentru 
coeficientul de frecare s-au prezentat în figura 37 intervalele de incertitudine la l a şi 
la 2a. 

1000 2000 3000 4000 
Re 

Fig, 37 Coeficientul de frecare experimental şi cel simulat în funcţie de 
numărul Reynolds pentru aripioara ondulată cu capete drepte 

La analiza graficului din figura 37 se poate observa că coeficientul de frecare 
obţinut prin simulare este subestimat faţă de coeficientul de frecare obţinut cu funcţia 
experimentală, deviaţia medie fiind de 9 .4%. Deşi diferenţa dintre rezultate nu este 
mare (punctele se află în domeniul de 2a) aceasta poate fi atribuită imperfecţiunilor 
de formă ale aripioarei din realitate, a rugozităţii materialului real -în simulări acesta 
a fost neglijat -, a distribuţiei neuniforme a aerului la trecerea prin răcitor, şi a altor 
factori ce pot influenţa analiza experimentală a unui răcitor. 
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0.06 0.07 0.08 
Cf experimental 

0.09 0.10 

F/g. 38 Eroarea coeficientului de frecare simulat faţă de cel experimental 
pentru aripioara ondulată cu capete drepte 

5.3 Concluzii 
în acest capitol s-a prezentat studiul numeric al aripioarei ondulate cu capete 

drepte realizat cu ajutorul softului comercial SolidWorks. Prin comparaţia rezultatelor 
numerice cu funcţiile obţinute experimental au arătat că modelul numeric obţinut este 
unul valid. 

Pentru schimbul termic rezultatele numerice obţinute aproximează expresia 
(4.21) a numărului Nusselt obţinută experimental, cu o acurateţe medie de 6.7%, 
având un maxim de 8.64%. Aceasta acurateţe se află în interiorul intervalului de 
incertitudine a expresiei experimentale (4.21) de ±15%, prin urmare pentru schimbul 
termic, modelul numeric se consideră a fi unul valid. 
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6. Studiul Numeric al aripioarei ondulată cu 
spărturi rectangulare 

Procesul prin care AOcd (aripioara ondulată cu capete drepte) realizează 
intensificarea schimbului termic este crearea de vârtejuri cu axa de rotaţie 
perpendicular pe direcţia de curgere (figura 39). Aceste vârtejuri distrug stratul limită 
şi realizează o amestecare locală a aerului din aripioară. Amestecarea are ca efect 
aducerea de aer mai rece înspre peretele aripioarei ceea ce rezultă într-un gradient 
de temperatură mai mare, crescând astfel coeficientul de schimb termic. 

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

Creşterea amestecării şi implicit şi creşterea schimbului termic, se poate 
realiza prin creşterea amplitudinii onduleului, dar aşa cum s-a arătat şi în [85] această 
modificare vine cu o creştere în căderea de presiune. De fapt, orice modificare 
geometrică care va creşte turbulenţa va avea o asemenea penalizare. Ideea este ca 
aceste modificări să aibă un impact mai mic şi în ansamblu să crească performanţa 
noii aripioare, rezultate în urma modificărilor. 

La analiza profilul vitezei pe planul yz - planul perpendicular pe direcţia 
principală a curgerii (axa x) -sa observat că pe acesta nu avem deloc amestecare 
(figura 40), prin urmare zonele de temperatură mai reci din vâna de curent nu se 
amestecă cu zonele de lângă perete ceea ce duce la un coeficient de schimb termic 
convectiv mai mic. 
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Fig. 40 Variaţia vitezei perpendicular pe viteza de curgere 

Pentru îmbunătăţirea suplimentară a schimbului termic s-a pornit de la ideea 
generatorilor de turbulenţă longitudinală (WG), prezentaţi în secţiunea 2.4, pentru a 
induce o curgere secundară pe planul yz pentru a realiza o amestecare suplimentară 
a aerului prin aripioară. 

Modificarea AOcd folosind WG trebuie să îndeplinească criteriile enumerate 
mai jos: 

a. Să poată genera o mişcare elicoidală a aerului prin aripioară care va limita 
şi mai mult creşterea stratului limită de lângă peretele AOcd 

b. Să păstreze avantajul în exploatare al AOcd. Gradul de îmbâcsire al noii 
geometrii să fie cât de mic posibil. 

c. Realizarea ei să se poată face cu un efort tehnologic cât mai mic. 
Modificările ce trebuie aduse pentru a realiza forma WG-urilor este mare, 
şi există posibilitatea ca acestea odată realizate să se deterioreze în timp. 

Pentru a respecta condiţiile de mai sus, folia AOcd a fost modificată prin 
aplicarea unor decupaje rectangulare dispuse alternant (figura 41). Acestea 
modificare are avantajul că că este uşor de realizat în producţie - necesită o operaţie 
suplimentară de decupare înainte de formarea aripioarei. 
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F/g. 41 Aripioara Ondulată cu spărturi rectangulare - AOsr 

Pentru descrierea completă a noii geometrii (AOsp) (figura 41) s-au introdus 
5 parametrii noi care să descrie poziţia (d, Lo), dimensiunea (L, W) şi numărul (Ps) 
decupajelor aplicate foliei. Deoarece influenţa asupra performanţelor termice şi 
hidraulice a celorlalţi parametrii precum înălţimea, pasul, şi grosimea foliei este 
cunoscută aceştia s-au eliminat din acest studiu fiind consideraţi constanţi având 
valorile definite în capitolul 5. 

6.1 Determinarea parametrilor geometrici optimi 

Determinarea valorilor optime ale celor 5 parametrii este o problemă de 
căutare într-un spaţiu N̂  dimensional - unde N numărul de valori posibile ale fiecărui 
parametru - a extremului unei funcţii obiectiv. 

Funcţia obiectiv a fost aleasă ca fiind criteriul JF definit de relaţia (2.9). Acest 
criteriu are avantajul că exprimă eficienţa aripioarei relativ la performanţele unei 
geometrii de referinţă. Pentru cazul de faţă această referinţă este considerată a fi 
aripioara ondulată cu capete drepte a căror performanţe experimentale şi numerice 
sunt cunoscute. 

Alegerea domeniului de variaţie al celor 5 parametrii trebuie să ţină cont de 
cele 3 constrângeri de ordin practic de mai jos: 

1. Aripioara trebuie să fie invariantă la poziţia de montare. Nu trebuie să 
existe un sens preferenţial al curgerii aerului prin aripioară 

2. Decupările nu trebuie să fie mai late de Vi din înălţimea aripioarei 
3. Distanţa dintre decupări nu trebuie să fie mai mică decât lungimea 

decupării 

Pentru respectarea primei constrângeri numărul de decupări din prima 
jumătate trebuie să fie egal cu numărul decupărilor din a doua jumătate. Din această 
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cauză s-a ales folosirea doar a unui număr par de decupări. Datorită acestei alegeri 
este mai convenabil să folosim parametrul ni : - jumătate din numărul de decupări -
decât distanţa dintre decupări Pş. 

Respectând şi celelalte două constrângeri care limitează lăţimea decupărilor 
şi respectiv numărul maxim de decupări s-a ajuns la domeniul de variaţie al 
parametrilor din tabelul 17. 

In afară de parametrul ni 2 care este un număr natural, ceilalţi parametru sunt 
continui pe domeniul stabilit ceea ce face ca dimensiunea spaţiului de căutare sa fie 
infinită. Pentru a aduce spaţiul de căutare la o dimensiune rezonabilă vom considera 
că funcţia obiectiv JF depinde liniar de toţi parametrii. Această presupunere ne permite 
folosirea doar a două valori pentru fiecare parametru - valoarea maximă şi valoarea 
minimă - şi reduce spaţiul de căutări la 2- = 32 de puncte. 

Tabel 17 Parametrii geometrici ai aripioarei ondulate cu spărturi 
rectangulare 

Parametru Minim Maxim Descriere 
[mm] [mm] 

Lo 3 6 - distanţa de la ieşirea/intrarea aripioarei 

D b".5 '2^5 - distanţa de la marginea superioara/inferioară 

L 2 4 - lungimea spărturii 

W 1' 3 - lăţimea spărturii 

ni/2 5 - distanţa dintre spărturi 

Cele 32 de puncte de căutare reprezintă de fapt o matrice de testare complet 
factorială din metoda programării experimentelor (DOE) [121]. Valorile parametrilor 
pentru cele 32 de puncte de căutare sunt prezentate în tabelul 18 

Tabel 18 Matricea de simulări a aripioarei ondulate cu spărturi rectangulare 

W [mm] L [mm] Lo [mm] ni/2 d [mm] 

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 

1 3 2 5 0.5 

3 3 2 5 2.5 

D 1 3 4 5 2.5 
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12 3 3 4 5 0.5 

13 1 6 2 5 2.5 

14 3 6 2 5 0.5 

15 1 6 4 5 0.5 

16 3 6 4 5 2.5 

17 1 3 2 3 0.5 

18 3 3 4 3 0.5 

19 3 6 2 3 0.5 

20 1 6 4 3 0.5 

21 3 3 2 5 0.5 

22 1 3 4 5 0.5 

23 1 6 2 5 0.5 

24 3 6 4 5 0.5 

25 3 3 2 3 2.5 

26 1 3 4 3 2.5 

27 1 6 2 3 2.5 

28 3 6 4 3 2.5 

29 1 3 2 5 2.5 

30 3 3 4 5 2.5 

31 3 6 2 5 2.5 

32 1 6 4 5 2.5 

Modelarea celor 32 de configuraţii (figurile 42-45) a fost realizată folosindu-
se un proces semiautomat în care s-au folosit două caracteristici ale SWCFD. Faptul 
că SWCFD (SolidWorks Flow Simulation) este un soft de modelare parametric a permis 
introducerea ecuaţiilor generatoare a geometriei. Cealaltă caracteristică importantă 
este capabilitatea modului de simulare de a realiza studii parametrice, care simplifica 
şi automatizează procesul de simulare a mai multor configuraţii. 

ID 1 

F/g. 42 Modelele 3D 1 şi 2 
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ID 3 ID 

ID 5 ID 6 

ID 7 ID 

ID 9 ID 10 

ID 11 ID 12 

Fig. 43 modelele 3D de la 3 la 12 
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ID 13 ID 

ID 15 ID 

ID 17 ID 

ID 19 ID 20 

ID 22 

Fig. 44 Modelele de la 13 la 22 
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ID 23 ID 

ID 25 ID 26 

ID 27 ID 

ID 29 ID 30 

ID31 ID 32 

Fig. 45 Modelele de la 23 la 32 

Conform definiţiei criteriului JF (2.9) analiza comparativă trebuie să fie 
realizată la acelaşi număr a lui Reynolds. Prin urmare toate configuraţiile au fost 
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simulate într-un singur punct funcţional (viteza de 5 m/s, temperatura aerului la 
intrare de 20 ^C si temperatura peretelui de 80 ''C) 

După f ularea tuturor configuraţiilor, rezultatele obţinute au fost prelucrate 
folosind ecuaţiile (S .n- iS . " ) pentru a le transforma în mărimi adimensionale potrivite 
pentru analiza comparativă, iar cei 5 parametrii geometrici au fost normaţi în 
intervalul [ -1 , 1] (tabelul 19). 

Tabel 19 Rezultatele simulărilor la viteza de 5 m/s 

W 

1 - 1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

9 

10 

11 

12 

13 

14 

15 

16 
17 

18 

19 

20 

21 

22 

23 

24 

25 

26 - 1 

27 - 1 

28 1 

n i /2 d 3F 

-1 -1 1.02 

-1 1 1.05 

-1 1 1.15 

-1 -1 1.09 

-1 1 1.10 

-1 -1 1.09 

-1 -1 1.05 

-1 1 1.13 

-1 1.04 

1 1.15 

1 1.19 

-1 1.11 

1 1.13 

-1 1.09 

-1 1.05 

1 1.12 

-1 -1 1.02 

-1 -1 1.09 

-1 -1 1.09 

-1 -1 1.05 

1 -1 1.10 

1 -1 1.06 

1 -1 1.01 

1 -1 1.10 

-1 1 1.06 

-1 1 1.15 

-1 1 1.10 

-1 1 1.13 
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29 -1 -1 -1 1 1 1.14 

30 1 -1 1 1 1 1.12 

31 1 1 -1 1 1 1.11 

32 -1 1 1 1 1 1.18 

Primul pas în vederea optimizării parametrilor este determinarea efectului 
fiecărui parametru în variaţia funcţiei obiectiv JF. Prin convenţie [121], efectul este 
considerat a fi diferenţa între valoarea medie a funcţiei obiectiv atunci când 
parametrul este la valoare minimă faţă de valoare medie a funcţiei obiectiv când 
valoarea parametrului este la valoarea maximă. Reprezentarea grafică a efectului 
fiecărui parametru (figura 46) ne arată că parametrul U nu are un efect notabil asupra 
funcţiei obiectiv şi poate fi ignorat. Restul parametrilor au un efect pozitiv, ceea ce 
înseamnă că dacă creştem aceşti parametrii funcţia obiectiv va creşte. 

1 . 1 2 - 1 1 2 -

1 

1 . 1 2 - 1 12 - 1 . 1 2 • / 
1 . 1 1 -i 1 11 -

/ i ''' 1 11 -

y 
1 .11 • / 

1 1 0 - / 1 . 1 0 - / 1 . 1 0 • / 
1 0 9 1 0 9 - / 1 0 9 / 1 0 9 -/ 1 . 0 9 / 
1 0 8 ^ 1 0 8 - 1 0 8 - 1 0 8 - 1 . 0 8 - / 
1 0 7 - 1 0 7 - 1 1 . 0 7 - 1 . 0 7 - 1 0 7 / 

-10 10 1.0 •1 .0 1 0 - 1 0 1.0 -1.0 

Fig. 46 Efectul parametrilor asupra funcţiei obiectiv JF 

în analiza de mai sus s-au neglijat efectele de interacţiune ce pot apărea între 
parametrii. Analiza grafică a acestor interacţiuni este dificilă deoarece pentru 
parametrii rămaşi avem interacţiuni posibile între 2, 3 sau toţi cei 4 parametrii. Pentru 
studierea acestor efecte cea mai convenabilă metodă a fost să se realizeze regresia 
liniară a funcţiei obiectiv în funcţie de toţi parametrii şi a tuturor interacţiunilor 
posibile, ecuaţia (6.1) de mai jos: 

JF = ^ • X, Xj^ ^ D.jt, X, Xj-X^ + E-X^- X-, • X, • A'̂  (6.1) 

y = i+l 

unde A, Bj, Cij, Djjk, E sunt coeficienţii regresiei, X, unul din parametri: 1 ^ W, 
2 —L, 3 —ni/2, 4—d. Regresia a fost realizată folosind StatsModels [106] şi s-au obţinut 
rezultatele din în tabelele 20 şi 21 unde s-au notat R̂  - valoarea reziduală a regresiei, 
p - probabilitatea ca valoarea să fie aleatorie, t - distribuţia statistică student 
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Tabel 20 Descrierea statistică a regresiei ecuaţiei (6.1) 
Variabila: In {Nu,.) R2: 0.981 

Modelul: 
Metoda: 
Nr. Observaţii: 
Df Residuals: 
Df Model: 

OLS 
Least Squares 
32 

16 

15 

Adj. Rh 
F-statistic: 
Prob (F-statistic): 
Log-Likeiihood: 

0.963 

55.22 
6.61x10^^ 
117.81 

Tabel 21 Rezultatele regresiei liniare cu 
interacţiunile pentru ecuaţia (6.1) 

toate 

Coef. o t P>|t| [0.025 0.975] 

1.0963 0 .002 719 .616 0 1.093 1.099 

0 .0057 0 .002 3 .745 0 .002 0 .002 0 .009 

BL 0 .0142 0 .002 9 .316 0 0 .011 0 .017 

Bd 0 .0287 0.002 18.807 0 0 .025 0.032 

Bn 0 .0105 0 .002 6 .913 0 0 .007 0 .014 

CwL -0.0063 0 .002 -4.118 0 .001 -0.01 -0.003 

Cwd -0.0228 0 .002 -14.956 0 -0.026 -0.02 

Ctd 0 .0063 0 .002 4 .12 0 .001 0 .003 0.01 

Cwn 0 .0007 0 .002 0 .457 0 .654 -0.003 0.004 

Cu, -0.0047 0 .002 -3.088 0 .007 -0.008 -0.001 

Cnd 0 .0071 0 .002 4 .692 0 0 .004 0.01 

DwLn -0.0048 0 .002 -3.135 0 .006 -0.008 -0.002 

DwLd 0 .0009 0 .002 0 .572 0 .575 -0.002 0 .004 

Dwdn -2.49E-05 0 .002 -0.016 0 .987 -0.003 0 .003 

Dtdn -0.0056 0 .002 -3.661 0 .002 -0.009 -0.002 

E -0.0055 0 .002 -3.613 0 .002 -0.009 -0.002 

Analiza valorilor din tabelul 20 relevă o aproximare bună a rezultatelor din 
tabelul 19 (R^ = 0 .981) , totuşi unii coeficienţii precum Cwn, DwLd şi Dwdn sunt irelevanti 
după cum se observă din coloana probabilităţii (p > |t | ) - toţi aceşti coeficienţi au 
probabilitatea mai mare de 0.05 ceea ce înseamnă că nu sunt relevanţi. 

Prin eliminarea coeficienţilor irelevanti şi recalcularea reyresiei ecuaţiei (n.i^ 
s-a obţinut expresia finală având coeficienţii prezentati în tabelul 22. 
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Tabel 22 Rezultatele finale ale regresiei ecuaţiei i 
Coef. o t P>|t | [0.025 0.975] 

A 1 .0963 0 .001 771 . 357 0 1 .093 1 .099 

BW 0 . 0057 0 .001 4 .014 0 .001 0 . 003 0 .009 

B l 0 .0142 0 .001 9 . 986 0 0 .011 0 .017 

Bd 0 . 0287 0 .001 20 .159 0 0 . 026 0 .032 

Bn 0 . 0105 0 . 001 7 .41 0 0 . 008 0 . 014 

CWL -0.0063 0 .001 -4.414 0 -0.009 - 0 . 0 0 3 

CWD -0.0228 0 .001 -16.031 0 -0 .026 - 0 . 0 2 

CLD 0 .0063 0 .001 4 .417 0 0 .003 0 . 0 0 9 

CU, -0.0047 0 .001 -3.31 0 .004 -0.008 -0.002 

Cnd 0 . 0071 0 .001 5 .03 0 0 .004 0 . 0 1 

DWU> -0.0048 0 .001 -3.36 0 . 003 -0.008 - 0 . 0 0 2 

DLdn -0.0056 0 .001 -3.924 0 .001 -0.009 - 0 . 0 0 3 

E -0 .0055 0 .001 -3.873 0 .001 -0 .008 0 

0.030 

0.025 

0.020 

0.015 

0 . 0 1 0 • 

0.005 • 

0.000 l l l l l l l l 
"D 

u i 
u QQ 

UJ 

§ O Q 

c 
o 

Fig, 47 Valoarea absolută a coeficienţilor 
regresiei ordonaţi descrescător 
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Din reprezentarea grafică a valorilor absolute a coeficienţilor din tabelul 22 
(figura 47) se observă importanţa pe care fiecare coeficient îl are în funcţia obiectiv. 
Acest grafic completează figura 46 cu influenţa interacţiunilor dintre parametri şi ne 
arată că unele interacţiuni dintre parametrii sunt importante. După cum se observă 
în figura 47 cea mai importantă interacţiune este dată de lăţimea (W) a decupării şi a 
poziţiei pe verticală (d) a acesteia - valoarea coeficientului Cwd- O altă interacţiune 
importantă este cea dintre numărul de decupări (ni/2) şi poziţia acestora (d) De 
observat este şi faptul că lăţimea (W) a decupării are o importanţă destul de mică -
coeficientul Bw are o valoare mică. Totuşi din figura 47 nu se observă care dintre 
parametrii sau interacţiuni au o influenţă pozitivă şi care au o influenţă negativă. Acest 
neajuns se poate corecta folosind o reprezentare grafică a coeficienţilor ordonaţi 
descrescător luând în considerare şi semnul acestora (figura 48) 

0.03 H 

0.02 -

0.01 -

0.00-

- 0 . 0 1 

- 0 . 0 2 -

F/g. 48 Valoarea coeficienţilor regresiei 
ordonaţi descrescător 

Figura 48 împreună cu figura 47 ne arată că dependenţa funcţiei obiectiv JF 
de parametrii geometrici, chiar dacă este liniară, este complicată. Determinarea prin 
încercare a parametrilor optimi ar fi o muncă îndelungată şi dificilă. 

Pentru a găsirea combinaţiei optime de parametrii geometrici la care funcţia 
obiectiv JF să fie maximă s-a recurs la o căutare numerică folosind funcţia minimize 
din modulul scipy care se foloseşte de metoda SLSQP^ [122] pentru găsirea minimului 
acesteia. Cum modulul scipy nu are implementată o funcţie de maximizare, problema 
de faţă a fost modificată într-o problemă de găsire a minimului prin schimbarea 

Sequentlal Least Square Programmlng 
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semnului funcţiei JF (prezentat în listingul 6). Cu această metodă s-a găsit valoarea 
maximă a funcţiei obiectiv JF pentru combinaţia de parametrii din tabelul 23. 

Tabel 23 Combinaţia optimă de parametri 
W [mm] L [mm] Lo[mm] 

4.5 

d [mm] 

2.5 1.28 

Această combinaţie de parametrii nu se alfa printre cele 32 de variante. 
Modelul ei este prezentat în figura 49. 

F/g. 49 Geometria optimă a aripioarei ondulate 
cu spărturi rectangulare 

Spre diferenţă de curgerea prin aripioara ondulată cu capete drepte (AOcd) 
(figura 39) curgerea prin noua geometrie este mai complicată (figura 50 - arată 
curgerea printr-un plan aflat la mijlocul lamelei). în figura 50 se observă o amestecare 
a aerului mai bună faţă de amestecarea produsă de AOcd (figura 39). Modificarea 
curgerii este totală în zona spărturilor (vezi figura 51). în această zonă, curgerea în 
vâna de curent nu mai este sinusoidală, şi se observă o împărţire a curgerii la capetele 
decupărilor. 
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Fig. 50 Curgerea pe aripioara ondulată cu spărturi rectangulare. 
Detaliu prin mijlocul foliei la distanţa x s [10, 20] mm 

r 
1997 Jiai 4410 « 1 7 M 2 i W » 

CÛ MItO» tceiUMt 

Fig. 51 Curgerea pe aripioara ondulată cu spărturi rectangulare 
Detaliu în partea superioară a foliei la distanţa x s [10, 20] mm 

Aceste modificări de curgere induc vârtejuri pe planul perpendicular curgerii 
(figura 52) ce realizează o amestecare mai bună a aerului în aripioară 
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C 

Temceraiure (FiuwD CCI 

CulPtol 3 cortourt 
CutP»<rt4 cortour» 
Cui Ploi 5 contours 

F/g. 52 Variaţia vitezei J. pe viteza de curgere 
pentru aripioara ondulată cu spărturi rectangulare 

6.2 Compararea rezultatelor AOsr cu AOcd 
Până în acest moment analiza numerică a fost realizată la o viteză de 5 m/s 

constantă. Dar pentru a stabili domeniul pentru care geometria aripioarei ondulate cu 
spărturi rectangulare (AOsr) este superioară aripioarei ondulate cu capete drepte 
(AOcd) s-au calculat performanţele acestei noi geometrii pe domeniul de viteze 
frontale [4, 19] m/s. (tabelul 24) 

Tabel 24 Rezultatele simulărilor la mai multe viteze 
pe aripioara ondulata cu spărturi rectangulare 

Vin Re mx lO'̂  A p ATmIn Nu j Cf 

m/s - kg/s Pa °C - - % 

1009.0 ~IT21 " 1 1 7 . 8 9 " ' 24 .55 ' 22.00 'O!0245' 6.16 

'674 1519.1 ' 1.81 225.94 "2TJ2~ T 7 ! 8 4 ~ 0.0206 0.14 

2031.5 ~ 2 . 4 2 355.59 30.08 32.69 0.0181 0.12 

10.6 2546.7 ' 3 . 0 2 500.48 32.17" ~36744" o.oTei 0.11 

12 7 3064.4 3.63 665.03 "3476 3 39.41 T 0 T 4 5 0.10 

1 14.8 358473" " 4.23 ~ 843.'28 " '35;70~ 41.78 6.6131" 0.09 

I 16.9 4106.7 4.84 1054.06 37.27 43.51 0.0119 0T09" 
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19 .1 4629.4 5.45 1293.53 38.49 45.46 0.0110 0.09 

După cum se observă din figura 53 numărul Colburn pentru această geometrie 
este constant mai mare decât cel al AOcd. Diferenţa relativă între cele două funcţii 
este între 45 % pentru viteze mici si 5 % pentru viteze mari (linia punctată din figura 
53). 

AOsr 
AOcd 

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 

Re 

8 11 13 

Vin [m/s] 
15 17 19 

Fig. 53 Numărul Colburn pentru AOsr şi AOcd 

Odată cu creşterea performanţelor termice cresc şi căderile de presiune. în 
figura 54 sunt comparaţi coeficienţii de frecare pentru cele două geometrii. în această 
figură se observă că coeficientul de frecare al AOsr este cu 35% - 45% mai mare 
decât coeficientul de frecare al AOcd, pe tot domeniul studiat. Această creştere se 
datorează prezenţei circulaţiei secundare ce produce vortexurile perpendicular pe axa 
de curgere şi creează o frecare suplimentară. 
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0.16 -

0.08 -

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 

Re 
-T-
4 

- r -
6 8 11 13 

Vin [m/s] 
15 17 

—I— 
19 

Fig. 54 Coeficientul de frecare pentru AOsr şi AOcd 

Luate separat cele două criterii nu ne permit să realizăm o analiză globală a 
acestei geometrii. De aceea s-a realizat comparaţia folosind criteriul JF. După cum se 
observă din tabelul 25 şi figura 55, criteriul JF are o valoare supraunitară pentru viteze 
până la 15 m/s (Re ~3600) iar după această viteză valoarea JF este subunitară. 

Tabel 25 criteriul JF în funcţie de viteza aerului 

m/s 

4 .2 

6 . 4 

8 .5 

10.6 

12 .7 

14 . 8 

16 .9 

19 .1 

1009.0 

1519.r 

2 0 3 l l ' 

2546.7 

3064.4 

3584.3^ 

'4106.7 

T629.'4 

130 

1.27 

L23 

^ 1 7 

1.06 

1.03_ 

0.96 
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1.30 -

1.25 

1 .20-

1.15 • 

1.10 -

1.05 • 

1.00 • 

0.95 
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 

Re 
—r-
6 8 11 13 15 17 19 

F/g. 55 Reprezentarea grafică 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 definiţiei, se poate folosii 
pentru comparaţia performanţelor la acelaşi număr Reynolds. în aplicaţiile practice 
situaţia poate fi diferită. în aceste aplicaţii aerul este antrenat de un ventilator care 
are la rândul său o anumită curbă a performanţelor (debitul de aer în funcţie de 
căderea de presiune). Există situaţii în care acest ventilator nu poate fi schimbat, sau 
schimbarea lui implică costuri prea mari. Pentru aceste aplicaţii utilizarea criteriului 
de eficienţă JF nu este relevantă, fiind necesară o comparaţie în diferite condiţii de 
funcţionare specifice fiecărei geometrii în parte (la debite de aer diferite). 

Pentru compararea noii geometrii în aplicaţiile descrise mai sus trebuie să 
răspundem la întrebarea: Care sunt performanţele termice ale unui schimbător de 
căldură având acelaşi ventilator şi in aceleaşi condiţii de funcţionare dacă schimbăm 
aripioara de aer'i^ 

Pentru a răspunde la întrebarea de mai sus trebuie să găsim performanţele 
termice ale AOsr astfel încât puterea ventilatorului să rămână neschimbată. în figura 
56 este prezentată căldura schimbată de două răcitoare unul având suprafeţe extinse 
de tip AOsr şi celălalt având AOcd în funcţie de puterea necesară. 
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0.02 0.04 0.06 
Putere [W] 

0.08 0.10 

Fig. 56 Fluxul de căldura evacuată în funcţie de puterea ventilatorului 

Din figura 56 este evident că pe tot domeniul răcitorul cu AOsr schimbă cu 2 
până la 4% mai multă căldură decât răcitorul cu AOcd. Se observă că diferenţa 
obţinută comparând performanţele adimensionale de 10 la 30% s-a micşorat 
semnificativ în cazul schimbului de căldură. Motivul acestei micşorări este dat de 
vitezele diferite la care cele două schimbătoare funcţionează - debitul masic care 
circulă prin aripioară este diferit si astfel se modifică si temperatura medie logaritmică 
(ATmIn). 

Un alt exemplu practic se referă la: Care este puterea ventilatorului necesară 
pentru un schimbător cu AOsr in comparaţie cu un schimbător cu AOcd pentru a obţine 
un anumit schimb termic? 
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0 . 1 0 -

0.08 4 

I 
0.06 

k. Q) 
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Fig. 57 Puterea ventilatorului în funcţie de fluxul de căldura schimbată 

în figura 57 este prezentat graficul puterii în funcţie de fluxul de căldură 
schimbat. Din acesta se observă că pentru a avea acelaşi schimb termic puterea 
necesară pentru vehicularea aerului prin schimbătorul cu AOsr este mai mică cu 7 
până la 13% 

Ca şi o observaţie suplimentară, pentru realizarea acestor ultime două studii 
s-au presupus două schimbătoare de căldură având: 

• aceeaşi suprafaţă de schimb termic. Considerată a fi suprafaţa de 
schimb termic pe o singură lamelă 
• aceeaşi secţiune de curgere. Considerată a fi secţiunea de curgere 
folosită în simulări şi care este egală pentru cele două tipuri de aripioare 
• un domeniu de viteze între 2 şi 16 m/s 
• temperatura de intrare a aerului de 20 °C. Folosit în simulări 
• schimbul termic pe partea de apă este considerat infinit în raport cu cel 
pe aer. Rezultă o temperatură a peretelui constantă, luată ca fiind 80 °C 

6.3 Concluzii 
în acest capitol s-a prezentat studiul performanţelor termice şi hidraulice ale 

aripioarei ondulate cu spărturi rectangulare, derivată din aripioara ondulată cu capete 
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drepte în raport cu aceasta din urmă. Noua geometrie este formată prin realizarea 
unor decupări rectangulare în aripioara ondulată. 

Spărturile create au două efecte: 
• Limitează şi distrug stratul limită din apropierea foliei 
• Induc vârtejuri cu axa de rotaţie în lungul axei de curgere principală. 
Acestea produc o amestecare suplimentară a aerului prin aripioară 

Aceste două efecte produc o creştere a numărului Colburn între 40% - pentru 
vitezele mici şi medii - şi 5% - pentru vitezele nrjari (figura 53). Dar produc şi o 
creştere medie de 40% a coeficientului de frecare. în general conform cu criteriul de 
eficienţă JF AOsr are performanţe mai bune pentru vitezele de până la aproximativ 13 
m/s. La viteze mai mari performanţele acestei aripioare sunt foarte apropiate de cele 
ale AOcd. 

Utilitatea acestei aripioare este dovedită de cele două cazuri practice 
analizate. Aceste cazuri au arătat că în practică există o creştere de 3-4% a schimbului 
termic realizat de un schimbător de căldură echipat cu această aripioara pentru 
aceeaşi putere de circulare a aerului în raport cu un schimbător de căldură echipat cu 
AOcd. Sau o scădere de 7-13% a puterii de circulare a aerului pentru aceeaşi căldură 
schimbată. 
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7. Concluzii şi contribuţii personale 

7.1 Concluzii 
In lucrarea de fata s-au făcut cercetări teoretice si experimentale privind 

performanţelor termice şi hidraulice ale schimbătoarelor de căldură cu suprafeţe 
ondulate cu capete drepte pentru obţinerea unei noi geometri, care sa duca la 
creşterea acestor performante. 

Cercetarea în domeniul suprafeţelor de schimb termic este un domeniu foarte 
activ, de o importanţă deosebită pentru industria producătoare de schimbătoare de 
căldură.^ 

în lucrare s-a analizat literatura de specialitate, până la momentul actual, 
pentru diferite tipuri de suprafeţe extinse, cu un accent pus pe aripioara ondulată. 
Această analiză a dus la concluzia că deşi există o formă analitică general acceptată, 
a expresiilor pentru determinarea numărului Nusselt/Colburn şi a coeficientului de 
frecare, coeficienţii acestor expresii trebuie determinaţi experimental deoarece 
diferenţele relative între expresiile determinate pot ajunge până la 80%. 

Specific, pentru compania S.C. RAAL S.A. BISTRITA este importantă 
cunoaşterea expresiilor analitice de variaţie a numărului Nusselt/Colburn şi a 
coeficientului de frecare cu parametrii geometrici pentru aripioarele ondulate cu 
capete drepte. Prin urmare în lucrare s-au folosit 17 răcitoare de test - cu parametrii 
geometrici diferiţi - pentru determinarea coeficienţilor unor astfel de expresii. 

Realizarea şi efectuarea testelor este un proces de lungă durată şi costisitor. 
Datorită acestui fapt pentru determinarea unor forme geometrice mai performante 
este de ajutor folosirea simulărilor pe calculator. Validarea rezultatelor numerice din 
această lucrare a fost realizată cu ajutorul rezultatelor experimentale obţinute pe 
aripioara ondulată cu capete drepte. Aici s-a arătat că există o bună concordanţă între 
aceste rezultate, în domeniul de ±15%. 

Folosind comparaţia cu rezultatele simulărilor aripioarei ondulate cu capete 
drepte s-a studiat un nou tip de geometrie prin introducerea unor generatori de 
turbulenţe şi s-a arătat că aceştia au un efect pozitiv în creşterea performanţelor de 
schimb termic al schimbătoarelor de căldură, şi reducerea zgomotului creat de 
ventilator prin utilizarea unui debit de aer mai mic. 

în continuare, folosind rezultatele obţinute în această lucrare, se vor putea 
realiza următoarele studii prin care performanţele suprafeţelor extinse se pot 
îmbunătăţii: 

studierea numerică a curgerii aripioarelor ondulate cu 
capete drepte la alţi parametrii geometrici greu 
realizabili practic; 
studierea decupajelor dispuse la un unghi diferit de zero 
faţă de axa principală de curgere; 
studierea unor forme diferite de decupaje, spre exemplu 
cele triunghiulare; 
realizarea decupajelor pe aripioare ondulate frânte; 

dar şi alte studii pe geometrii mai diferite care implică crearea de vârtejuri 
perpendiculare pe axa de curgere. 

BUPT



7.2 - Contribuţii personale 92 

7.2 Contribuţii personale 

Teza de doctorat XONTRIBUŢII PRIVIND CERCETĂRI ALE 
SCHIMBĂTOARELOR DE CĂLDURĂ CU SUPRAFEŢE ONDULATE CU CAPETE DREPTE ŞI 
SUPRAFEŢE CU GENERATORI DE TURBULENŢE" se bazează pe cunoştinţele teoretice 
şi experimentale de peste 18 ani a autorului în acest domeniu şi pe colaborarea cu 
Facultatea de Mecanică, catedra Maşini Mecanice, Utilaje şi Transporturi, din cadrul 
Universităţii Politehnica Timişoara. 

Cercetările experimentale şi numerice a curgerii aerului prin astfel de 
suprafeţe extinse de schimb termic efectuată s-au concretizat cu câteva contribuţii 
personale ale autorului ce au un impact pozitiv în industria producătoare de răcitoare 
compacte, printre care se pot enumera: 

- analiza şi sistematizarea datelor prezente în literatura de specialitate până 
la momentul actual pentru diferitele suprafeţe extinse de schimb termic. Analiza s-
a axat în special pe prezentarea principalelor ecuaţii criteriale aplicabile geometriei 
ondulate. Aici s-a arătat dificultatea obţinerii unor ecuaţii criteriale general valabile; 

- s-a îmbunătăţit standul de încercare prin introducerea unor automatizări în 
postprocesarea datelor primare obţinute din testare; 

- s-au proiectat şi încercat experimental 17 schimbătoare de căldură din 
aluminiu în peste 760 puncte de funcţionare, având dimensiuni şi parametrii 
geometrici diferiţi; 

- analiza şi determinarea ecuaţiilor criteriale (4.21) şi (4.24) ce permit 
calcularea performanţelor termice şi hidraulice ale aripioarei ondulate cu capete 
drepte în funcţie de parametrii geometrici cum sunt înălţimea, pasul şi grosimea; 

- automatizarea postprocesării datelor experimentale obţinute pe un număr 
mare de schimbătoare de căldură folosind ecosistemul limbajului de programare 
Python. Codul acestor programe fiind pus la dispoziţie în A3; 

- îmbunătăţirea programului de calcul al schimbătoarelor de căldură (PCSC) 
existent în cadrul companiei RAAL S.A.prin încorporarea ecuaţiilor criteriale (4.21) şi 
(4.24); 

- proiectarea şi studierea numerică a curgerii printr-o nouă geometrie, 
denumită aripioara ondulată cu spărturi rectangulare, care foloseşte promotorii de 
turbulenţă pentru a induce o circulaţie secundară prin aripioara. Această circulaţie 
produce vârtejuri cu axa de rotaţie dealungul axei principale de curgere. Folosindu-
se de criteriul de eficienţă JF, s-a arătat că folosirea acestor promotori de turbulenţă 
cresc performanţa totală a noilor aripioare pentru viteze medii (<11 m/s) cu 15 -
30% în comparaţie, la aceeaşi viteză, cu aripioara ondulată cu capete drepte (figura 
55). Schimbătoarele de căldură ce le folosesc realizează un schimb de termic cu 3 -
4% mai mare pentru aceleaşi dimensiuni şi puteri de circulare a aerului decât cele 
dotate cu aripioara ondulată cu capete drepte. Sau dacă se menţine un flux constant, 
răcitoarele dotate cu această aripioară necesită ventilatoare cu puteri de 7 până la 
12% mai mici decât cele dotate cu aripioară ondulată cu capete drepte; 

- s-a îmbogăţit literatura de specialitate cu informaţii noi. Parte din aceste 
informaţii fiind publicate în cele peste 20 lucrări ale autorului apărute în diferite 
reviste de specialitate sau sustinute la congrese interne şi internaţionale [15], [21], 
[128]-[137], [25], [138]-[140], [27], [98], [123]-[127] 

De menţionat sunt lucrările apărute în: Experimental Heat Transfer [25] 
indexată ISI , lucrarea susţinută la conferinţa ICPR-AEM 2016 [123] indexată ISI , 
Applied Mechanics and Materials [22], [124], [141] indexate BDI, lucrarea susţinută 
la o conferinţă internaţională din Londra UK Heat Transfer Conference [23], dar şi alte 
lucrări în diferite publicaţii şi conferinţe [15], [16], [21], [126] din ţară şi străinătate. 
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Dar şi contribuţia autorului la monografia ,,Proiectarea şi încercarea 
radiatoarelor" [27] un ghid destinat proiectanţilor privind modul de dimensionare şi 
construcţie a schimbătoarelor de căldură. 
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A l Erori si incertitudini 
Datorită erorilor finite şi diferite de zero a instrumentelor de măsură, 

indiferent de construcţia acestora, fiecare rezultat al unei măsurători fie el de 
temperatură, presiune, debit, curent electric, etc are o incertitudine diferită de zero. 

Erorile care pot apărea într-o măsurătoare a unei mărimi sunt de două tipuri, 
după cum este definit în [142]: 

• erorile sistematice sau acurateţea măsurătorii, definită ca fiind 
diferenţa dintre valoarea adevărată şi valoarea observată. Acestea pot fi 
eliminate, sau reduse prin calibrare 

• erorile aleatorii sau precizia măsurătorii, definită ca fiind o eroare care 
cauzează diferenţe ale valorii mărimii la citiri repetate, în jurul unei valori 
medii. Măsurătorile pot fi precise sau imprecise, în funcţie de cât de bine 
instrumentul poate reproduce valoarea mărimii la măsurători repetate. 

Dacă acurateţea unui instrument, sau sistem de măsură poate fi îmbunătăţită 
şi/sau determinată prin calibrare, nu se poate spune acelaşi lucru despre erorile 
aleatorii, care trebuie tratate statistic. 

populaţia 
măsurătorilor 

Valoarea 
Adevărată 

Fig. 58 Compunerea erorilor de măsurare 

în cazul repetării unei măsurători, menţinând condiţiile exterioare constante, 
vom obţine diferite valori ale mărimii fizice măsurate, de exemplu temperatura unui 
fiuid. Aceste valori diferite apar datorită unor mici influenţe ale sistemului de măsură 
-denumite zgomote. Un exemplu este cazul măsurării temperaturii unui fluid cu 
ajutorul unei termorezistente unde apar mici variaţii ale tensiunii de alimentare -
zgomotul sursei de alimentare -a termorezistenţei ceea ce va influenţa valoarea 
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temperaturii de fiecare dată când se repetă măsurătoarea, iar valoarea cea mai 
apropiată de adevăr este considerată valoarea medie a măsurătorilor vezi figura 58. 

Dacă se repetă încă o dată măsurătoarea, noua valoare obţinută va modifica 
valoarea medie a măsurătorilor, obţinându-se o valoare adevărată modificată. Pentru 
a putea fi siguri că valoarea medie a mărimii măsurate este valoarea adevărată va 
trebui să realizăm o infinitate de repetări ale măsurătorii, ceea ce este practic 
imposibil de realizat, de aceea vom accepta o incertitudine a valorii medii obţinute pe 
un număr de repetări finite; literatura recomandă intre 5 şi 30 măsurători [142]. 
Desigur, în funcţie de tipul standului de măsură aceste repetări trebuie să fie realizate 
în aşa fel încât să se elimine timpul propriu de răspuns al sistemului [100]. 

Incertitudinea unei mărimi măsurate se consideră a fi estimarea erorii totale 
care include cele două tipuri de erori definite mai sus iar valoarea mărimii se scrie: 

X = x±U(g) 9S% (AA) 

)rfiind valoarea medie a mărimii măsurate, iar U fiind incertitudinea totală a 
măsurătorii la o confidenţă de 95%, sau 2a. Confidenţa este reprezentată de 
probabilitatea ca, în cazul înj iare se repetă măsurătorile valoarea adevărată sa fie în 
intervalul descris de x-U şi x-^U, astfel la o confidenţă de 95% avem 5% şanse ca în 
cazul repetării experimentului valoarea adevărată să nu fie în intervalul dat; de 
exemplu din _20 de repetări a măsurătorii doar una va avea o valoare în afara 
domeniului [x-U, )r-fU] denumit interval de confidenţă [143]. Deşi nu există un 
fundament teoretic confidenţele folosite de obicei în măsurători sunt următoarele 
confidenţe: 

• l a unde 68.3% din măsurători vor fi în intervalul ± l a faţă de valoare 
medie 

• 2a unde 95% din măsurători vor fi în intervalul ±2o faţă de valoarea medie 
• 3a unde 99.7% din măsurători vor fi în intervalul ±3a faţă de valoarea 

medie 
Incertitudinea totală, U, este compusă din suma celor două tipuri de erori: 

eroarea sistematică (3 şi eroarea aleatorie a. în figura 58 se reprezintă grafic cele două 
tipuri de erori pe o histogramă, unde pe axa verticală este indicată frecvenţa cu care 
o anumită valoare apare la repetarea măsurătorii. 

Pentru a afla a sau deviaţia standard medie, pe o populaţie de măsurători, va 
trebui să apelăm la interpretarea statistică. Pentru aceasta se consideră ca distribuţia 
valorilor este o distribuţie normală, sau o distribuţie gausiană -fiecare valoare are 
aceeaşi probabilitate de apariţie - reprezentată grafic în figura 58. 

Deoarece populaţia măsurătorilor este o populaţie mică, din considerente de 
ordin practic, deviaţia standard a valorilor măsurătorilor este determinată de: 

O — ; (,/i. 
n - 1 

După cum am explicat mai sus, în cazul în care la numărul de repetări realizate 
se mai adaugă alte repetări valoarea medie a măsurătorilor se schimbă şi vom avea 
o populaţie de valori medii, a cărei deviaţii standard se poate calcula astfel: 

â = a/y/n (^.3) 
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valorile medii nu au o distribuţie gausiană, ci are o distribuţie deplasată, 
numita distribuţia student sau t care se poate găsii în tabele [144] sau limbaje de 
programare precum python [145]. Intervalul de confidenţă pentru medie este definit 
în următoarea formulă [100] 

x = (A A) 

unde r ^ reprezintă gradele de libertate ale distribuţiei student, în cazul nostru 
r = / / - l , iar ^reprezintă probabilitatea pentru care se doreşte calculul intervalului -
vezi mai sus la intervale de confidenţă. 

în general incertitudinea U se poate scrie: 

+ (A.S) 

Un alt aspect important ce trebuie prezentate este prelucrarea mărimilor cu 
incertitudini şi anume determinarea incertitudinilor unor mărimi derivate din valorile 
cu incertitudini. 

Pentru principalele operaţii se definesc următoarele modalităţi de calcul: 

adunarea: (x ± U )̂ + (y ± Uy) = x + y ± + ̂ y 

• scăderea: (x ± U^) - (y ± Uy) =x-y± Ju; + U~ 

• înmulţirea: ix±U^) {y±Uy) = x y± ^{VJxY + {Uy/y) 

împărţirea: g g = £ ± | + {Vy/yf 

In general dacă avem o mărime derivată R care depinde de mai multe 
variabile cu incertitudini atunci determinarea incertitudinii lui R se calculează astfel 
[142]: 

R{x,y k) 

{d^R . + {dyR • Uy) + ••• + (d,R . W-6) 

R±U, 

^Proprietăţile distribuţiei student ne arată ca pentru un număr mare de grade 
de libertate aceasta se apropie de distribuţia gausiană. 
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Pornind de la relaţiile (4.3) - (4.7) vom determina ordinul de mărime al fiecărei 
rezistenţe termice folosindu-ne de proprietăţile materialului şi de caracteristicile 
geometrice ale schimbătoarelor de căldură testate. 

Pe site-ul The Engineering ToolBox [146] sunt specificate domeniile de 
variaţie a coeficienţilor de convecţie pentru diferite fluide. Dintre acestea de interes 
pentru analiza de faţă sunt domeniile de variaţie pentru convecţia forţată a aerului şi 
a apei: 

Pentru aer şi gaze: 10 - 1000 [W/mK] 
• Pentru apa şi lichide: 50 - 10000 [W/mK] 
Pentru exemplu vom considera o unitate funcţională a unui schimbător. 

Aceasta fiind compusă dintr-un canal de apă şi un canal de aer, despărţite de un 
perete lateral cum se poate observa în figura 59. 

Fig. 59 Unitatea funcţionala a schimbătorului 

Suprafaţa de schimb termic pe partea aerului se poate calcula dacă se 
consideră valorile medii pentru înălţimea (ha=10.5mm), lungimea de 
curgere(G = 140mm), lăţimea (L = 800 mm) şi pasul aripioarei (pa = 5mm) de aer. 

= N, X A , + AB - 4 • ( / î , • G ) X V p , + ( G ' L - V p , ' S f ) 

Aa = 2- (10.5 • 140) X SOO/g [mm^] + ( l 40 800 - . o . l4) [mm^] 

Â  = 1.053 [m ]̂ 

Suprafaţa de schimb termic pentru apă se calculează într-un mod 
asemănător. Cunoscând înălţimea (hw = 2.2 mm), lăţimea (G = 140 mm) lungimea 
(L=800mm) şi pasul turbulatorului (pw = 15 mm) pentru apă, valoarea suprafeţei de 
schimb termic pe apă este: 

= N, X A , + AB = 4 • (/Z^ . L) X + (G • L - • 6 , ) 

A,^ = 0.1778 [m^j [771̂ ] 
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Cunoscând conductivitatea aliajului de Al (AI3003) din care este construit 
schimbătorul de căldură A=167 W/mK [147], şi suprafaţa de schimb termic a peretelui 
despărţitor dată de Ap = L G = 0.112 m ,̂ putem estima ordinul fiecărei rezistenţe 
termice din ecuaţia (4.4) : 

Ra = 
1 

10̂  w 
m^K 

10 - 2 

Rw — 

98 [%] • 1 

1 
10-» W 10 - 3 

10-1 [7712] 

Rw — 

m^K 
0.5 X 10-3 [?Ti] 

1.67 X 102 W 
mK 

K 
W 

10-
1.12 X 10-'[m2] 
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Evoluţia tehnicii de calcul uşurează mult munca unui inginer şi o face mai 

sigură. în loc să fie preocupat de calcularea şi verificarea manuală a procedeelor 
repetitive, inginerul este lăsat să studieze metodele de îmbunătăţire a aparatelor sau 
a utilajelor, munca repetitivă trecând în sarcina calculatorului şi a programelor 
folosite. Totuşi acest avans al tehnicii impune inginerului cunoaşterea de domenii 
conexe printre care programarea care are o importanţă deosebită. 

Deşi există multe limbaje de programare cum sunt C++,Java, C# etc s-a ales 
limbajul Python [148] pentru a automatiza prelucrarea informaţiei din această lucrare. 
Motivele alegerii acestui limbaj fiind: al simplităţi acestuia; al existenţei unor librării 
de calcul ştiinţifice puternice cum ar fi numpy si scypy [145]; al gratuităţii acestuia; 
al portabilităţii acestuia; cât şi a faptului că împreună cu mediul de dezvoltare spider 
[149] a devenit un limbaj folosit intens în lumea ştiinţifică. 

în continuare se vor prezenta părţile de cod importante folosite în prelucrarea 
datelor. 

Prelucrarea rezultatelor experimentale: 

Calculul numeric al inversului funcţiei (3.13) se realizează folosind metoda 
brentq de aflare a rădăcinilor unei funcţii. Modul de calcul se găseste în listingul listing 
1 

listing 1 calculul funcţiei Ntu în cazul curgerii încrucişate cu ambele fluide 
neamestecate 

e-Azepz V.^-lri^r as :: r : 
ra ise . ^ 1 r i f ' -
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Funcţia eps_neamestecat_all este implementarea ecuaţiei (3.13). Iar funcţia 
ntu_neamestecat_âll reprezintă inversul funcţiei anterioare. Algoritmul de aflare a 
inversului este implementat de funcţia interna optim, definită la liniile 17-21. Funcţia 
optim întoarce rădăcina expresiei lambda de la linia 19 pentru o singură valoare. 
Pentru a putea fi folosită pentru o listă de valori aceasta este apelată în linia 32 pentru 
toate valorile introduse. 

Calculul coeficientului de schimb termic convectiv pe partea aerului se 
realizează cu ajutorul funcţiei calc_alpha_a definită în listingul listing 2. 

Ustîng 2 Funcţia de calcul a coeficientului de convecţie a aerului 

Funcţia de mai sus accepta 2 parametrii de intrare: conductivitatea şi 
structura aripioarei. Logica funcţiei consta în liniile 8 şi 9. In linia 8 se declară funcţia 
pentru care se caută rădăcina, iar in linia 9 algoritmul brentq [96] determină rădăcina 
în intervalul [IxlO*^, 1000]. Dacă rădăcina nu este găsită funcţia aruncă o eroare. 

Prelucrarea automată a punctelor de măsură se realizează pentru fiecare 
răcitor în parte de către clasa MasuratoriRadiator definită în listingul 3 de mai jos: 

listing 3 Codul pentru prelucrarea datelor experimentale pentru fiecare 
răcitor 

aef 

returr. 
return seif. :;-
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:c if not callaDle ; ft'unj. : 
raise Exception ' rrr-î u!-: i t l" iv. -i .1j ro' 

seif ._friction = ffur.c 

?: jpr.'i'perr.y 
?1 def Rezisrenr aTerrr.i ca 
?: return self._r^^rT. a 

def V rtfunc; : 
"c if not caliaoie . r': up.c: : 

raise Ex^ezi^^r. 'rtrur..- iri/Oji-'- : .v. • un.n .e :.u ^alo^^r^^'; 
seif = rifur..̂  

JIŢ 5 
4 1 """ p\j!:':ie.Le .'le rrasuri r.e l-i'o-̂ rce i n: rrma r : le cir; iT.ror^s 

43 i f not i51r.5-ar.ce .li^t, r^ple, pd.Series);: 
44 l ic = L^chia.rreaie\w_fla; 
45 else: 

4~ » 70D0: ."5" pr.-: 1 r^rT^-rr. \s ur.. i.: -i - i . 
4- <ier = Aer.creare,/ 
4^ = ;ti:;_w ^ ':cut_'A; .'. . 
r. ':.rr_a = .tir._3 / 

r.30':_w = vdct_w ' ' 1 iq. ::er:s , trri_',s • ? dl:- •ml:: - mJ^/s 
rl C_w = ' 11 a. cc . e a , r 

:_a = ' aer. cp •::r;_a 
: 4 

= C_a ' tout_5 - f n 
:.C = • - « W 

C:I:T - Qdct_a - /: . 

?_rr.in = np.r.inirr:ui!̂  • C_a; 
t-- = r.p.îT.axirrî jr. C_a'; 
c 1 = C _ - i /: _r:a x 
c _ ^ p s - (^zz ' * - r i i i _ a ; . 

c 3 
? : jf.s: rar ar^c-.- ne r̂.e?" pc.-i 

c3 -IU = n":u_neamesi:eca:_3li'eps, r-.u, 
CC = r.ru ' -:_mir: 
c " 

= np.arra/ self._ra.Ac' ' ie-r̂  mm̂  
= vcc';_w ' /ac_'.v î» r-/ 

~ ' - r.ao':_a / aer. aer̂ s v^ir_a; / ac_a « r./-: 
ar._a = seif._ra. s-re r':_aer . jr. ; ' rr 

= self._ra.s-ru3t_apa.Dh: ' I r - j 
• 4 

re_-: = 1 i q. âens . itti_v;- - vir_w • ăh_v; / liq . vise trr_w) 
re_â = aer. aens • tr._a; ' vi-_a ' ăh_a aer. vise ^ r.r._a) 

az_a, at_w = np. array ( seif. _ra . A-. ' :'-'-c p rr,ri.-: n.-
a O ^ pentru liniii-.ira p̂  dpi jvpt pr'---l i - rr̂ d 

^ ecuaţia scn̂ d̂  î-vt::.!.- '̂ t̂.'; :.t a j^.-":: i t.ar .̂ r re : ui 1 
t^rn.i.; 

82 
c3 rr_a = 1/kA + self._ra.Rt - seif .Re.-:istenT;âTennica_w (re_w, 1 iq. ?r (-.7 w 1 , ât 

liq. cond tr'i_w), seif ._ra. ST:ract_apâ) 
-4 # dssert np.ali:r" a - Of, o . rt rej-j 

aipr.'3_a = caic_alpriâ_a ( , /rt_a, at_a, seif ._ra. stru Jt_aer) 
= alpha_a ' seif ._ra . struct__aer . Î'n ; ' w aer. .•:or._: h 

cp-__a = ::p_a/self ._ra. arosi.Tie ' # 'ji.îi nuriH.'iO - ? r i si 'Jir. rrjri - C' 
api_w = ap_>;/self._ra. lungime ' lOij/ le-'! # i:-̂  -> Pa si d]n irir t 
f_a = seif. f riction ,ăpl_a, aer. dens tr;_a, vit_a, seif ._r3. struct_a5r; 

52 f_w = seif. f riction'dDl_v.'/ lia.dens • trr._'.%' , vit_w, seif ._ra. stru r!:_ac'a 
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Principala funcţie din clasa MasuratohRadiator din listingul listing 3 este cea 
de la linia 40 denumita process. Acesta acceptă datele brute din fişierul de măsurători 
şi le transformă conform procedeului descris în secţiunea 4.2. 

Automatizarea rezultatelor numerice: 

Pentru postprocesarea datelor numerice s-au folosit implementat expresiile 
(5.3) - (5.7) în funcţii prezentate în listingurile ce urmează: 

listing 4 Codul pentru găsirea maximului funcţiei obiectiv JF 

Datele privind proprietăţile fizice ale aerului au fost luate din baza de date a 
softului de simulare. Dependenţa lor de temperatură s-a considerat a fi liniară. Pentru 
implementarea lor s-a folosit funcţia polyld definită în modulul numpy ca în listingul 
5 
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A3 - Listingul programelor folosite 104 

listing 5 Codul pentru calcularea proprietăţilor aerului 

Pentru găsirea maximului funcţiei obiectiv s-a apelat la un artificu din moment 
ce librăria scipy are implementată doar funcţia de căutare a minimului. Artificiul aşa 
cum se observă şi din listingul 6 

listing 6 Codul pentru găsirea maximului funcţiei obiectiv JF 
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A4Graficele rezultatelor experimentale 

Graficele performanţelor termice 

în fiecare grafic sunt prezentate punctele experimentale şi cu linie continuă 
modelul. Banda semitransparentă reprezintă o eroare de ± 15% faţă de modelul 
teoretic. 

Exp vs. Pred (1) Expvs Pred (21 

isin aobo 2500 aooo 35m 
Re Re 

figura 60 Modelul termic vs experimental pentru răcitoarele 1-4 
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Exp vs. Pred (5) Expws Pred (6) 

Fig. 61 Modelul termic vs experimental pentru răcitoarele 5-10 
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Expvs P r a d d l ) Expvs PrMi(12) 

Fig, 62 Modelul termic vs experimental pentru răcitoarele 11-16 
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Expvs Pred(17) 

aoo 900 1000 uoo 1200 
Re 

Fig. 63 Modelul termic vs experimental pentru răcitoarele 17 

Graficele performanţelor hidraulice 

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

1500 2000 2500 

F/g. 64 Modelul hidraulic vs experimental pentru răcitoarele 1, 2 
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Enp w Prad (3) Expvs Pred (4) 

F/g. 65 Modelul hidraulic vs experimental pentru răcitoarele 3-8 
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Exp vs. Prad (9) Exp vs Prwl (10) 

1000 1500 

Exp vs. Pred (11) Exp vs Pred (12) 

750 IflOO 1250 ISOO 1750 2000 2250 2500 2750 1000 1500 2000 
(te R« 

F/g. 66 Modelul hidraulic vs experimental pentru răcitoarele 9-14 
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Exp vs pred (15) Exp vs Pred (16) 

4000 «00 

F/g. 67 Modelul hidraulic vs experimental pentru răcitoarele 15-17 
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