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SOMMARIO

In questo lavoro, si presentano i risultati sperimentali relativi alla misura dei coefficienti di scambio termico, lo-
cali e medi, e delle cadute di pressione di un flusso di aria al'interno di un canale ondulato per numeri di Reynolds
compresi tra 500 e 6300. Il canale ha sezione rettangolare, larga 200 mm e alta 10 mm, ed & ottenuto affacciando due
superfici corrugate: i rilievi hanno sezione triangolare di 20 mm di base e 2.68 mm di atezza, sono disposti trasver-
salmente a flusso e sfalsati tra la superficie inferiore e quella superiore in modo che all’ apice su di una superficie
corrisponda la valle sull’atra. | campi di velocita e di temperatura sono misurati non intrusivamente in regime lami-
nare, rispettivamente, mediante velocimetria laser Doppler e interferometria olografica in tempo reale con una tecni-
ca di modulazione attiva di fase. | risultati locali indicano che le ondulazioni modificano notevolmente la distribu-
zione assiale del numero di Nusselt, con valori fino a 2.5 volte maggiori rispetto a canale piano, anche se
I'incremento medio & minore. Per Re? 1370 si haregime di transizione e il fattore di incremento inizia a crescere ra-
pidamente col numero di Reynolds; per Re=6300 ¢ pari a 4; questo notevole miglioramento dello scambio termico e

pero fortemente penalizzato dall’ aumento delle perdite di carico che arrivaa 7 volte quelle nel canale piano.

INTRODUZIONE

Le superfici corrugate sono una soluzione semplice ed
economica per incrementare lo scambio termico di flussi
d'aria in convenzione forzata a bass numeri di Reynolds
dl'interno di canai, come quelli che s hanno in scam-
biatori compatti a superfici estese. Infatti, le piccole se-
zioni di passaggio dei canali di questi scambiatori e le
velocita dell'aria relativamente basse portano a flussi la-
minari o debolmente turbolenti. Le corrugazioni non va
riano apprezzabilmente la superficie di scambio termico
ma modificano sensibilmente la fluidodinamica. Diversi
sono gli effetti che portano a un aumento del coefficiente
convettivo; quelli piu usati tuttavia sono la deflessione
periodica delle linee di flusso, il risviluppo ciclico dello
strato limite e la destabilizzazione del flusso. In ogni ca-
so, inoltre, le corrugazioni favoriscono lo sviluppo della
turbolenza dal momento che hanno dimensioni paragona-
bili a quelle delle strutture da eccitare la cui grandezza,
come noto, cresce a decrescere del numero di Reynolds.

A seconda dell'effetto usato, naturalmente, cambiano
forma e dimensioni delle corrugazioni e questo spiegasia
lagrande varieta di geometrie proposte (alette anastro e a
persiana, superfici ondulate o perforate, nervature e ca
ve) sial'elevato numero di studi a riguardo; per esempio,
nelle rassegne di Fiebig [1] e di Webb [2] sono citati oltre
70 lavori. In particolare, per le superfici con alette a na-
stro sfalsate sono disponibili le correlazioni per i coeffi-
cienti di scambio termico e d' attrito proposte daKays[3],
Joshi e Webb [4]), e Wieting [5]; correlationi simili sono
state sviluppate da Davenport [6] per le superfici con
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alette a persiana; per le superfici ondulate, invece, vi sono
alcuni studi interessanti (Goldstein e Sparrow [7], Ali e
Ramadhyani [8]) ma mancano correlazioni sufficiente-
mente generali, essenzialmente per la relativa scarsita di
dati sperimentali.

In questo lavoro, si presentano i risultati sperimentali
sulle caratteristiche di scambio termico e sulle perdite di
carico in convezione forzata all'interno di un canale a se-
zione rettangolare con superfici ondulate. L’ ondulazione
€ ottenuta mediante rilievi a sezione triangolare accostati
gli uni agli altri e disposti sfalsati di mezzo passo tra la
superficie superiore e quella inferiore. In questo tipo di
canale, l'incremento dello scambio termico € princi-
pamente affidato alla deflessione ciclica delle linee di
flusso.

APPARATO SPERIMENTALE E MISURE

L'apparato sperimentale, schematicamente rappresen-
tato in Figura 1, € costituito principaimente dal circuito
dell’aria contenente il canale e dal circuito dell'acqua di
riscaldamento. Il canale ha sezione rettangolare, larga
200 mm e alta 10 mm, € posizionato orizzontalmente ed &
suddiviso in tre sezioni: ingresso, prova e uscita. Attra-
verso un imbocco con le superfici arrotondate, |'aria am-
biente entra nella sezione di ingresso costituita da un ca-
nale non riscaldato a superfici piane lungo 1000 mm. Al
termine di questa sezione, |’aria raggiunge condizioni di
flusso pienamente sviluppato ed entra nella sezione di
prova. Questa € lunga 800 mm con le pareti laterali in
Vetro per permettere |'accesso ottico a suo interno; le pa-
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Figura 1. Schema apparato sperimentale.

reti inferiore e superiore sono costituite da elementi mo-
dulari in lega di alluminio affiancati gli uni agli atri e
serrati strettamente tra loro e a canali in cui scorre
I"acqua di riscaldamento. | moduli sono dei prismi lun-
ghi 200 mm, la cui sezione € data dalla sovrapposizione
di un quadrato di 20 mm di lato e di un triangolo isoscele
con base di 20 mm e angolo a vertice di 150° (altezza di
2.68 mm). Per potere verificare I'uniformita della tempe-
ratura delle superfici, si sono posizionate sei termocoppie
nella parete inferiore e due in quella superiore, con
I'estremita posta a una distanza di 0.5 mm dalla superfi-
cie. A valedellasezionedi prova é montata una sezione
di uscita, simile a quella di ingresso, ma lunga 500 mm.
Un ventilatore aspira |’aria e la scarica a di fuori del la-
boratorio in modo da limitare I'escursione termica del-
['ambiente. Il circuito di riscaldamento & costituito da un
termostato Haake che fornisce un’ elevata portata in mas-
sa di acqua a temperatura costante entro 0.1 K e dai ca
nali montati sulle pareti superiore e inferiore della sezio-
ne di prova. Questi canali hanno sezione rettangolare,
larga 180 mm e alta 5 mm,; la parete in contatto con la se-
zione di prova e readlizzata con una lastra in lega di alu-
minio spessa 12 mm; |’ acqua scorre in direzione opposta
al flusso d'aria. Le differenze di temperatura nelle pareti
della sezione di prova sono circadi 0.8 K nella direzione
del flusso e scendono a0.1 K in direzione trasversae.
Latemperatura dell'aria viene misurata al'imbocco del
canale, dl'uscita dal filtro e a monte e a valle dei misu-
ratori di portata attraverso termocoppie immerse nel flus-
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Figura 2. Particolare della sezione del canale.

so d'aria. Per la misura della temperatura di miscela
mento adiabatico dell'aria alo sbocco della sezione di
prova, che viene effettuata in alternativa ale misure ter-
miche locali, il flusso d’aria viene fatto prima passare at-
traverso una doppia schiera di turbolizzatori e poi convo-
gliato verso un tratto di condotto di soli 10 mm di lar-
ghezza riempito con lana metallica, a cui interno sono
posizionate due termocoppie. Ogni valore di questa tem-
peratura € dato dalla media di 5 misure ciascuna delle
quali, asuavolta, e datadallamediadi 10 letture. Tuttele
termocoppie usate sono di tipo T, con fili di 0.25 mm di
diametro isolati in fibra di vetro e giunto freddo a ghiac-
cio fondente in vaso Dewar. Le tensioni sono lette da
un’ acquisitore HP-3852A. La precisione delle misure di
temperatura € stimata attorno a 0.2 K. La misura della
portata in volume dell'aria & effettuata mediante tre flus-
sometri in parallelo, del tipo ad area variabile con preci-
sione nominale del 2% sul fondo scala.

La misura di velocita dell’aria (componente assiale)
viene effettuata su traverse verticali di 20 punti ciascuna,
mediante velocimetria laser Doppler utilizzando una son-
da afibre ottiche e |’ analizzatore di segnale IFA-750 en-
trambi della TSI. |l flusso d'aria viene inseminato con
goccioline d'acqua, con dimensioni medie di alcuni mi-
crometri, prodotte da un nebulizzatore a ultrasuoni. Ogni
misura di velocita € il valore medio su 4096 segnali vali-
dati dall'analizzatore.

La misura dei campi termici viene effettuata mediante
interferometria olografica in tempo redle (Vest [9]), per
cui levariazioni delle figure di interferenza possono esse-
re osservate mentre avvengono. Gli interferogrammi so-
no ripresi con una videocamera a scansione progressiva
con risoluzione di 782x582 pixel, digitalizzati a 1024 li-
velli di grigio e memorizzati su computer. La valutazione
degli interferogrammi avviene off-line e consiste nel rico-
struire la distribuzione spaziale della differenza di fase
dalla distribuzione della intensita luminosa. In questo la-
voro, la ricostruzione ¢ effettuata con metodi basati sulla
modulazione attiva della fase che, pertanto, richiedono
I'acquisizione di pit immagini interferometriche unifor-
memente sfasate tra loro (Hariharan [10]) di una data si-
tuazione. Questi metodi sono caratterizzati da un’alta
sensibilita spaziale -si possono risolvere differenze di fa-
se, espresse in termini di variazioni di cammino ottico,
inferiori a un centesimo della lunghezza d’onda del fa-
scio- ma permettono una risoluzione temporale minore

h [mm] 10.00
a [mm] 2.68
b [mm] 20.00
L [mm] 20.00
Angolo al vertice 150°

Larghezzacanade [mm] | 200.00
Diametro idraulico  [mm] 18.18
Altezzallarghezza canale 0.05
Numero ondul azioni 30

Tabella 1. Caratteristiche geometriche del canale.



proprio per il fatto di dover acquisire piti immagini; inol-
tre, richiedono I'uso di un modulatore di fase e di tecni-
che numeriche di elaborazione pit complesse. La fre-
guenza di acquisizione della videocamera usata (25 fps)
limita questo tipo di misure a regimi essenzialmente sta-
zionari.

Indipendentemente dal metodo di ricostruzione usato,
una volta nota la distribuzione di fase, s determina il
campo di temperatura e si trovano i valori della derivata
della temperatura in direzione normale alla parete. | dati
presentati qui sono stati elaborati col metodo di Carré e
con un metodo sviluppato da uno degli autori. Il calcolo
numerico della derivata hormale usa un passo pari a 10
pixel.

[l numero di Nusselt locale é calcolato come

Nu = (- 17/fn), D, /DT 1)

dove (1T/9n), € la derivata della temperatura lungo la
normale ala parete valutata sulla parete stessa, Dy, il dia-
metro idraulico, DT ¢ la differenza tra la temperatura di
parete e quella di miscelamento adiabatico dell’aria. 11
numero di Nusselt medio sul canade invece é calcolato
come

U :erp(To-T;'n)Dh
" kA,DT,

)

dove V € la portata in volume dell'aria, r la sua densita
valutata alla pressione e temperatura dove avviene la mi-
sura di portata, T, e Ti, sono le temperature dell’ aria ri-
spettivamente all’ingresso e di miscelamento adiabatico
all’uscita del canale, A € l'area totale della superficie ri-
scaldata, k la conduttivitatermicadell’ariae DT, la diffe-
renza media logaritmica tra la temperatura di parete e
guella di miscelamento adiabatico dell'aria. Infine, le ca-
dute di pressione lungo il canale sono rilevate attraverso
due sonde, realizzate con tubo in acciaio di 6 mm di dia-
metro esterno e fornite di prese statiche, che vengono in-
serite nel canale attraverso lo shocco e posizionate libe-
ramente al suo interno, coprendo perd sempre un numero
intero di rilievi. Le due sonde sono collegate ad un ma-
nometro differenziale ad acqua con fondo scala di circa
500 Pa; lo spostamento del pelo libero & misurato me-
diante un ago a posizionamento micrometrico con una
risoluzione corrispondente a circa 0.125 Pa.

RISULTATI

| dati che qui s presentano sono relativi aflussi daria
in convenzione forzata al'interno di un canale ondulato
schematicamente mostrato in Figura 2, le cui caratteristi-
che geometriche sono riportate in Tabella 1. | dati interfe-
rometrici sono ottenuti mantenendo le pareti inferiore e
superiore del canade a temperatura uniforme di 70 °C,
mentre le misure di velocita e di caduta di pressione sono
effettuate con le pareti in condizioni omoterme col flusso
d'aria, dal momento che le caratteristiche fluidodinami-
che sono praticamente indipendenti dal campo termico.
Intutti i casi, latemperatura dell’ aria al’imbocco del ca-
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Figura 3. Regione di misuradel campi termici.

nale é di circa 20 °C. Le misure locali di temperatura so-
no relative alla zona intorno al tredicesimo rilievo della
superficie inferiore, dove s sono raggiunte condizioni
fluidodinamiche sviluppate, nel senso che i profili di ve-
locita s ripetono periodicamente uguali sulla lunghezza
di unrilievo.

In Figura 3 € mostrata la regione di misura: & di forma
rettangolare, il vertice A cade sul picco del tredicesimo
rilievo inferiore a250 mm dall’inizio del canale ondulato,
il lato corto é parallelo alafaccia del rilievo, il vertice C
cade sul picco del tredicesimo rilievo superiore a 260 mm
dall’origine. Poiché il flusso d'aria & da sinistra a destra,
il lato inferiore AD della regione di misura é sottovento e
quello superiore BC & sopravvento.

In Figura 4 sono riportati, a titolo d’ esempio, 5 profili
di temperatura ottenuti per Re=1082 lungo altrettante tra-
verse pardlele a lato lungo AB della regione di misura,
equispaziate di 50 pixel; |’ ascissa € espressa in pixel, con
lo zero sul vertice B. E’ possibile fare alcune osservazio-
ni qualitative sui profili: man mano che si procede in di-
rezione del flusso il minimo cresce per effetto del riscal-
damento, il gradiente sulla parete inferiore decresce per-
ché ci si sposta dall’ apice del rilievo verso la gola lungo
il lato sottovento, mentre il gradiente sulla parete superio-
re aumenta per il motivo contrario. Dalla figura s nota
anche comei profili di temperatura presentino fluttuazio-
ni piu ampie in vicinanza delle pareti; queste fluttuazioni
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Figura 4. Profili di temperatura su cinque traverse
paralele a lato AB, equispaziate di 50 pixel con la
traversa (d) a50 pixel dal vertice A.
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Figura5. Andamenti in direzione assiale del numero di
Nusselt locale nellaregione di misura per Re=487.

sono essenzialmente dovute alle frange di diffrazione
create dalle pareti, e comportano unaincertezza maggiore
nella valutazione del gradiente termico alla parete e quin-
di del numero di Nusselt.

In Figura 5 si sono riportati gli andamenti del numero
di Nusselt locale Nu in funzione della coordinata assiale
sui lati superiore e inferiore della regione di misura, per
numero di Reynolds Re=487. Come prevedibile, i valori
presentano una certa dispersione; per migliorare la leggi-
bilita dei risultati, si sono riportate anche due curve che
interpolano i dati, ottenute mediante regressione ai mini-
mi quadrati con funzioni polinomiali. Sempre per agevo-
lare la lettura dei dati lungo un intero rilievo, la Figura 6
mostra gli andamenti interpolati del numero di Nussdlt in
funzione della coordinata assiale, riportando i dati relativi
al lato in basso AD di seguito a quelli sul lato in ato BC,
come se questi ultimi fossero stati ottenuti sulla faccia
sopravvento del tredicesimo rilievo inferiore. Questa pre-
sentazione € lecita se il regime termofluidodinamico é
pienamente sviluppato e gli effetti gravitazionali sono
trascurabili; nel presente caso, s hanno forti indizi che
entrambe le ipotesi siano soddisfatte. Gli andamenti ri-
portati in figura sono relativi a tre diverss numeri di
Reynolds e, come si vede, sono assai poco diversi tra lo-
ro: il numero di Nusselt presenta valori crescenti sulla
faccia sopravvento, raggiunge il massimo in corrispon-
denza dell’ apice ddl rilievo, con valori fino a 2.5 volte
guello del canale piano (Nu=6.68), quindi comincia a de-
crescere prima molto rapidamente e poi sempre piu dol-
cemente man mano che ci si avvicina a fondo ondulazio-
ne. In tutti etrei casi, comungue, il valore medio su un
modulo e di circa 9.7 di poco inferiore a 1.5 volte quello
del canale piano. Infine per Re=487 il numero di Nusselt
presenta sulla faccia sopravvento un andamento peculia-
re, caratterizzato da un flesso, che é stato ritrovato nelle
simulazioni numeriche effettuate con un codice di calcolo
commerciae ai volumi finiti.

In Figura 7 s sono riportati i valori sperimentali del
numero di Nusselt medio Nu,, sull’intero canale in fun-
zione del numero di Reynolds e, per confronto, i valori
calcolati con le correlazioni di Shah e London per flusso
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Figura 6. Andamenti in direzione assiale del numero di
Nusselt, per tre diversi numeri di Reynolds.

laminare e di Gnidlinski per Re>2300 riportate in [11].
Come s vede, per Re£1370 il flusso € laminare e il nu-
mero di Nusselt medio rimane praticamente costante e
pari a 11.16, maggiore quindi del 67% circa di quello del
canale piano. E’ da notare che il Nusselt medio sul canae
€ maggiore di quello sul modulo (9.7) perché risente po-
sitivamente della zona di sviluppo del profili termici. Se
ne conclude che le ondulazioni alterano sensibilmente la
distribuzione del coefficiente di scambio termico locale
anche se I"'aumento del coefficiente medio sul cande é
pit contenuto. Diversamente per Re>1370 il numero di
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Figura 7. Andamento del numero di Nusselt medioin
funzione del numero di Reynolds nel canale ondulato e,
per confronto, quello calcolato nel canale piano.

Nusselt medio inizia a crescere esponenziamente col
numero di Reynolds con un esponente di 1.43 circafino a
Re»3100; questa regione corrisponde al regime di transi-
zione dove s ha sviluppo di turbolenza. Infine per
Re>3100, s ha regime pienamente turbolento e
I’ esponente del numero di Reynolds si riduce a 0.80. Per
Re=6300, che ¢é il limite superiore ddl’intervallo inda-
gato, il Nusselt medio & pari acirca 80 con un incremento
di oltre 4 volte rispetto al canale piano. Una conferma che
il regime di transizione si estende proprio per numeri di
Reynolds compresi tra 1370 e 3100 viene dall’ andamento
della temperatura adimensionale dell’aria T~ definita co-
me

. _Ty-T,
. @
p- in

e valutata nella sezione di uscita, in funzione del numero
di Reynolds riportato in Figura 8, che in corrispondenza
di que vaori di Reynolds presenta rispettivamente un
minimo e un massimo.

Infine, in Figura 9 sono riportati i valori del coeffi-
ciente di perdita di carico in funzione del numero di
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Figura 8. Andamento dellatemperatura adimensionale in
funzione del numero di Reynolds.
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Figura 9. Andamento del coefficiente di perditadi carico
in funzione del numero di Reynolds nel canale ondulato
e, per confronto, in quello piano.

Reynolds misurati nel canale ondulato indagato e, per
confronto, quelli precedentemente ottenuti in un canale
piano a sezione rettangolare di pari larghezza ma di 15
mm di altezza. In regime laminare, questo coefficiente
risulta maggiore del 60% circadi quello del canale piano.
L’inizio del regime di transizione sembrerebbe avvenire
per un valore del numero di Reynolds leggermente mino-
re di quello indicato dalle misure termiche sull’intero ca-
nale. In regime di transizione il coefficiente di perdita di
carico aumenta notevolmente; in regime turbolento, que-
stacrescita s arresta e il coefficiente sembra raggiungere
un valore asintotico di 0.25 che corrisponde a un incre-
mento del 700% rispetto al canale piano per Re=6300.

CONCLUSIONI

Si e analizzata sperimentalmente la convenzione for-
zata di un flusso d'aria dl'interno di un canale ondulato a
sezione rettangolare, dove l'incremento dello scambio
termico € principa mente connesso alla deflessione perio-
dica delle linee di flusso. Dalle misure di scambio termi-
co sull’intero canale s é trovato che il flusso & laminare
per Re<1370. In questo regime il numero di Nusselt me-
dio sul cande risulta indipendente dal numero di
Reynolds come avviene nel canale piano, ma rispetto a
guesto presenta un valore piu ato del 67% circa. Anche
se I'incremento medio & contenuto, le misure termiche
locali hanno mostrato tuttavia un’alterazione notevole
della distribuzione del coefficiente di scambio termico
rispetto al canale piano. A fronte di questo miglioramento
delle caratteristiche di scambio termico, s ha perd un
peggioramento del 60% circadel coefficiente di caduta di
pressione.

Per Re=1370 iniziail regime di transizione in anticipo,
quindi, rispetto al canale piano. Questo evento € ben se-
gnalato da un minimo nell’ andamento della temperatura
adimensionale in funzione del numero di Reynolds, e da
un brusco cambiamento nella dipendenza del Nusselt
medio da Reynolds (assumendo una dipendenza espo-
nenziale, |’ esponente passa da zero a 1.43). L’ andamento
del coefficiente perdita di carico in funzione del numero
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di Reynolds, invece, sembrerebbe indicare un valore di
Reynolds un po’ inferiore per I'inizio del regime di tran-
sizione. In questo regime s ha un forte incremento dei
coefficienti di scambio termico medio e di perditadi cari-
co rispetto a canale piano. Infine per Re® 3100, il regime
di flusso diviene pienamente turbolento: la crescita del
Nusselt medio con Reynolds si attenua e |’ esponente si
porta a valore caratteristico del canale piano, mentre il
coefficiente di perdita di carico sembra tendere al valore
asintotico di 0.250. Questo significa che, all’ estremo su-
periore dell’intervallo indagato del numero di Reynolds
(Re=6300), il candle ondulato presenta un fattore
d’incremento pari a4 e un fattore di penalizzazione di 7.

RINGRAZIAMENTI

Gli autori desiderano ringraziare I'ing. Andrea Lucchi-
ni per aver collaborato alla complessa messa a punto
dell’ apparato sperimentale. Questo lavoro € stato svolto
con fondi del cofinanziamento 2002 del MIUR.

RIFERIMENTI BIBLIOGRAFICI

1. Fiebig, M., “Vortices: tools to influence heat transfer.
Recent developments’, Proc. 2™ European Thermal
Sciences and 14th UIT National Heat Transfer Con-
ference, vol. 1 pp. 41-56, Rome, June 1996.

2. Webb, R.L., Principles of Enhanced Heat Transfer,
John Wiley & Sons, cap. 9, pp. 228-284, 1994.

10.

11.

Kays, W.M., Compact Heat Exchangers, AGARD
Lecture Ser. No. 57 on Heat Exchangers, ed. Ginoux,
AGARD-LS-57-72, Jan. 1972.

Joshi, H.M., Webb, R.L., Prediction of heat transfer
and friction in the offset strip fin array, Int. Journal of
Heat and Mass Transfer, Vol. 30, No. 1, pp. 69-84,
1987.

Wieting, A.R., Empirical correlations for heat trans-
fer and flow friction characteristics of rectangular
offset fin heat exchangers, J. Heat Transfer, Vol. 97,
pp. 488-490, 1975.

Davenport, C.J., Correlations for heat transfer and
flow friction characteristics of louvered fin, Heat
transfer-Seattle 1983, AIChE Symp. Ser., No. 225,
Vol. 79, pp. 19-27, 1984.

Goldstein, L.J., Sparrow, E.M., Heat/mass transfer
characteristics for flow in a corrugated wall channel,
J. Heat Transfer, Vol. 99, pp. 187-195, 1977.

Ali, M.M., Ramadhyani, S., Experiments on convec-
tive heat transfer in corrugated channels, Experi-
mental Heat Transfer, Vol. 5, pp. 175-193, 1992.
Vest, C.M., Holographic interferometry, John Wiley
& Sons, 1979.

Hariharan, P., Optical Holography: principles, tech-
niques, and application, Cambridge University Press,
1995.

Shah, R. K., London, A.L., Laminar flow forced con-
vection in ducts, Academic Press (1978).



