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RESUMO

H4 um interesse industrial na pesquisa e desenvolvimento em trocadores de calor de
microcanais devido a necessidade de dissipagdo de calor em sistemas compactos. O
resfriamento de componentes eletronicos € um exemplo de aplicacdo que exige a dissipagao
do elevado calor gerado, garantindo uma temperatura de operacdo segura. Para o projeto de
um trocador de calor de microcanais, busca-se a menor perda de pressdo relacionada a
maxima de transferéncia de calor e uma distribuicdo de temperatura adequada e uniforme. O
presente estudo € dirigido para o desenvolvimento de um trocador de calor de microcanais
para o uso em sistemas eletronicos. O método de design construtal concomitante a uma busca
exaustiva foram aplicados para encontrar o projeto de geometria com melhor desempenho,
aquela que possibilita menores restricoes ao escoamento. Para isso, uma geometria de canais
retos € uma geometria de canais em Y com um nivel de ramificacdo foram avaliadas e sao
comparadas através da simulagdo numérica, considerando velocidades, distribuicdo de
temperatura, coeficiente de transferéncia de calor e perda de pressdo, da mesma forma, que
foram fabricadas, em impressdo 3D, em uma liga de prata, e avaliadas em uma bancada
experimental. Os trocadores de calor de microcanais sdo caracterizados com escoamento
liquido de dgua, em estado monofédsico. Os dados obtidos sdo de pressdo, temperatura, vazao
e poténcia. As caracteristicas do escoamento sdo de escoamento laminar com Reynolds de
163 até 628, no intervalo de velocidade massica de 355 até 1.388,5 kgm'zs'1 e fluxos de calor
de 14 até 19 Wem™ para a geometria de canais retos. Para a geometria de canais em Y com
um nivel de ramificag¢do, Reynolds ficou na faixa de 196 a 752, para a velocidades massicas
de 533 até 2.073,5 kgm™s! e fluxo de calor de 16,5 a 23,5 Wem™. Na parte experimental foi
possivel estabelecer que a geometria de canais em Y possibilita uma maior transferéncia de
calor com a maior diferenca de pressdo comparada a geometria de canais retos. Para a
geometria de canais retos o coeficiente de calor convectivo foi de 14,2 kWm?K"! e a perda de
pressdo foi de 7,2 kPa, enquanto para a geometria de canais em Y o coeficiente de calor
convectivo foi de 24,3 kWm™2K! e a perda de pressdo foi de 15,9 kPa. Logo, o aumento de

transferéncia de calor em troca do aumento da perda de pressao.

Palavras-chave: Trocador de calor de microcanais. Escoamento monofésico liquido em
microcanal. Transferéncia de calor em micro canais. Simula¢dao numérica. Anélise

experimental.



ABSTRACT

There is an industrial interest in research and development of microchannel heat
exchangers due to the need for heat dissipation in compact systems. Cooling electronics is an
example of an application that requires high heat dissipation applied, enabling a safe
operating temperature. For the design of a microchannel heat exchanger, look for a minimum
pressure loss, or maximum heat transfer, and an adequate and uniform temperature
distribution. The present study is aimed at the development of a microchannel heat exchanger
for use in electronic systems. The Constructal Design Method concomitant with an
optimization were used to find the best performing geometry design, the one that allows the
least flow restrictions. Straight channel geometry and branch channel level Y-channel
geometry were evaluated and compared by numerical simulation, considering the temperature
distribution, heat transfer coefficient and pressure loss. The geometries were fabricated in 3D
printing on a silver alloy and evaluated on an experimental bench. Microchannel heat
exchangers are characterized with liquid water flow in a single-phase state. The data obtained
are pressure, temperature, flow rate and heat flux. The flow was laminar with Reynolds from
163 to 628, with mass flux in the range of 355 to 1,388.5 kgm™s™! and heat flux of 14 to
19 Wem™ for rectangular geometry. For Y-channel geometry with a branch level, Reynolds
was in the range of 196 to 752, mass flux of 533 to 2,073.5 kgm'zs'1 and a heat flux of 16.5 to
23.5 Wem. The Y-channel geometry enabled greater heat transfer with a greater pressure
difference compared to channel geometry straight. For channel geometry straight, the
convective heat coefficient was 14.2 kWm™2K'! and the pressure loss was 7.2 kPa. While the
Y-channel geometry, the convective heat coefficient was 24.3 kWm™2K"! and the pressure loss

was 15.9 kPa. Thus, increased heat transfer in exchange for increased pressure loss.

Keywords: Micro heat exchanger. Single-phase liquid flow in microchannel. Microchannel

heat transfer. Numerical simulation. Experimental analysis
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Comprimento total do canal
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Comprimento do canal principal - nivel 1
Comprimento da ramificacdo - nivel 2

Taxa de massa

Fator de corre¢do proposto por Phillips (1987)
Ma distribuicao de fluido proposto por Kumaran,
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Altura média do pico do perfil
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Espacamento médio das rugosidades
Espacamento entre canais

Temperatura

Distancia entre centro dos canais

Distancia da base do trocador de calor até o canal
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Velocidade média do fluido
Volume

Vetor da velocidade

Largura do trocador de canal
Posicao no canal

Numero de Valéncia

Simbolos gregos

Razdo de aspecto do canal
Relacdo entre t e t2
Rugosidade relativa

Altura média da rugosidade
Eficiéncia da aleta

Angulo

Constante de Boltzmann
Parametro de condugao
Viscosidade dindmica

Massa especifica

Desvio padrao/ Incerteza de medigao

Relagdo entre L1 e L»

Relagdo entre os volumes

Relagdo entre Dyi € Di2

Sub-indices

b

C
ent
eq
esc

exp

GN

Volume central do fluido
Secao transversal
Entrada

Equivalente

Escoamento
Experimental
Propriedades do fluido
Filofenko

Gnielinski
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teo

Hidrodinamico

Média aritmética
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Propriedades do sé6lido
Saida
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Térmico
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Parede

Barra sobreposta

Condicao média na superficie
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1 INTRODUCAO

z

O emprego de equipamentos e dispositivos em escala micro € uma realidade
tecnoldgica permeando diversas dreas técnicas e aspectos da atividade humana, desde marca-
passos até brinquedos. A aplicacdo de sistemas embarcados e microcontroladores possibilita
que os equipamentos e dispositivos sejam cada vez mais compactos. A drea eletrOnica € a
responsavel por essa tendéncia de compactacdo, principalmente pela invencao, na década de
60, do transistor. O objetivo principal de um transistor € ampliar o sinal elétrico, para isso, ha
um aumento da poténcia. O aumento da poténcia envolve uma maior produgdo de calor, no
entanto, os materiais dos transistores possuem uma limitagdo de temperatura de trabalho.
Assim, os componentes eletrOnicos necessitam trabalhar em uma temperatura de operagao
segura e, portanto, exigem uma adequada dissipacao de calor.

Diante do cendrio que se instaurava sobre o uso de transistores, Gordon Moore,
descreveu em 1965 que o nimero de transistores por polegada quadrada dobrava a cada ano.
Essa previsao € conhecida como a Lei de Moore. A Lei de Moore foi reavaliada em 1975 para
dobrar o ndmero de transistores a cada 24 meses. Atualmente, consideram-se 18 meses. A
medida que o nimero de transistores aumenta, a necessidade de dissipacdo de calor também
aumenta. (RIBATSKI er al., 2007). Assim, a compactacdo dos dispositivos eletronicos
impulsionou as pesquisas para dispositivos de dissipacdo de calor miniaturizados. (SOUZA,
2016). No projeto de componentes eletronicos, a dissipagdo de calor tornou-se um dos
grandes desafios. Neste cendrio, o trocador de calor de microcanais surge com uma solugdo
em sistemas que requerem altas taxas de transferéncia de calor para espagos restritos.

Tuckerman e Pease (1981) comecaram, no inicio década de 80, os estudos de
trocadores de calor com canais com didmetro reduzido para a dissipacdo de calor de um
circuito eletronico integrado. O canal possuia sec¢do transversal média de 57 x 365 um,
utilizando 4gua em estado liquido como fluido refrigerante. A partir da pesquisa inicial, outros
estudos seguiram analisando a transferéncia de calor em trocadores de calor com micro e mini
canais, com escoamento monofasico e bifasico.

Visando ao melhor desempenho da transferéncia de calor, Kandlikar e Grande (2004)
propuseram o uso de estratégias de direcionamento do fluxo, estreitamento da passagem do
fluido e técnicas para o aumento da drea de superficie em trocadores de calor de microcanais.
Somado a isso, a Lei Construtal, formulada por Bejan em 1997, descreve a evolucdo da
arquitetura dos sistemas rumo a facilitagdo do escoamento. Em Bejan er al. (2011),

demonstra-se como os sistemas, naturais e artificiais, evoluiram ao passar dos anos buscando
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arquiteturas complexas e vascularizadas que permitam distribui¢cdes de fluxo mais eficientes,
como, por exemplo, o escoamento de sangue e fluidos organicos em 6rgaos e tecidos animais,
ou a corrente elétrica em centrais elétricas.

No ambito dos microcanais, dentre as geometrias comumente utilizadas é possivel
citar as de canais paralelos, amplamente empregada em experimentos como de Zhai et al.
(2017), Peng e Peterson (1995), Xu et al. (2000), Kim (2016) e Hsieh et al. (2004), as de
fluxo cruzado, testadas por Garcia-Hernando et al. (2009) e as ramificadas, projetadas com
base no design Construtal (CALAME et al., 2009) ou pelo método fractal (YU et al., 2012 e
ZHANG et al., 2013a).

Apesar de diversos estudos na drea de trocadores de calor de microcanais, ainda
existem divergéncias nas pesquisas sobre o seu comportamento, principalmente em relagio a
teoria de macrocanais e a sua aplicabilidade para microcanais. Morini (2019) relata que,
embora, existam novas técnicas experimentais, em muitos casos, hd grande dificuldade na
obtencdo de dados experimentais para a estimativa do coeficiente de transferéncia de calor.
Uma boa abordagem para o entendimento sobre microcanais € o uso da andlise dinamica de
fluidos computacional junto a anélise experimental.

Ademais, o uso da simulacdo numérica viabiliza a busca por um projeto de trocador de
calor com o melhor desempenho, permitindo a elaboracdo de uma rede de microcanais que
proporcione a melhor solucdo. No estudo do comportamento de um trocador de calor de
microcanais, os testes experimentais complementam a simulacdo numérica, possibilitando

uma melhor compreensao sobre os efeitos de escala.

1.1 Objetivos

1.1.1 Objetivo geral

O objetivo geral deste trabalho € desenvolver, com a aplicacdao do design construtal,
um trocador de calor de microcanais para o resfriamento monofasico (dgua) de sistemas

eletrOnicos, caracterizando o seu desempenho através das anélises numérica e experimental.
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1.1.2 Objetivos especificos

Os objetivos especificos do presente trabalho sdo:

a) projetar, com auxilio da simulagdo numérica, um trocador de calor de
microcanais com a aplicacao do design construtal;

b) analisar experimentalmente a distribuicdo de temperatura, o coeficiente de
transferéncia de calor e a queda de pressdo em diferentes condicdes de fluxos
de calor e massa;

¢) comparar os resultados experimentais do coeficiente de transferéncia de calor e
da queda de pressd@do com as correlacdes jd propostas para o escoamento em

microcanais.

1.2 Justificativa

A simulacdo numérica possibilita a andlise prévia de projetos, sem que haja a
necessidade de prototipagdo fisica ou de alguma etapa correlata, permitindo assim a redugdo
de tempo e custos nas etapas de projeto e validacdo. A simulacdo numérica permite a
aplicacdo de diferentes técnicas de design, como o método de design construtal. O método
construtal permite descobrir a geometria que facilita a transferéncia de calor, melhorando o
desempenho do escoamento, desse modo, viabilizando a produ¢do de um trocador de calor de
microcanais com o melhor desempenho em termos de coeficiente de transferéncia de calor,
queda de pressdo e distribuicao de temperatura.

Devido a grande dispersdo dos dados sobre o comportamento dos microcanais, a
andlise experimental oportuniza o entendimento do escoamento, da transferéncia de calor e da
queda de pressio em microcanais. Para isso, os dados experimentais sdo verificados em
diferentes condi¢des de fluxo de calor e massa.

A partir dos resultados experimentais e numéricos € possivel verificar a validade das
correlagdes ja publicadas sobre o assunto, tanto para o coeficiente de transferéncia de calor

como para a queda de pressao.
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1.3 Estrutura da pesquisa

Levando-se em consideracdo os propodsitos do presente trabalho, sua estrutura foi
dividida em cinco capitulos. O Capitulo 2 consiste na apresentagao de pesquisas com base em
estudos do escoamento em microcanais que utilizam dgua como fluido refrigerante.

A metodologia de realizacdo do estudo, o problema proposto, a modelagem
matemdtica, a modelagem numérica e o detalhamento do aparato experimental para a
realizacdo dos testes em diferentes condi¢des experimentais sdo descritos no Capitulo 3.

O Capitulo 4 destina-se aos resultados, sendo eles, os numéricos, os resultados da
prototipacdo do trocador de calor e a montagem da secdo de testes. Também, sdao examinados
os resultados experimentais, em relacdo a perda de pressdo e desempenho de transferéncia de
calor e a distribui¢do de temperatura. Os dados experimentais sdo comparados com a teoria e
com a andlise numérica.

Finalmente, o Capitulo 5, relata as principais observacdes e conclusdes das andlises

dos resultados e a sugestdes para trabalhos futuros na drea de microcanais.
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2 ESCOAMENTO EM MICROCANAIS

2.1 Trocadores de calor de microcanais

Microcanais e minicanais sdo encontrados em diversos sistemas bioldgicos,
proporcionando altas taxas de transferéncia de calor e massa em 6rgdos como cérebro,
pulmao, figado e rim. (KANDLIKAR; GRANDE, 2003). No setor industrial, os microcanais
sdo empregados em dissipadores de calor para microprocessadores, circuitos eletronicos
integrados de poténcia, lasers de alta poténcia, células de combustiveis, microreatores
quimicos, aparelhos biomédicos e sistemas microeletromecanicos (MEMS). Nos sistemas
aeronduticos, aeroespaciais e maritimos, onde as dimensdes e o peso do trocador de calor sdo
parametros criticos de projeto, hd& um grande interesse no ganho obtido com o uso de
trocadores de calor de microcanais. (NASCIMENTO; RIBATSKI, 2010).

Devido a simplicidade de fabricagdo, baixo custo e confiabilidade na transferéncia de
calor, o uso de trocadores de calor de microcanais € vantajoso em comparacao a um trocador
de calor convencional. A relacdo entre a drea de superficie de contato com o refrigerante e o
volume do trocador de calor aumenta com a diminui¢do do diametro hidraulico do canal, o
que permite minimizar o tamanho do trocador de calor, reduzindo a quantidade de material
usado na fabricagdo do mesmo e a quantidade de fluido refrigerante. (AHMED et al., 2018).

As desvantagens do uso de um trocador de calor com microcanais sdo citadas por Fan
e Luo (2008), dentre elas, a alta queda de pressdo, alta suscetibilidade a incrustagdes e a
corrosdo, perdas de efici€éncia na transferéncia de calor devido a ma distribui¢dao do fluido,
condugdo de calor axial e dificuldades na fabricagdo em larga escala. Assim, um sistema com
trocador de calor com microcanais exige alta poténcia de bombeamento e um fluido de
trabalho isento de impurezas, ou um processo de filtragem que evite incrustacdes. Além disso,
métodos de projeto e otimizacdo devem ser empregados para aumentar eficiéncia do trocador
de calor com microcanais e propor uma adequada distribui¢ao de fluido.

Porém, permanece o desafio de possibilitar a fabricacdo de trocadores de calor com
microcanais em grande escala, garantindo a precisdo e a tolerancia entre as pegas, com custo

de fabricacdo vidvel comercialmente.
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2.1.1 Escala micro

z

A principal discussdo sobre microcanais € a definicio do termo “microcanal”.
Pesquisas sobre trocadores de calor com aplicagdes de canais de diametro reduzido divergem
sobre a classificacdo dos canais, sendo um debate constante nessa area.

Mehendale, Jacobi e Shah (2000) arbitrariamente adotaram o critério geométrico do
didmetro hidrdulico dos canais para a classificacdo dos trocadores de calor, conforme

mostrado na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 - Classificac@o do trocador de calor pelo diametro hidraulico dos canais

Classificacao Faixa de didmetro hidraulico
Trocador de calor convencional Dy > 6 mm
Trocador de calor compacto 1 mm < D, < 6 mm
Mesotrocador de calor 100 ym < D, < 1 mm
Microtrocador de calor 1 um < Dy < 100 um

Kandlikar e Grande (2003) defendem uma classificacio dos canais com base na
rarefacdo dos gases, através do nimero de Knudsen, como mostrado na Tabela 2.2. Embora a
classificacdo seja definida pelo fluido em estado de gés, os autores recomendam para o fluido

liquido monofésico e bifésico:

Tabela 2.2 — Classificacao dos canais com base na rarefacao dos gases

Classificacao Faixa de didmetro hidraulico
Canal convencional Dy >3 mm
Minicanal 3 mm > D;, > 200 um
Microcanal 200 ym > Dy, > 10 um
Regido de | Transi¢do para microcanal 10 um > Dy, > 1um
transicdo | Transicdo para nanocanal 1um=> D> 0,Ilum
Nanocanal molecular 0,1 ym = Dy

Devido a discordancia sobre o termo microcanal, os pesquisadores Palm (2001), Obot
(2002), Morini (2004) e Fan e Luo (2008) adotam, para escoamento monofasico, canais com
diametro hidrédulico inferior a 1000 pm como microcanal. Todavia, hd grande dificuldade de
definir a diferenca entre mini e microcanal. (ASADI; XIE; SUNDEN, 2014). Para nao gerar

indefini¢des, o emprego do termo microcanal serd aqui limitado para canais com diametros
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hidriulicos inferiores a 1000 um, o que é razoavelmente consistente com a maioria dos

pesquisadores.

2.2 Compreensao sobre o escoamento em microcanais

A compreensdo fisica do escoamento do fluido e da transferéncia de calor em
microcanais, com ou sem mudanca de fase, € indispensavel para o projeto e operacdo eficiente
de um sistema de dissipacdo de calor em microescala. Andlises experimentais detalhadas
cujos resultados possam ser comparados a teoria de macrocanais sao fundamentais para
adquirir essa compreensdo, principalmente sobre os pardmetros mais importantes para a
andlise do escoamento de microcanais, sendo eles, a queda de pressdo por atrito e o
coeficiente de transferéncia de calor.

Em consequéncia disso, nota-se uma busca constante de quais efeitos fluidodinamicos
sdo considerdaveis na aplicabilidade dos modelos da teoria de macrocanais nos trocadores em
microescala, e de que maneira estes modelos podem ser corrigidos para abranger a
microescala. Ao se examinar as investigacdes, verifica-se que ndo ha um modelo geralmente
aceito para as predi¢des do coeficiente de transferéncia de calor e do fator de atrito, com
fluido em microcanais, principalmente devido as conclusdes dispares.

Mamani e Jabardo (2000) afirmam que a teoria para o escoamento em macrocanais é
comparavel ao experimental em canais com dimensao superior a 1 mm. Asadi, Xie e Sunden
(2014) concluiram que hé grandes discrepancias entre as abordagens experimental e tedrica,
porém, para um sistema incompressivel, monofasico, no regime de escoamento laminar e
totalmente desenvolvido, o comportamento do fluido obedece a teoria de macrocanais para a
predicao da queda de pressdo e do coeficiente de transferéncia de calor. Garcia-Hernando et
al. (2009) examinaram o comportamento do escoamento monofdsico em trocadores de calor
de microcanais para diferentes nimeros de Reynolds. Os resultados experimentais se
ajustaram aos tedricos dados pelos modelos para a queda de pressao e transferéncia de calor
para um escoamento monofasico laminar. Também, Judy, Maynes e Webb (2002)
investigaram a queda de pressdo por atrito, concluindo que os desvios ndo sao significativos.
Em contrapartida, Markal, Aydin e Avci (2018) verificaram que tanto o nimero de Nusselt
quanto o fator de atrito obtidos experimentalmente sdo menores que os tedricos.

Uma hipétese para a diferenca entre as abordagens experimental e tedrica sdao as
incertezas do processo de medi¢do, o que reduz significativamente a confiabilidade dos dados

experimentais. Pode-se mencionar, por exemplo, que a andlise experimental da temperatura é
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suscetivel ao tamanho do instrumento de medi¢do. A espessura da parede do canal as vezes é
da mesma ordem de grandeza que a dimensao caracteristica do instrumento de medicdo, o que
acarreta em dados equivocados, principalmente pela precisao do posicionamento do
instrumento no experimento. Do mesmo modo, a dificuldade de mensuracdo devido as
pequenas dimensdes dos microcanais compromete outros parametros experimentais, como a
vazdo mdssica, rugosidade de superficie e didmetro do canal interno. Outro exemplo, na
medicdo da pressdo, € que essa ndo ocorre diretamente no canal, o instrumento de medi¢do é
posicionado a montante e a jusante do canal, consequentemente, é afetado pelas perdas de
pressdo nos plenums de entrada e saida. De qualquer forma, os erros experimentais associados
ao escoamento em microcanais tém sido negligenciados na literatura. (KANDLIKAR, 2003).

Outra hipétese diz respeito aos efeitos de escala. A saber, quando ha reducdo do
diametro hidraulico, hd uma maior relacdo drea por volume, logo propriedades até entdao
despreziveis influenciam o comportamento do escoamento. Rosa, Karayiannis e Collins
(2009) sugerem que os efeitos de escala como efeitos de entrada, transferéncia de calor
conjugado, aquecimento ou dissipacdo viscosa, efeitos EDL (camada dupla elétrica),
propriedades dependentes da temperatura e rugosidade superficial, frequentemente
insignificantes em macrocanais e, portanto, ndo previstos pela teoria, ttm uma influéncia
expressiva no escoamento em microcanais € precisam ser considerados.

Rosa, Karayiannis e Collins (2009) investigaram o relato de alguns pesquisadores
sobre novos efeitos no escoamento de microcanais. Os pesquisadores concordam com Celata
(2004) e Morini (2006) que os novos fendmenos vistos em microcanais provavelmente sao
consequéncias da descricdo imprecisa de um problema, no qual algum efeito periférico foi
desconsiderado ou influenciou nas medi¢des. Conforme os autores, a teoria de macrocanais €
adequada para a predi¢cdo da transferéncia de calor em microcanais, desde que os efeitos de
escala e as incertezas de medicao sejam considerados.

Por isso, uma andlise detalhada de incertezas é fundamental para se obter a
interpretacdo correta dos resultados experimentais, bem como o entendimento dos efeitos que
definem o escoamento nos microcanais. Acredita-se que uma melhoria significativa na
confiabilidade dos dados experimentais ocorrerd com o avanco da tecnologia dos
instrumentos de medi¢do e das técnicas de microfabricacdo, com a consequente reducao de
questdes de rugosidade superficial dos microcanais e um controle mais apropriado das sec¢oes
transversais do canal, concomitante com a definicdo de uma metodologia de medigao

padronizada.
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2.2.1 Efeitos de escala e microefeitos

No escoamento em microcanais, hd um aumento consideravel na area de interface
solido-volume por unidade de volume, o que torna os efeitos de interface dominantes nos
processos de transporte. Logo, os efeitos de escala sdo definidos como aqueles desprezados
em geometrias convencionais, ou macrocanais, mas influenciam em microescala. De acordo
com Celata (2004), os efeitos de escala que t€ém um papel relevante na transferéncia de calor
em um escoamento monofdsico de microcanais sdo o aquecimento ou dissipacdo viscosa, 0
efeito de entrada e a conducdo axial. Em Morini e Yang (2013), os microefeitos sao
segregados dos efeitos da escala, como aqueles que determinam uma reformulacdo das
equagdes de conservacdo e/ou suas condi¢des de contorno.

Tendo em vista a literatura sobre efeitos de escala e os microefeitos, os relevantes para

os estudos na drea de escoamento monofdsico em microcanais, sao 0s seguintes:

Efeito de entrada térmica

A transferéncia de calor é diferente na regido de entrada de um canal, onde os perfis de
velocidade e temperatura estdo em desenvolvimento, por isso, hd uma variacdo do nimero de
Nusselt. Geralmente, dois comprimentos de entrada sdo considerados na teoria de
macrocanais, o comprimento de entrada hidrodindmico, Ly, € o comprimento de entrada
térmica, Lr.

Na regido de entrada térmica ha um decaimento do nimero de Nusselt em comparacao
com a regido totalmente desenvolvida termicamente. Em razao da dimensao do comprimento
total do microcanal, o comprimento de entrada térmico € uma fracdo significativa do mesmo,
logo, o seu efeito deve ser considerado na predi¢do do niimero de Nusselt.

O ndmero de Nusselt para regimes laminares é constante apenas para escoamentos
totalmente desenvolvidos, isto é, quando a velocidade e o perfil de temperatura sdo uniformes.
Em vista disso, a maioria dos trabalhos nessa drea consideram um escoamento totalmente
desenvolvido. (GARCIA-HERNANDO et al.,, 2009). Os efeitos de entrada podem ser
relevantes em nuimeros de Reynolds moderados ou altos. Na andlise de Morini (2006), os
efeitos de entrada tornam-se importantes em valores elevados de nimeros de Reynolds (Re>
200) e tendem a aumentar o valor médio do nimero de Nusselt.

Morini (2006) recomenda o nimero de Graetz, Gz, para avaliar se o perfil totalmente
desenvolvido termicamente € atingido, o que ocorre quando Gz <10. O nimero de Graetz é

estimado pela Eq. (2.1):
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2.1
Gz =RePr D—ZI

onde Re é o nimero de Reynolds, Pr e é o nimero e Prandtl, Dh € o didmetro hidraulicoe L o

comprimento do canal.

Assim, quanto maior a distancia ao longo do eixo do canal e menor a forca de
conveccdo, maior a chance de se obter um perfil térmico totalmente desenvolvido.

Os efeitos de entrada para o fluxo turbulento nos tubos sao mais complicados do que
para o escoamento laminar, € ndo podem ser expressos em termos de uma fungio simples do
numero de Graetz. Em geral, quanto maior o nimero de Prandtl e menor o nimero de
Reynolds, menor o comprimento de entrada. No entanto, os comprimentos de entrada térmica
s30 muito mais curtos para o escoamento turbulento do que para sua contraparte laminar, e,

portanto, menos relevantes para as consideracoes.

Transferéncia de calor conjugada

A medida que um fluido escoa por um canal submetido a um fluxo de calor constante,
a sua temperatura e a temperatura da parede aumentam ao longo do canal, logo, haverd uma
diferenga significativa entre a temperatura de entrada e saida do canal, promovendo um
potencial para o calor fluir axialmente ao longo da parede. (CELATA, 2004). A transferéncia
de calor que ocorre em dire¢des perpendiculares € conhecida como transferéncia de calor
conjugada.

Como as paredes dos macrocanais possuem uma espessura muito menor que a sua area
transversal, por simplificagdo, assume-se que o fluxo de calor ocorra apenas radialmente.
Porém, em microcanais, a espessura da parede é muitas vezes da mesma ordem de grandeza
que o diametro hidraulico. Desse modo, a transferéncia de calor conjugada fluido-parede é um
mecanismo competitivo em compara¢do com o transporte principal de calor dentro do canal.
No caso do interior do fluido, esse mecanismo € suprimido pelo transporte convectivo.

Devido a dificuldade de uma anélise experimental desse efeito, Maranzana, Perry e
Maillet (2004) evidenciaram, através de dados numéricos, que quando os efeitos de
transferéncia de calor conjugado sdo predominantes, a distribuicdo de temperatura do
microcanal ndo € linear, mas convexa, mesmo que a entrada de calor seja uniformemente
distribuida, ja que a densidade do fluxo de calor da parede nao permanece uniforme e que o

calor se acumula perto da entrada do microcanal, onde ocorrerd maior transferéncia de calor.
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Caso o perfil de temperatura seja assumido como linear, isso resultard em uma
subestimacdo do coeficiente médio de transferéncia de calor, pois esse seria calculado pelas
temperaturas medidas do fluido, também subestimadas. Conforme o termo convectivo de
transferéncia de calor aumenta com relacdo ao termo condutivo, esse efeito de subestimagao
se tornard menor. A distribuicio de temperatura ao longo do eixo do microcanal se
aproximard de uma tendéncia linear (embora os efeitos do desenvolvimento térmico
aumentem).

A comparacdo de transferéncia de calor por conducdo axial na parede com a
transferéncia de calor convectiva no fluido, 4, é definida pela Eq. (2.2), proposta por
Maranzana, Perry e Maillet (2004) para canais circulares e revalidada por Morini (2006) para

canais retangulares:

5 = kwAc :k_W(D2—a’2j 1 2.2)
rhch kf dL )RePr

onde k., é a condutividade da parede, A. € a drea de secdo transversal, ¢, € o calor especifico a
pressdo constante, m € a taxa de massa, kr € a condutividade do fluido, D é o diametro
externo e d € o diametro interno.

Tanto Maranzana, Perry e Maillet (2004) como Morini (2006) sugerem que o efeito do
conjugado na parede deve ser considerado para a andlise da taxa de transferéncia de calor
quando 4 € maior que 0,01.

Como sugerido por Morini (2006) em sua andlise sobre a influéncia de vérios efeitos
de escala (aquecimento viscoso, transferéncia de calor conjugado e efeitos de entrada) no
nimero de Nusselt, a dependéncia do nimero médio de Nusselt em funcdo do ndmero de
Reynolds, mesmo em regime laminar, pode ser explicada levando-se em consideracdo os
efeitos de transferéncia de calor conjugada, viscosa e de entrada. Para nimeros baixos de
Reynolds (Re < 150), a conducdo de calor axial no fluido e no substrato sélido ndo é
negligencidvel em relacdo a convecc¢ao interna e reduz significativamente a transferéncia de
calor e este efeito tende a reduzir o nimero de Nusselt.

Além disso, quando se utilizam trocadores de calor com microcanais, hd um forte
acoplamento entre a transferéncia de calor por convecg¢do no fluido e por condugdo no
substrato s6lido, modificando significativamente o comportamento da transferéncia de calor.

Isto ndo pode ser previsto por correlacdes que s@o obtidas por condi¢des de contorno



25

simplificadas, como temperatura de parede constante ou fluxo de calor constante. Nesse caso,
boas previsdes podem ser obtidas apenas por simulagdes numéricas apropriadas.
Para a conducao axial do fluido, Morini e Yang (2013) sugerem o calculo do nimero

de Peclet, Pe, conforme a Eq. (2.3):

Pe =RePr (2.3)

O nimero de Peclet estd relacionado a aplicacdo das correlagcdes de Shah e London
(1978) conforme demonstradas por Kandlikar et al. (2006), que serao vistas no item 2.2.4. Os
autores sugerem que o efeito de conducao axial do fluido no escoamento é desprezivel para

valores de Pe > 50.

Aquecimento ou dissipacao viscosa

O efeito do aquecimento viscoso é quase indetectdvel em macrocanais. Porém, com a
reducdo do diametro hidraulico do canal, a geracdo interna de calor devido as forgas viscosas
altera as propriedades do fluido ao longo do canal, principalmente, criando regides com a
temperatura mais alta préxima as paredes, influenciando o desempenho do escoamento. O
efeito viscoso causa uma queda de pressao excessivamente alta em um microcanal.

O nimero de Brinkman, Br, reflete a importancia do aquecimento viscoso para a
conducdo do fluido, sendo definido como a razdo entre a taxa de aquecimento viscosa € a taxa

média de transferéncia de calor entre o fluido e as paredes do canal conforme a Eq. (2.4):

U,z 2.4)
dw

Br=u

onde u € a viscosidade dinamica, Um € a velocidade média e g, € a taxa de calor na parede.

Na andlise de Rosa, Karayiannis e Colins (2009), os autores observaram que para o
escoamento com temperatura de parede constante, o nimero de Nusselt aumenta, devido ao
escoamento viscoso, para um valor que ndo € dependente do nimero de Brinkmann. Para
escoamentos com fluxo de calor de parede constante, o nimero de Nusselt diminui a medida
que o nimero de Brinkmann aumenta.

Usando um modelo matematico, Morini (2006) avaliou a influéncia da dissipacdo
viscosa no escoamento de microcanais. O efeito da dissipag¢do viscosa € importante para o
escoamento liquido quando o diametro hidrdulico € inferior a 300 pm. De acordo com o autor,

os efeitos da dissipacdo viscosa atenuam o ganho do coeficiente de transferéncia de calor
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associado a reducdo do tamanho do canal. Posteriormente, Morini e Yang (2013)
estabeleceram que a relagdo maxima entre o aumento de temperatura devido a viscosidade e o

aumento de temperatura devido ao fluxo de calor fornecido é de 0,005.

Propriedades dependentes da temperatura

Devido as pequenas dimensdes dos microcanais e a sua capacidade de dissipar calor
em altas taxas, os microcanais sdo sujeitos a uma grande variagdo de temperatura. Por
consequéncia, ha uma modificacdo dos valores das propriedades dependentes da temperatura.
Morini e Yang (2013) sugerem o cdlculo da relacdo entre o Prandtl da parede, Pr., e do
fluido, Pr, para verificar a necessidade de ajuste das propriedades de acordo com a
temperatura, conforme Eq. (2.5). O uso da correcdo das propriedades em relagdo as variacdes
de temperatura € indicado quando o efeito da dissipagcdo viscosa, conducdo axial de fluido,
transferéncia de calor conjugada de fluido e intera¢des eletro-osméticas nao sdo aplicaveis ao

estudo do escoamento em um microcanal.

Pr,, (2.5)
Pr

Efeito da rugosidade
A relagdo entre a altura média da rugosidade, &9, € o diametro hidrdulico do canal, Dy,

¢ chamada de rugosidade relativa, ¢, de acordo com a Eq. (2.6):

= (2.6)
"%,

O estudo do efeito da rugosidade superficial nas caracteristicas de escoamento em
microcanais é muito dificil, j4 que hd um grande nimero de parametros descrevendo as muitas
geometrias de rugosidade. Diante disso, Kandlikar et al. (2005) propuseram, para andlise da
rugosidade em microcanais, um conjunto de trés parametros: altura média de pico do perfil,
Rp, espacamento médio das rugosidades, Sm, e distancia da linha média dos vales até o perfil,
Fp. Os parametros Rp e Sm, estdo definidos na ASME B46.1-2002 conforme citado por
Kandlikar er al. (2006). Na Figura 2.1, sdo representados esquematicamente os trés
parametros. Os parametros definirdo as caracteristicas da rugosidade superficial que
influenciam a localizacdo e a forma das linhas de escoamento do fluido e, consequentemente,

o tamanho das zonas de recirculacao do fluido.
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Figura 2.1 - Representagcdo dos parametros de rugosidade

Fonte: adaptado de Kandlikar et al. (2006)

Segundo Kandlikar et al. (2005), os trés parametros podem ser definidos para a
aplicacdo da seguinte forma:

Altura méxima média do pico de perfil (Rpm): A distancia entre a média dos picos
altos individuais do perfil (Rp,7) e a linha média dentro do comprimento da avaliagdo. A linha
média representa o valor da rugosidade média convencional (Ra).

Espacamento médio das rugosidades (Sm): Valor médio do espacamento entre
irregularidades de perfil dentro do comprimento da avaliacdo. As irregularidades de interesse
S30 0S picos.

Distancia da linha média dos vales (Fp): A distancia entre a linha média do perfil
principal (determinada por Ra) e a linha média do perfil do piso. O perfil do piso € a parte do
perfil principal que fica abaixo da linha média do perfil principal.

A partir dos parametros acima, a rugosidade equivalente pode ser estimada pela

relacdo Eq. (2.7):

€= Rpm + Fp 2.7

Para microcanais, espera-se que os valores de rugosidade relativa sejam superiores a
0,05, valores superiores ao diagrama de Moody, para fluxos restritos. O método determinado

para medir queda de pressdo perde a sua validade para valores superiores a rugosidade

relativa de 0,05.

Efeito EDL (Camada dupla elétrica) ou interacgoes eletro-osméticas
As paredes dos canais, como a maioria das superficies, t€m cargas eletrostaticas. Se o
liquido contiver quantidades muito pequenas de fons, as cargas eletrostaticas da superficie

solida atrairdo contra-ions do fluido, estabelecendo um campo elétrico. O arranjo das cargas
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eletrostéticas na superficie s6lida e no liquido, formando uma camada compacta, é chamado
de camada dupla elétrica (EDL).

A espessura da EDL varia de alguns nanometros a 1 um, dependendo do potencial
elétrico da superficie sélida, da concentracdo idnica volumétrica e da temperatura do liquido.
Em solugdes aquosas, a espessura da camada dupla elétrica pode ser uma fracao relevante do
diametro hidrdulico do microcanal, tendo, portanto, uma influéncia na transferéncia de calor.
(GUO; L1, 2003).

De acordo com Celata (2004) quando um liquido escoa em um microcanal, os ions na
parte movel da EDL sado levados para saida do canal, fazendo com que uma corrente elétrica,
chamada corrente de fluxo, flua na dire¢cdo do escoamento, gerando um campo elétrico com
um potencial elétrico chamado potencial de transmissdo. Este campo gera uma corrente,
denominada corrente de condugao, para fluir de volta na dire¢dao oposta.

Os efeitos da EDL podem ser estimados pelo diametro eletrocinético, De, como na

Eq.(2.8):

_ ekpT
De = Dh{Znozzefz

J—% (2.8)

onde e € permissividade elétrica, x, é constante de Boltzmann, T € a temperatura, n, € a
concentragio dos fons em molm™, z é o niimero de valéncia e e é a constante de Faraday.

Os efeitos EDL sdo relevantes apenas para fluxos de liquido contendo ions e quando a
superficie da parede possui um potencial eletrostitico. Morini (2006) estima que o diametro
eletrocinético € relevante para valores menores que 10. Nesse caso, um termo fonte tem que
ser adicionado na equagdo de momentum para a dire¢do do fluxo, representando a forca do
campo elétrico devido ao potencial de transmissao.

Para verificar o uso dos efeitos de escala e microefeitos, Morini e Yang (2013)
propdem os parametros adimensionais conforme descrito na Tabela 2.3. O estudo dos
parametros € indicado antes das abordagens experimental e numérica, para compreender a
influéncia de cada efeito. O conhecimento dos efeitos de escala e microefeitos permite uma
andlise da dindmica do escoamento, oportunizando a selecdo do método apropriado de
predi¢ao do nimero de Nusselt e do fator de atrito, além da correta aplicacdo da abordagem

numérica.
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Tabela 2.3 — Efeitos de escala e microefeitos associados a parametros adimensionais

Efeito de escala (E) e Microefeitos (M) Nao negligenciavel para:
Efeito de entrada (E) Gz >10
Condugio axial do fluido (E) Pe<50
Efeito conjugado da parede (E) A>0,01
Efeito da viscosidade (E) Br > 0,005
Rugosidade de Superficie (E) % i > 0,05
Interagdes eletro-osméticas (M) De <10

Propriedades dependentes da temperatura (E) -

Fonte: adaptado de Morini e Yang (2013).

2.2.2 Transi¢do de laminar para turbulento

Os numeros de Reynolds para escoamento em microcanais sdo geralmente muito
baixos, ja que a velocidade do escoamento nessas passagens de didmetro hidraulico reduzido
também ¢ baixa. Assim, em geral o regime de escoamento € laminar.

A transicdo do regime laminar para turbulento em microcanais ocorre de forma
antecipada em relacdo aos valores ja estabelecidos para canais convencionais. (LEE;
GARIMELLA; LIU, 2005). As investigagdes sugerem que a medida que ha a diminui¢cao do
diametro hidraulico dos canais, o intervalo de transicdo de regime laminar para turbulento,
também diminui. Além disso, a transi¢do também € influenciada pelo liquido refrigerante,
pela temperatura, pela velocidade, pela rugosidade da superficie e pela geometria do canal.
(XU et al., 2000).

Peng e Peterson (1995) encontraram experimentalmente, para canais retangulares, a
transicdo do regime laminar para turbulento com Re > 300 e um regime totalmente turbulento
com Re > 1000. Para Xu et al. (2000) a transi¢do ocorreu com Re > 1500, para Obot (2002)
Re > 1000 e para Hsieh et al. (2004) Re > 240. Ja Kim (2016) investigou a influéncia da razio
de aspecto e do nimero critico de Reynolds. O valor critico aumentou de 1700 para 2400 com
uma diminuicao na razdo de aspecto de 1,0 para 0,25 em microcanais retangulares.

Kumaraguruparan e Sornakumar (2010) utilizaram a técnica de microusinagem em
uma placa de aluminio. Ao total 25 microcanais foram fresados, com 500 um de largura e
5000 um de altura. Os resultados experimentais da queda de pressdo concordaram com a

teoria para o escoamento laminar totalmente desenvolvido. Com o aumento do nimero de
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Reynolds houve um aumento da queda de pressdo e uma diminui¢do do fator de atrito. A
queda de pressdo € linear com o nimero de Reynolds, mostrando que ndo houve transi¢do do
escoamento durante os testes, permanecendo o escoamento laminar em um intervalo de
nimero de Reynolds de 35 até 55. Com o aumento da temperatura, hd uma diminui¢do do
valor da queda de pressao, ja que a viscosidade € influenciada pela temperatura.

Com resultados discordantes sobre a transi¢do de regime laminar para turbulento e,
principalmente, pelo efeito das dimensdes geométricas do canal, ndo € possivel estabelecer
uma faixa fixa de transicdo para microcanais. De fato, ndo h4, até o momento, um critério ou
um método para estimar a transi¢do do escoamento. A abordagem utilizada € contrapor os
dados obtidos com os artigos publicados pela semelhanca em termos de condi¢des geométrica

e experimental.

2.2.3 Fator de atrito em microcanais

A exigéncia de poténcia de bombeamento é um fator limitante em sistemas com
escoamento de liquido, especialmente quando se trata de escala micro. (MARKAL; AYDIN;
AVCI, 2018). A queda de pressao e o fator de atrito sdo ambos elevados no escoamento em
microcanais, ja que a area superficial disponivel € grande para um determinado volume de
escoamento. (KANDLIKAR; GRANDE, 2004). Assim, os parametros que influenciam o fator
de atrito devem ser analisados para que os seus efeitos sejam minimizados.

A perda de pressdo por atrito, 4p, a partir da velocidade massica, G, é dado pela

Eq. (2.9):

2 2.9

onde f € o fator de atrito de Fanning e p massa especifica.

O fator de atrito de Fanning depende das condi¢des do regime de escoamento do
fluido, laminar ou turbulento, em desenvolvimento ou totalmente desenvolvido, da geometria
do canal e das condi¢des da superficie, parede lisa ou rugosa.

Kandlikar ef al. (2006) recomendam, para o cdlculo do fator de atrito para o
escoamento laminar totalmente desenvolvido, a aplicacdo da teoria de Hagen-Poiseuille.
Assim, o fator de atrito pode ser obtido pelo nimero de Poiseuille, Po, e pelo nimero de

Reynolds, dado pela Eq. (2.10):
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_Po (2.10)

f Re
O numero de Poiseuille depende da geometria do canal. Para canais com geometria
retangular, Shah e London (1978, apud KANDLIKAR et al., 2006), sugerem a aplicacdo do

nimero de Poiseuille, calculado pela Eq. (2.11), considerando a razao de aspecto do canal,

ac.
Po =24(1-135535a, +19467a.2 —1,7012a,3 +09564a,.4 -025370,5 11

De modo geral, os pesquisadores referem-se a razdo de aspecto do canal como a

Eq. (2.12):

_min(a,b, (2.12)

c =
mdx(a,b

onde a corresponde a altura do canal e b a largura do canal.

Morini e Yang (2013) sugerem que hd uma necessidade da revisdo da Lei de
Poiseuille, proposta em 1840. Os motivos principais sdo a avaliacdo da sua aplica¢do para
intervalos diferentes dos didmetros dos experimentos de Poiseuille e o avanco na tecnologia
para medicao de experimentos e métodos para diminuir as incertezas de medicao.

Mirmanto et al. (2012) investigaram a queda de pressdo e as caracteristicas da
transferéncia de calor do escoamento monofésico de dgua deionizada em trés secdes de teste
de microcanais retangulares. As secdes de teste foram fabricadas em placas de cobre através
de microfresadora, com microcanais de didmetro hidrdulico de 438, 561 e 632 um e o
comprimento dos canais de 62 mm. A rugosidade medida dos canais foi de 1,012, 1,048 e
1,190 pm, respectivamente. Os testes foram realizados para as condi¢cdes de regime laminar,
de transicdo e turbulento. Sobre as condi¢des de teste, a velocidade madssica variou em um
intervalo de 500 a 5000 kgm?s™! e o fluxo de calor de 256 até 519 kWm™. No regime laminar,
a regido de entrada hidrodinamica estd em concordancia com a correlagcdo Shah e London. Os
autores verificaram que o efeito da temperatura do fluido no fator de atrito foi minimo e é

dado por 14,42 Re’!.



32

Xu et al. (2000) também relataram dados experimentais concordantes com a teoria de
Poiseuille e a equacdo de Shah e London para Re menores que 2300, para microcanais com
diametro hidraulico de 29,59 um até 344,3 um. J4 Steinke et al. (2006), com um microcanal
com largura de 200 um, profundidade de 250 pm e comprimento de 10 mm, encontraram para
um intervalo de Re de 14 a 789, valores concordantes em 25% entre a teoria € o experimental.
Para a faixa de Re inferior a 300, ha uma maior concordancia entre os dados tedricos e
experimentais. Mokrani et al. (2009) investigaram canais com altura de 50, 100, 200 e
500 um para Re de até 1500. A diferenca entre os resultados experimentais € o Po s@o
inferiores a incerteza de medi¢do e o valor tedrico de Po é 24.

Para o nimero de Reynolds inferior a 1500, os dados experimentais de Kim (2016)
estdo de acordo com a teoria, o desvio € inferior a incerteza experimental, considerando um
Po tedrico de 15,43, os valores experimentais estavam em um intervalo de +10% desse valor,
para uma razdo de aspecto de 1,92. O niimero de Poiseuille é constante no regime laminar, no
entanto, comeg¢a aumentar em um intervalo de Reynolds de 1500 até 2150. Acima desse valor,
ocorre a transi¢ao do regime laminar para turbulento.

Quando o fluido entra em um canal, o perfil de velocidades é alterado ao longo da
direcdo axial até que se atinja o perfil completamente desenvolvido, que passa a ser constante.
Para a velocidade uniforme de entrada, o comprimento de entrada hidrodindmico pode ser

determinado pela Eq. (2.13):

Ly =005ReDy, (2.13)

Os efeitos da entrada em um canal podem ser representados em termos de perda de

pressdo considerando um fator de atrito aparente, fapp- Assim, a perda de pressdo na entrada

de um canal, com comprimento, x, pode ser calculada pela Eq. (2.14):

2l ) (2.14)

A
4 D

A perda de pressdo ao longo do comprimento do canal serd dada pelo somatério da
perda de pressdo considerando o escoamento como totalmente desenvolvido e a perda de
pressdao incremental. Nesse caso, a perda de pressdo incremental é considerada através do

fator de Hagenbach, K(x), como mostrado na Eq. (2.15):
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2 ) (2.15)
2 G
Dy, 2

Ap
O desvio entre o fator de atrito aparente sobre um comprimento, x, e o fator de atrito

completamente desenvolvido f € denominado como fator de Hagenbach, pela Eq. (2.16):

_ X (2.16)
K(x)= (fapp — /) 4D_h

Para x > Ly , considerando a proposta de Kakac, Shah e Aung (1987) para o fator de

Hagenbach para canais trapezoidais, Steinke e Kandlikar (2006) desenvolveram a Eq. (2.17)
para ajuste do fator de Hagenbach para canais retangulares, supondo que os canais
retangulares sdo um subconjunto de uma geometria trapezoidal. O fator de Hagenbach
comeg¢a no valor 0, entrada do canal, e o seu aumento terd uma dependéncia da razdo de
aspecto do canal retangular para algum fator constante de K(x). A precisdo da Eq. (2.17) é de

0,04%.

K(0) = 0,6796 +12197a, +330890.2 —9,5920,.> +89089a,* 2995945  (217)

Para o escoamento turbulento plenamente desenvolvido, Kandlikar et al. (2006)
sugerem a Eq. (2.18), de acordo com a teoria de Blausius para encontrar o valor do fator de

atrito.

£=00791Re 02> (2.18)

Segundo Mokrani et al. (2009) e Mirmanto et al. (2012) comparando resultados
experimentais com a correlacio de Blausius, Eq. (2.18), os valores experimentais sao
superiores aos tedricos. No entanto, o desvio € inferior as incertezas de medig¢ao.

Phillips (1987) prop6s uma correlacio para o fator de atrito de Fanning para a regido
em desenvolvimento e plenamente desenvolvida no regime turbulento para canais circulares,

conforme a Eq. (2.19):

Fapp =M RN (2.19)

onde o parametro M € dado pela Eq. (2.20) e o N pela Eq. (2.21).
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2.20
M =00920+ 1,01612 ( )
x/ Dp
2.21
N =-0.2680+ 0,32930 ( )
x/ Dy,

Para canais retangulares, Jones (1976, apud KANDLIKAR et al., 2006) propde que o

nimero de Reynolds seja substituido pelo nimero de Reynolds equivalente do regime

laminar, Reeq, como a Eq. (2.22).

[2/3+(1V23)(Va. )(2=Va. ) ]Dy (2.22)
u

Reeq =pUpm

A determinacdo adequada do didmetro caracteristico do microcanal é de grande
importancia para se obter um fator de atrito preciso. Xu et al. (2000), mostraram que o
coeficiente de atrito, torna-se menor que o da previsdo para o mesmo Reynolds, quando o
diametro hidrdulico do canal é menor que 100 pm. O coeficiente de atrito resultante dos dados
experimentais também diminui significativamente para didmetros hidrdulicos inferiores a este
valor.

Peng e Peterson (1996) verificaram que o aumento da razdo de aspecto aumenta o
fator de atrito. Resultado diferente encontraram Markal, Aydin e Avci (2018) em que o fator
de atrito diminui com o aumento da razdo de aspecto. Segundo os autores, a razdo dessa
diminui¢@o pode estar relacionada a diminuicao da rugosidade da parede. Considerando que o
desvio entre o resultado tedrico e experimental para o fator de atrito é ocasionado pela
influéncia da rugosidade superficial, Xing er al. (2016) investigaram o seu efeito nas
caracteristicas do escoamento e na transferéncia de calor em microcanais circulares, e

encontraram que o fator de atrito € maior quanto maior a rugosidade relativa da superficie.
2.2.4 Transferéncia de calor em microcanais

O coeficiente de transferéncia de calor € muito alto para micro canais, uma vez que
aumenta inversamente ao diametro hidraulico do canal para um nimero constante de Nusselt
sob condi¢des de fluxo laminar.

O ndmero médio adimensional de Nusselt, Nu, é dado pela Eq. (2.23):
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— Wy, (2.23)

onde & € o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao.

Para escoamento laminar
Peng e Peterson (1996) desenvolveram a correlagdo da Eq. (2.24) para o nimero de
Nusselt, vélida para dgua escoando em microcanais (Dp = 133 ym a 367 um), em regime

laminar, para Re < 300:

(2.24)

0,81 -0,79
Nu=01 165(ﬂj (%) Re062 p1/3
1

onde #; € a distincia entre centros dos canais.

Através dessa relacdo Markal, Aydin e Avci (2018) encontraram o desvio de 30% em
um didmetro hidraulico de 100 um.

Morini e Yang (2013) sugerem a aplicag¢do da correlacdo de Gnielinski (1995), com a

correcao dos efeitos de microescala. O nimero de Nusselt para a condi¢do de regime laminar,

considerando a temperatura de parede constante, NUTy,;, € determinado pela Eq. (2.25).

1/3 (2.25)
Nupy, = (NTl3 +0.7% +[Npp -0.7P +NT33)
Os efeitos de microescala seriam corrigidos pelas Egs. (2.26), (2.27) e (2.28).
NT1 = 3,66 (2.26)
N7 =16167"3 227
1/6 (2.28)
_ 1/2
N = — G
T3 [1 +22 Pr} ¢

Para o regime laminar, com a condi¢do de fluxo de calor constante na parede, o

ndmero de Nusselt, N“Hm’ ¢ dado pela Eq. (2.29).
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1/3 (2.29)
Nu g, :mdx{[NHﬁ +0,6° +(Ngo —0,6)3} ;NH33}

Os parametros sdo ajustados conforme os efeitos de microescala, e sdo dados pelas

Egs. (2.30), (2.31) e (2.32).

N g1 = 4,364 (2.30)
Npo =1953G:Y3 2.31)

1/6 (2.32)
N3 =0924Gz I/B(Re %}

Para escoamento turbulento

Segundo Peng e Peterson (1996), a razdo de aspecto exerce grande influéncia no
escoamento turbulento comparado ao escoamento laminar. Por isso, a correlacdo de Nusselt
pode ser definida para escoamento turbulento totalmente desenvolvido, mesmo em regido de

transicao, para Re > 1000, conforme a Eq. (2.33).

115 (2.33)
Ny =0,072 ]?—h [1 - 2.421(a. - 0,5)]Re 08 pr/3
1

Para essa correlacdo, os pesquisadores encontraram um desvio de 25% em relagao aos
resultados experimentais.

Para calcular o nimero de Nusselt em escoamentos na regido de transi¢do e turbulenta,
para mini e microcanal, Phillips (1990, apud KANDLIKAR efr al., 2006), sugere as
Egs. (2.34) e (2.35).

Para 0,5 < Pr<1,5

Nu = 0,0214[1 + D23 }[RGOB - 100} p 04 (2.34)

Para 1,5 <Pr <600

Nu = 0,012[1 +D)2/3 }[R60,87 _ 200} p 0.4 (2.35)
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Para escoamento em transicao e turbulento
Morini e Yang (2013) indicam no regime turbulento, para Re > 1000, a Eq. (2.36), que

refere-se a equacdo proposta de Gnielinski (1976), Nu ;p . com a corre¢cdo dos microefeitos,

a qual é vélida para o intervalo de 0,5 < Pr<2000 e de 3 x 10* < Re < 5 x 10°.

2/3 (2.36)
Nugy = (7F /8)(Re=1000)Pr [th / ]K

1+127(fF /8)1/2(Pr2/3—1) L

onde o fator de atrito fr, pode ser estimado pela Eq. (2.37) de Filonenko (1954, apud
GNIELINSKI, 1976), para fluidos em tubos lisos:

7r = (1821og] Re-164)"2 (2.37)

O coeficiente K ¢ incluido para a corre¢do das propriedades do fluido de acordo com a

temperatura, conforme a Eq. (2.38):

K:(Prb

011 (2.38)
Prwj

onde Pry, é o nimero de Prandtl do fluido na temperatura média e Pr, € na temperatura da
parede.

Os resultados experimentais encontrados por Mokrani et al. (2009) estio em
concordancia com a correlacdo de Gnielinski para um intervalo de Reynolds entre 2200 e
3000. O diametro hidraulico dos canais variou entre 1 mm a 100 pm.

Kakac, Shah e Aung (1987) sugerem a aplica¢do da Eq. (2.39) para canais circulares,

em um regime de transicdo com Reynolds entre 2.200 e 10.000:

2/3 (2.39)
Nu=01161+ (D_LhJ (Rez/3 - 125) prl/3

Adams et al. (1998) propuseram uma corre¢do para a correlacao de Gnielinski, vélida
para o intervalo de 0,1 < Pr < 1.000, para o regime turbulento com Re > 10.000 como na

Eq. (2.40):
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Nu =Nugy (1+F) (2.40)

onde F é dado pela Eq. (2.41).

F=CRe(—%

D,

jZ (2.41)

O ajuste dos dados ocorre através do diametro de referéncia, Do, estabelecido como
1,164 mm e o valor de C fixo em 7,6x10°7.

A modificacdo da equagdo proposta mostrou concordancia de +18,6% em relagdao a
abordagem experimental, para dutos circulares de diametros de 0,102, 0,76 e 1,09 mm. Dentro
de uma tolerancia de 10%, os dados de transferéncia de calor estdo em concordancia com a
correlacdo de Gnielinski para Adams et al. (1999), fornecendo evidéncias da aplicabilidade
para canais de 1,12 mm nao circulares.

Assim, para cada caso experimental, € necessdria uma andlise para compreender quais
correlagdes e quais as teorias adequadas para macrocanais que abordam a condic¢io dos testes
experimentais para microcanais. A configuragdo geométrica dos canais tem um efeito
importante na transferéncia de calor e diferente conforme o escoamento, laminar ou
turbulento. O escoamento laminar € influenciado pela relagdo entre o diametro hidraulico e a
distancia dos canais, junto a razdo de aspecto. Segundo Peng e Peterson (1996) a transferéncia
de calor, em regime laminar, serd incrementada pelo aumento do didmetro hidrdulico em
relacdo a distancia centro a centro dos canais ou diminuindo a mesma. Aumentando a largura
ou diminuindo a altura do microcanal também, melhora a transferéncia de calor. Ja o
escoamento turbulento € influenciado pela relacdo do didmetro hidrdulico e a distancia dos

canais e a razdo de aspecto.
2.3 Configuracoes de microcanais

A aplicacdo de técnicas para aumentar o desempenho de um trocador de calor de
microcanais € fundamental no processo de projeto. Busca-se diminuir o gradiente de
temperatura ao longo do microcanal, reduzir a resisténcia térmica geral € o consumo de
energia. Por menor consumo de energia, entende-se como menor poténcia para bombeamento,
que € resultado de uma menor queda de pressao. (FAN; LUO, 2008).

Peng e Peterson (1995) analisaram experimentalmente microcanais com 12 diferentes

diametros hidrdulicos, em uma faixa de 0,133 a 0,343 mm, em intervalo de Reynolds de 50 a
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4.000. Os canais foram usinados em aco inoxidavel. O objetivo era verificar o coeficiente de
transferéncia de calor e o fator de atrito para diferentes razdes de aspecto. Os pesquisadores
verificaram, com seus experimentos, que existe um diametro hidraulico ideal que possibilita a
maior transferéncia de calor.

Atualmente, o melhor desempenho de um trocador de calor € alcangado com técnicas
multi-objetivo. Os trocadores de calor de canais sdo projetados de forma a minimizar a queda
de pressao, facilitar a uniformizacdo do fluido no microcanal e a montagem do sistema. No
projeto, considera-se também, a minimizacdo do tamanho e peso do trocador de calor de
microcanais. Aprimorar as estruturas de microcanais € melhorar a fluidez nos microcanais sdo
duas importantes estratégias de projeto para incrementar a transferéncia de calor. (XU et al.
2015).

Em trocadores de calor de microcanais sdo abordadas técnicas passivas e ativas para
melhorar a remocao de calor dos dispositivos, modificando o dominio s6lido, com a variagdo
dimensional da sec¢do transversal de um microcanal, ou o dominio do fluido.

Dentre as técnicas, para facilitar o escoamento do fluido e, portanto, aumentar a
transferéncia de calor, destacam-se os métodos de design construtal e fractal. A técnica fractal
consiste em escalar, através de niveis, a geometria original. Assim, o coeficiente de
transferéncia de calor aumenta em decorréncia do incremento da drea para a transferéncia de
calor. A desvantagem € que haverd o limite para a escala, j4 que haverd o aumento da
rugosidade do canal, ao invés, da drea de transferéncia de calor. Concomitantemente, a queda
de pressdo aumenta com o aumento da escala. O design construtal consiste em buscar a
configuracdo ideal de um sistema, com a variacdo dos graus de liberdade, possibilitando que
as correntes que fluem no sistema estejam arranjadas de forma ao acesso mais fécil e com o
menor esforco, dadas as restricdes impostas. O primeiro vislumbre do design construtal
ocorreu com a ideia de dissipacdo de calor de componentes eletronicos utilizando canais
ramificados, como a configuracdo de uma drvore. Bejan e Errera (1997) foram os primeiros a
analisar o escoamento em canais bifurcados, semelhante a uma rede tipo fractal. O conceito
de configuragdes construtais significa proporcionar mais graus de liberdade as arquiteturas,
para assim se obter o melhor desempenho. A rede construtal fornece um espectro maior de
formas devido ao aumento dos graus de liberdade, e deve, portanto, proporcionar a rede com
o melhor desempenho. Santos ef al. (2017) descreveram através de um fluxograma de sete
etapas da aplicacdo do método do design construtal (Figura 2.2).

As redes de canais comparadas aos canais paralelos proporcionam maior desempenho

e maior uniformidade térmica nos trocadores de calor. Em contrapartida, os canais paralelos
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sdo usados devido a relativa facilidade de fabricacdo. As configuracdes paralelas apresentam
diferenga de temperatura na dire¢do (axial) do escoamento e incremento de poténcia de
bombeamento para manter a transferéncia de calor. A diferenca de temperatura € indesejavel,
por dois motivos. Primeiro, os gradientes térmicos podem afetar adversamente o desempenho
nos dispositivos eletronicos. Segundo, as elevadas diferencas de temperatura podem produzir
tensoes térmicas nos dispositivos eletronicos, devido as diferencas no coeficiente de expansao

térmica, e prejudicar a confiabilidade desses dispositivos.

Passo 1: Deefinir precisamente o sistema a ser estudado.

'

Passo 2: Identificar o flio (o quie esth escoando)

| v

Passo 3: Identificar o indicador de desempenho
(gue facilita o escoamento)

‘

f ™
[Passu 4: Definir a solugo para caleular o indicador de desemupenho

!

Passo 5: Identificar as restrigdes do problema (areas e volumes)

h =

'

Passo 6: Identificar os graus de liberdade de forma
que o sistema possa alterar a sua geometria

* ,

Pazso 7: Calcular o maximo ou 0 minimo mdicador, encontrando a
geometria que permuta o melhor desempenho do sistema

v

.

Figura 2.2 — Fluxograma com as etapas de aplicacao do design construtal

Fonte: adaptado de Santos ef al. (2017).
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Chen e Cheng (2002) estudaram as caracteristicas de transferéncia de calor e a queda
de pressdo em redes ramificadas fractais, tipo H, em um trocador de calor com rede de canais
com 3, 4 e 5 niveis de ramificacdo, conforme a Figura 2.3. A entrada do trocador de calor é na
parte superior no centro e a saida € na parte inferior nas ramifica¢des. A rede de canais fractal
foi comparada a geometria de canais paralelos. Os autores verificaram um aumento da taxa de
transferéncia de calor bem como de perda pressdo na rede de canais fractal em relacdo a
geometria de canais paralelos. Porém, com o aumento dos niveis de ramificacdo, foi possivel

obter maiores taxas de transferéncia de calor e uma reducao da perda de pressao.

%}%Ef

25 2
iy 71 7 7l

Figura 2.3 — Rede de microcanais fractal em formato H

Fonte: adaptado de Chen e Cheng (2002).

Yu et al. (2012) analisaram numericamente as caracteristicas hidraulicas e térmicas de
uma geometria fractal em comparag@o a um canal reto. A bifurcagdo estudada possuia angulo
de 180°. A Figura 2.4 representa a secdo de testes composta por um substrato de silicio. A
rede de microcanais, entrada e saida verticais e a tampa de visualizagdo em vidro. A razao de
aspecto dos canais foi de 1, 0,5 e 0,333, para um intervalo de Reynolds de 150 a 1200. A
geometria fractal apresentou valores superiores de coeficiente de transferéncia de calor que o
canal reto, em contrapartida, houve um aumento da perda pressdo, principalmente para
maiores velocidades mdssicas. Sobre a razdo de aspecto, foi avaliado que a razdo de aspecto
do canal menor, no caso, 0,333 proporciona o menor valor de queda de pressdo, bem como,

um desempenho maior de transferéncia de calor.
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Figura 2.4 — Representacdo esquemadtica da secdo de testes com a bifurcacao em 180°

Fonte: adaptado de Yu et al. (2012)

Zhang et al. (2013b) compararam as geometrias com um nivel de ramificacdo em 90°
(Figura 2.5a) e dois niveis de ramificacdo com cantos arredondados (Figura 2.5b), canal em
forma de S e canal reto para investigar as caracteristicas hidrodindmicas e térmicas no regime
laminar. Entende-se que a geometria do modelo de Yu et al. (2012) e Zhang et al. (2013b) € a
mesma, no entanto, foram nomeadas de formas diferentes pelos pesquisador. Os autores
sugerem que para uma geometria do tipo fractal, os parametros mais importantes sdo o
diametro hidrdulico, o nivel de ramificacdo e a razdo de aspecto, sendo esses parametros
dominantes para o resultado da performance de transferéncia de calor e a perda de pressao.
Conforme os autores, as ramificagdes em angulos de 90° proporcionam perdas de pressdao
maiores que curvas arredondadas. Porém, o melhor desempenho em transferéncia de calor
ocorre para geometria com dois niveis de ramificagdo, em angulos de 90°, em Re = 1400,
ac = 1. Essa geometria apresentou 0,2 W a mais na transferéncia de calor em comparagdo com

a geometria com dois niveis de ramificacdo com arredondamento.
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(a) (b)
Figura 2.5 — Diagrama esquematico dos modelos dos microcanais: (a) rede de microcanais
com um nivel de ramificacdo e curvas de 90°; (b) rede de microcanais com dois niveis de
ramificagdo e curvas arredondadas

Fonte: adaptado de Zhang et al. (2013b).

Com o mesmo conceito de geometria, Zhang et al. (2015) estudaram, numericamente,
os efeitos dos fluxos secunddrios e zonas de recirculagdes com dois niveis de ramificacdo
(Figura 2.5b). Da mesma forma que Yu et al. (2012), a razdo de aspecto dos canais de 0,33
apresentou a menor queda de pressdo e o maior desempenho em termos de transferéncia de
calor que as geometrias vistas em Zhang et al. (2013b).

De forma a aumentar o desempenho de transferéncia de calor, Xu et al. (2015)
investigaram através de simulacdes numéricas e experimentalmente o desempenho de uma
rede fractal de microcanais, conforme a Figura 2.6, submetida a um fluxo pulsante no
intervalo de (0-40 Hz). Murray (1926, apud Xu et al., 2015), investigou, em vasos
sanguineos, que a resisténcia térmica pode ser diminuida com a alteracdo do didmetro
hidraulico para cada bifurcacdo. A partir desse estudo a Lei de Murray propde que existem
tamanhos ideais para os padroes geométricos de cada ramificagdo para minimizar a resisténcia
global do escoamento. Com base na Lei de Murray, Xu et al.(2015) propuseram que a relacdo
ideal de didmetros hidrdulicos € a raiz cubica dos diametros hidraulicos do nimero total de
ramificacdes e que a relacdo dos comprimentos € a raiz quadrada do numero total de
ramificacdes. Uma bomba peristéltica foi usada para fornecer um fluxo pulsante. Ela gera um

fluxo pulsante a uma frequéncia ajustavel. Desse modo, hd um aumento de transferéncia de
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calor em frequéncias superiores. A temperatura maxima € mais baixa e foi vista uma
capacidade maior de resfriamento. O parametro de avaliacdo considerado para andlise foi a
resisténcia térmica. A resisténcia térmica, na condicdo de fluxo pulsante é de 0,72 a
0,42 Kcm?W-!, enquanto no fluxo constante € de 1,2 a 0,6 Kcem?W-!, Isso indica um melhor
desempenho da transferéncia de calor na condi¢do de fluxo pulsante em comparacdo com o
constante. Um fluxo pulsante também possibilita um gradiente de temperatura menor, com

diferenca de 35 K entre a frequéncia mais alta e o fluxo constante.

Figura 2.6 — Secdo de testes com microcanal fractal com base na Lei de Murray

Fonte: adaptado de Xu et al. (2015).

Yan et al. (2019) compararam a otimizagcdo simples e multi-objetivo baseadas em
algoritmos, no gerenciamento térmico e hidrdulico de um trocador de calor com rede de
microcanais fractal em forma de Y. Trés modelos foram desenvolvidos para o estudo: um
buscando a otimizacao hidrdulica (modelo A), outro a otimiza¢do térmica (modelo B) e um
modelo com a otimizacdo multi-objetivo (modelo C). Os modelos de otimizagdo simples
apresentaram melhores resultados apenas na sua fung¢do objetivo. O modelo A requer 54,5%
de poténcia menor que o B, ja o modelo B apresenta metade da resisténcia térmica do modelo
A. Quando o modelo C é comparado aos modelos A e B, o mesmo apresenta um bom
desempenho térmico e necessita de menor consumo de energia. Isso indica que a otimizacdo
multi-objetivo baseada em algoritmo genético € eficaz, proporcionando gerenciamento
térmico e reduzindo o consumo de energia.

Heymann, Pence e Narayanan (2010) buscaram a otimizacdo de uma rede fractal de
microcanais em Y em um disco usando a técnica geométrica, de gradient-based steepest
descent e de algoritmo genético. Para um fluxo de calor de 1 kWcm™, a queda de pressdo para
a técnica geométrica € de 385 kPa. Para gradient-based steepest descent, o valor ficou em
381 kPa e para o algoritmo genético o valor é de 458 kPa. Em sua comparacdo, os autores
afirmam que nao hd necessidade de aplicacdo de um algoritmo de otimizacdo, que o projeto

com estudo geométrico ja possibilitaria um trocador de calor eficiente.
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Peng et al. (2019) indicam que € necessdrio conhecer a temperatura de parede para
cada ramificacdo para compreender o desempenho térmico da rede de microcanais fractal,
caso contrério, a andlise sobre o gerenciamento térmico estaria incorreta.

Tan et al. (2019) avaliaram diferentes modelos de redes de microcanais para encontrar
o que apresentava o melhor desempenho da transferéncia de calor. O objetivo era encontrar a
rede de microcanais que possibilitasse uma eficiente dissipacdo de calor de um chip
eletronico. Ao total cinco modelos com base em estruturas naturais foram analisados, dois
modelos com base na estrutura das folhas das arvores, veias reticuladas e veias pinadas, um
com base no formato do floco de neve, um com base na teia de aranha e um com base no favo
de mel. Além disso, as redes de microcanais foram comparadas aos canais retos paralelos. Na
simula¢do numérica, o trocador de calor com base na teia de aranha apresentou a menor
temperatura maxima de operacdo de 348,65 K, enquanto o trocador de calor com canais retos
a temperatura méxima foi de 359,45 K. Os resultados do desempenho numérico da
temperatura de operacdo para o chip com tamanho de 10 mm x 10 mm x 1,2 mm, podem ser
vistos na Figura 2.7. A queda de press@ao maior ocorreu na estrutura de veias pinadas (Figura
2.7b) com 35,3 kPa e a menor para os canais retos com 22,4 kPa. Com a tecnologia e
impressao 3D, o dispositivo de canais retos (Figura 2.7a) e de teia de aranha (Figura 2.7f)
foram fabricados em aluminio. Nos resultados experimentais, a temperatura maxima na rede
do modelo teia de aranha (Figura 2.7f) foi menor em 9,9 K do que a temperatura méxima nos
canais retos, para um fluxo de calor de 100 Wcm2, a medida que houve um aumento do fluxo

de calor, a diferenga tornou-se mais significativa.
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Figura 2.7 — Resultados da simulagdo térmica: (a) canais retos, (b) veias pinadas, (c) favo de
mel, (d) veias reticuladas, (e) floco de neve e (f) teia de aranha

Fonte: adaptado de Tan et al. (2019).

Jing, Song e He (2019) projetaram uma rede de microcanais ramificada em forma de
T, onde cada canal possuia uma altura constante e uma condi¢do de volume de fluido restrito.
O objetivo era reavaliar a aplicacdo da Lei de Murray, comumente utilizada em canais
circulares para o caso de canais retangulares, buscando a largura ideal do canal e a geometria
que possibilitasse a resisténcia hidraulica minima. No entanto, a aplicacdo desta lei ndo foi
eficiente para encontrar o trocador de calor com o melhor desempenho. O melhor
desempenho € obtido na avaliacio dos parametros geométricos da rede, sendo eles o
comprimento inicial do canal principal ¢ o nimero de ramificagcdes. O coeficiente de

transferéncia de calor convectivo aumentou em relagdo a razdo de aspecto do canal e com o

nivel de ramificacoes.
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Rubio-Jimenez er al. (2016) estudaram numericamente trocadores de calor de
microcanais a fim de caracterizar o dispositivo em termos de temperatura superficial e queda
de pressdo. Os autores analisaram os padrdes de escoamento das geometrias em formato de Y
(Figura 2.8a) ou ¥ (Figura 2.8b). O numero de bifurcacdes, o tipo de bifurcacdo e a razdo de
escala foram utilizados como parametros de classificagdo dos modelos estudados. Ao total,
foram estudados oito tipos diferentes de configuracdes, com 2 e 3 niveis de ramificagdes. A
geometria de cada nivel de ramificacdo é calculada com base no fator de crescimento do
ndmero de ouro, 1,618, ou no fator da alometria, razio de 2'. Para a aplicacao dos fatores de
escala, foi aplicada a técnica de design construtal, dessa forma os pardmetros geométricos do
canal sdo relacionados para cada geometria em funcdo do fator de escala. A temperatura da
superficie dos trocadores de calor ¢ menor em geometrias em ¥ (Figura 2.8b), sendo que a
temperatura média minima foi de 300 K para a geometria que utilizou o método do nimero de
ouro. A geometria W (Figura 2.8b) apresenta a distribuicao de temperatura mais uniforme. O
bom desempenho estd relacionado ao aumento da drea de transferéncia de calor. Em
comparacao com outros fatores de escala, baseados na Lei Construtal, o trocador de calor com
melhor desempenho é o do nimero de ouro. A resisténcia térmica do mesmo foi de
0,7728 cm2KW-!. No entanto, em detrimento ao aumento de transferéncia de calor obtido com
a escala do nimero de ouro, essa geometria apresenta uma queda de pressdao maior, chegando
a 7,463 kPa. Os resultados também indicam que aumentar o nimero de bifurcacdes
certamente ajudard na dissipacdo de calor e na uniformidade de temperatura, j4 que ha um

aumento de velocidade.

(b)

Figura 2.8 — Padrdes de geometria: (a) modelo em Y e (b) modelo em ¥

Fonte: adaptado de Rubio-Jimenez et al. (2016).
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2.4 Configuracao de entrada e saida em microcanais

A simulagdo numérica é uma ferramenta que fornece uma visdo quantitativa do
processo de transporte no trocador de calor de microcanais. Inicialmente, a simulagdo
numérica era uma solugdo para caracterizar a transferéncia de calor e o escoamento em um
trocador de calor de microcanais, j& que a instrumentacdo em uma secdo de testes de
microcanais as vezes tornava-se impraticivel devido as dimensdes do sistema. Com a
evolucdo dos estudos em microcanais, a simulacdo representa economia em Pprocesso,
possibilitando verificar diferentes questdes de projeto para estabelecer a geometria do
trocador de calor com o melhor desempenho. Para a distribui¢ido do fluido, uma questio a ser
vista na geometria do trocador de calor de microcanais sdo os arranjos de entrada e saida do
mesmo.

De acordo com Chein e Chen (2009), os arranjos da entrada e saida afetam o
escoamento e as caracteristicas de transferéncia de calor do trocador de calor de microcanais.
Os pesquisadores estudaram numericamente este efeito considerando plenums com dimensdes
de 4,2 mm de largura, 3 mm de comprimento e com a profundidade igual ao canal e
verificaram os efeitos da geometria de entrada e saida para seis casos diferentes. A Figura 2.9
apresenta os vetores de velocidade do fluido com 4p de 50 kPa. Com isso, é possivel avaliar a
distribuicao do fluido para cada tipo de geometria, principalmente as zonas de recirculacio do
fluido no plenum, ja que essas zonas sdo consequéncia da localizacdo da entrada e da saida. A
entrada e a saida sdo horizontais para os tipos I, N, D e S. O tipo I (Figura 2.9a), possui
entrada e saida centrais, no tipo N (Figura 2.9b), a entrada e saida sdo deslocadas de forma
inversa, no tipo D (Figura 2.9¢c) a entrada e a saida estdo na mesma lateral. J4 no tipo S
(Figura 2.9d), a entrada e a saida sdo deslocadas. No tipo U e V, a entrada e a saida sdo
centrais, no tipo U (Figura 2.9¢), a saida e a entrada s@o verticais e no tipo V (Figura 2.91),
sdo deslocadas inversamente.

Os resultados mostraram que as posi¢des de entrada e saida verticais do fluido, tipo U
(Figura 2.9¢) e V (Figura 2.9f), possibilitam as melhores distribui¢cdes de velocidade do fluido
e de temperatura. A ma distribui¢do de fluido ocasiona em uma nao uniformidade de
temperatura. Os plenums com entrada e saida horizontais, tipo I (Figura 2.9a), N (Figura
2.9b), D (Figura 2.9¢), e S (Figura 2.9d), apresentaram zonas de recirculacdo de fluido nos
cantos dos plenums, o que ndo foi visto para as zonas verticais. Os pesquisadores visualizaram
quando ha o posicionamento de entrada e saida verticais, a redirecionamento do fluido. O

fluido ao tocar a parede do plenum, era conduzido ao canal, o que facilitou a distribuicao de
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velocidade. O tipo V (Figura 2.9f), com a entrada e saida vertical deslocada do centro, em
0,6 mm da largura e também do comprimento, apresentou 0,2 KW de resisténcia térmica

menor que em relagdo ao posicionamento central, tipo U (Figura 2.9¢).

(e) ®

Figura 2.9 — Representagdo dos vetores de velocidade para verificar a distribuicio de fluido,
com 4p de 50 kPa: (a) tipo I; (b) tipo N; (c) tipo D; (d) tipo S; (e) tipo U; (f) tipo V
Fonte: adaptado de Chein e Chen (2009).

Abdollahi et al. (2017) replicaram a simula¢do de Chein e Chen (2009) e analisaram a

transferéncia de calor em um arranjo de entrada/saida vertical deslocada do centro e os
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resultados foram semelhantes ao estudo original. Também, aplicaram a simulacdo para
verificar a transferéncia de calor para diferentes nanofluidos como Si02, A1203, ZnO e CuO
dispersos em 4gua pura, em diferentes fracdes volumétricas e trés diametros de
nanoparticulas.

Kumaran, Kumaraguruparan e Somakumar (2013) testaram o arranjo de entrada e
saida de um trocador de calor com canais paralelos, com 25 canais. As configuracdes
analisadas foram os tipos I, C, V, S ou Z e U, como apresentado na Figura 2.10, para entradas
com geometrias retangular, triangular e trapezoidais. Na geometria I (Figura 2.10a) a entrada
e saida sdo centrais, na geometria C (Figura 2.10b) a entrada e a saida sdo deslocadas para o
mesmo lado, ja na geometria em V (Figura 2.10c), as mesmas sdo opostas uma a outra, na
geometria Z (Figura 2.10d) e na geometria U (Figura 2.10e) a entrada e a saida sdo laterais,
sendo a primeira em dire¢des opostas e a segunda na mesma direcdo, para todas as
configuracdes a entrada e a saida do fluido ocorrem de forma horizontal. Os autores
verificaram que a distribui¢@o e recirculagdo de fluido na entrada do trocador de calor sdo as
principais causas da ma distribuicdo de fluido. Para classificar a distribui¢ao do fluido, os
autores consideraram o desvio da diferenca entre a maxima e a minima taxa de massa em
relacdo a taxa de massa uniforme, denominando esse pardmetro como MF (ma distribuicao de
fluido).

Para a geometria tipo C (Figura 2.10b), que proporciona a melhor distribuicdo de
fluido, o MF € de 1,56, ja para a geometria tipo V (Figura 2.10c), que apresentou a pior
distribuicao de fluido, o valor é de 5,45. A geometria do tipo I (Figura 2.10a) apresenta uma
distribuicao de fluido simétrica, porém, a queda de pressdo € de 956 Pa. A minima queda de
pressdo € de 942 Pa e € encontrada na geometria do tipo U (Figura 2.10e).

A distribuicdo de fluido é melhor em uma entrada triangular com valor de MF de 2,76.
O plenum trapezoidal proporciona uma distribuicdo de fluido uniforme (MF = 0,9) em
comparagcdo com plenum retangular (MF = 3,06) e triangulares (MF = 5,35). No caso do
plenum triangular, a variacdo de pressdo é muito pequena devido a equalizacdo do ganho de
pressdo (causado pela ramificagdo de fluidos) e pela perda de pressdo causada pela secao
transversal decrescente. Os resultados previstos indicam que a mda distribuicdo do fluido
diminui com a largura da plataforma, onde € obtido uma melhor distribui¢do de fluxo quando
a largura do plenum é de 48,5 mm, em comparagdo com os casos de 52,5 e 55,5 mm. A
simulacdo correspondente a profundidade do plenum enfatiza que uma melhor distribuicao de
fluido, queda de pressdo minima de 932 Pa, e fator de distribuicdo MF de 0,71 sdo notados

para profundidades de plenums de 7 mm.
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Figura 2.10 — Esquema das diferentes configuracdes de entrada e saida dos trocadores de
calor: (a) modelo I, (b) modelo C, (¢c) modelo V, (d) modelo S ou Z e (e) modelo U

Fonte: adaptado de Kumaran, Kumaraguruparan e Somakumar (2013)
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Liu e Yu (2016) investigaram numericamente a distribuicdo do fluido em trocadores
de calor com geometrias tipo I, com entrada e saida centrais e tipo S, com entrada e saidas em
laterais opostas. Os autores verificaram que as duas geometrias apresentam regioes de ma
distribui¢do. A diferenca entre taxa de massa maxima e minima no trocador de tipo I € de
24x107kgs™!. Os canais centrais apresentam maior taxa de massa para essa geometria. Para o
trocador tipo S, a diferenca é de 39x10°kgs™!, e as maiores taxas de massa sdo préximas ao
coletor de saida. De modo geral, os canais que apresentam um caminho mais proéximo a saida
recebem uma porcao maior do fluido. A sugestdo dos autores é a aplicagao de defletores nao
uniformes nas entradas de canais para diminuir a ma distribuicdo do fluido, principalmente
para o trocador de calor tipo 1.

Na andlise computacional de Vasquez-Alvarez et al. (2010) foram propostas quatro

geometrias para a entrada e saida conforme a Figura 2.11.
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Figura 2.11 — Distribuicao dos fluidos nos modelos propostos: (a) modelo triangular com
entrada lateral, (b) modelo triangular com entrada central, (c) modelo circular com entrada
central e (d) modelo circular com arestas e entrada central

Fonte: adaptado de Vasquez-Alvarez et al. (2010).

Para a geometria triangular com entrada lateral de fluido, Figura 2.11a, o desvio
padrao da velocidade média foi de 0,11 e a velocidade maxima de 0,17. A geometria
triangular com entrada central de fluido, Figura 2.11b, mostra desvios mais altos, de 0,16 e
0,23, para a velocidade média e maxima respectivamente. Estes sdo razoavelmente altos, o
que indica falta de homogeneidade nas velocidades simuladas para os diferentes canais. Para a
geometria circular com entrada central, Figura 2.11c, o desvio da velocidade média foi de
0,10 e da velocidade maxima foi de 0,13. Portanto, pode-se dizer que esta geometria leva a

uma distribuicdo de fluxo mais homogénea, pois hd uma melhor uniformidade para
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velocidades de entrada. A geometria circular com arestas e entrada central, Figura 2.11d, é
considerada a mais homogénea entre as quatro geometrias estudadas para uma velocidade de
10 ms™. Os pesquisadores optaram pela fabricagdo da geometria circular com entrada central,
Figura 2.11c devido a sua menor queda de pressdo em relacdo a geometria circular com
arestas e entrada central. Em relacdo a queda de pressdo entre a entrada e a saida, para
velocidade de 10 ms™, a geometria circular com entrada central resultou em 1293 Pa e para a

geometria circular com arestas e entrada central foi de 1365 Pa.
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3 MATERIAIS E METODOS

Com a finalidade de desenvolver e caracterizar um trocador de calor de microcanais
para resfriamento de dispositivos eletronicos, o presente trabalho investigou o projeto de um
trocador de calor com microcanais que proporcione o melhor desempenho em termos de
distribuicdo de temperatura, transferéncia de calor e perda de pressdo. Para isso, fez-se uso de
simulacdes numéricas em software CFD. As simulacdes sdo comparadas com base em dados
experimentais. A técnica de projeto € baseada no método do design construtal. Considerando
0s passos para aplicacdo do método de design construtal, a Figura 3.1, apresenta, em forma de
fluxograma, a forma de implementacio do método para o presente estudo. O método de
design construtal € associado a um método de otimizagdo. Para o caso, o método de
otimizacdo € restrito a busca exaustiva, assim, os graus de liberdade sdo submetidos a
diferentes faixas de valores com o objetivo de encontrar a melhor solucdo para o sistema.

O trocador de calor de microcanais foi construido com base no melhor design obtido.
Posteriormente, em uma bancada experimental, analisou-se o desempenho e a caracterizagdo
em termos de regime de escoamento, distribuicdo de temperatura e queda de pressao do
trocador de calor de microcanais. Com base nos dados numéricos e experimentais, a
transferéncia de calor e perda de pressdo no trocador de calor de microcanais foram

comparadas as correlagdes sugeridas para escoamentos monofasicos em microcanais.



Passo 1: Definir precisamente o sistema a ser estudado:

Trocador de calor de microcanais

v
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Passo 2: Identificar o fluxo (o que estd escoando):
Escoamento monofésico de agua
A * J/
s I
Passo 3: Identificar o indicador de desempenho (que facilita o escoamento):
Nu;Ap
N\ J

Y

Passo 4: Definir a solugéo para calcuiar o indicador de desempenho
Modelagem matematica/numérica; equagdes governantes
e condigdes de contomo

v

Passo 5: Identificar as restri¢ées do problema (areas e voiumes):
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em forma de Y em um nivel:
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Passo 6: Identificar os graus de liberdade de forma
que o sistema possa alterar a sua geometria:
Geometria de canais retos: Geometria de canais
g

geometria que permita o melhor desempenho do sistema:

Numd\ N A Pnin

Otimizagédo *

Passo 8: Escolher o método de otimizagéio para encontrar os indicadores
de desempenho e a geometria que possibilite o melhor sistema:

Busca exaustiva para variagdo dos graus de liberdade.

Passo 7: Calcuilar o maximo ou o minimo indicador, encontrando a }

Figura 3.1 — Implementacao do design construtal
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3.1 Apresentacio do problema

Primeiramente, sdo analisadas duas propostas de geometrias para 0s microcanais retos
do trocador de calor, como apresentando na Figura 3.2a: a retangular (geometria 1, Figura
3.2b) e a arredondada (geometria 2, Figura 3.2c). O formato da geometria e a razao de aspecto
do canal sdo avaliados bem como o ndmero de canais. Devido a condicdo de simetria,
inicialmente, uma célula unitdria do trocador de calor de microcanais, ou seja, um microcanal
¢ avaliado. O volume do fluido foi considerado constante para andlise dos efeitos da
geometria. A drea superficial selecionada para o trocador de calor possui largura (W) de
56 mm, comprimento (L) de 50 mm, com uma altura H. A distancia entre os canais € de 2¢; e

a distancia da base do trocador de calor até o canal € de 7. A altura do canal € a e a largura b.

= (a, ) @ — |
':i i ‘\\ \‘n.\ N
C\\ i‘\ l
GEOMETRIA 1 GEOMETRIA 2
| - | - =
! '
® IL ’ O L u
Py , T\ .t
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ESCALA 20 : 1 ESCALA 20 : 1
(b) (©)

Figura 3.2 — Propostas de geometria para os canais de andlise: (a) canais paralelos com o0s
principais parametros para a andlise; (b) geometria 1 — retangular; (c) geometria 2 -

arredondada
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Com a defini¢do da geometria do microcanal, € proposta a aplicacdo de uma técnica
para aumentar a drea de transferéncia de calor. A técnica é uma rede de microcanais em forma
de Y, com um nivel de ramifica¢do, com o uso do design construtal. Para isso, o volume do
fluido foi definido como fixo, para que seja possivel a comparagdo com os microcanais retos.
Como visto na Figura 3.3, sdo analisadas as relacdes do comprimento entre o canal principal
(L) e o comprimento do canal ramificado (L2), do didmetro hidraulico entre o canal principal

(Dhy) e o canal ramificado (Dh2) e o angulo da ramificacdo (&).

rh
Dh2 'i' | |
i
u—u
GEOMETRIA COM UM NIVEL DE RAMIFICACAO !
DETALHEB -~

Figura 3.3 — Proposta de geometria de canais em forma de Y em um nivel

Em seguida, sdo analisadas as posicdes de entrada e saida do fluido, considerando que
as mesmas sejam verticais em relacao ao trocador de calor. A Figura 3.4 ilustra as posi¢des e
a geometria dos plenums na proposta de geometria em Y, com um nivel de ramificacdo. O
modelo A (Figura 3.4a) apresenta plenums retangulares com cantos arredondados, a entrada e
saida dos fluidos s@o centrais, bem como para o modelo B (Figura 3.4b), porém, para esse
modelo, os plenums sao em forma de arco. O modelo C (Figura 3.4c) € semelhante ao modelo
A, com a entrada e saida do fluido descentralizada, como o modelo D (Figura 3.4d), que

possui os plenums em forma de arco.
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Figura 3.4 — Representagdo das configuragdes de entrada/saida do fluido na geometria em Y

com um nivel de ramificag¢do: (a) modelo A- plenum retangular com cantos arredondados e

entrada e saida central; (b) modelo B- plenum em arco com cantos arredondados e entrada e

saida central; (¢c) modelo C- plenum retangular com cantos arredondados e entrada e saida

deslocadas; (d) modelo D- plenum em arco com cantos arredondados e entrada e saida

deslocadas

3.2 Modelagem matematica

3.2.1 Configuragdo da geometria do canal

Para a avaliagdo das geometrias dos canais do trocador de calor, deve-se considerar a

relacdo, ¢, entre o volume do fluido, Vy, e o volume total da célula unitaria, V, como visto na

Eq. 3.1):

_Vr

=y

(3.1)
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A relagdo da distancia entre os canais, 5, dada pela Eq. (3.2):
1 (3.2)
12

A relacdo entre a altura e a largura do canal € dada pela razao de aspecto do canal visto
na Eq. (2.12).

O volume do sélido, v, , € dado pela diferenga entre o volume total € o volume do

fluido, conforme Eq. (3.3):

Ve =V -V (3.3)

O volume do sélido para a geometria 1 - retangular (Figura 3.2a) é determinado pela

Eq. (3.4):

Vs =(211(1p +a)+ b1y )L (3.4)

Considerando um canal com raio r, o volume da geometria 2 — arredondada (Figura

3.2b) pode ser determinada pela Eq. (3.5):

2 (3.5)
Vg = 2t](t2 +a)+bt2 +br—7r7 L

Assim, o niimero de canais, n, é determinado pela Eq. (3.6):

W (3.6)
b+21

3.2.2 Configuragdo da rede de canais

Os canais retos (Figura 3.2) sdo comparados a rede de microcanais em forma de Y
para uma ramificacdo (Figura 3.3), na qual a relagdo do comprimento do canal principal e o
comprimento da ramificacdo (v), a relagdo entre os diametros (w) e o angulo da ramificacdo
(0) sdo investigados. O volume do fluido € constante. A Eq (3.7) apresenta a relagdo do

volume do fluido e os parametros geométricos.
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2 2 (3.7)
Dy Dpo
Ve=g2hl poyop=he |,
f , . 2

O comprimento total do canal é fixo, sendo o somatério do comprimento do canal
principal e o canal ramificado, conforme a Eq. (3.8).
L=1L1+Lycosf (3.8)

A relac@o entre os canais € mostrada na Eq. (3.9).

_ [ L j (3.9)
l) —_ —_—
Ly
Consequentemente, o comprimento do canal principal é dado pela Eq. (3.10):

L1 =vly (3.10)

Com a determinacdo entre os comprimentos € possivel estabelecer o comprimento

total do canal pela Eq. (3.11):

L=vLy +Lpcosf (3.11)
Assim, o comprimento da ramificacdo € obtido pela Eq. (3.12):

I = L (3.12)
v+cosf

As Eqgs. (3.13) e Eq. (3.14) apresentam a relacdo entre o didmetro hidrdulico do canal

ramificado e o didmetro do canal principal, respectivamente.

a’z(ﬂj (3.13)
Dp)

Dpj =Dprow (3.14)
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Substituindo a Eq. (3.14) na Eq. (3.7), obtém-se:

2 2 (3.15)
4 4

desse modo, o didmetro hidraulico da ramificagdo, Dp2, é determinado pela Eq. (3.16):

1/2 (3.16)

3.3 Simulaciao numérica
3.3.1 Geragdo de malha

A escolha do tipo de elemento de malha, conforme a fisica do problema € fundamental
para a sua solucdo. Os elementos de malha gerados nesse trabalho sdo tetraédricos e
hexaédricos. Os elementos tetraédricos sdo selecionados devido a sua adaptagdo ao tipo de
geometria. O software ANSYS MESHING® gera esse tipo de malha com algoritmos
especificos. Os elementos hexaédricos possibilitam melhores solucdes para problemas em que
sdo conhecidas as propriedades fisicas.

A qualidade da malha é avaliada conforme os parametros de ortogonalidade e
skewness (assimetria). A ortogonalidade indica a distor¢do dos vetores da malha, por isso, o
desejavel para uma malha excelente € 1. Para a resolucdo do problema, a média da
ortagonalidade ficou acima de 0,9. O skewness determina se a face da célula estd préxima da
idealidade. Valores proximos a 0 demonstram que a célula é equilateral, proporcionando uma
qualidade excelente. A média dos problemas solucionados € abaixo de 0,15.

Em uma interface liquido-sélido, ha a necessidade de geragdo de malha refinada

proxima a parede. Por esse motivo, foi aplicado o método inflation com 5 camadas na parede

do substrato, com uma taxa de crescimento de 10%.
3.3.2 Andlise de avaliagdo da malha

O experimento de um trocador de calor, proposto por Gomes e Copetti (2017), com

canais de 500 um de largura (b) e 200 um de altura (a) (a. = 0,4), o fluxo de calor de
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16,5 Wem™?, com velocidade méssica de 3.514 kgm™s™!, foi replicado em uma simulacdo
computacional no ANSYS FLUENT®19.2, utilizando a malha descrita anteriormente, para a
valida¢do da solu¢do e da malha proposta para as simula¢des numéricas.

O método GCI (Grid Convergence Index), conforme apresentado por Celik et al.
(2008), € utilizado para avaliar o teste de convergéncia de malha. Para esta pesquisa, em cada
malha proposta, hd relacdo de aumento de 1,5 do tamanho do elemento. O GCI requerido é
inferior a 3%.

A Tabela 3.1 mostra a relacdo de malhas averiguadas. A malha de 132.922 elementos
foi aprovada para aplicagdo da andlise numérica e o tamanho médximo de elemento para essa

malha foi de 0,3 mm.

Tabela 3.1 — Validac@o das malhas

Nimero de
Malha GCI (%)
Elementos
1 132.922 -
2 42.402 0,352
3 11.766 0,235

O erro relativo encontrado, considerando como parametro as temperaturas de saida do
canal foi de 2,28% entre as andlises numérica e a experimental. Com esse resultado, €
possivel afirmar que a malha criada através do moédulo ANSYS MESHING® permite
encontrar dados comparativos aos dados experimentais.

Deste modo, com o teste de convergéncia de malha e a comparacdo aos resultados
experimentais, a malha 1, é exequivel na anélise computacional do escoamento monofésico
do fluido em um trocador de calor de microcanais. A malha validada para a aplicacdo nas
demais solugdes € apresentada na Figura 3.5. Os elementos da malha nas bordas de contorno

na regido solido-fluido possuem a mesma dimensao.
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VISTA FRONTAL DA SAIDA DO CANAL

VISTA SUPERIOR

VISTA ISOMETRICA — CELULA UNITARIA

Figura 3.5 — Malha 1 aplicada na celula unitdria para a solu¢do numérica
3.3.3 Solugdo numérica

A simulacdo numérica foi resolvida com as equagdes governantes de conservacao
simultaneamente as condi¢des de contorno, usando o pacote de software Fluent 19.2 baseado
no método de volume finito (FVM) fundamentado na dindmica de fluidos computacional
(CFD). Seja o fluido, seja o s6lido foram resolvidos simultaneamente como dominio unico. O
algoritmo SIMPLE e a discretizacdo padrao foram escolhidos para resolver a descentralizacdo
do campo de fluxo e da pressdo, respectivamente. A equacdo de momentum e energia €
aproximada com o esquema de diferenciacdo de upwind de segunda ordem. As solucdes sdao
consideradas convergentes quando os valores do critério de convergéncia atingem 10 para
todas as varidveis.

Na andlise, as seguintes hip6teses sao adotadas:

(a) o regime € permanente;

(b) com excecdo da face do substrato, todo o sistema é isolado termicamente do
ambiente externo;

(c) a fonte de calor esta em estado estacionario;

(d) o sistema € simétrico;

(e) as propriedades do substrato e do fluido sdo independentes.
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Para todos os casos analisados, o fluido utilizado € a dgua e o substrato do trocador de
calor de microcanais € de liga de prata. As propriedades iniciais dos materiais presentes na

simulacdo sao apresentadas na Tabela 3.2 para a temperatura de referéncia de 298,15 K.

Tabela 3.2 - Propriedades do fluido e do material do trocador de calor na temperatura de
referéncia de 298,15 K
Elemento | cp (Jkg'K?1) | K (Wm'K?) | p (kgm™)
Agua 4182 0,6 998,2
Liga de Prata 235 418 10.490

As condi¢des de contorno estabelecidas para a resolu¢do do problema sdo a entrada do
fluido, na face de entrada com a velocidade do fluido para o caso analisado a 293,15 K. Na
base do trocador de calor estd localizada a fonte de calor com fluxo de calor adequado para o
caso. Na saida, a condi¢do € de saida de velocidade mdssica na mesma razdo da entrada do
fluido, ou seja, 1. As demais faces sao consideradas adiabaticas.

As equagdes de conservaciao de massa, de quantidade de movimento e de energia, que

descrevem o fendmeno no fluido podem ser expressas nas Egs. (3.17) a Eq. (3.19).

alpv)=0 (3.17)

onde V é o vetor de velocidade.

Vo(pV) = -Cp + D0V (3.18)

onde u € a viscosidade dinamica.

pcp(VDT) = k02T (3.19)

onde 7 € a temperatura.
Para o substrato de liga de prata, as equacdes de conservacdo da massa e da energia

sdo determinadas pelas Eqgs. (3.20) e (3.21), respectivamente:

D(pv) -0 (3.20)
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02T =0 (3.21)

3.4 Bancada experimental

Uma bancada experimental foi montada no Laboratério de Estudos Térmicos e
Fluidodinamicos (LETEF), na UNISINOS, para a realizacdo dos testes experimentais.

A bancada experimental consiste em um sistema de circulagdo do fluido, a secdo de
teste (o trocador de calor de microcanais), o sistema de aquecimento, os instrumentos de
medic¢do e o sistema de aquisicdo e registro de dados. A Figura 3.6 apresenta o diagrama
esquematico da bancada experimental, indicando o circuito de circulacdo de dgua, as ligacdes

para aquisi¢do de dados e os controladores de fluxo e poténcia.

Inversor de frequéncia
(c)

Banho ultratermostatico
(a)
Bomba
ol umétrica

Registro de dados
(2

i Tanperatina

—— : | Secdode
Variador de tensdo Resisténcia | testes
0] 0] C)
P oréncia ! Transmissor de fluxo Sistema de aquisicéo de dados
i gronnd (d) (f)
H (1)
P—— W= Controle do fluxo
D . Aquisicio de dados
=== Controle da poténcia
- o s | = Circulagdo de agua
A nmelvn;u‘lc g Tx'msmlssm diferencial de pressdo **~ " Registrode dados RS-232
) () Pressio | | T Pressdo

Figura 3.6 — Diagrama esquematico da bancada experimental: (a) banho ultratermostatico; (b)
bomba volumétrica; (c) inversor de frequéncia; (d) transmissor de fluxo; (e) se¢do de testes;
(f) sistema de aquisi¢c@o de dados; (g) registro de dados; (h) transmissor diferencial de

pressdo; (i) termopar; (j) variador de tensdo; (1) resisténcia; (m) multimetro digital.
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3.4.1 Sistema de circulagdo do fluido

A circulacdo do fluido refrigerante, dgua, € feita através de uma bomba volumétrica,
da Interfluid, controlada por meio de um inversor de frequéncia, modelo CW500 da WEG,
possibilitando que a bancada opere com ampla faixa de condi¢des de vazdo. A medida de
vazdo € obtida por transmissor de baixo fluxo, da Yokogawa, modelo EJX115A, para pressdo
diferencial de 2 — 100 kPa e vazdo de dgua equivalente de 0,022 — 23 Lmin™!, com precisio de
+5%.

No circuito, a temperatura do fluido refrigerante € controlada por um banho térmico,
da Quimis. A temperatura do fluido na entrada da secdo de testes é fixada em 293,15 K

(20 °C).

3.4.2 Secao de testes

A Figura 3.7 ilustra a secdo de testes com o trocador de calor de microcanais, retos,
entrada e saida centrais e os plenums, com o proposito de exemplificar a montagem da se¢do
de testes. A secdo de testes é composta pelo trocador de calor (substrato de prata) e os
plenums de entrada e saida do fluido. Sobre o trocador de calor é fixada uma tampa
transparente de policarbonato para visualizagdo do escoamento, na qual serdo posicionadas a
entrada e a saida dos fluidos. A vedacdo ¢ feita através de um canal com um o-ring. Além
disso, no trocador de calor serdo posicionados os termopares para medidas da temperatura da

parede.

ENTRADADCFLUIDO

CONEXAD AMONTANTEDD
DIFERENCIAL DEPRESSAQ

SAIDADOFLUIDO

CONEXAQ AJUSANIEDOQ

PLENUMDEENTRADA J
DIFERENCIALDEPRESSAQ

SUBSTRATODEPRATA
SECAODE VISUALIZACAO

O-RING =
PLENUMDESAIDA

CONEXAQOPARAQ
TERMOPARDA SAIDA

CONEXAOPARAOD
TERMOPAR DA ENTRADA

MICROCANAISRETOS

TERMOPARES

Figura 3.7 — Representagdo da secao de testes do trocador de calor de microcanais retos, com

entrada/saida centrais e plenum retangular com cantos arredondados
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3.4.3 Sistema de aquecimento

O trocador de calor de microcanais foi aquecido por uma resisténcia do tipo thick film.
A carga da resisténcia € 1000 Q. O tamanho da resisténcia é de 50x50 mm. A sua funcdo era
simular o aquecimento de um chip de computador. A resisténcia foi posicionada na base do
trocador de calor de microcanais e o ajuste da tensdo da resisténcia foi realizado pelo variador

de tensdao monofasico (VARIAC), modelo SRV-5, da Chuan HSIN.
3.4.4 Termopares

Os termopares sdo do tipo E, da fabricante Omega, montados a partir de fios cromel-
constantan de 0,30 mm e encapsulados em um tubo de ago inoxiddvel de 1,6 mm de didmetro
e 55 mm de comprimento, conforme Figura 3.8. Os termopares atendem uma faixa de
temperatura de 73,15 K até 1143,15 K. Um termopar foi posicionado no plenum de entrada e
outro na saida do trocador de calor de microcanais. Ao longo do comprimento do microcanal,
foram posicionados quatro termopares entre o sistema de aquecimento e a base do trocador de

calor de microcanais. Um termopar foi utilizado para medi¢do da temperatura ambiente.

Figura 3.8 — Termopar tipo E encapsulado

3.4.5 Transdutor de pressao

O transdutor de pressdo diferencial foi instalado nos plenums de entrada e saida da
secdo de teste. O transdutor é da marca KELLER, modelo PD-41X, com operagdo de O até
50 mbar, com sinais de saida que variam de 0 a 10 V e uma margem de erro maximo de +0,3
fundo de escala.

Devido as caracteristicas de perda de pressdo em vazdes maiores, o transdutor de

pressdo foi substituido pelo modelo PD-23, também da fabricante KELLER, com operacao de
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0 até 200 mbar, com sinais de saida de 0 a 10 V e uma margem de erro mdximo de +0,2 fundo

de escala.

3.4.6 Sistema de aquisicao e registro de dados

Os dados de temperatura, diferencial de pressao e vazao foram adquiridos por meio de
um sistema de aquisi¢cdo de dados da fabricante Agilent, modelo 34970A, que se comunica
com um computador por meio de uma interface RS-232. O software do sistema de aquisi¢do é
0 Bench Link Data Logger, fornecido pela fabricante do equipamento. O equipamento
converte os sinais de analdgicos de entrada, dos sensores de pressao (do transdutor de pressdao
diferencial e do transmissor de baixo fluxo que converte medida de pressdo em vazdo) e
temperatura, em sinais digitais, enviados via protocolo RS-232 ao computador. O software
realiza a reconstru¢do do sinal com base em uma amostra, no caso, a curva de calibracao de
cada instrumento. O software também possibilita o registro dos dados.

Os dados de poténcia ativa, corrente e tensdo do sistema de aquecimento foram

adquiridos através do multimetro digital 43B, da fabricante Fluke.

3.5 Condicoes experimentais

Com o objetivo de analisar o comportamento do trocador de calor de microcanais para
condic¢des diferentes de velocidade madssica e fluxo de calor, foram propostas as condi¢des
operacionais para os testes apresentadas na Tabela 3.3 para a geometria de canais retos e a

Tabela 3.4 para a geometria em Y com um nivel de ramifica¢do. As condi¢Oes de teste
sao diferentes para as duas geometrias, devido aos parametros geométricos que afetam as
condi¢des de testes.

Para a realizacdo dos 30 testes de cada geometria, as condi¢cdes iniciais sdo a
temperatura da 4gua no banho fixada em 293,15 K (20 °C) e a circulacdo da dgua nos canais
comecava quando a temperatura ao longo da parede do microcanais era equivalente a
343,15 K (70 °C). O valor de temperatura maxima é determinado pela temperatura maxima
suportdvel pelos materiais utilizados na se¢do de teste, com os equipamentos pré-ajustados

2 e velocidade madssica de 355 a

para faixas de fluxo de calor de 23,4 a 38,2 Wem®
2.073,5 kgs‘lm'2
Para cada teste € garantida a condi¢do de estabilizagdo do sistema e os dados sdo

coletados em um intervalo de tempo de 30 minutos. Os dados registrados de temperaturas,
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diferencial de pressdo, vazao e fluxo de calor sdo posteriormente tratados para a realizacdo da

analise.

Tabela 3.3 — Condig¢Oes de teste para a geometria de canais retos

~ Velocidade A Fluxo de
Caso Vaza?, 1Q massica, G Poténcia, calor, ¢”
[mlmin™] [kgm?s1] | ¢ [W] [Wem?]
1 29,43 359,01 62,37 23,34
2 52,62 642,09 62,37 23,34
3 74,43 908,27 62,37 23,34
4 94,43 1152,31 62,37 23,34
5 114,1 1392.4 62,37 23,34
6 29,26 356,95 69,46 26
7 52,61 642,02 69,46 26
8 74,15 904,72 69,46 26
9 94,53 1153,43 69,46 26
10 113,88 1389,71 69,46 26
11 29,16 355,74 74,9 28,03
12 52,57 641,46 74,9 28,03
13 74,14 904,63 74.9 28,03
14 94,6 1154,35 74,9 28,03
15 113,75 1388,16 74.9 28,03
16 28,62 349,09 78,9 29,53
17 52,64 642,35 78,9 29,53
18 74,24 905,89 78,9 29,53
19 94,57 1153,98 78,9 29,53
20 113,72 1387,78 78,9 29,53
21 29,14 355,42 81,25 30,41
22 52,7 643,04 81,25 30,41
23 74,27 906,28 81,25 30,41
24 94,62 1154,57 81,25 30,41
25 113,67 1387,23 81,25 30,41
26 29,09 354,91 84,17 31,5
27 52,79 644,06 84,17 31,5
28 74,29 906,48 84,17 31,5
29 94,98 1159,01 84,17 31,5
30 113,61 1386,4 84,17 31,5
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Tabela 3.4 — Condicdes de teste para a geometria em Y com um nivel de ramificacao

~ Velocidade A Fluxo de

Caso Vaza?, 1Q massica, G Poténcia, calor, ¢”’

[mlmin™] [kgm?s1] | ¢ [W] [Wem?]
1 26,99 523,37 62,37 28,29
2 49,76 965,01 62,37 28,29
3 70,65 1370,24 62,37 28,29
4 88,11 1708,69 62,37 28,29
5 107,14 2077,96 62,37 28,29
6 27,57 534,54 69,46 31,50
7 49,76 965,03 69,46 31,50
8 70,54 1367,87 69,46 31,50
9 88,22 1710,85 69,46 31,50
10 106,94 2074,08 69,46 31,50
11 27,53 533,69 74,90 33,97
12 48,84 947,22 74,90 33,97
13 70,46 1366,40 74,90 33,97
14 89,02 1726,44 74,90 33,97
15 106,98 2074,94 74,90 33,97
16 27,54 533,86 78,90 35,78
17 49,90 967,74 78,90 35,78
18 70,44 1366,03 78,90 35,78
19 89,45 1734,72 78,90 35,78
20 106,77 2070,94 78,90 35,78
21 27,52 533,55 81,25 36,85
22 49,90 967,80 81,25 36,85
23 70,34 1364,19 81,25 36,85
24 89,49 1735,52 81,25 36,85
25 106,74 2070,30 81,25 36,85
26 27,80 539,02 84,17 38,17
27 50,04 970,36 84,17 38,17
28 70,20 1361,49 84,17 38,17
29 89,56 1736,82 84,17 38,17
30 106,88 2073,08 84,17 38,17

3.5.1 Tratamento de dados

A poténcia aplicada ao sistema, ou a taxa de calor, ge, € calculada com base na Eq.

(3.22):
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ge =UI (3.22)

onde U € a tensdo aplicada e, /, a corrente.
A taxa de calor pode ser comparada a taxa recebida pelo fluido, gr, através do balanco

de energia da Eq. (3.23):

qr = mcpAT (3.23)

sendo c¢p o calor especifico na temperatura média e o AT a diferenca entre a temperatura de
saida e de entrada do fluido. Com base na vazdo de entrada € possivel obter a taxa de massa,

conforme a Eq. (3.24):

= Qp (3.24)

onde Q € a vazio.

O fluxo de calor, ¢g”, € dado pela Eq. (3.25):

) (3.25)
g"=—1-
Asup

onde Agyp € a drea da superficie aquecida dos canais (KANDLIKAR ez al. 2006), ou obtida
pela Eq. (3.26):
Asup =(2bnf +a)nL (3.26)

onde zf € a eficiéncia da aleta. O comprimento da aleta corresponde a altura do canal, a, a

espessura da aleta, s, corresponde a dimensdo entre dois canais. Assim, a eficiéncia do canal,

considerando extremidade adiabética, € dada pela Eq. (3.27):

_ tanh (mba) (3.27)
mba

nf

onde o parametro mb € determinado pela Eq. (3.28):

( - J% (3.28)
mb =| —
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onde ks a condutividade térmica do material e s a espessura da aleta ou o espacamento entre
dois canais.
Em geral, os trabalhos generalizam a questdao da vazao trabalhando com a velocidade

massica, dada pela Eq. (3.29):

7 2
G m/n (3.29)
Aesc

onde m € a taxa de massa por canal e a A € a area da secdo de escoamento do canal é

esc

estabelecida conforme a Eq. (3.30).

Apge =ab (3.30)

O regime de escoamento € caracterizado pelo nimero de Reynolds, descrito pela

Eq. (3.31):

3.31
e (3.31)

U

onde o principal parametro do trocador de calor é o didmetro hidraulico, que para canais

retangulares € obtido pela Eq. (3.32):

_ 2ab (3.32)
at+b

Dy,

O coeficiente de transferéncia de calor convectivo local, Ay, pode ser determinado a

partir da equacgdo da lei resfriamento de Newton para conveccdo, ou pela Eq. (3.33):

q" :hx(Tsup,x _Tf,x) (3.33)

sendo Tsup,xa temperatura da superficie do trocador medida na posicio x e Ty ya

temperatura do fluido na mesma posi¢cdo, que € calculada a partir da temperatura de entrada

do fluido, 7,, de acordo com a Eq. (3.34) para a condi¢do de fluxo de calor constante na

parede:
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q"Px (3.34)

mep

Tf,x =T, +

onde P é o perimetro da secdo de escoamento e x, a posi¢do do termopar na parede.

O coeficiente de transferéncia de calor médio € obtido a partir da média dos quatro
coeficientes locais, estimados com base nos dados dos quatro termopares distribuidos em
posicdes diferentes ao longo dos trocadores de calor de microcanais. Desta forma, € assumida
a condicdo de simetria para os microcanais do trocador de calor.

O ndmero de Nusselt pode ser determinado pela Eq. (2.23). Posteriormente, este
nimero pode ser usado para comparacdo com as correlagdes tedricas propostas para Nu e
predi¢ao do coeficiente de transferéncia de calor.

Para os canais em Y, ndo foi encontrado referéncia para o tratamento de dados, para a
definicdo dos parametros do trocador de calor, as caracteristicas geométricas sdo resolvidas

pelo somatdério do canal principal e das duas ramificagdes.
3.5.2 Incertezas de medigao

As incertezas do coeficiente de transferéncia de calor e dos demais parametros
utilizados no seu célculo foram determinadas por meio do método das incertezas propagadas,
conforme apresentado por Bevington e Robinson (2003). Os cdlculos sdo apresentados no
Apéndice-A sobre as incertezas de medicdo e o Apéndice-B que apresenta a calibracdo e o

calculo de incerteza dos termopares.
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4 RESULTADOS

4.1 Resultados numéricos

A andlise das geometrias dos canais, retangular (Figura 3.2b) e arredondada (Figura
3.2¢) foi realizada considerando a condicao de simetria dos canais do trocador de calor, por
isso, apenas um canal é avaliado na simulacdo numérica com um volume do fluido constante
de 5 mm3, conforme observado experimentalmente por Gomes e Copetti (2017). A
temperatura de entrada do fluido foi de 291,15 K, a velocidade madssica foi de 3.514 kgm'zs'l,
o fluxo de calor do sistema foi de 16,5 Wem™, vistas como as condi¢des globais. Embora,
para anélise individual de cada canal, o fluxo de calor considerado foi de 2,35 Wem™2.

Na Figura 4.1 € mostrada a temperatura média do fluido na saida considerando o
impacto da variagdo da geometria dos canais, para razdes de aspecto, a., entre 0,5 a 3 para a
geometria 1, de canais retangulares. Ja na Figura 4.2, as razdes de aspecto variaram de 0,8 a 3
para a geometria 2, de canais arredondados. Em ambos os casos, as relagdes de volume, ¢,
utilizadas foram de 0,00142, 0,005, 0,08 e 0,1 devido as condi¢des geométricas. A relacdo f

permaneceu constante de 0,3578.
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Figura 4.1 - Temperatura média de saida do fluido para diferentes razdes de aspecto da

geometria 1 — canais retangulares
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Figura 4.2 - Temperatura média de saida do fluido para diferentes razdes de aspecto da

geometria 2 — canais arredondados

Na geometria 1, os maiores valores alcancados para a temperatura média de saida da
agua ficaram na faixa de 0,5 a 0,8 da razdo de aspecto. Para a geometria 2, os maiores valores
de temperatura média do fluido estdo entre a razdo de aspecto de 1,7 e 2, indicando que nessa
etapa ha uma configuracdo geométrica que permite uma elevacdo da temperatura de saida.
Uma elevagdo na saida da temperatura do fluido indicaria uma transferéncia de calor efetiva,
de acordo com Peng e Peterson (1996).

Miecoanski e Errera (2017) encontraram valores de temperatura de saida do fluido de
302 K a 312 K, em uma variacao de altura e largura de um canal retangular cobrindo a faixa
de razdo de aspecto de 0,5 a 3, além disso, utilizaram uma rela¢do constante entre o volume
do sélido e o volume do fluido de 0,7 e um fluxo de calor de 100 Wem™2. O objetivo era
aumentar a temperatura de saida do fluido em um dissipador para uma célula fotovoltaica de
concentracdo, resfriando-a e permitindo que a mesma trabalhasse em uma temperatura de
operagdo segura.

Como a maior temperatura de saida do fluido é encontrada para a relacdo de
¢ =0,00142, o coeficiente de transferéncia de calor convectivo para cada canal é avaliado
para esse parametro e a. = 0,5-3 para geometria 1, e de a. = 0,8-3 para geometria 2 (Figura

4.3).
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Figura 4.3- Coeficiente de transferéncia de calor convectivo médio para as geometrias de

canal 1 - retangular e 2 - arredondada, com diferentes razdes de aspecto

O coeficiente de transferéncia de calor aumenta com a variagdo da razdo de aspecto
para ambas geometrias. No entanto, a geometria 2 alcanca valores superiores em relacdo a
geometria 1. No caso especifico de a.=3, ou seja, no ponto onde os coeficientes de
transferéncia de calor convectivo atingiram os seus maiores valores dentro da faixa de razao
de aspecto testada, para geometria 1, canais retangulares, 4 =2.101,17 Wm?2K!, enquanto a
geometria 2, canais arredondados, & =2.899,30 Wm?2K .

Na Figura 4.4 € apresentada a distribuicdo de temperatura da superficie ao longo do
comprimento do canal para cada geometria, considerando a.=3, pois, como Visto
anteriormente, essa razdo de aspecto apresenta o maior coeficiente de transferéncia de calor.
Nesta condic¢do a largura do canal € b = 182,57 um a altura é a. = 547,72 pm para a geometria
1 e para a geometria 2. Este resultado estd de acordo com Kandlikar et al. (2006) que indicam
que um canal mais profundo e estreito € mais vantajoso para a transferéncia de calor que um
canal raso e mais largo. Os termopares estdo distribuidos na entrada e saida do microcanal e
um na posicao central do microcanal

O numero de canais ideal para o trocador de calor de microcanais com base na
otimizacao da razdo de aspecto, € acima de 7 canais para ambas geometrias.

Na posic¢do inicial, a diferenga de temperatura da superficie do canal entre a geometria
1 e a geometria 2 € minima. O mesmo comportamento ocorre na posicao central do canal, no
entanto, na posic¢ao final do canal, ou seja, na posi¢cdo de saida do fluido a diferenca de

temperatura entre a geometria 1 e a geometria 2 € acentuada.
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Figura 4.4 — Temperatura na parede do canal em diferentes posi¢des ao longo do

comprimento do microcanal para as geometrias 1 e 2 e a. =3

Nas Figura 4.5 eFigura 4.6 sdo mostradas as distribui¢cdes de temperatura nas faces de
entrada e saida do liquido para a. =3, com um ¢ = 0,00142, considerando as geometrias 1 e

2, respectivamente.
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Figura 4.5- Distribuicdo de temperatura nas faces de entrada e saida da geometria 1
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Figura 4.6 — Distribuic@o de temperatura nas faces de entrada e saida da geometria 2

Como observado nas Figura 4.5 e Figura 4.6, o centro do fluido € o local com a menor
temperatura. A distribuicdo de temperatura no fluido da geometria 1, com canais retangulares,
apresenta homogeneidade. Na geometria 2, com canais arredondados, é possivel analisar
temperaturas superiores na camada do fluido em contato com superficie do sé6lido, devido ao
seu formato geométrico. Enquanto a temperatura da geometria 1 apresenta uma temperatura
média de saida do fluido de 297,52 K, para a mesma relacdo de aspecto, a geometria 2
apresenta uma temperatura média de saida do fluido de 300,45 K.

As Figura 4.7 e Figura 4.8 apresentam os perfis da vista superior de temperatura na
parte sélida do trocador de calor das geometrias 1 e 2, respectivamente, considerando a.=3 e
¢ =0,00142. Conforme o fluido entra nos canais, transcorre o resfriamento do sélido a medida
que o fluido percorre o comprimento do canal, a dissipac¢ao de calor ndo € mais efetiva devido

ao aquecimento do mesmo e a regido de saida possui temperatura mais elevada no sélido.
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Figura 4.8 — Distribui¢ao de temperatura no substrato para a geometria 2

Para o = 3, a temperatura média da superficie do trocador de calor é de 304,4 K para a
geometria 1 e 304,17 K para a geometria 2. Dos casos testados, a maior temperatura média no
substrato é de 310,62 K para a geometria 1 e de 315,02 K para a geometria 2, quando oc = 8.

Na anélise numérica dos microcanais, € possivel observar que a transferéncia de calor

¢ mais eficiente para a geometria arredonda. A melhor relacio entre a largura e a altura do
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canal, ou a razdo de aspecto para duas geometrias € de 3, ndo sendo possivel uma verificacao
de outros intervalos superiores a 3 devido as condi¢des geométricas preestabelecidas. O canal
que apresentou melhor desempenho na transferéncia de calor possui uma razao de aspecto 3 e
geometria arredondada, resultando em um coeficiente de calor convectivo de
2.899,30 W/m?K. No entanto, por questdes de fabricacdo, a geometria do canal serd

retangular.

4.2 Canais ramificados

Como a razdo de aspecto que apresentou o melhor desempenho é a de ac=3, o
tamanho do canal estabelecido para a fabricacdo é de largura de 182,57 um e altura de
547,772 pm. Em vista disso, € possivel analisar numericamente o mesmo canal com
ramificacdo de um nivel, investigando a influéncia do angulo, 8, comprimento de ramificagao,
L, e diametro da ramificac@o, D2, conforme Figura 3.3 que permita o maior coeficiente de
transferéncia de calor convectivo. Para determinar o didmetro hidrdulico da ramificacdo, foi
necessdrio fixar a altura do canal em 547,72 pm, para que nao houvesse interferéncia da
altura no escoamento do fluido e facilitasse a fabricacao.

O canal ramificado foi analisado numericamente para um intervalo da relacdo dos
comprimentos, v, de 0,1 até 0,9, angulos de ramificagdo, 6, de 5, 10, 12,5, 15 e 20° e relacdo
de diametros fixa de w = 1. Na Figura 4.9 € apresentado coeficiente de transferéncia de calor

convectivo, obtido pela média entre a entrada e a saida para estas condi¢des. Os valores

testados sao selecionados em consequéncia das condi¢des geométricas dos canais.
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Figura 4.9 — Coeficiente de transferéncia de calor convectivo médio para um canal ramificado

em diferentes angulos () e relacdes de (v) em uma relacdo de w = 1, para a primeira saida
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Os valores mais altos do coeficiente convectivo ocorreram para a relacdo de » de 0,9,
para os angulos (#) de 12,5 e 15°. Geometricamente ndo € possivel a aplicagcdo das relacdes de
0,8 € 0,9 de v, para o angulo de ramificacao de 20°.

Entende-se que as relacdes de maiores v possibilitam maiores coeficientes de
transferéncia de calor convectivo. Para o caso, de w = 1, o maior coeficiente convectivo
encontrado é de 2215,36 Wm>K'! paraum 6 de 15°e v de 0,9.

A Figura 4.10 apresenta os coeficientes de transferéncia de calor em funcdo da
variacdo da relagao dos diametros w, e de comprimento v, para =15°. € possivel avaliar que a
relacdo de comprimentos de v = 0,9 apresentou os maiores coeficientes de calor convectivo,
nas relagdes de diametro de 1,25, para as demais relacdes, o melhor » = 0,8. Para todas os
casos testados, o melhor resultado é de 2.408,70 Wm™=K!, obtido com a relaciode w = 1,25 ¢

v=0,8.
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Figura 4.10 - Coeficiente de transferéncia de calor convectivo médio para um canal
ramificado em diferentes relagdes entre os comprimentos (v) e relagdes de didmetros (w) em

um angulo 6 = 15°

4.2.1 Andlise da geometria dos plenums e a posi¢ao de entrada/saida do fluido

Na definicao do projeto do trocador de calor, é fundamental o estudo da geometria do
plenum e a posicdo de entrada e saida do fluido, para isso, emprega-se a simulagdo numérica.
Para a investigacdo da geometria que permite uma distribuicdo uniforme de velocidade no
trocador de calor, maiores coeficientes de transferéncia de calor e menores perdas de pressao,

a velocidade de entrada do fluido foi fixada em 0,68 ms' com temperatura de entrada de
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291,15 K. Foram testadas as seguintes configuracdes: modelo A- plenum retangular com
cantos arredondados e entrada e saida central, modelo B- plenum em arco com cantos
arredondados e entrada e saida central, modelo C- plenum retangular com cantos
arredondados e entrada e saida deslocadas e o modelo D- plenum em arco com cantos
arredondados e entrada e saida deslocadas

A Figura 4.11 e a Figura 4.12 exibem o comportamento do escoamento do fluido nas
diferentes propostas do trocador de calor, canais retos e ramificados, respectivamente, tal

como, o perfil de velocidade do fluido.

Velacidade [ms*-1] pe— L _ - Velocidade [ms*-1]
4.000 Iy S 4.000

3.000

2.000

1.000

0.000

saida

it P
saida saida

(©) (d)

Figura 4.11 — Andlise numérica do perfil de velocidade do plenum e da posi¢do da entrada e a
saida do trocador de calor de geometria com canais retos: (a) modelo A; (b) modelo B;

(c) modelo C; (d) modelo D
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Figura 4.12 - Andlise numérica do perfil de velocidade do plenum e da posicao da entrada e a
saida do trocador de calor de geometria com canais em Y com um nivel de ramificacéo:

(a) modelo A; (b) modelo B; (¢c) modelo C; (d) modelo D

Em todas as propostas de geometria, existem zonas de recirculacdo do fluido,
principalmente, na saida do trocador de calor. No plenum retangular com cantos arredondados
ha uma zona de recirculagdo nos cantos do mesmo.

E possivel afirmar que os padrdes geométricos de plenum, a posicio e a saida do fluxo
afetam diretamente o perfil de velocidade. Tendo em vista os diferentes perfis de velocidade
proporcionados pelas propostas e as recirculagdes do fluido vistas anteriormente, a velocidade
média da entrada e da saida do escoamento sdo apresentadas na Figura 4.14 e na Figura 4.15,
para canais retos e ramificados, respectivamente. A posi¢ao do canal € relativa ao nimero do

canal, conforme a Figura 4.13.
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Figura 4.13 — Identificacdo da posicdo do canal: (a) geometria de canais retos; (b) geometria

de canais em Y com um nivel de ramificacao
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Figura 4.14 — Velocidade média do fluido para a geometria de canais retos: (a) entrada do

canal; (b) saida do canal



86

o W
N L W W

—/—Modelo A
—&—Modelo B
—X—Modelo C

—m— Modelo D

() —
S W = W

Velocidade média da entrada
de cada canal, Um,,, [m/s]

1 2 3 4 5 6 7
Posicao do canal [-]

(a)

W
w (9]
T 1

—/—Modelo A
—&—Modelo B
—X—Modelo C

—m— Modelo D

cada canal, Um,,; [m/s]

Velocidade média da saida de

8 9 10111213 14 1516 17 18 19 20 21
Posicdo do canal [-]

(b)

Figura 4.15 — Velocidade média do fluido para a geometria de canais em Y com um nivel de

ramificacdo: (a) entrada do canal; (b) saida do canal

Nas zonas de entrada, para as duas propostas de geometrias de canais sdo alcancados
os maiores valores de velocidade. A distribuicao da velocidade do fluido modifica-se com a
posi¢ao de entrada/saida. Para a posicdo central, as velocidades médias sao maiores nos canais
centrais e para a posicao deslocada, nos canais extremos da velocidade. A faixa de velocidade
variou de 0,19 ms™ até 3,26 ms™'. A menor velocidade é vista nos canais externos do modelo
D dos canais em Y, na posicio 8 a velocidade é de 0,19 ms™! e na posicdo 21 é de 0,32 ms™.
A maior velocidade € registrada na saida, posicdo no modelo C da geometria de canais retos.

A geometria de canais retos apresenta a velocidade média de saida maior que a

geometria de canais em Y, para todos os modelos. As velocidades médias de entrada dos
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canais sdo semelhantes para todas as configuracdes geométricas, em consequéncia da
bifurcagdo, a velocidade de saida é menor.

As zonas de recirculacdo do fluido afetam diretamente o perfil das velocidades médias
na saida dos canais. Porém, o comportamento dos modelos € aleatério, percebe-se que
proximo a entrada e a saida do fluido ha picos de velocidade nos canais, mas esses nao
acontecem logo no canal posicionado a frente da entrada ou da saida.

Em relacdo a distribuicdo de temperatura no fluido do trocador de calor de
microcanais, a Figura 4.16 e a Figura 4.17, apresentam os resultados da simulagdo numérica

para canais retos e ramificados, respectivamente, considerando os 4 modelos geométricos.
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Figura 4.16 — Temperatura do fluido para a geometria de canais retos: (a) modelo A;

(b) modelo B; (¢) modelo C; (d) modelo D
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Figura 4.17 — Temperatura do fluido para a geometria em Y com um nivel de ramificagao:

(a) modelo A; (b) modelo B; (c) modelo C; (d) modelo D

Verifica-se que nos modelos com o plenum retangular com cantos arredondados, o
fluido apresenta aquecimento nas laterais. Na avaliacdo dos vetores de velocidade nesse ponto
aparecem zonas de recirculagdo do fluido. Essa situacdo também, é visivel na saida dos
canais. Assim, pode-se afirmar que uma zona de recirculacdo de fluido ocasiona uma
temperatura local do fluido mais elevada. Nas geometrias com o plenum em arco, a saida
apresenta pontos de temperaturas mais elevados préximos as paredes do plenum, em
comparacao com os vetores de velocidade, sdo nesses pontos de saida do plenum que ha uma
menor velocidade. Situacdo semelhante € vista em Chein e Chen (2009), nos locais que existe
uma md distribuicdo do fluido sdo os mesmos pontos onde hi um leve aumento de
temperatura.

Na Figura 4.18 e a na Figura 4.19, sdo vistas as distribuicdes de temperatura na parede
do trocador de calor, considerando os canais retos e ramificados, respectivamente.

As regides de baixa temperatura estdo localizadas na entrada do canal, o que ocorre
devido ao alto coeficiente de transferéncia de calor proporcionado na zona de entrada dos

canais. A parte central do trocador de calor apresenta os maiores valores de temperatura.
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Figura 4.18 — Temperatura do sélido para a geometria de canais retos: (a) modelo A;

(b) modelo B; (¢) modelo C; (d) modelo D
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Figura 4.19 - Temperatura do sélido para a geometria em Y com um nivel de ramificacio:

(a) modelo A; (b) modelo B; (c) modelo C; (d) modelo D

Os valores do coeficiente de transferéncia de calor convectivo médio estdo presentes

na Tabela 4.1 e na

Tabela 4.2, para as geometrias de canais retos e ramificados.

Tabela 4.1 — Coeficiente de transferéncia de calor convectivo para a geometria de canais retos

Configuracio geométrica h (kWm2K™")
Modelo A - Plenum retangular com cantos arredondados entrada/saida centrais 14,91
Modelo B - Plenum em arco e entrada/saida centrais 12,89
Modelo C- Plenum retangular com cantos arredondados e entrada/saida deslocadas 13,88

Modelo D - Plenum em arco e entrada/saida deslocadas 12,98
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Tabela 4.2 — Coeficiente de transferéncia de calor convectivo para a geometria de canais em

Y com um nivel de ramificagcdao

Configuracio geométrica h (KWm?2K1)
Modelo A - Plenum retangular com cantos arredondados entrada/saida centrais 21,78
Modelo B - Plenum em arco e entrada/saida centrais 13,10
Modelo C- Plenum retangular com cantos arredondados e entrada/saida deslocadas 21,45
Modelo D - Plenum em arco e entrada/saida deslocadas 12,93

Sobre os valores de perda de pressdo, a Tabela 4.3 e a Tabela 4.4 mostram os valores

entre a entrada e a saida do trocador de calor.

Tabela 4.3 — Perda de pressdo para a geometria de canais retos

Configuracao geométrica Ap (kPa)
Modelo A - Plenum retangular com cantos arredondados entrada/saida centrais 14,11
Modelo B - Plenum em arco e entrada/saida centrais 17,47
Modelo C- Plenum retangular com cantos arredondados e entrada/saida deslocadas 14,90
Modelo D - Plenum em arco e entrada/saida deslocadas 18,31

Tabela 4.4 — Perda de pressdo para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacao

Configuracao geométrica Ap (kPa)
Modelo A - Plenum retangular com cantos arredondados entrada/saida centrais 20,07
Modelo B - Plenum em arco e entrada/saida centrais 20,15
Modelo C- Plenum retangular com cantos arredondados e entrada/saida deslocadas 23,68
Modelo D - Plenum em arco e entrada/saida deslocadas 22,58

As menores perdas de pressdo sdo vistas para a geometria de plenum retangular com
cantos arredondados e a entrada e a saida centrais, com valores de 14,11 kPa para os canais
retos e 20,07 kPa para os canais em Y com um nivel de ramificacao.

Com o exposto acima, a geometria que proporciona uma distribui¢do uniforme de
temperatura, maiores coeficientes de transferéncia de calor convectivo € a menor perda de
pressdo entre a entrada e a saida do fluido, tanto para a geometria de canais retos como para a
geometria de canais em Y com um nivel de ramificacdo, € a de plenum retangular com cantos
arredondados e posicdo de entrada/saida centrais. A diferenca de distribui¢do de temperatura e
a velocidade entre os modelos € minima, devido a isso, 0os parametros nio serdo considerados

para andlise do projeto do trocador de calor. Desse modo, os fatores para a selecdo da
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geometria do trocador de calor sdo principalmente em relagcdo ao coeficiente de transferéncia

de calor e perda de pressao.

4.3 Prototipagem do trocador de calor e validacao experimental

Com a finalizacdo do processo de projeto através das simulacdes numéricas, pelas
quais foi possivel estabelecer os designs das geometrias que permitem o trocador de calor de
microcanais com as caracteristicas requeridas, iniciou-se a etapa de fabricacdo. Os trocadores
de calor de microcanais foram fabricados utilizando como técnica a impressao em 3D, em
uma liga de prata (93% Ag 4% Cu 3% Zn), posteriormente polida. O fornecedor do material é
o LegorGroup. A selecido do material ocorreu devido a precisdo e o acabamento na impressao
3D.

Os parametros de fabricacdo das geometrias sdo descritos na Tabela 4.5 para a
geometria de canais retos e na Tabela 4.6 para canais com geometria em Y com um nivel de
ramificacdo. Para a fabricacdo foram realizadas algumas adaptacdes das dimensdes
estabelecidas na andlise numérica para atender os requisitos para impressdo. Em razdo das
dimensdes dos microcanais e a geometria do trocador de calor nao foi factivel seguir as
dimensdes do projeto. Na impressdo, um molde de gesso € fabricado, o material é depositado
sobre esse formando a geometria. Apds a impressdo, a peca finalizada é desmontada do seu

molde.

Tabela 4.5 - Pardmetros de impressao do trocador de calor de geometria com canais retos

Parametros de projeto | Dimensao
Largura do canal b [um] 512,35
Altura do canal a [um] 380
Diametro hidrdulico Dp [um] 436,36
Comprimento do canal L [mm)] 30
Area de escoamento Aesc [mm?] 0,195
Area de superficie aquecida Asup [mm?2] 267,2
Numero de canais n [-] 7
Razdo de aspecto a [-] 0,742
Plenum Retangular com cantos arredondados

Posicdo da entrada/saida Vertical-central
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Tabela 4.6 - Parametros de producdo do trocador de calor de geometria com canais em Y com

um nivel de ramificacdo

Parametros de projeto Dimensao
Largura do canal b [um] 350
Altura do canal a [um] 350
Diametro hidrdulico Dp [um] 350
Comprimento do canal L [mm] 30
Area de escoamento Aesc [mm?] 0,123
Area de superficie aquecida Asup [mm?] 220,5
Numero de canais n [-] 7
Razio de aspecto a [-] 1
Relagdo entre Dyt € Dy « [-] 1
Relacdo entre L; e Lo v [-] 0,5
Angulo de ramificagio 6 [°] 15
Plenum Retangular com cantos arredondados

Posicdo da entrada/saida

Vertical-central

Na Figura 4.20 sdo apresentados os resultados da fabricacdo do trocador de calor em

liga de prata para as geometrias com canais retos € com canais em Y com um nivel de

ramificacdo. Os trocadores de calor possuem canais para posicionamento do termopar,

sistema para fixacdo da cobertura e um canal para o-ring para vedacao.
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(d)

Figura 4.20 — Trocador de calor de microcanais: (a) canais retos - vista superior; (b) canais

retos - vista inferior; (c) canais em Y com um nivel de ramificagao - vista superior; (d) canais

em Y com um nivel de ramificagdo - vista inferior

Os termopares para medicdo de temperatura da parede do trocador de calor de
microcanais sao posicionados nas pecas como ilustra a Figura 4.21. Iniciando na entrada do
canal, os termopares sdo posicionados em x;=4mm, x2=10mm, x3=20,8mm e
x4=128,2 mm para geometria de canais retos e em x;=4 mm, x2= 10 mm, x3=21,2 mm e
x4=28 para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificagdo. Em relagdo ao centro

do termopar e altura do canal, os termopares sdo posicionados a 2 mm.
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trocador de calor de microcanais: (a) geometria de canais retos; (b) geometria de canais em Y

com um nivel de ramificagcdo

Para a montagem da secdo de testes, foram fabricadas em pléstico polidcido lactico

(PLA), conexdes de entrada e saida para instrumentagdo (termopar/transmissor de pressao), e

também, um o-ring para a vedagdo entre o trocador de calor e a tampa de cobertura, como

ilustra a Figura 4.22.

(a)

Figura 4.22 — Dispositivos para montagem da secdo de testes: (a) conexdo de entrada/saida

para instrumentacao; (b) o-ring

(b)



96

Na Figura 4.23 ¢ apresentada a montagem da se¢@o de testes com o trocador de calor
de microcanais retos, com as conexdes para a montante/jusante do diferencial de pressao,
entrada/saida do fluido, as conexdes dos termopares, os termopares € forma de fixacdo da

peca na secdo de visualizagdo, que estdo posicionados em uma manta térmica.

PLENUM DEENTRADA

CONEXAO AMONTANTEDO : o ' CONEXAOPARAO
DIFERENCIAL DEPRESSAQ Ll TERMOPAR DA ENTRADA

SUBSTRATODE PRATA T 5 " = ' —— .-""-._ SE{:IM:] DE .'MrIST._-";!'.lI_E;‘!LC‘:!LD

MICROCANAISRETOS
#  TERMOPARES

i

CONEXAO AJUSANIEDO
DIFERENCIAL DEPRESSAO

S—  CONEXAOPARAO
TERMOPAR DA SAIDA

SAIDADOFLUIDO i : “T  PLENUM DESAIDA

Figura 4.23 — Montagem da sec¢do de testes com o trocador de calor de microcanais retos

Apesar das duas secoes de testes utilizarem um sistema de isolamento, no caso, manta
térmica, considerando todas as condi¢cdes de teste, houve uma perda mdaxima de
aproximadamente de 40% de fluxo de calor. A perda € considerada pelo balanco de energia
realizado entre a poténcia aplicada ao sistema e a taxa de calor recebida pelo fluido, conforme
visto na secdo 3.5.1. Desse modo, as condi¢des de teste sdo resumidas para as faixas de
valores conforme a Tabela 4.7, para as condi¢des de escoamento de dgua em estado
monofésico liquido e a

Tabela 4.8 para as condi¢des de fluxo de calor.

Tabela 4.7 — Caracteristicas do escoamento

Geometria em I Geometria em Y
Reynolds, Ve} oc.idade Reynolds, Ve} oc.idade
Re [-] mass1?2a,_lG Re [-] mass1?2a,_lG
[kgm™s™] [kgm™s™]
163-168 355 196-203 533
293-296 642,5 347-258 964
413-418 906 499-505 1366
525-532 1.154,5 625-639 1.725,5

624-628 1.388,5 749-752 2.073,5
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Tabela 4.8 — Caracteristicas do fluxo de calor

Geometria em I Geometria em Y
Fluxo de calor, ¢ [Wem?] | Fluxo de calor, ¢'' [Wem?)
14 16,5
15,5 19,5
16,8 20,5
18 22,5
19 23,5
21 25,5

4.4 Analise Experimental

4.4.1 Analise dos efeitos de escala e micro-efeito

Segundo a proposta de Morini e Yang (2013), o escoamento em microcanais estd
suscetivel aos efeitos de entrada e micro-efeitos. A Tabela 4.9 especifica quais efeitos estdo
presentes nos experimentos analisados para as duas geometrias, considerando as condi¢des de

teste.

Tabela 4.9 — Efeitos de escala relevantes para o escoamento de 4gua na geometria de canais

retos € na geometria de canais em Y como um nivel de ramificagdo

Efeito de escala (E) Negligenciavel:
Efeito de entrada (E) Nio
Conducéo axial do fluido (E) Nio
Efeito conjugado da parede (E) Sim
Efeito da viscosidade (E) Sim

Os efeitos de entrada ndo s@o negligencidveis para o experimento. Em razdo da
dimensao do canal, a regido de entrada do canal é uma fragdo significativa e, portanto, o canal
€ suscetivel aos efeitos de entrada. Serd proposto que o escoamento € totalmente desenvolvido
com o objetivo de facilitar a andlise dos experimentos. Para todas as condi¢des, o regime €
laminar em todas as condi¢des testadas.

Em relacdo ao efeito de condugdo axial do fluido, o efeito ndo € desprezivel, ou seja, o
comportamento da transferéncia de calor por convecgdo € afetado pela conducdo axial do
fluido. Uma das caracteristicas da conducdo axial do fluido é que o nimero de Nusselt é

dependente da relagdo do Reynolds, em um escoamento laminar.
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O efeito de transferéncia de calor conjugado na parede (1), que € menor que 0,01, e o
efeito do aquecimento viscoso ndo sdo considerados na anélise do escoamento. Para Morini
(2006), o efeito do aquecimento viscoso € visto em didmetros hidraulicos inferiores a 300 um
com Reynolds inferiores a 1000. Essa situac@o nao € encontrada nas condi¢des testadas.

A fim de evitar imprecisdes relacionadas as propriedades dependentes de temperatura,
para o presente trabalho, as propriedades sdo corrigidas de acordo com a temperatura média,

entre a entrada e saida do fluido, para cada caso estudado.

4.4.2 Andlise da perda de pressao

A perda de pressdo foi medida entre os orificios de entrada e saida da secdo de testes
para cada caso estudado.

Na Figura 4.24 sdo apresentados os dados experimentais de perda de pressdo em
relacdo ao numero de Reynolds da geometria de canais retos e a geometria de canais em Y
para um nivel de ramifica¢do considerando um fluxo de calor de 16,8 kWem™@, fluxo de calor

semelhante para as duas geometrias.
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Figura 4.24 - Perda de pressdo experimental para a geometria de canais retos e a geometria de

canais em Y com um nivel de ramificacdo, com ¢” = 16,8 kWem™

H4 um incremento da perda de pressdo com o aumento de Reynolds, portanto com o
aumento da velocidade méssica. A perda de pressao medida na geometria de canais em Y com
um nivel de ramificagcdo € superior que a geometria de canais retos. Diferente da geometria de

canais retos, na geometria em Y, a perda de pressdao da-se por diferentes causas. Na entrada
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ocorre uma contragdo do escoamento, na bifurcacdo ha uma perda de pressdo localizada e no
canal principal e nos dois canais existe a perda de pressao por atrito.

A incerteza de medi¢do da perda de pressdo € associada principalmente a exatiddo do
equipamento de medi¢do de pressao. Por esse motivo, ndo ha grande interferéncia da incerteza
nos valores aquisitados. Os erros de medi¢cdo podem estar relacionados ao posicionamento do
instrumento para a medicdo de pressdo, o que ndo € possivel mensurar para incluir na
correcao dos valores.

O regime para as condi¢des estudadas € laminar e, embora o comprimento do canal
seja de apenas 30 mm.

Com Reynolds na faixa de 168 a 196, a perda de pressao é 0,64 kPa para a geometria
de canais retos e de 2,73 kPa para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificagao.
Na faixa de Reynolds de 625 a 628, a perda de pressdo € de 7,2 kPa para a geometria de
canais retos e 15,95 kPa para a geometria de canais em Y.

Steinke et al. (2006), com um didmetro hidrdulico de 222 pm e comprimento de
10 mm, para Reynolds de 364, obtiveram uma perda de pressdo de 4,8 kPa. O resultado
assemelha-se a geometria de canais retos, ja que a perda de pressdo foi de 3,26 kPa para
Reynolds de 413. J4 Mirmanto et al. (2012) encontraram uma perda de pressdo inferior a
5 kPa, com Reynolds de 573, para canais com comprimento de 24,8 mm. Para o trocador de
calor de canais retos, em um comprimento de 30 mm, com Reynolds de 532, a perda de
pressdo experimental € de 4,86 kPa.

Considerando a proposta de Kandlikar et al. (2006), para a Teoria Poiseuille (2.10), a
Figura 4.25 e a Figura 4.26 comparam o desvio entre os dados experimentais e tedricos para

diferentes faixas de Re e com o desvio de +15%
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Figura 4.25 — Comparagdo entre os dados tedricos e experimentais da perda de pressao no

escoamento para a geometria de canais retos
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Figura 4.26 — Comparacdo entre os dados tedricos e experimentais da perda de pressao no

escoamento para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacdao

Para a geometria de canais retos, Figura 4.25 a teoria estd de acordo em +15% para
Reynolds de 413 a 628, para Reynolds de 163 até 296, os valores nio estdo concordantes com
a variacao de +15%. O erro relativo inferior € de 4,7%, encontrado para Reynolds de 525 até
532. Na Figura 4.26 € possivel avaliar os dados de perda de pressdo experimental para a
geometria de canais em Y em uma faixa de £15% dos valores tedricos. No intervalo de
Reynolds de 347 a 358, o erro relativo entre a predicdo de perda de pressdao e os valores

experimentais € inferior a 3%.
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Em Mirmanto et. al. (2012), com a aplicagdo da teoria de Hagen-Poiseuille (Eq. 2.10)
em canais retos com comprimento totalmente desenvolvido e didmetro hidrdulico de 438 um,
os valores tedricos para o fator de atrito ajustam-se a 14,42 Re’!, os autores concluiram que
houve concordéncia nos dados experimentais para a predicao do fator de atrito, estimando que
para a faixa de Reynolds de 500 foi obtido um fator de atrito de 0,04, com comprimento de
62 mm. Para a geometria de canais retos o fator de atrito teérico é dado por 14,50 Re™'. Como
visto na Figura 4.25, a faixa de Reynolds que mostrou concordancia ao fator de atrito de
Fanning, estd estabelecida entre Reynolds de 525 e 532, em um faixa de fator de atrito de
13,9 Re! até 14,26 Re!. O fator de atrito para Reynolds de 525 é de 0,026.

Kim (2016) comparou os resultados de fator de atrito experimental em relacdo ao
tedrico, proposto por Poiseuille, para diferentes didmetros hidrdulicos, em canais retos, na
faixa de 154,9 um até 580,5 um. A correspondéncia ficou na faixa de £10% para Reynolds
inferior a 1.500. Nos resultados experimentais, como visto na Figura 4.25, a para faixa de
valores para Reynolds de 413 a 628, os valores estdo concordantes na faixa de +15%.

Desse modo, para a geometria de canais retos, em um intervalo de Reynolds de 413 a
628 e para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificag¢do, para Reynolds de 347 a

358, o fator de atrito esta concordante na faixa de +15%.
4.4.3 Anadlise experimental da transferéncia de calor

Para a andlise de transferéncia de calor, os dados registrados de temperaturas, pressao
e vazdo sdo tratados conforme a se¢@o 3.5.1, para o célculo do coeficiente de transferéncia de
calor.

A Figura 4.27 e a Figura 4.28 apresentam a relacio entre o coeficiente de transferéncia
de calor médio em relagdo ao Reynolds para a geometria de canais retos e a para a geometria

de canais em forma de Y com um nivel de ramificagdo, respectivamente.
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Figura 4.27 — Coeficiente de transferéncia de calor médio em relacdo ao Reynolds para

diferentes fluxos de calor para a geometria de canais retos
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Figura 4.28 - Coeficiente de transferéncia de calor médio em relacdo ao Reynolds para
diferentes fluxos de calor para a geometria de canais em forma de Y com um nivel de

ramificacdo

Para os dois casos estudados, o regime do escoamento é laminar. Com o aumento de
Reynolds hd um aumento do coeficiente de transferéncia de calor. De acordo com Peng e
Peterson (1996), o comportamento do aumento linear do coeficiente de transferéncia de calor
em relagdo ao Reynolds € a caracteristica de um escoamento laminar. Na geometria de canais
retos, Figura 4.27, com fluxo de calor 21 Wem™? o coeficiente médio de transferéncia de calor

é de 6.726,1 Wm™>K! para Reynolds de 166, ja para Reynolds de 625, o coeficiente é de
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15.824,2 WmK"!' Considerando o maior fluxo de calor, 25,5 Wcem™2, para Reynolds de 203, o
coeficiente médio de transferéncia de calor é de 8.125,3 Wm?K'! e com Reynolds de 750, o
coeficiente médio de transferéncia de calor é de 28.094,8 Wm2K'!.

Comparando o coeficiente médio de transferéncia de calor entre as duas geometrias ha
um aumento de 20 até 80% do coeficiente de transferéncia calor para a geometria de canais
em Y com um nivel de ramificacdo, conforme mostrado na Figura 4.29. Na geometria de
canais retos, com Reynolds em uma faixa de 626, o coeficiente de transferéncia de calor é
13.496,51 Wm2K'! para o fluxo de calor de 16,5 Wcem™2. Com o mesmo fluxo de calor e
Reynolds de 625, o coeficiente de transferéncia de calor é de 24.317,4 Wm?2K .

Para os dois casos, as menores incertezas siao encontradas nas menores faixas de
Reynolds, os erros de medicdo estdo relacionados, sobretudo, a incerteza dos instrumentos de

temperatura.
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Figura 4.29 — Coeficiente de transferéncia de calor médio experimental para a geometria de
canais retos e a geometria de canais em Y com um nivel de ramifica¢do, com

q” =16,8 kWem™,

A correspondéncia entre o nimero de Reynolds, Nusselt, e a teoria aplicivel em
escoamentos laminares sugerida por Peng e Peterson (1996), Equacdo (2.24), e Morini e Yang
(2013), Equacdo (2.29), para a geometria de canais retos e a geometria de canais em forma de
Y com um nivel de ramificacido para diferentes fluxos de calor s@o confrontadas na Figura
4.30 e Figura 4.31. Os dados tedricos sao representados pelas linhas e os dados experimentais

por pontos.
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Figura 4.30 - Relacdo entre o aumento de Reynolds e o Nusselt para diferentes fluxos de calor

em comparac¢ao com correlagdes tedricas para a geometria de canais retos
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Figura 4.31 - Relagdo entre o aumento de Reynolds e o Nusselt para diferentes fluxos de calor

em comparacao com correlagdes tedricas para a geometria de canais em Y com um nivel de

ramificacdo

O Nusselt aumentou com o aumento de Reynolds, ao em vez de ficar constante, de

acordo com Ling et al. (2018), uma explicacdo para esse acontecimento € que com 0 aumento

da velocidade massica, o escoamento torna-se desenvolvido e também, hd uma maior

remo¢do de calor. Concomitantemente, a espessura da camada de limite térmica e a

resisténcia térmica diminuem, causando uma melhor transferéncia de calor entre o fluido e a

parede de canal.
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Entre as geometrias, o desempenho da transferéncia de calor é maior para a geometria
de canais em Y com um nivel de ramificacdo. Para Reynolds maiores que 625 e um fluxo de
calor de fluxo de calor de 16,5 Wem™, o Nusselt é de 11,69 para a geometria de canais retos e
14,44 para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacao.

Zhai et al. (2017) encontraram, para o fluxo de calor 100 Wem™ e didmetro hidrdulico
de 134 pym, em um intervalo de Reynolds de 130-850, um Nusselt no intervalo de 4 a 7,5. O
maior Nusselt registrado para a geometria de canais retos foi de 11,73, para Reynolds de 625
e um fluxo de calor de 21 Wem™. No entanto, para 0 mesmo caso, a predi¢io da correlacdo de
Morini e Yang (2013) e a de Peng e Peterson (1996), o Nusselt seria de 7,66 e 2,3,
respectivamente.

Para a geometria de canais retos, com Reynolds menores que 168, os dados
experimentais sdo inferiores a teoria de Morini e Yang (2013), para valores de Reynolds
superiores a 293, os dados experimentais sdo maiores que os propostos pela mesma teoria. J4
para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacdo, em um Reynolds de 750 e
fluxo de calor de 25,5 Wem™, o Nusselt experimental é de 16,71. A aplicacdo da correlagio
de Morini e Yang (2013) propdem um valor de 13,5 e para a correlagao de Peng e Peterson
(1996), o valor € de 5,1, mas da mesma forma que para os canais retos a correlagdo tedrica
proposta por Morini e Yang superestima o coeficiente para Re menores que 505.

Nos dois casos, ndo houve uma boa concordancia com a teoria de Morini e Yang
(2013) e Peng e Peterson (1996). Na Tabela 4.10 e na Tabela 4.11 sdo mostrados o erro
relativo médio para cada fluxo de calor, para a geometria de canais retos € com canais em Y,
respectivamente. A exce¢do foi para a faixa de Reynolds de 163 até 168, na geometria de
canais retos, que variou em um erro relativo médio de 13,87% do Nusselt experimental e o
tedrico. Ja a geometria de canais em Y, os resultados mostraram um erro relativo médio de

13,86% para Reynolds de 505 até 525.

Tabela 4.10 — Desvio relativo médio de canais retos

Velocidade massica, G Erro relativo médio Morini e Erro relativo médio Peng e
[kgms™!] Yang (2013) Peteron (1996)
355 79,23 13,87
642,5 80,66 16,10
906 80,25 24,44
1.154,5 79,78 28,74

1.388,5 79,39 31,42
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Tabela 4.11 — Desvio relativo médio de canais em Y

Velocidade missica, G Erro relativo médio Morini e Erro relativo médio Peng e
[kgm?s] Yang (2013) Peteron (1996)
533 54,16 77,95
964 57,54 38,91
1366 59,08 20,95
1.725,5 68,87 13,86
2.073,5 69,23 18,89

4.4.4 Distribui¢ao de temperatura

As temperaturas medidas sdo as temperaturas de entrada e saida do fluido e as da
parede do trocador. As temperaturas do fluido ao longo dos canais sdo estimadas resolvendo a
Equaciao (3.34).

A variacdo de temperatura entre a entrada e a saida do fluido € apresentada na Figura
4.32 para a geometria de canais retos e a Figura 4.33 para a geometria de canais em Y com
um nivel de ramificag@o, de acordo com o aumento da velocidade méssica e para diferentes de
fluxos de calor.

Com o aumento da velocidade mdssica, hd um decréscimo da diferenca de temperatura
para as duas geometrias. Em fluxos de calor maiores, obtém-se maiores valores de diferenca
de temperatura. Para a geometria de canais retos, a maior diferenca de temperatura, com fluxo
de calor de 21 Wem2, velocidade madssica de 355 kgm'zs'l, € de 27,5 K. O valor maximo de
diferenca de temperatura para a geometria com canais em Y com um nivel de ramificacgao,

com fluxo de calor 25,5 Wem2, com velocidade méssica de 539 kgm2s™!, é de 28,92 K.
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Figura 4.32 — Diferenga de temperatura do fluido em relagdo ao aumento da velocidade

madssica para diferentes fluxos de calor para a geometria de canais retos
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Figura 4.33 — Diferenga de temperatura do fluido em relagdo ao aumento da velocidade
madssica para diferentes fluxos de calor para a geometria de canais em Y com um nivel de

ramificacao

As temperaturas locais na se¢@o de teste sdo ilustradas na Figura 4.34 para a geometria
de canais retos e Figura 4.35 para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificagao.

A posi¢do dos termopares distribuidos ao longo do canal sdo as definidas conforme a Figura

4.21.
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Figura 4.34 — Distribuicao de temperaturas na parede do canal para a geometria de canais

retos, com G = 1.388,50 kgm'zs'1 para diferentes fluxos de calor

Para a medi¢do de temperatura da parede do trocador de calor, na posicdo inicial, a
temperatura € superior que as posi¢des centrais. Na posicao de saida h4 um aumento relativo
da temperatura da parede. A temperatura mixima encontrada é de 314,7 K na posicdo de
saida, x3 = 28,2 mm, do canal, para o fluxo de calor de 21 Wem?2 A temperatura minima € de
302,19 K e foi obtida na posi¢ao de x3= 20,8 mm, para o fluxo de calor de 21 Wcem™2.,

O comportamento da temperatura ao longo da parede do microcanal € diferente para a
geometria de canais retos e para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacdo. As
temperaturas nas paredes sdao superiores com fluxos de calor maiores, como visto
anteriormente, no entanto, ha um decréscimo de temperatura na saida do canal. A temperatura
méxima é 304,65 K na posicio x; = 4 mm, para o fluxo de calor de 21 Wem™ j4 a temperatura
minima é de 298,75 K na posi¢do de x3=28 mm para o fluxo de calor de 21 Wem™. As
temperaturas de parede do trocador de calor sdo maiores com as menores velocidades

massicas.
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Figura 4.35 - Distribuic@o de temperaturas na parede do canal para a geometria de canais em

Y com um nivel de ramificacdo, com G = 2.073 kgm™s! e diferentes fluxos de calor

velocidades massicas.

Temperatura na parede do canal

A Figura 4.36 e a Figura 4.37 ilustram a distribui¢cdo da temperatura para diferentes
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Figura 4.36 — Distribuicdo de temperaturas na parede do canal para a geometria de canais

retos, com ¢” = 21 Wem™ para diferentes velocidades massicas.

A maior temperatura é na saida do canal, x4-28,2 mm, com 331,78 K para

G =355kgm?s’!. A menor temperatura é de 305,15 K na posicdo x2-10 mm para a maior

velocidade, G = 1.388,5 kgm'zs'1
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Figura 4.37 — Distribuicdo de temperaturas na parede do canal para a geometria de
canais em Y, com g~ = 25,5 Wem™? para diferente de velocidades massicas.

Para os canais em Y com G = 533 kgm™s™!, na posi¢dio de x; = 4 mm, a temperatura é a
maxima, Ts,x=332,3K e com a maior velocidade massica, G =2.073,5 kgm'zs'l, em
x4=726 mm a temperatura local de parede € minima, 7s,x = 302,2 K.

A distribui¢do de temperatura na parede dos canais e no fluido ao longo dos canais €

apresentada na Figura 4.38, canais retos, € na Figura 4.39, canais em Y.
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Figura 4.38 - Distribuicdo de temperaturas na parede e no fluido para a geometria de canais

retos, com G = 1.388,50 kgm™?s™! ¢g” =21 Wem™

As temperaturas sdo quase uniformes ao longo do canal. Um aumento de temperatura

¢ visto na entrada do canal, segundo Kim (2016) devido ao efeito da condugdo axial. Na
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temperatura localizada na posicdo x4=28,2 mm ocorre um acréscimo significativo de
temperatura na parede do canal, o que ocasiona um aumento de temperatura no fluido,
294,58 K, enquanto na posi¢do x2=20,8 mm, a temperatura do fluido é de 294,27 K,

demonstrando, portanto, uma variacao linear de temperatura no fluido.
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Figura 4.39 - Distribuicdo de temperaturas na parede e no fluido para a geometria de canais

em Y com um nivel de ramificacdo, com G = 2.073,50 kgm'zs'1 eq’ =255 Wcem™?

A diferenca de temperatura entre o fluido e a parede do canal diminui com a
proximidade da saida do fluido, para a posi¢do x4 =28 mm, a diferenca é de 7,81 K para a
entrada, x; = 4 mm, a diferenca de temperatura € de 11,5 K. A temperatura minima no fluido é

293,15 K na posi¢do inicial e a temperatura méxima de 294,4 K.

4.4.5 Anadlise dos resultados da simulag¢do do projeto com os resultados experimentais

Os resultados da simulacdo numérica sdo comparados com os resultados
experimentais, para o intervalo de velocidade madssica proposto e o fluxo de calor de
16,5 Wem™ e 16,8 Wem™ para a geometria de canais retos e para a geometria de canais em Y
com um nivel de ramificagcdo. A Figura 4.40 apresenta graficamente a distribuicdo de
temperatura no fluido e no sélido para as duas geometrias, na velocidade madssica de
1.154,4 kgm™s! para a geometria de canais retos e 1.725,5 kgm™s™! para a geometria de canais

em Y com um nivel de ramificacao.
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Figura 4.40 — Resultados numéricos da temperatura da secdo de testes: (a) geometria de canais
retos — fluido; (b) geometria de canais retos — trocador de calor; (c) geometria de canais em Y
com um nivel de ramificacdo — fluido; (d) geometria de canais em Y com um nivel de

ramificagdo — trocador de calor

Como informado anteriormente, a temperatura do fluido experimental é calculada a
partir da temperatura da parede supondo o fluxo de calor uniforme, o que ocasiona uma
inexatiddo em relacdo ao coeficiente de calor e o Nusselt experimentais comparados ao
numérico. Para a geometria de canais retos, o erro relativo variou de 3% até 28%, ja para a
geometria de canais com um nivel de ramificag¢do o erro relativo estd em um intervalo de 23 a
52%.

A Figura 4.41 e a Figura 4.42 apresentam a comparacdo dos ndmeros de Nusselt

experimentais e numéricos para diferentes velocidades massicas.
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Figura 4.41 — Numero de Nusselt experimental e o numérico para a geometria de canais retos,

com ¢” = 16,8 Wem™ para diferentes velocidades méssicas.

H4 uma maior proximidade entre os valores experimentais € os numéricos com 0s
menores valores de velocidade madssica para a geometria de canais retos. Para
G=642,5 kgm'zs'l, o Nusselt experimental é de 7,32 e o Nusselt numérico € de 6,64 para a

geometria de canais retos. O erro relativo entre o numero de Nusselt numérico e o

experimental ficou entr 9,3 e 24,95%.
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Figura 4.42 — Numero de Nusselt experimental e o numérico para a geometria de canais em Y

com um nivel de ramificacdo, com ¢” = 16,5 Wem™? para diferentes velocidades massicas.

Com o aumento da velocidade madssica, a diferenca entre o resultado experimental e o

tedrico diminui. Na velocidade massica de 1.725,25 kgm'zs'l, o Nusselt experimental € de
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17,88 e o Nusselt numérico é de 14,44 para a geometria de canais em Y. O erro relativo
variou entre 23 e 103%.

As diferencas entre a perda de pressdo numérica e a experimental sdo mostradas pela
Figura 4.43 e a Figura 4.44, para canais retos e em Y, respectivamente. Os dados de perda de

pressdo numérica sdo aquisitados nos mesmos pontos que o experimental.
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Figura 4.43 — Diferenca de pressao numérica e a experimental para a geometria de canais

retos, com ¢” = 16,8 Wem™ para diferentes velocidades massicas

Conforme a Figura 4.43, para a velocidade mdssica, de 642,5 kgm™s™!, uma perda de
pressdao de 1,62 kPa foi obtida na simulacdo numérica e no experimental foi de 1,76 kPa. O
erro relativo estd em um intervalo de 9% e 32%. Ao contrario do nimero de Nusselt, com
maiores valores de velocidade mdssica, a diferenca entre o experimental e o numérico

aumenta.
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Figura 4.44 — Diferenca de pressdo numérica e a experimental para a geometria de canais em

Y com um nivel de ramificacio, com ¢” = 16,5 Wem™ para diferentes velocidades méssicas

Na geometria de canais em Y, os valores de perda de pressdao numérica e experimental,
sdo concordantes para as diferentes velocidades madssicas, o erro relativo estd em uma faixa de
valores entre 2% até 74%.

Uma das hipéteses para os resultados numéricos e experimentais apresentarem
resultados significativamente diferentes é o fato que ndo houve uma medicdo das dimensdes
do trocador de calor apds a prototipagdo, as dimensdes fabricadas podem apresentar variagdes
ao projeto. Outra hipétese € o fato das incertezas de medicdo associadas do experimento e as
condi¢des ambientais do experimental. Também, a andlise numérica ndo contempla a medi¢ao
da rugosidade, a rugosidade tem influéncia sobre o fator de atrito, e portanto, na perda de

pressao.
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5 CONCLUSOES

Diante de um cendrio do desenvolvimento de sistemas tecnolégicos, cada vez mais em
escala micro, hd uma grande preocupagdo com o gerenciamento térmico adequado e a
operacdo dos componentes em uma temperatura. A utilizacdo de trocadores de calor com
microcanais vem se destacando para suprir o resfriamento de dispositivos eletronicos.

O desenvolvimento do trocador de calor iniciou pela anélise numérica, em duas etapas
distintas, primeiramente, com a aplicacdo do design construtal para obtencao da geometria do
canal que permitiria a melhor transferéncia de calor e distribuicdao de temperatura e, apos, a
andlise da perda de pressdo, distribuicdo de velocidade e temperatura, além da avaliacdo do
coeficiente de transferéncia de calor do trocador de calor de microcanais em quatro arranjos
diferentes de entrada e saida e geometria de plenums. Em relacdo a geometria, duas
geometrias foram comparadas, uma de canal reto, sem ramificacdo e a outra com canal em Y,
com um nivel de ramificacgdo.

Na andlise numérica, a geometria com plenum retangular com cantos arredondados e
entrada e saida centrais, modelo A, apresentou menores perdas de pressio e maiores
coeficientes de transferéncia de calor. Assim, o projeto que apresentava melhores ganhos em
termos de fabricacdo era o trocador de calor com essa configuragao.

Porém, devido as vantagens que a comparagdo experimental das duas propostas de
trocador de calor traria para as andlises, optou-se pela fabricacdo de ambas geometrias, a de
canais retos e a de canais em Y. O trocador de calor foi fabricado em liga de prata pela técnica
de impressdo 3D. Uma solugdo relativamente nova para fabricagdo de componentes, que cada
vez mais € utilizada pela industria para fabricagdo nao apenas de protétipos como também de
pecas finalizadas para o uso em equipamentos. Para atender os parametros da impressao,
algumas dimensdes das andlises iniciais foram alteradas, servindo as andlises apenas como
base para a realizac@o do projeto dos trocadores de calor

Com a manufatura das pecas, foi montada a secdo de testes em uma bancada
experimental, com circulacdo de dgua em estado monofésico. Realizaram-se medi¢des para
andlise das caracteristicas térmicas e desempenho do trocador de calor de microcanais. Os
trocadores de calor foram submetidos a 30 diferentes testes com controle de temperatura do
liquido, fluxo de calor e velocidade massica. As caracteristicas do escoamento variaram para
um Reynolds de 163 a 628, no intervalo de velocidade méssica de 355 a 1.388,5 kgm™s™! para
a geometria de canais retos Reynolds de 196 a 752, para a velocidade massica de 533 até

2.073,5 kgms! para a geometria de canais em Y com um nivel de ramificacio. Sobre as
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condi¢des de fluxo de calor, para a geometria de canais retos o mesmo foi de 14 a 19 Wem™,
j& para a geometria de canais em Y, com um nivel de ramifica¢do, o fluxo de calor estava em
uma faixa de 16,5 até 23,5 Wcem™.

Os canais com ramificacdo possuem um melhor desempenho em relacdo a
transferéncia de calor, embora o aumento do coeficiente de transferéncia de calor seja
acompanhado de uma perda de pressdo superior que a geometria de canais retos. O maior
coeficiente de calor convectivo médio foi de 14.231,5 Wm™2K™! e a perda de pressio foi de
7,2 kPa, enquanto para a geometria de canais em Y o coeficiente de calor convectivo foi de
24.317,4 W2K'! e a perda de pressio foi de 15,95 kPa.

Em comparagdo a teoria, para a perda de pressdo, as geometrias apresentaram
concordancia com a teoria de Poiseuille, principalmente na faixa de Reynolds de 347 e 505
para ambas as geometrias. A teoria de Morini e Yang (2013) e a teoria de Peng e Peterson
(1996) ndo proporcionaram resultados proximos ao experimental, sendo que os menores erros
relativos médios sdo vistos na teoria de Peng e Peterson (1996), para Re =168 para a
geometria de canais retos e Re = 505 para a geometria de canais em Y. Enquanto a teoria de
Morini e Yang considera as condicdes de entrada do fluido para andlise de Nusselt, Peng e
Peterson supdem que o mesmo seja totalmente desenvolvido, entdo pode-se concluir que a
hipétese de escoamento totalmente desenvolvido foi vdlida na aplicacdo da andlise
experimental.

Nao houve um aumento significativo na temperatura com o aumento do fluxo de calor.
O pressuposto € que as condi¢des de fluxo de calor sdo muito baixas para que exista o
aumento substancial da temperatura. Apesar disso, quanto maior a velocidade massica, menor
a temperatura no substrato. Entdo, pode-se admitir que o trocador de calor atuaria com melhor
eficiéncia, em termos de temperatura para velocidades mdssicas maiores como 1.388,50
e 2.073,50 kgms™!, para os canais retos e com canais em Y, respectivamente. A geometria de
canais retos e a de canais em Y possuem comportamentos distintos em relacdo a distribuicao
de temperatura, enquanto, hd uma elevagao de temperatura na saida do trocador de calor de
canais retos, para a geometria de canais em Y, o aumento de temperatura inicia na bifurcacdo
do microcanal.

Relacionando a andlise numérica e experimental, os menores erros relativos sdo vistos
na geometria de canais retos, tanto para perda de pressdo como para o Nusselt. A geometria
de canais em Y tem resultados com grandes desvios. A divergéncia entre os dados numéricos

e experimentais possivelmente serd atenuada com a medi¢do das dimensdes dos trocadores de
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calor e a rugosidade dos canais, o que possibilitard a alteracdo do desenho do trocador de
calor conforme o fabricado e a verificacdo numérica do efeito da rugosidade no escoamento.

Assim, o presente trabalho conseguiu caracterizar, com andlise numérica e
experimental, o trocador de microcanais para dissipacdo de calor de componentes eletronicos,
permitindo comparar duas geometrias distintas, uma com canais retos e outra com canais em
Y, com um nivel de ramificacdo. Ademais, a fabricac@o dos trocadores de calor em impressao
3D, promove esse tipo de tecnologia e colabora com os estudos experimentais na drea de
microcanais, para que a manufatura dos trocadores de calor de microcanais seja uma realidade
em grande escala.

Como sugestdo para futuros trabalhos utilizando os micro trocadores de calor, realizar
a medi¢do dos canais e da geometria do canal ramificado, o que promeverd a andlise de
rugosidade do método de fabricacdo, também, em consequéncia, a avalia¢do do fator de atrito
ocasionado pela rugosidade originada do método de fabricagdo, e assim a correta avaliacao do
fator de atrito do micro canal. Principalmente, a medi¢do opotunizard o aprimoramento da
comparacao entre os dados experimentais € numéricos, permitindo implementar as andlises
numéricas em futuros projetos. Sugere-se também investigar e caracterizar o comportamento
dos dois micro trocadores desenvolvidos para o escoamento de outros fluidos e outras faixas

de fluxos de calor e massa.
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APENDICE A - INCERTEZA DE MEDICAO

As incertezas dos parametros utilizados para andlise foram minimizadas com método
de propagacdo de incertezas considerando os termos que estdo associados aos instrumentos de
medicdo. No entanto, os termos referente a geometria sdo considerados no calculo, ja que ndo

foram realizadas as medi¢des das dimensdes do trocador de calor.
* Perda de Pressao

O célculo da incerteza de medi¢do para a perda de pressao estd relacionado a exatidao
do equipamento de medicao da pressdo diferencial, que é de £0,1%. A incerteza de medicao

para a perda de pressdo, o4p, é calculada conforme Eq. (A.1):

Ay =0Enp (A.1)

onde Ep, € o valor de exatidao do equipamento, informada pelo fabricante.
* Velocidade massica

A incerteza da velocidade madssica, oG, € dada principalmente pela incerteza
relacionada a taxa de massa, dim que é determinada pela vazao, Q. A incerteza de medigdo
da vazdo € considerada pela precisdo do equipamento, informada pelo fabricante como +5%.

A Eq. (A.2), (A.3) e (A.4) apresenta calculos da incerteza, respectivamente:

(A.2)

am = V(pOQ)Z (A.3)
=QE

®=05 (A.4)

onde Ep € o valor de precisdo do transmissor de baixo fluxo.
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¢ Fator de atrito

A incerteza do fator de atrito € calculada pelo método da incerteza propagada, o valor

¢ dado pela derivada parcial de cada termo, resultando na Eq. (A.5):

2
D D,
7=y - (AS)
20G°L 40G-L '
e Nuamero de Reynolds
A incerteza do ndmero de Reynolds, oRe, é definida pela Eq.(A.6):
(A.6)

¢ Fluxo de Calor

A taxa de calor apresenta a principal condi¢do de incerteza do fluxo de calor, og”,

conforme apresenta a Eq. (A.7):

2 2
1 U | + U a A
Asup Asup '

a-q" -

onde ol € a incerteza de medi¢cdo da corrente elétrica e oU a incerteza de medicdo da tensdo,

ambas relacionada a exatidao do equipamento de medic¢ao.

¢ Coeficiente de transferéncia de calor:

Considerando o método da propagagao das incertezas, a incerteza do coeficiente da

transferéncia de calor é dado por cada termo, conforme a Eq. (A.8):
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o) 2
;Jq" +| - cd > oT sup,x
_1 2 (A.8)
+| = q off,x
[ 5
sup,x—1f,x

* Temperatura da superficie

Para a estimativa da incerteza da temperatura na superficie, o7f,x, o seguinte cdlculo é

feito conforme a Eq.(A.9):

Px 2 " Px
oTf, x = (0Te)2+(.—aq”j T T A0
mcp mz cp ( 9)
onde oTe é a incerteza da temperatura de entrada que determinada pela incerteza dos

termopares.

 Numero de Nusselt
O nimero de Nusselt tem a sua incerteza relacionada ao coeficiente de transferéncia

de calor, portanto, considerando apenas incerteza do coeficiente de transferéncia de calor, a

incerteza do nimero de Nusselt, cNu, € dada pela Eq. (A.10):

(A.10)
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APENDICE B - CALIBRACAO E INCERTEZA DOS TERMOPARES

O método baseado em comparagdo foi utilizado para a calibra¢do dos termopares. Os
valores de um sensor PT100 sdo comparados aos termopares utilizados nos experimentos nas
mesmas condicdes. O sensor PT100 foi calibrado pela fabricante Omega, e tem uma incerteza
de 0,05 K.

Em um banho térmico, com temperatura controlada, o sensor PT100 e os termopares
foram imersos na dgua do banho térmico. Para o experimento, estimou-se que as temperaturas
encontradas seriam de 293,15 a 373,15 K. Por isso, os pontos ajustados iniciaram em
283,15 K, aumentando a temperatura em 5 K até a temperatura de 373,15 K. O tempo de 30
minutos € considerado para a estabilizacdo da temperatura. Os dados sdo aquisitados pelo
Agilent e o software Bench Link Data Logger armazena os dados e possibilita a realizacao da
curva de calibracdo para cada termopar.

A incerteza dos termopares, 67rem, € definida como o desvio padrdo da diferenca entre

o sensor PT100 de referéncia e o termopar, conforme a Eq. (B.1):

n
> Tterm —TPT100)

—1i=1
HMterm = l n—1 (B.1)

onde Trrm € a temperatura do termopar, Tpri00 € a temperatura do PT100 e n é o nimero de
medidas realizadas para a temperatura.

Desse modo, a incerteza propagada da temperatura, o7, € determinada pela Eq. (B.2):

onde oTinc € a incerteza do sensor PT100 que € referente a precisdo de calibracdo do

fabricante.



