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Resumo

Souza, Valter Cesar, Dissipadores Térmicos de Placas Paralelas com Influxo de Topo,
Campinas, Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2005,
76 p. Tese (Doutorado).

Os dissipadores térmicos de placas paralelas com entrada de topo e saida lateral constituem
uma alternativa para intensificar a remog¢ao da poténcia elétrica dissipada em microprocessadores.
Neste trabalho, trés dissipadores térmicos de placas paralelas foram construidos e testados com
escoamento varidvel de ar sob condi¢cdes de entrada de topo e saida lateral. Os resultados
experimentais foram comparados com correlagdes da literatura e com resultados de simulacdes
numéricas tridimensionais. Apds a validacdo com os resultados experimentais, o modelo
numérico foi utilizado num procedimento para obter o nimero de aletas do dissipador para a
maxima troca térmica convectiva. Dois casos foram considerados, um deles baseado numa
velocidade média do ar constante na entrada do dissipador, € o outro, numa relagdo linear da

curva de operagao de um ventilador.

Palavras Chave
dissipadores térmicos, placas paralelas, entrada de topo e saida lateral, resultados experimentais,

simulacdes numéricas, otimizacao.



Abstract

Souza, Valter Cesar, Impinging Flow Parallel Plates Heat Sinks, Faculdade de Engenharia
Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2005, 76 p. Tese (Doutorado).

The parallel plates heat sinks with top inlet and side exit constitute an enhanced heat
transfer alternative for the local removal of electric power dissipation in microprocessors. In the
present work, three parallel plates heat sinks were built and tested with variable airflow under the
conditions of top inlet and side exit. The experimental results were compared with correlations
from the literature and with results from three-dimensional numerical simulations. After the
validation with the experimental results, the numeric model was used in an optimization
procedure to obtain the heat sink number of fins for the maximum convective heat transfer. Two
cases were considered, one based on a constant average inlet air velocity, and the other, on an

assumed linear fan curve.

Keywords
heat sinks, parallel plates, top inlet and side exit, experimental data, numerical simulations,

optimization.
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Nomenclatura

Letras Latinas

Ap — Area dobocal, A, = 7(*4) [m’]

Auer — Area de contato placa de acrilico, A, =5, w, [m”]

Acav — Area da abertura da cavidade, A, = Lw, [m”]

Adis F_ep — Area frontal exposta da base do dissipador, At roop =WV [m’]

Adis Fiso — Area frontal isolada da base do dissipador, A, , ., =w, [m’]
Agis L — Arealateral da base do dissipador, A, .., =W, [m’]

Af — Area da secdo do fio de cobre, A, = 7R,’ [m]

Ap — Area lateral do aquecedor principal, A, =4y, (w, + 2S00 1ar) [m®
Aisotas — Areaisolada da aleta lateral , Ayt =LYy 1w [m*]

Agit — Area da seciio do silicone, A, =y ,w,, [m?*]

Ar — Area da secdo do fio de termopar, A, = 7R, [m]

cp — Calor especifico [J kg'K']
F — Fundo de escala, (= 40,4 mm Alcool) [mm Alcool]
h — Coeficiente convectivo médio [Wm'zK'l]
H — Altura da aleta [mm]

1 — Corrente elétrica [mA ou A]
Kacr — Condutividade térmica do acrilico, (= 0,184 Wm 'K [Wm'K]
kar — Condutividade térmica do ar, (=0,026 Wm'lK'l) [Wm'lK'l]
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Capitulo 1

1 Introducao

A capacidade de processamento dos microcomputadores tem aumentado com uma
dissipacdo crescente de poténcia elétrica no seu interior. O ar atmosférico é o fluido mais
conveniente para o controle térmico, mas devido as suas propriedades, requer freqiientemente o
uso de dispositivos de intensificacdo de troca de calor. Os dissipadores térmicos sdo 0s mais
usados e o seu projeto térmico deve ser cada vez mais cuidadoso. A construcdo tradicional
emprega placas paralelas e um escoamento de ar alinhado com a base do dissipador. Numa
configuracdo mais recente, o escoamento de ar entra pelo topo do dissipador, sendo desviado para
as suas duas saidas laterais a medida que se aproxima da base. A conveccdo térmica neste caso €

maior que na configuracdo do escoamento paralelo a sua base, Sathe et al. (1995).
1.1 Motivacao

Uma das primeiras investigacdes experimentais de dissipadores do tipo placas paralelas
com influxo de topo foi o trabalho de Sparrow et al. (1985). Eles utilizaram a técnica de
sublimagdo de naftaleno no ar para simular a troca convectiva de calor do escoamento entre duas
placas paralelas isotérmicas. Obtiveram como resultados a variacdo do nimero de Sherwood e do
coeficiente de queda de pressdao em fun¢do da vazdo de ar e do espacamento entre as placas

paralelas.



Utilizando técnicas de CFD e medidas experimentais feitas em um canal unico Biber (1997)
apresentou duas correlagdes adimensionais, uma para um coeficiente de queda de pressao e outra

para o nimero de Nusselt médio, considerando um dissipador com influxo de topo.

Um trabalho mais sofisticado em termos experimentais utilizando um canal tnico foi feito
nas investigacdoes de Holahan et al. (1999), que apresentou uma distribui¢do de medidas de
temperatura e de pressdo estdtica na superficie das placas, comparando-os com resultados de
simulacdo numérica. Este trabalho ndo apresentou resultados da queda de pressdo ou da troca

convectiva de calor.

A abordagem utilizada nestas pesquisas motivou o desenvolvimento de um trabalho
visando a obtencdo de medidas confidveis em laboratério utilizando dissipadores térmicos

completos e ndo apenas um canal entre duas placas.

1.2 Objetivo

O presente trabalho foi desenvolvido com o objetivo de efetuar uma analise numérica e
experimental de dissipadores térmicos de placas paralelas com influxo de topo. Com este
propdsito foram efetuadas medidas em laboratério utilizando trés dissipadores térmicos
completos confeccionados artesanalmente. Os resultados das medidas experimentais com o0s

dissipadores foram comparados com as predi¢des de correlagdes e simulagdes numéricas.

1.3 Estrutura do Trabalho

Este trabalho estd organizado em seis capitulos. No capitulo dois sd@o descritas algumas
pesquisas relacionadas com o tema central da tese, apresentando a evolu¢do do tema de forma
selecionada. O capitulo trés apresenta a descricdo da montagem experimental, a instrumentacao
utilizada, o procedimento experimental e as incertezas associadas as medidas e aos resultados
experimentais. No capitulo quatro sdo apresentadas as equacgdes de transporte resolvidas, o

modelo numérico, e os casos considerados na otimizac¢do. No capitulo cinco estdo apresentados



os resultados experimentais, de correlacdes e de simulacdo numérica para a queda de pressdo e a
troca térmica convectiva para os dissipadores. S3ao apresentados também os resultados da
otimizacdo efetuada. O capitulo seis apresenta algumas conclusdes obtidas da pesquisa realizada
e algumas sugestdes para futuros trabalhos. As equagdes de reducdo e detalhes da andlise de

perdas térmicas aplicadas neste trabalho estdo apresentadas no anexo A.



Capitulo 2

2 Revisao Bibliografica

Neste capitulo sdo descritos alguns trabalhos relacionados com o tema central da tese, a
andlise térmica de dissipadores de placas paralelas com influxo de topo. O objetivo é mostrar a

evolucdo do tema de forma selecionada.

2.1 Trabalhos Considerados

O dissipador tipo placas paralelas com influxo de topo constitui uma alternativa para a
remogao da poténcia elétrica dissipada nos processadores de microcomputadores a partir da
década de 90. O interesse dos pesquisadores em engenharia térmica no estudo deste tipo de
configuracdo foi impulsionado pelo aumento da capacidade de processamento dos
microprocessadores, requerendo projetos de dissipadores cada vez mais eficientes para garantir a

temperatura de operagdo numa faixa confidvel.

Uma das primeiras investigacdes experimentais de dissipadores do tipo placas paralelas
com influxo de ar pelo topo nos regimes laminar e turbulento foi o trabalho de Sparrow et al.
(1985). Os resultados apresentados foram um coeficiente de queda de pressdo e valores médios e

locais do numero de Sherwood em funcdo da vazdo de ar e do espacamento entre duas



placas paralelas. Eles foram obtidos utilizando a técnica de sublimacao de naftaleno no ar, para
simular a troca térmica convectiva do escoamento entre duas placas isotérmicas quadradas com
100 mm de aresta com quatro espacamentos diferentes (1,2 mm; 1,5 mm; 1,9 mm e 2,4 mm), para

trés configuracdes distintas (sem obstrucdo, com obstrucao de topo e com obstrugao lateral).

Na literatura, a configuracdo com influxo de topo foi denominada TISE (Top Inlet Side
Exit), enquanto a configuracdo com influxo lateral foi designada SISE (Side Inlet Side Exit). Uma
comparacdo do desempenho dessas duas configuracdes foi realizada por Sathe et al. (1995),
através de simulacdes numéricas validadas com resultados experimentais. Eles concluiram que a

configuracdo TISE apresenta um melhor desempenho térmico que a configuragao tipo SISE.

As investigacdes experimentais consomem um tempo significativo do projeto de um
dissipador de calor. Para minimizar este tempo em laboratério Kang e Holahan (1995)
propuseram uma abordagem com investigacdes experimentais, simulagdes e correlagdes. Inicia-se
utilizando correlagdes na escolha de um conjunto inicial de geometrias de dissipadores. Em
seguida aplicam-se simula¢des numéricas no direcionamento a obter-se um subconjunto de
geometrias. Depois avanga na confeccio de um nimero reduzido de dissipadores para
efetivamente obterem-se as medidas experimentais em laboratério. Esta metodologia foi

formalizada no trabalho de Biber e Belady (1997).

As medidas principais feitas em laboratério com os dissipadores correspondem a uma
caracteristica térmica normalmente associada ao numero Nusselt ou a resisténcia térmica,
definida como a razdo entre a variagdo de temperatura pela poténcia dissipada, e a uma
caracteristica hidrodinamica representada pela queda de pressao. Com esses resultados
normalmente busca-se a elaboracio de um modelo que corresponda bem as medidas
experimentais. Nesta linha estdo os trabalhos de Kang e Holahan (1995), Holahan et al. (1996),
Biber (1997), Saini e Webb (2002). Os modelos apresentados por estes trabalhos sao apropriados

para estudos paramétricos.



Considerando um escoamento laminar entre as aletas, Holahan et al. (1996) desenvolveram
um modelo analitico para calcular o desempenho térmico e a queda de pressao para um dissipador
de calor de placas paralelas com influxo de topo. Os resultados do modelo foram comparados

com resultados experimentais e de simulacdes.

No ano seguinte, Biber (1997) apresentou duas correlacdes adimensionais, uma para um
coeficiente de queda de pressdo e outra para um nimero de Nusselt médio. Essas correlacdes
apresentaram um desvio de 24% para queda de pressdo e 16% para troca térmica quando

comparadas com seus proprios resultados experimentais.

Uma proposta de melhoria das correlagdes Biber (1997) ocorreu no trabalho de Saini e
Webb (2002), que propuseram também um modelo analitico para a configuragao SISE. Medidas
experimentais do desempenho hidrodindmico e térmico foram efetuadas utilizando dois
dissipadores de calor de aluminio de placas paralelas, um para cada configuracao de escoamento.
Os resultados dos testes experimentais foram comparados com os modelos propostos. O modelo
para o escoamento tipo SISE apresentou um desvio de 8% para a troca térmica e de 20% para a
queda de pressdo, enquanto que para o modelo TISE ocorreu um desvio de 22% para a queda de

pressao e de 11% para a troca térmica.

Medidas experimentais feitas em laboratério também foram utilizadas para validar modelos
numéricos. Nestes trabalhos, a caracteristica térmica pode estar associada a resisténcia térmica, a
um numero Nusselt ou uma distribui¢do de temperatura, e a caracteristica hidrodinamica,
associada a queda de pressdao ou a uma distribuicdo de pressdo. Nesta linha estdo os trabalhos
Sathe et al. (1997), Tanaka et al. (1997), Holahan et al. (1999), Sasao et al. (2001). Os modelos
apresentados por estes trabalhos sdo apropriados para uma andlise detalhada da condigdo

hidrodinamica e térmica do projeto de dissipadores de calor.

O trabalho de Sathe et al. (1997) apresentou um estudo do dissipador de calor utilizado no

computador IBM 4381. Ele consistia de uma base de cerdmica com aletas de liga aluminio-cobre.



Foi apresentada uma andlise numérica da transferéncia de calor, da queda de pressdo e da
temperatura na base do dissipador e nas aletas. Os resultados numéricos foram comparados com
valores obtidos experimentalmente. Este estudo ilustrou a utilidade da anélise de CFD no projeto

térmico de dissipadores.

Utilizando o método de elementos finitos € o modelo de turbuléncia k — &, Tanaka et al.
(1997) compararam qualitativamente os resultados numéricos do campo de velocidades com
resultados de visualizacdo experimental. Além disso, distribui¢des de temperatura do resultado
computacional apresentaram um desvio de 20 a 30% em comparacio com os dados

experimentais.

Na pesquisa de Holahan et al. (1999) foram efetuadas medidas experimentais e simulagdes
numéricas do comportamento térmico e hidrodinamico associados a um canal de um dissipador
na configuracio TISE. As medidas foram efetuadas no espago entre duas placas paralelas
separadas por 1 mm e com influxo de topo, mas com obstru¢do parcial de 40 % da secdo de
entrada. As placas das aletas tinham 50 mm de altura e 100 mm de largura e foram
instrumentadas com sensores de pressdo e de temperatura. As medidas experimentais de
temperatura e de pressdo estdtica na superficie das placas foram comparadas com resultados de

simulacdo numérica.

Uma abordagem semelhante ao trabalho anterior foi feita por Sasao et al. (2001). Neste
trabalho foi utilizada uma técnica de substitui¢do de todos os canais do conjunto aletado por um
unico canal equivalente. Os resultados do modelo desenvolvido neste trabalho foram comparados
com dados experimentais, apresentando desvios de 15% para a troca térmica e de 20% para a

queda de pressao.

A configuracdo TISE foi objeto de estudo de vérios trabalhos analiticos, numéricos e
experimentais, porém os resultados de queda de pressdo ou térmicos ndo foram apresentados de

uma forma homogénea. Uma tentativa de padronizacdo da queda de pressao foi apresentada no



trabalho de Biber e Belady (1997). Eles propuseram uma metodologia para a avaliacdo da queda
de pressdo para um dissipador tipo SISE, considerando apenas o efeito do dissipador, eliminando

o efeito extra da estrutura onde ele é montado.

Atualmente os pesquisadores estdo testando novas disposi¢cdes ou geometrias alternativas
de aletas para a configuragdo com influxo de topo. Nesta linha estdo os trabalhos de Sathe e

Sammakia (2004), Yu et al. (2005) e Lin et al. (2005).

Com o intuito de diminuir a queda de pressao em uma configuracao TISE os pesquisadores
Sathe e Sammakia (2004) propuseram uma modificacdo nas aletas de um dissipador de calor de
placas paralelas. Confeccionando as aletas com um entalhe central na parte superior, como
apresentado na Figura 2.1. Uma investigacdo numérica do desempenho deste dissipador foi
conduzida e verificada por dados experimentais. Os efeitos da espessura da aleta, da forma do
entalhe central e da largura do bocal de entrada de ar sobre a transferéncia de calor e a queda de
pressdo foram investigados. O estudo mostrou que o entalhe central apresenta-se como uma
alternativa para a placa sem entalhe, por diminuir a queda de pressdo sem sacrificar a troca

térmica.

Figura 2.1 — Aleta com Entalhe Central



Uma associagcdo de aletas tipo placa e pino num dissipador, mostrado na Figura 2.2, foi
investigada por Yu et al. (2005). Eles compararam o desempenho térmico entre dois dissipadores
de placas paralelas com e sem pinos entre as placas, através de simulacdes numéricas e medidas
experimentais. Os resultados obtidos indicaram que a resisténcia térmica de um dissipador de
placas paralelas com pinos era aproximadamente 30% menor do que de um dissipador sem pinos

para uma mesma vazao.

A, AR RS .

Figura 2.2 — Placas e Pinos. Figura 2.3 — Placas Obliquas.

O trabalho de Lin et al. (2005) comparou o desempenho de dois dissipadores, um com
placas obliquas, e outro com placas paralelas verticais. Para a configuragdo com placas verticais,
a drea da segdo transversal ao escoamento permanece sempre constante. Entretanto, quando o
nimero das aletas aumenta, a resisténcia ao escoamento cresce consideravelmente, apesar do
aumento da drea de transferéncia de calor. Na tentativa de reduzir este bloqueio indesejado ao
escoamento de ar, as aletas planares obliquas foram utilizadas em um dissipador de calor,
apresentado na Figura 2.3. Os resultados experimentais indicaram um desempenho melhor do que
no caso das aletas na disposicdo vertical. Esta melhoria foi justificada pelo fato que além de um
aumento de drea de troca convectiva de calor, o escoamento incidente sofre uma aceleracao no

espaco entre as aletas.

Nos trabalhos apresentados, verifica-se que em média os resultados dos diversos modelos
de solugdo apresentam desvios menores que 30% para comportamento térmico e hidrodinamico

quando comparados com resultados experimentais. Apesar disso, vdrios trabalhos foram



desenvolvidos no sentido de otimizar os dissipadores de calor, com base em objetivos distintos

como a menor massa, a menor resisténcia térmica ou a menor geragao de entropia.

Segundo Chapman (1997) um dissipador de calor deve ser projetado especificamente para
cada tipo de aplicacdo. Um projeto otimizado é importante, pois baixa significativamente o custo
do produto final e diminui o tempo de sua chegada ao mercado. A seguir serdo apresentadas

algumas pesquisas que tiveram como tema a otimizagado de dissipadores de calor.

O trabalho de Mansuria e Kamath (1994) considerou dissipadores de calor com trés
geometrias diferentes de aletas: pino, placa e disco. A otimizagdo para cada tipo de aleta foi feita
através de simulacdes numéricas. As restricdes para o problema da otimizacdo foram o volume
ocupado pelo dissipador de calor e as vazdes suportadas pelo ventilador axial utilizado. Os
resultados das simulagdes numéricas indicaram que a geometria das aletas em forma de disco
apresentou uma maior taxa de transferéncia de calor. Eles verificaram também que o escoamento
de ar no modo de injecdo gera uma resisténcia térmica menor do que no modo de succao através

das aletas.

Uma otimizagdo paramétrica foi efetuada no trabalho de Lee (1995). Um dissipador de
placas paralelas com configuracdo tipo SISE foi otimizado utilizando um modelo analitico para o
seu desempenho térmico. Os parametros de andlise foram a altura das aletas, o espacamento entre
elas e a velocidade de entrada, verificando os seus efeitos sobre a resisténcia térmica. Um
trabalho mais sofisticado de otimizacdo paramétrica, empregando simulagdo CFD
(Computational Fluid Dynamics) com o modelo de turbuléncia k& foi apresentado por Maveety e
Jung (2000). Eles investigaram um dissipador de base quadrada com aletas tipo pino quadrado e
influxo de topo de um jato de ar. Os parametros analisados foram a altura e a espessura dos pinos,
e para o jato de ar o didmetro e a altura. As varidveis otimizadas foram a resisténcia térmica e o
coeficiente de queda de pressdo. Este estudo ilustrou a utilidade de simulagdes numéricas no

projeto e otimizacdo de dissipadores térmicos.
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Uma otimizacdo matemdtica foi aplicada nos trabalhos de Kondo et al. (1998),

Craig et al. (1999), De Kock e Visser (2000, 2002, 2004).

Kondo et al. (1998) estudaram dissipadores de placas paralelas na configuracdo tipo TISE
utilizando um algoritmo de otimizacdo multivaridvel descrito por Stoecker (1971). O
procedimento para a determinagdo da resisténcia térmica e da queda de pressao foi baseado na
divisdo do dissipador em zonas, sendo que para cada zona foi aplicado um modelo de correlagdes
semi-empiricas. Para testar a validade das predicdes do modelo, medidas experimentais e
simulagdes numéricas foram executadas. O modelo desenvolvido apresentou um desvio de 25%
para a resisténcia térmica e 20% para a queda de pressdo quando comparado com os resultados
experimentais. O modelo apresentou resultados mais proximos das medidas experimentais que as
predicdes dadas pelas simulagdes numéricas. Na otimizacdo efetuada foram considerados
dezesseis parametros de projeto, incluindo a espessura e altura da aleta, o espacamento entre as
aletas, e as dimensoes do orificio do jato de ar. Uma proposta de melhoria do modelo zonal foi
feita no trabalho de Zhipeng e Muzychka (2004, Partes I e II) para determinar a resisténcia
térmica e a queda de pressdo no regime laminar do escoamento entre as placas. As predicdes do

modelo concordaram com os resultados experimentais com desvios de 20%.

A minimizagdo da massa de um dissipador de calor utilizando CFD e otimizagdo
matematica foi o foco do trabalho de Craig et al. (1999). Neste estudo, o cédigo comercial de
CFD, STAR-CD, foi utilizado com o método de otimizacio DYNAMIC-Q. As varidveis de
projeto consideradas foram a altura, o comprimento e a espessura das aletas, a velocidade de
entrada, e a espessura da base do dissipador. O método DYNAMIC-Q também foi utilizado por
De Kock e Visser (2000, 2002 e 2004) em uma otimizacdo multi-pardmetros, juntamente com o
software de simulacdo Qfin. Estes trabalhos ilustraram como os parametros considerados
influenciam a massa do dissipador de calor e como as técnicas matematicas de otimizagao podem

ser usadas para projetar dissipadores térmicos.
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Uma otimizacdo minimizando a geracdo total de entropia foi utilizada por Culham e
Muzychka (2001). Neste trabalho foi apresentado um procedimento que permite otimizar
simultaneamente diversos parametros de projeto de dissipadores de calor, com o objetivo de
minimizar a geragdo da entropia associada a transferéncia de calor e a queda de pressdo no
escoamento. Foram considerados todos os parametros de projeto relevantes para os dissipadores
de calor, incluindo parametros geométricos, propriedades do material e as condi¢des do
escoamento no seu interior. Foi utilizada uma curva de operagdo de um ventilador no
procedimento de otimizacdo, fornecendo uma ligagao entre os parametros de projeto otimizados e

o ponto de operacdo do sistema dissipador-ventilador.

Na mesma linha estd o trabalho de Shih e Liu (2004), que apresentaram a otimiza¢do do
dissipador de calor usado no processador AMD Thunderbird de 1GHz. Foi verificado que o
nimero e a razdo de aspecto das aletas foram os fatores mais importantes para o desempenho
térmico do dissipador. Em conseqiiéncia da otimizacdo efetuada, os autores indicaram que o
desempenho térmico do dissipador pode ser melhorado, bem como o seu tamanho e massa podem

ser reduzidos.

O trabalho de Iyengar e Bar-Cohen (2003) avanca na andlise de geracdo de entropia
considerando toda a cadeia produtiva de um dissipador de calor. Foi desenvolvido um coeficiente
de andlise do desempenho térmico (COPT) para dissipadores de calor, que tem como objetivo
fornecer uma técnica vidvel para combinar a minimiza¢do da massa e a geracdo de entropia. O
COPT relaciona a taxa de troca térmica do dissipador de calor com a poténcia de bombeamento
de um ventilador e com o trabalho termodinamico requerido para manufaturar e montar o
dissipador de calor. A metodologia proposta de otimizacdo maximiza a poténcia dissipada,
identifica uma relacdo 6tima da alocacdo de recursos, fornecendo a distribuicdo mais favoravel

dos recursos energéticos existentes, desde a manufatura do dissipador de calor até a sua operacgao.

12



2.2 Consideracoes Finais — Revisao Bibliografica

Os trabalhos citados nesta revisdo apresentam um panorama das pesquisas realizadas com
dissipadores térmicos, servindo como suporte para o desenvolvimento desta Tese. Na abordagem
da maioria das pesquisas nao foi utilizado um dissipador de calor completo, estudou-se apenas
um canal entre duas aletas de um dissipador. O presente trabalho fez uso desta técnica na parte
numérica, porém na parte experimental foram utilizados dissipadores completos. As medidas
experimentais com trés dissipadores de calor distintos foram utilizadas para validar um modelo
numérico. Este modelo foi utilizado em uma otimizac¢do univaridvel, que teve como pardmetro o
nimero de aletas de um dissipador, buscando o nimero 6timo de aletas para maximizar a troca
térmica convectiva. Foram considerados dois casos: o primeiro baseado numa velocidade média
especificada na entrada dos canais aletados e o segundo caso fez uso de uma curva de operacdo de

um ventilador.

13



Capitulo 3

3 Analise Experimental

Neste capitulo sdo descritos a montagem experimental, a instrumentacao, o procedimento

experimental e a andlise de incerteza utilizada.

3.1 Montagem Experimental

Os resultados experimentais apresentados neste trabalho foram obtidos em laboratério com
a montagem esquematizada na Figura 3.1. Ela continha uma caixa plenum, confeccionada em
madeira, contendo dois compartimentos. Na parede de separacdo dos compartimentos foi

montado um bocal medidor de vazao.

Nos testes, um escoamento de ar era forcado no modo de suc¢do em circuito aberto
passando pela caixa plenum sendo descarregado fora do laboratério. A succdo era feita por um
ventilador a jusante da caixa. A vazdo era regulada por uma vélvula na conex@o entre a caixa e o

ventilador.
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Um dissipador térmico era posicionado no primeiro compartimento da caixa, a montante do
bocal, de modo que o escoamento de ar fosse dirigido normal a sua base. A entrada de ar ocorria
através de uma abertura em uma placa de acrilico.

Entrada do ar

Plenum Dissipador

Valvula S

_ Bocal

T )

f

Ventilador
P P
P, ) Py
———  ManOmetro

Figura 3.1 — Esquema da Montagem Experimental.

3.1.1 Caixa Plenum

A caixa plenum foi confeccionada com chapas de compensado de espessura de 15 mm com
60 cm de altura, por 72 cm largura e 110 cm de comprimento. Ela foi colocada sobre uma

bancada, como mostrado na Figura 3.2.

Ela era composta por duas camaras separadas por uma parede diviséria na qual foi instalado
um bocal medidor de vazdo. O bocal foi confeccionado em PVC com 17 mm de didmetro interno,
de acordo com a norma ISO 5167. O coeficiente de escoamento adotado foi de 0,99. Um anteparo
com 20 cm de diametro foi instalado 10 cm a montante do bocal, como indicado na Figura 3.3,
evitando possiveis caminhos preferenciais do escoamento de ar que poderiam alterar a calibracao

do bocal.
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Figura 3.2 — Caixa Plenum. Figura 3.3 — Bocal com Anteparo.

A Figura 3.4 mostra a parte superior da caixa plenum com duas placas de acrilico. A
primeira placa (6,5 mm x 440 mm x 320 mm), entre as duas camaras, possibilitava a observagdo
interna da caixa plenum. A segunda, chamada de placa de entrada (15 mm x 200 mm x 200 mm),
foi fixada na parte superior da primeira camara por oito parafusos e vedada com um anel de
borracha. Em sua parte central esta placa possuia uma abertura quadrada de 50 mm de lado que
permitia a entrada de ar na caixa plenum. Quatro hastes com rosca de latdo com diadmetro de
5 mm foram fixadas na parte inferior dessa placa, como indicado na Figura 3.5. As hastes
serviram de suporte para o dissipador e o conjunto de aquecimento, que serd descrito na

secao 3.1.3.

haste de latdo

Figura 3.4 — Placa de Entrada e Visualizagdo. Figura 3.5 — Placa de Entrada.
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3.1.2 Dissipadores Térmicos

Trés dissipadores térmicos foram construidos na oficina mecanica do Departamento de
Energia e utilizados nos testes experimentais deste trabalho. Devido a dificuldade de se fabricar
os dissipadores numa tnica pega, eles foram divididos em duas partes: a base e as aletas, ambas
feitas de aluminio. Esta técnica construtiva foi utilizada anteriormente no trabalho de
Tomazeti (2002) e foi baseado no trabalho de Lee e Soule (1997). Neste trabalho, a temperatura e
a resisténcia térmica de um dissipador construido desta forma foram praticamente as mesmas

daquelas de uma constru¢do maciga, obtida por extrusao ou fundicao.

As bases dos dissipadores foram obtidas por corte e fresamento de uma placa de 10 mm
de espessura. Duas delas tinham dimensdes laterais de 48 mm por 50 mm e a terceira, 49 mm por
50 mm. Numa das faces da base foram fresados sulcos de 1 mm de largura e 3 mm de
profundidade, como mostrado na Figura 3.6. As aletas, com 1 mm de espessura, foram
introduzidas e coladas nesses sulcos com uma mistura de resina ep6xi (araldite) misturada com
oxido de zinco para melhorar o contato térmico entre a base e as aletas. Duas aletas foram

coladas com a mesma mistura nas extremidades dos dissipadores sem a necessidade de ranhuras,

como indicado na Figura 3.7.

6mm

50 mm

S=

3 mm

10 mm

1 mm 48 mm 1 mm

Figura 3.6 — Base do Dissipador com suas Ranhuras. Figura 3.7 — Dissipador III
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As aletas foram obtidas por corte em guilhotina de uma chapa de aluminio com 1 mm de

espessura. Elas foram coladas individualmente em cada dissipador, tomando o cuidado para

remover excessos de cola com um pano umedecido com dlcool, evitando desalinhamentos e
bolhas de ar, visando o melhor contato térmico entre as partes.
6 7 8 9 10 11__

25 mm

12345678 9101112131415 __

4,0 mm

| S
|

3 mm U U U U

hl U U
I T I N
48 mm 1 mm 1 mm 49 mm 1 mm

Figura 3.8 — Dissipador 1. Figura 3.9 — Dissipador II.

Devido ao processo de cura da cola epdxi, a mistura de cola e 6xido de zinco tinha de ser
refeita repetidas vezes no processo de colagem das aletas nas bases. Visando homogeneizar o

processo de colagem, foi utilizada sempre uma mesma propor¢do de mistura, que consistia em

partes iguais de endurecedor, de adesivo e de 6xido de zinco.

Todas as aletas tinham 50 mm de largura. A altura das aletas nas ranhuras era igual a sua

altura no dissipador somada aos 3 mm de profundidade dos sulcos. Para as duas aletas laterais

foram somados os 10 mm da espessura das bases.

Os trés dissipadores construidos foram denominados I, II e III na ordem crescente da

altura das aletas. Elas eram respectivamente iguais a 15 mm, 25 mm e 50 mm, como indicado nas

vistas em corte das Figuras 3.7, 3.8 e 3.9. Estas figuras mostram também o nimero de aletas de

cada dissipador e o espacamento entre elas.
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3.1.3 Conjunto de Aquecimento

O conjunto de aquecimento dos dissipadores térmicos era formado por um aquecedor
principal e um aquecedor de protecdo, que foram envolvidos por uma camada isolante de 10 mm
de borracha, como indicado na Figura 3.11. O aquecedor principal era separado do aquecedor de
protecdo por uma placa quadrada de madeira com 50 mm de aresta € 5 mm de espessura, como
mostrado na Figura 3.10. Esta separacdo permitia a manutencdo da mesma temperatura nos dois
aquecedores durante os testes experimentais, evitando perdas condutivas pela base inferior do

aquecedor principal.

L W

Aquecedor Principal

Aquecedor de Prote¢do |

— 1

Figura 3.10 — Conjunto de Aquecimento. Figura 3.11 — Conjunto com Dissipador.

O aquecedor principal foi confeccionado numa placa de aluminio de dimensdes (20 mm x
50 mm x 50 mm) com 5 furos passantes, como indicado na Figura 3.12, onde foram introduzidos
resistores elétricos cilindricos de 10 W, como mostrado na Figura 3.13. Para assegurar uma
temperatura uniforme na face superior do aquecedor principal foi utilizada a espessura de 20 mm.
Este valor foi verificado através de simulacdes numéricas utilizando o pacote computacional
Phoenics, considerando todas as faces do aquecedor principal adiabdticas, exceto a face superior,
na qual se admitiu uma faixa de variacio do coeficiente convectivo de 100 a 1000 Wm?K™". Os
resultados obtidos indicaram uma variacdo mdxima de temperatura na face superior abaixo de

0,2°C.
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Para que a poténcia elétrica dissipada nos cinco resistores fosse direcionada para a base do
dissipador, foi utilizado um segundo aquecedor térmico denominado aquecedor de prote¢do, com
a finalidade de criar uma condicdo de contorno adiabdtica para a base inferior do aquecedor

principal.

50mm

= 2

20mm

Figura 3.12 — Distancias dos Resistores. Figura 3.13 — Aquecedor Principal.

O aquecedor de protecdo foi confeccionado em uma placa de aluminio (10 mm x 50 mm x
50 mm) com trés furos passantes (Figura 3.14), preenchidos também com resistores elétricos

cilindricos de 10 W, como mostrado na Figura 3.15.

B 50mm R
7.2 mm 7.2 mm 7.2 mm
7.1 mm ¢ 7, 1mm T lmm 7.1 mm .
¥ - i 4 > A
Figura 3.14 — Posi¢des dos Resistores Figura 3.15 — Aquecedor de Protecao.

As placas do aquecedor principal e de protecdao foram obtidas por operagdes de corte de
serra, fresamento e furacdo na oficina mecanica, a partir de um bloco de aluminio. O espaco de
folga ao colocar os resistores foi preenchido com resina epoxi (Araldite ®) misturado com 6xido

de zinco.
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3.1.4 Termopares

As temperaturas foram medidas utilizando 10 termopares: dois na base do dissipador, dois
no aquecedor principal, dois no aquecedor de protecdo, dois na placa de entrada e dois ao lado do
conjunto de aquecimento, no primeiro compartimento da caixa plenum. Os termopares eram do
tipo J, com fios de 0,25 mm de didmetro, confeccionados no laboratdrio por solda a fusdo em

ambiente de argonio. A temperatura de referéncia foi obtida por um banho de dgua e gelo.

Termopares

Figura 3.16 — Posicionamento dos Termopares.

No aquecedor principal, no aquecedor de protecdo e na base do dissipador, os termopares
foram instalados no interior de orificios de 1,2 mm de didmetro e 12,5 mm de profundidade. O

posicionamento € indicado na Figura 3.16, com as dimensdes dadas na Tabela 3.1.

Tabela 3.1 — Coordenadas para as Posi¢oes dos Termopares.

Descri¢ao h (mm) d (mm)
Base do Dissipador 3,8 11,9
Aquecedor Principal 2,8 11,9
Aquecedor de Protecao 2.8 17,3
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3.2 Procedimento Experimental e Instrumentacao

Nos testes experimentais, o escoamento de ar no modo de suc¢do em circuito aberto era
forcado por um ventilador de 0,75 KW de poténcia (Leroy-Somer tipo LSSOL1, FRA). A vazao de
ar era regulada através de uma valvula tipo gaveta, para uma variacdo de pressdo previamente
estabelecida. A medida da vazdo era realizada de maneira indireta, através da variacdo da pressao
(P1-P2) ocorrida quando o fluxo de ar passava pelo bocal. Para a medida da variagdo de pressao
utilizava-se um mandmetro inclinado (Merian, modelo 40HE35, USA) preenchido com dgua. A
diferenca de pressao do escoamento de ar através do dissipador era obtida por um transdutor de
pressao de capacitancia varidvel (Omega tipo DR, modelo CT06907, USA), medindo a diferenca

entre a pressao do laboratério e aquela no primeiro compartimento da caixa plenum.

O conjunto de aquecimento era alimentado por fontes DC de poténcia elétrica (HP
modelo 6296A, USA) independentes. As poténcias dissipadas eram acompanhadas e medidas por
um multimetro (HP modelo 3478A, USA), através da leitura da corrente e da tensao DC em cada
circuito. A poténcia do aquecedor principal era ajustada para manter a temperatura da base do
dissipador em torno de 20 °C acima da temperatura ambiente. A poténcia do aquecedor de
protecdo era ajustada para atingir a mesma temperatura do aquecedor principal para ser obtida

uma condi¢do adiabética para a base do aquecedor principal.

As temperaturas eram medidas através de termopares selecionados por uma chave seletora
(Omega OSW3-20, USA) e as suas tensdes eram medidas pelo multimetro (HP modelo 3478A,
USA), para posterior conversdo a graus Celsius. Para obter as propriedades do ar mediu-se a
pressdo ambiente através de um bardmetro digital (Sodmex, BRA) e a temperatura ambiente por

um termdmetro de bulbo de mercurio (Inco Therm, BRA).

O tempo de operacdo para atingir o regime permanente era em torno de 3 horas, com
coleta de dados e ajustes a cada 30 minutos. Para cada dissipador foram feitos seis conjuntos de
medidas, com 5 vazdes diferentes e uma repeticdo, para verificar a replicacdo de uma das

medidas.
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3.3 Analise de Incerteza

Para a determinacdo da propagacdo de incertezas foi utilizado o software comercial EES
(Engineering Equation Solver) que segue a norma técnica 1297 do NIST (National Institute of
Standards and Technology) descritas por Taylor e Kuyatt (1994). Assumindo que as medidas
individuais sdo aleatérias e ndo correlacionadas, a incerteza pode ser calculada pela Equagdo 3.1,

onde Ug representa a incerteza da variavel R.

2
Ug = Z{g—ﬂ U; 3.1)

Para as incertezas dos instrumentos foram consultados manuais e catdlogos, para as
propriedades do ar e da dgua foi considerado 1%. Foram estimadas as incertezas da vazao
volumétrica, do nimero de Reynolds, da queda de pressao no dissipador, da taxa de transferéncia
de calor convectiva. A Tabela 3.2 apresenta as incertezas das medidas experimentais, estimadas
com um intervalo de confianca de 95%, enquanto a Tabela 3.3 mostra os resultados obtidos da

propagacdo das incertezas.

Tabela 3.2 — Incertezas das Medidas Experimentais.

Variaveis Incerteza Experimental
1 | Mandmetro Inclinado 6 Pa
2 | Transdutor de Pressao 3 Pa
3 | Pressdo Barométrica 100 Pa
4 | Temperatura Termopar 0,2°C
5 Termometro de Bulbo de Mercurio 0,2 °C
6 | Propriedades do ar 1 %
7 | Propriedades da dgua 1 %
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Tabela 3.3 — Incertezas dos Resultados Experimentais.

Variaveis Incerteza Experimental
1 | Vazdo Volumétrica 3%
2 | Numero de Reynolds 3 %
3 | Queda de Press@o no Dissipador 3Pa
4 | Taxa de Transferéncia Convectiva de Calor 6 %

3.4 Consideracoes Finais — Analise Experimental

As descri¢des da montagem experimental, da instrumentagdo utilizada e dos procedimentos
de tomada das medidas foram apresentadas neste capitulo. Por motivos de seguranca trabalhou-se
com uma baixa temperatura, corrente elétrica e poténcia. Os resultados experimentais foram

utilizados para validar um modelo numérico proposto e descrito no capitulo seguinte.
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Capitulo 4

4 Analise Teorica

Neste capitulo introduzem-se as equacOes de transporte, o modelo de turbuléncia, o
dominio numérico, as condi¢cdes de contorno, o método numérico, a verificacao da independéncia
de malha e o critério de convergéncia para o modelo numérico. Apresentam-se também os casos

considerados na otimizagao.

4.1 Equacoes de Transporte

Utilizando as equacdes médias temporais de Reynolds, o conceito de viscosidade turbulenta
de Boussinesq e do numero de Prandtl turbulento, tem-se para as equacdes de conservagdo com

notac¢do indicial, considerando massa especifica constante, e regime permanente.

o Continuidade

av,)

=0 4.1
o (4.1)
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0 Quantidade de movimento

U, oP 0 ou. JU,
U — L=t + —L+ 4.2
PY ox; ox; ox; {(ﬂL ﬂT{axj ox, ﬂ (42)
o Energia

o _ 9 {”La—TJrﬁa—T} (43)

pU S =——| L1
ox, ox, | Pr, dx, Pr, dx,

As cinco equacdes de transporte apresentadas contém seis incégnitas [u, v, w, p, T, ;1.

Este sistema de equacgdes necessita ainda de um modelo para a viscosidade turbulenta.

4.2 Modelo de Turbuléncia

Utilizou-se para o fechamento do sistema de equagdes o modelo algébrico denominado
LVEL, desenvolvido por Agonafer et al. (1993), utilizando-se a lei de parede de Spalding (1961).
Admitiu-se o escoamento em regime turbulento para Re > 1500, este valor tem como base o
trabalho de Sparrow et al. (1985), para valores menores de Reynolds o escoamento foi
considerado laminar. Para calcular a viscosidade turbulenta o modelo fez-se uso da menor
distancia do ponto de célculo a parede, da velocidade local e da viscosidade dinamica. Detalhe do
algoritmo de cdlculo pode ser consultado em Spalding (1994). Neste modelo a viscosidade

turbulenta foi calculada pela Equagdo 4.4, com as constantes k = 0,417 e E = 8,6.

k| e ) (] (k)
= L T (44
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4.3 Dominio Numeérico

Admitiu-se a hipdtese de simetria do escoamento nos canais do conjunto aletado, tornando
possivel a utilizacdo do dominio numérico indicado na Figura 4.1, com as dimensdes dadas na
Tabela 4.1. Este dominio englobou um quarto de um canal entre duas aletas de meia espessura,

assumindo-se dois planos de simetria no seu interior.

- entrada lateral

entrada norte

75 mm

placa de entrada

V4 de aleta

saida lateral

\/
/‘/

base do dissipador/

50 mm

saida sul

conjunto de aquecimento

\/

|An'm
(&35 rm

Figura 4.1 — Dominio Numérico.

V4

0,5 mm + S/2

Tabela 4.1 — Dimensdes do Dominio Numérico.

Descri¢ao X (mm) y (mm) z (mm)

Dominio Numérico 0,5+S/2 | 50+H+75 75 Dissipador | S(mm) | H(mm)
Conjunto de Aquecimento | 0,5 + S/2 40 25

Base do Dissipador 0,5+S/2 10 25 1 2.5 15
Placa de Entrada 0,5+S/2 1 50 II 4,0 25
Aleta 0,5 H 25 111 6,0 50
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4.4 Condicoes de Contorno

Considerando-se o dominio numérico indicado na Figura 4.1, admitiram-se as seguintes
condi¢des de contorno. Na direcdo x, simetria para as duas fronteiras. Na direcdo y, na fronteira
norte assumiu-se uma velocidade uniforme de entrada e na fronteira sul, considerou-se a se¢ao de
saida. Na dire¢do z admitiu-se simetria na face positiva, enquanto que na face negativa foram
consideradas trés regides distintas, indicadas na Figura 4.1, envolvendo a entrada lateral, a parede

da placa de entrada e a saida lateral. Na Tabela 4.2 sdo apresentadas as condi¢des de contorno.

Tabela 4.2 — Condic¢des de Contorno para Entrada, Saida e Plano de Simetria.

Entrada Saida Plano de Simetria
Norte Sul Leste/Oeste
—w=0m/ )
! vr ° a—(’/j = (0 — localmente parabdlico % = 0 — localmente parabdlico
v=V ady ox
T:Tin ¢:M,V,W,T ¢:M,V,W,T,P
P = fixa — valor de referéncia
Lateral Lateral Frontal
8_¢ = (0 — localmente parabdlico a—¢ = 0 — localmente parabdlico
u=v=0m/s dz p oz p
w=0m/s ¢=u,v,w,T ¢o=u,v,w,T,P
T=T, P = fixa — valor de referéncia

O dominio numérico ainda possui quatro blocos sélidos impermedveis: aleta, placa de
entrada, conjunto de aquecimento e base do dissipador. A aleta de aluminio e a placa de entrada
(acrilico) foram consideradas como sdlidos condutores, o conjunto de aquecimento e a base do
dissipador foram considerados sé6lidos adiabéticos com a temperatura da face norte do dissipador

prescrita (T = T, ).
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4.5 Método Numeérico

O conjunto de equagdes diferenciais do modelo matemdtico proposto foi resolvido
utilizando o software comercial Phoenics. Este cddigo foi implementado com base no método dos
volumes finitos, Patankar (1980). A principal caracteristica do método dos volumes finitos €
satisfazer as equacdes de conservacdo para cada volume de controle em que o dominio numérico

foi subdividido.

O esquema de interpolacdo utilizado foi o hibrido, Spalding (1972). Este esquema é uma
combinacdo entre os esquemas de diferencas centrais e o upwind. Para o acoplamento dos campos
de velocidade e pressdao o Phoenics utiliza uma variante do algoritmo SIMPLE, Patankar e

Spalding (1972), denominado de SIMPLEST desenvolvido por Spalding (1980).

4.5.1 Malha

Neste trabalho empregou-se uma malha estruturada, com elementos hexaédricos
(paralelepipedos). A verificacdo da independéncia de malha utilizou como parametro a troca
térmica convectiva (¢cny) do conjunto aletado, dada pela equacdo 4.5. Onde n representa o
nimero de aletas e gpq e a troca térmica da base do dissipador. Esta troca térmica foi obtida por
leitura do arquivo de saida (Result) do Phoenics, sem a necessidade de se criar uma

rotina especial de célculo.

qconv = 4 qhaxe (n - 1) ( 45)

A Figura 4.2 mostra um estudo de malha com o dissipador III para o casoRe =1044. Um
valor independente da malha foi atingido com 55.000 volumes de controle, mas com uma malha
de 25.000 volumes ocorre um desvio de 1,5%, o que € aceitdvel. A malha final utilizada para
obter os resultados numéricos deste trabalho foi de 34650 volumes de controle (25x42x33). As

regides a 0,1 mm das proximidades de superficies sélidas foram refinadas utilizando 5 volumes
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de controle, o intuito deste refino foi capturar os efeitos de parede. O tempo médio de
processamento para cada simulagdo numérica foi em torno de 3 minutos, utilizando um

microcomputador equipado com processador Pentium 4 com 2Ghz e 512MB de RAM.

16,4 [ -

16,2 - -

[W]

onv

O 16,0 | n -

15,8 |- [ [ —

1 1 1 1 1
0 20000 40000 60000 80000 100000 120000

Malha

Figura 4.2 — Estudo da Independéncia de Malha para o Dissipador III com Re = 1044.

4.5.2 Critério de Convergéncia

Considerou-se convergida uma solu¢do de uma equagdo de conservacdo para uma variavel

dependente ¢ quando a razdo entre a somatdria dos residuos das células de todo dominio

numérico e o residuo de referéncia (ResRef) era menor que um.

Z|Residuo(¢)| .
ResRef

(4.6)
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O residuo de referéncia foi estimado para as equacdes de conservacdo de massa, de
quantidade de movimento e de energia, como sendo 0,1% de seus respectivos influxos. A Tabela

4.3 apresenta os residuos de referéncia utilizados.

Tabela 4.3 — Valores de Residuo de Referéncia.

Equacio Unidade Taxa ResRef
Continuidade [kgs'] ,,;,“n 1073 m.in
Momento [kgs'I[ms"] ’;ﬁn v 1073 ,;m A
Energia [Js'] ,;L,n epT, 1073 ]/;/lm epT,

4.6 Otimizacao do Numero de Aletas

Uma pergunta natural que surgiu foi: qual o nimero de aletas que maximiza a troca térmica
convectiva? Para um aumento do ndmero de aletas tem-se um aumento da drea de troca térmica
com respectiva reducdo de drea de entrada de ar, por outro lado diminuir o nimero de aletas
significa reduzir a drea de troca térmica. Logo, chega-se a um problema de otimizacao, na busca
de um nimero 6timo de aletas que possibilite maximizar a troca convectiva de calor com o
balanceamento entre as dreas de entrada de ar e troca térmica. Com este intuito nesta se¢ao sao
apresentados os dois casos considerados de otimiza¢cdo do numero de aletas, um caso utilizou a
velocidade média de entrada nos canais constante com a variacdo do numero de aletas do

conjunto aletado e o outro caso fez uso de uma curva de operacdo de um ventilador.
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4.6.1 Caso A

Otimizacdo do nimero de aletas (n) dos trés conjuntos aletados utilizados neste trabalho

para obter uma méxima troca térmica convectiva. Com as propriedades do ar e aluminio dadas

pela Tabela 4.4.
Tabela 4.4 — Propriedades do Ar e do Aluminio.

Massa especifica do ar’ L. 1,12 kg m™
Viscosidade do ar Y7 1,85)(10'5 kg m's!
Calor especifico do ar cp,, 1005 Jkg'oC!

Massa especifica do aluminio Yo 2700 kg m™
Condutividade térmica do k, 237 Wm'eC"

aluminio

* Equagao de redug@o no Anexo A.
** Banco de propriedades do Phoenics.

As caracteristicas dos dissipadores sdo dadas na Tabela 4.5. Considerou-se a temperatura da
base do dissipador a 45 °C, a temperatura de entrada do fluido a 25 °C e a velocidade média de

entrada nos canais do dissipador variando numa faixa de 1 a 6 m/s.

Tabela 4.5 — Caracteristicas dos Dissipadores.

Comprimento da Base 50 mm
Largura da Base 50 mm
Espessura da Aleta 1 mm
Largura da Aleta 50 mm
Altura as Aletas do Dissipador | 15 mm
Altura as Aletas do Dissipador 11 25 mm
Altura as Aletas do Dissipador 11 50 mm
Material Aluminio

Nesta otimiza¢do busca-se maximizar a troca térmica convectiva (g, ) pelo conjunto

aletado, a formulacdo matematica desta fungao objetiva € dada pela Equacao 4.7.

Funcgido objetiva=Max gq_,,, (n) (4.7)
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O parametro de andlise foi o nimero de aletas podendo variar de 2 a 50 aletas, para

determinar o nimero de aletas (n) que maximiza a troca convectiva de calor, iguala-se a zero a

derivada da func¢ao objetiva.

Fny = Mo _ (4.8)
dn

Com isso, busca-se um zero de funcdo. Neste trabalho foi utilizada a rotina de busca
BCONF obtida na biblioteca do Fortran (IMSL-1994). Utiliza o método de Newton, com

avaliagdo numérica das derivadas, a equacdo de recorréncia é dada pela equacio 4.9.

nnovo = nvelho - F(nvelho )/F'(nvelho) ( 49 )
Com:
F(n) = qCOnv (n + 5)2_5qconv (n B 5) e F' (n) = qmnv (n + 5) — 2 chnzv (n) + qconv (n B 5) (4 10)

Para agilizar o algoritmo de busca, quando era necessdrio avaliar ¢, para um valor n ndo
inteiro, o algoritmo utilizado interpolava linearmente valores de ¢, dos vizinhos inteiros de n.

Isto viabilizou o uso da rotina, pois mesmo apresentando um nimero elevado de chamadas para

avaliar ¢, , efetivamente foi necessario um nimero reduzido de simula¢des numeéricas.
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4.6.2 Caso B

Otimizac¢do do nimero de aletas (n) do Dissipador II para obter a méxima troca térmica
convectiva para um sistema dissipador-ventilador. Admitindo para o sistema dissipador-
ventilador uma curva de operaciao dada pela Equacdo 4.11, onde Q [m*/s] é vazdo volumétrica e n

o numero de aletas. O detalhamento desta curva é apresentado no Anexo A

Q=-9x10"n + 7x107n* — 3x10°n + 0,0072 4.11)

Este caso difere do anterior, pois no A considera a velocidade média de entrada nos canais
constante com a variacdo do nimero de aletas, j4 neste caso obedece a curva dada pela

Equacao 4.11.

4.7 Consideracoes Finais — Analise Teodrica

Neste capitulo foram apresentadas as equacdes de transporte, o modelo de turbuléncia, o
dominio numérico, as condi¢des de contorno, o método de discretiza¢do, a malha e o critério de
convergéncia adotado para o modelo numérico. Também foram apresentados os casos
considerados na otimizacdo. Nao foi modelado o dissipador na forma completa, utilizou-se a
hipétese de simetria do escoamento nos canais do conjunto aletado. Mesmo com esta reducdo o
modelo numérico respondeu muito bem aos dados experimentais, permitindo uma otimizacao dos
dissipadores utilizados para o levantamento dos dados experimentais. Os resultados sdo

apresentados no capitulo a seguir.
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Capitulo 5

5 Resultados e Discussoes

Neste capitulo sdo apresentados os resultados experimentais, de simulagdes numéricas e de
correlagdes para a queda de pressdo e a troca térmica convectiva para os dissipadores I, II e III.
Também sdo apresentados os resultados da otimizagdo efetuada para esses dissipadores buscando

0 ndamero 6timo de aletas.

5.1 Queda de Pressao

Os resultados experimentais da queda de pressao do escoamento de ar na montagem foram
obtidos através da diferenca entre a pressdo ambiente e a pressdo na primeira camara da caixa
plenum. Este procedimento foi baseado no trabalho de Sparrow et al. (1985). Eles foram
comparados em cada caso com os resultados das simulacdes numéricas e da correlacdo de Biber
(1997). A queda de pressdao no modelo numérico foi obtida através da diferenca do valor médio

da pressdo nas se¢oes de entrada e saida do dominio numérico.
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Os resultados da queda de pressdo para o dissipador I sdo apresentados na Tabela 5.1. Para

as simulacdes numéricas ndo foi necessdrio a utilizacdo de um modelo de turbuléncia uma vez

que para todos os testes Re < 1500. O nimero de Reynolds foi baseado nas dimensdes da entrada

dos canais do conjunto aletado, Re = pa,\74LS /(u;2(L+S)). Para as propriedades do ar, a

viscosidade foi avaliada na temperatura de entrada e a massa especifica foi avaliada na

temperatura de entrada e na pressdo ambiente.

Tabela 5.1 — Queda de Pressdo — Dissipador L.

~ Massa Viscosidade Queda de pressao
Teste Vaz/ao' especificado ar| doar [Velocidade| Re [Pa]
volumétrica kg m™] [Pas] |de entrada Dado |Simulagdo|Correlagdo
[m’s™] [ms'] | [] [Experimental Numérica| de Biber
1 3,3E-03 1,1160 1,846E-05 1,91 496 19,5 18,9 12,3
2 4,5E-03 1,1152 1,847E-05 2,57 664 33,1 32,8 20,6
3 5,8E-03 1,1140 1,844E-05 3,31 858 52,2 52,8 32,1
4 7,6E-03 1,1132 1,845E-05 4,36 1127 88,1 89,2 51,9
5 9,9E-03 1,1156 1,846E-05 5,65 1462 145,5 147,4 81,9
6 9,9E-03 1,1093 1,845E-05 5,66 1459 146,1 147,3 81,9

Comparando os resultados numéricos com os dados experimentais desta tabela, verificam-

se desvios de 1% a 3%, enquanto a correlacio de Biber (1997) apresentou desvios de 37% a 44%

com as medidas experimentais. Estes resultados indicam que o modelo numérico reproduziu as

medidas experimentais do dissipador 1.
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A Figura 5.1 apresenta graficamente os dados da Tabela 5.1 e inclui as incertezas das
medidas experimentais, apresentadas no Capitulo 3. Todos os resultados numéricos estao dentro
do intervalo de incerteza das medidas experimentais. A correlagdo de Biber (1997) apresenta
resultados subestimados para queda de pressdo. Este comportamento ja era esperado uma vez que
a correlacao de Biber (1997) ndo leva em conta os efeitos de entrada e saida do escoamento nos

canais do dissipador. A curva pontilhada mostra que a queda de pressao experimental possui uma

relagdo quadratica com a vazio, que pode ser expressa por AP, =3,6-113,5Q +1,5x10°Q”.
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30 | A A ® Experimental | -
w A O Numérico
A A Biber (1997)
0 | | |

0,003 0,006 0,009 0,012

Vazao Volumétrica [m%/s]

Figura 5.1 — Queda de Pressao — Dissipador 1.
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A Tabela 5.2 apresenta os resultados da queda de pressdo do escoamento para o dissipador

Il. Os testes 4, 5 e 6 apresentaram Re > 1500, requerendo a utilizacio de um modelo de

turbuléncia nas simulacdes numéricas, o modelo utilizado neste trabalho foi o LVEL.

Tabela 5.2 — Queda de Pressdo — Dissipador II.

Massa Viscosidade Queda de pressao
Teste Vaz/éo' especifica do ar doar [Velocidade| Re [Pa]
volumétrica (kg m™] [Pas] |deentrada Dado  |Simulagdo|Correlagio
[m’s™"] [ms'] | [1 |[Experimental Numérica| de Biber
1 3,3E-03 1,1321 1,832E-05 1,66 709 7,8 6,9 3,5
2 4,5E-03 1,1301 1,834E-05 2,23 949 12,8 12,0 5,9
3 5,8E-03 1,1293 1,834E-05 2,88 1223 19,8 19,4 9,3
4 7,6E-03 1,1321 1,833E-05 3,78 1611 34,3 34,4 15,0
5 7,6E-03 1,1270 1,835E-05 3,79 1605 34,3 34,4 15,0
6 1,0E-02 1,1347 1,827E-05 5,06 2169 61,5 61,2 25,0

Comparando com os resultados experimentais da queda de pressdo para o dissipador II, as

simulacdes numéricas apresentaram desvios menores que 12% e a correlagdo de Biber (1997)

apresentou desvios de 54% a 59%. Os resultados das simulagdes numéricas apresentaram neste

caso desvios percentuais maiores do que aqueles para o dissipador I, mas em termos absolutos o

desvio médximo foi de 1 Pa para os dois dissipadores.
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A Figura 5.2 apresenta os resultados da queda de pressdao para o dissipador II na forma
gréfica. Os resultados numéricos mesmo tendo desvios de até 12% em relagdo aos experimentais,
estdo dentro da faixa de incerteza das medidas experimentais. Como esperado, os resultados da
correlagdo subestimaram os resultados experimentais. Novamente, a queda de pressao medida em

funcdo da vazdo obedece a wuma relacdo quadritica, expressa neste caso por

AP, =3,7-941,9Q + 656586,6Q° .
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Figura 5.2 — Queda de Pressdo — Dissipador II.

39



A Tabela 5.3 apresenta os resultados da queda de pressdo para o dissipador III. Os testes 4,

5 e 6 apresentaram Re > 1500, requerem um tratamento de escoamento turbulento nas simulagdes

numéricas.
Tabela 5.3 — Queda de Pressdo — Dissipador III.
Massa Viscosidade Queda de Pressao
Teste Vaz/éo' especificadoarf doar [Velocidade| Re [Pa]
volumétrica (kg m™] [Pa.s] |deentrada| [ ] Dado  |Simulacdo|Correlagio
[m’s™"] [ms] Experimental Numérica| de Biber
1 3,3E-03 1,1279 1,837E-05 1,59 1044 4.8 3,8 0,9
2 4,5E-03 1,1363 1,826E-05 2,12 1413 7,7 6,1 1,6
3 4,5E-03 1,1263 1,836E-05 2,13 1400 8,1 6,7 1,7
4 5,8E-03 1,1231 1,837E-05 2,75 1802 11,8 11,2 2.4
5 7,6E-03 1,1301 1,833E-05 3,60 2382 20,0 19,3 3,9
6 1,0E-02 1,1274 1,834E-05 4,81 3168 35,0 34,6 6,4

Os resultados numéricos apresentaram desvios menores que 25% quando comparados aos

dados experimentais, enquanto que para a correlacio esses desvios variaram entre 79% e 81%. Os

desvios absolutos dos resultados numéricos ficaram limitados a 2 Pa das medidas experimentais,

sendo menores que as incertezas dos resultados experimentais que foram de 3 Pa. Neste caso

também, os resultados da correlacdo subestimaram os resultados experimentais, como indicado na

Figura 5.3. O comportamento experimental da queda de pressao em relacdo a vazao obedece a

uma relac¢do quadrética dada por AP; =1,9-305,7Q + 354716,9Q°.
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Figura 5.3 — Queda de Pressdo — Dissipador III.

Para os trés dissipadores testados, as medidas experimentais foram bem representadas pelas
simulagdes numéricas, apresentando um desvio médio de 6%. Na literatura consultada, esse

desvio normalmente fica em uma faixa de 20% a 30%.
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5.2 Conveccao Térmica

A transferéncia convectiva de calor foi determinada de maneira indireta, subtraindo da
poténcia elétrica total fornecida ao aquecedor principal a soma das perdas térmicas estimadas. A
soma das perdas térmicas equivaleu em média a 10% da poténcia fornecida. A perda mais
significativa foi pelas laterais do aquecedor principal, que corresponderam em média a 40% do
total das perdas e a menor, foi a perda condutiva pelos fios de alimentacdo de poténcia elétrica e
pelos fios dos termopares, que corresponderam em média a 4% do total das perdas térmicas.

Detalhes adicionais da anélise de perdas térmicas estdo apresentados no Anexo A.

A Tabela 5.4 apresenta os resultados da transferéncia convectiva de calor (g..y) para o
dissipador I. Verifica-se que o nimero de Reynolds de todos os testes foi menor que 1500,
indicando um escoamento laminar nos canais entre as aletas. A diferenca média entre as
temperaturas da base do dissipador e do ar na entrada do dissipador foi de 20°C. Comparando os
resultados da simulacdo numérica com os resultados experimentais o desvio variou de 1% a 3%,
enquanto a correlacio de Biber (1997) apresentou desvios variando de 29% a 42% com as

medidas experimentais.

Tabela 5.4 — Transferéncia Convectiva de Calor — Dissipador 1.

Temperatura Geony
Teste | Vazdo [°C] Re [W]
V01u1§1et1r1ca [ ] Dado  [Simulagdo|Correlagdo
[m’s™] entrada base Experimental Numérica | de Biber
1 3,3E-03 24.4 44.5 496 19,1 19,2 27,1
2 4,5E-03 24,6 44,6 664 22,3 22,1 31,3
3 5,8E-03 24,0 44,0 858 25,5 24,9 35,3
4 7,6E-03 24,2 44,0 1127 29,7 28,9 39,6
5 9,9E-03 24,5 44 .4 1462 34,6 34,1 44.5
6 9,9E-03 24,3 44 .4 1459 34,6 34,2 44.9
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A Figura 5.4 apresenta a troca convectiva de calor (g..y) do dissipador I em fungdo da
vazdo volumétrica do ar, incluindo as incertezas estimadas das medidas experimentais. Os
resultados numéricos estdo todos dentro do intervalo de incerteza das medidas experimentais € os
resultados da correlacdo de Biber (1997) sobreestimaram os resultados experimentais. Nota-se,
entretanto que as previsdes desta correlacdo apresentaram um desvio sistemdtico quase uniforme,

em torno de 9,7 W, acima dos resultados experimentais e das simula¢des numéricas.
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Figura 5.4 — Convecg¢ao Térmica — Dissipador L.
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A tabela 5.5 apresenta os resultados para a transferéncia convectiva de calor para o
dissipador II. Os casos 4, 5 e 6 como apresentam Re > 1500 implicando na necessidade da

simulacdo do escoamento em regime turbulento, utilizando para isso o modelo LVEL.

Tabela 5.5 — Transferéncia Convectiva de Calor — Dissipador II.

Temperatura Gconv
Teste | Yazdo [°C] Re [W]
volul‘;letlrlca [ ] Dado  [Simulagdo|Correlagdo
[m’s™] entrada base Experimental Numérica | de Biber
1 3,3E-03 21,4 41,4 709 17,4 17,5 23,2
2 4,5E-03 21,9 41,9 949 20,8 20,4 26,7
3 5,8E-03 21,8 41,7 1223 23,6 23,0 29,8
4 7,6E-03 22,1 42,2 1605 27,6 27,2 33,7
5 7,6E-03 21,7 41,8 1611 27,6 27,4 33,7
6 1,0E-02 20,4 40,2 2169 31,8 31,0 37,2

Comparando com resultados experimentais, os resultados numéricos apresentaram um
desvio de 1% a 3%, enquanto a correlagdo apresentou um desvio de 17% a 33%. Nestes testes, a
correlacdo de Biber (1997) melhorou os seus resultados em relagdo aos obtidos para o dissipador

I, enquanto que a simulagdo numérica apresentou a mesma faixa de desvios do dissipador L.
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Os resultados da troca térmica convectiva para o dissipador II sd@o apresentados na forma
gréafica na Figura 5.5. Aqui, como no caso anterior, verifica-se que os resultados da correlagao de
Biber (1997) sobreestimaram os resultados experimentais também de forma sistemética, com um
valor préximo de 6,1 W neste caso. Todos os resultados numéricos estdo dentro da faixa de

incerteza dos resultados experimentais.
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Figura 5.5 — Convecc¢do Térmica — Dissipador 1I.
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Na Tabela 5.6 sdo apresentados os resultados da troca térmica convectiva para o dissipador
III. Os testes 4, 5 e 6 foram tratados numericamente no regime de escoamento turbulento. Em
termos de desvios das medidas experimentais, os resultados das simulacdes numéricas variaram

de 1% a 2% enquanto a correlacdo apresentou desvios de 27% a 39%.

Tabela 5.6 — Transferéncia Convectiva de Calor — Dissipador III.

Temperatura qconv
Teste | Vazdo [°C] Re (W]
volumétrica [ ] Dado  [Simulagdo|Correlagdo
[m’s™] entrada base Experimental Numérica | de Biber
1 3,3E-03 22,5 42,3 1044 15,7 15,8 21,8
2 4,5E-03 20,3 40,0 1413 18,2 17,8 24,7
3 4,5E-03 22,3 42,3 1400 18,7 18,5 25,2
4 5,8E-03 22,5 42,3 1802 21,1 20,8 27,8
5 7,6E-03 21,6 41,5 2382 24.0 23,8 31,2
6 1,0E-02 22 42,0 3168 27,7 27,3 35,0

A Figura 5.6 evidencia que os resultados da correlacdo de Biber (1997) sobreestimaram os
resultados experimentais de forma praticamente sistemadtica, igual a 6,8 W em média neste caso.
Todos os resultados numéricos estdo dentro do intervalo de incerteza dos resultados

experimentais, como nos casos dos dissipadores I e II.
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Figura 5.6 — Convecc¢ao Térmica — Dissipador 111

Os resultados para a troca térmica convectiva apresentaram caracteristicas semelhantes para
os trés dissipadores testadas. As simulagdes apresentaram um desvio médio de 2%, enquanto as
previsdes da correlacdo de Biber (1997) tiveram um desvio médio de 31% quando comparadas
com os resultados experimentais. Todos os resultados gerados pela correlagdo sobreestimaram a
troca térmica, enquanto que as simulagdes numéricas praticamente reproduziram os resultados

experimentais.
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5.3 Distribuicao de Velocidade, Pressao e Temperatura

Utilizando o dominio numérico esquematizado na Figura 5.7, ja mostrado no Capitulo 4.
Sdo apresentadas as distribui¢des de velocidade, pressdo e temperatura para o dissipador III, para
o teste com Re = 3168. O dominio numérico apresenta uma regiao contendo % de um canal do
dissipador III, uma regido acima do canal chamada regido de entrada, e uma regido de saida do

canal.

entrada lateral
entrada norte

75 mm

placa de entrada

V4 de aleta
. safda lateral
/X; ida sul
base do dissipador/ saida su

50 mm

conjunto de aquecimento

A

|
Am

A/25'1nm

Figura 5.7 — Dominio Numérico — Dissipador III.
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A distribuicdo de velocidade € indicada na Figura 5.8 para o plano x = 3,5mm. Observa-se
que o escoamento apds passar pelo canal ndo cobre toda a regido de saida, isso acarreta a

formacdo de zonas de recirculacdo arrastando fluido para dentro do dominio.

Velocity

J.738E+0D
7.254E+00
6.771E+DD
6.287E+0D
—| 5.804E+00
— h.320E+00
| 4.837E+00
| 4.354E+00
3.870E+DD
3.387E+DD
2.903E+00
2.420E+00
1.936E+00D
1.453E+00
9.695E-M
4.860E-01
2.594E-03

* it

y

7
Dissipador Il

Figura 5.8 — Distribui¢@o de Velocidade no Plano x = 3,5mm.
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Pressure
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1.087E+D
7.750E+00
4.631E+00
1.512E+00
-1.608E+00
-4.727E+00
-7.646E+00
-1.097E+01
-1.409E+M

y

7
Dissipador Il

Figura 5.9 — Distribui¢@o de Pressdo no Plano x = 3,5mm.

O dominio numérico abrange além do canal entre as aletas uma regido de entrada e outra de
saida para reproduzir uma situacdo compativel com aquela das medidas experimentais. A Figura
5.9 mostra a distribuicdo de pressdao para o plano x = 3,5 mm. Nela observam-se detalhes da
queda de pressdo do escoamento ao passar pelo canal. Verifica-se que o escoamento apds passar
pelo canal tem sua pressdo praticamente uniforme, fato que contribui para a hipétese adotada de

pressdo uniforme na saida do dominio numérico.
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A Figura 5.10 mostra a distribuicdo de temperatura no plano z = 75 mm. Verifica-se a
formacgao de uma camada limite térmica, com isso boa parte do fluido ndo sofre variacdo em sua
temperatura ao entrar no canal. Isto possibilita uma redu¢do do espacamento entre aletas para
conseguir uma troca térmica mais intensa com o aumento da drea de troca térmica. O mesmo

acontece para os dissipadores I e IL.

Temperature
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I 4.075E+01
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= 3.825E+01
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= 3.200E+01
= 3.075E+01
| 2.950E+01
= 2.825E+01
2.700E+D
2.L75E+01
2.450E+01
2.325E+01
2.200E+01

X h
Dissipador Il

Figura 5.10 — Distribuicdo de Temperatura no Plano z =75 mm.

Se por um lado reduzir o espacamento entre as aletas aumenta a drea de troca térmica com
respectiva reducdo de area de entrada de ar, por outro aumentar o espacamento significa reduzir a
area de troca térmica. Logo, chega-se a um problema de otimizacdo, na busca de um nimero

6timo de aletas que possibilite maximizar a troca convectiva de calor.

51



5.4 Otimizacao do Numero de Aletas

O modelo numérico validado com os resultados experimentais foi utilizado para efetuar
uma otimizagdo do numero de aletas buscando a maior troca térmica convectiva para os

conjuntos aletados utilizados nos testes experimentais.

5.4.1 Caso A

Neste caso considerou-se em cada simulagdo a velocidade média de entrada nos canais
constante com a varia¢do do niimero de aletas para a otimizacao de um determinado dissipador. A
temperatura da base do dissipador estava a 45°C e a temperatura de entrada do fluido a 25°C. A
velocidade média de entrada nos canais do dissipador variando numa faixa de 1 a 6 m/s. Com as
propriedades do ar e aluminio dadas pela Tabela 4.4. As caracteristicas dos dissipadores foram

apresentadas na Tabela 4.5.

A Tabela 5.7 mostra os resultados da otimiza¢do do nimero de aletas (n) dos trés conjuntos
aletados utilizados neste trabalho para obter a mdxima troca térmica convectiva (qcony max)- Nela
aparece para cada configuracdo admitida a velocidade média de entrada nos canais do dissipador,
a altura das aletas, o nimero de aletas inicial, a troca térmica convectiva conseguida com o
nimero inicial de aletas, o nimero de simulacdes numéricas utilizada para efetuar a otimizagao, o
nimero de chamadas para avaliar a troca térmica convectiva (gconv(7)), 0 nimero 6timo de aletas

e a troca térmica convectiva maxima (qcony_max)-

A simulagdo numérica foi feita apenas para um nuimero inteiro de aletas, quando era

necessdrio avaliar ¢, para um valor n ndo inteiro, o algoritmo utilizado interpolava linearmente
valores de ¢, dos vizinhos inteiros de n. Utilizando esta técnica foram feitas em média sete

simulacdes numéricas para cada configuracdo. A rotina solicitou um ndmero bem maior de

avaliacdes de gcony(n), em média 120 chamadas. Isto mostra a vantagem de utilizar a técnica de
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interpolacdo dos vizinhos inteiros de n para avaliar a troca convectiva de calor para um n nao

inteiro.
Tabela 5.7 — Resultados — Dissipadores I, II e II1.
Velocidade | Altura Geony Niimero Numero
Configuracdo | de entrada H n inicial | simulagdes | avaliacdes | n qconv_max
(ms™) (mm) | inicial | [W] | numéricas Geony 6timo [W]
1 1 15 7 157 27 20
2 3 15 15 24 6 90 30 40
3 6 36 7 63 32 63
4 1 13 6 56 22 24
5 3 25 11 24 8 191 26 52
6 6 34 8 132 30 81
7 1 13 8 143 17 25
8 3 50 8 22 6 135 22 54
9 6 30 6 108 26 85

A otimizagdo indica que a troca térmica convectiva pode ter um aumento significativo em
comparacao com o conjunto inicial dos dissipadores utilizados nos experimentos em laboratdrio.
Admitindo que o novo conjunto de dissipadores passe a ter o nimero 6timo de aletas obtido com
a velocidade de 3m/s, obtiveram-se como resultados a Tabela 5.8. Este novo conjunto de
dissipadores com o numero de aletas otimizado indica uma melhora significativa em termos de

troca térmica convectiva de 52%, 101% e 131% respectivamente para os dissipadores I, IT e III.

Tabela 5.8 — Resultados — Dissipadores I, II e III Otimizados.

Velocidade | Altura H Geonv
Configuracdo de entrada (mm) n inicial n qcony_max

(ms™ inicial | [W] 6timo [W]
1 1 15 17
2 3 15 15 24 30 40
3 6 36 62
4 1 13 22
5 3 25 11 24 26 52
6 6 34 77
7 1 13 23
8 3 50 8 22 22 54
9 6 30 80
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5.4.2 Caso B

Neste caso foi considerada a otimizagao do nimero de aletas (n) do dissipador II para obter

a maxima troca térmica convectiva assumindo uma curva de operagcdo do sistema dissipador-

ventilador apresentada no Capitulo 4, dada pela Equacao 4.11.

A Tabela 5.9 apresenta o resultado para o nimero 6timo de aletas do dissipador II. Verifica-
se que o numero 6timo de aletas foi 29, com 11 simulagdes numéricas, 29 chamadas para avaliar
qconv € a troca térmica convectiva maxima foi de 68W. Caso ndo fosse aplicada a otimizagao,

com as onze aletas do dissipador II a troca térmica convectiva seria de 28W, o que indica que a

otimizacdo ocasionou um aumento significativo desse valor.

Tabela 5.9 — Resultados do caso B.

Altura| n Nimero | NUmero | qconv max
H |6timo | simulagdes | avaliagdes | [W]
(mm) Geony
25 29 11 59 68

5.5 Consideracoes Finais — Resultados e Discussoes

O processo de otimizagdo pode atender a vdrias fungdes objetiva cuja escolha esta
relacionada a condicdes particulares de cada aplicacao de interesse. Neste trabalho foi estudada a
maximizacdo da troca térmica convectiva, mostrando a utilidade do modelo numérico para obter

uma resposta do comportamento de uma determinada geometria, sem a necessidade da construcao

de um protétipo em laboratdrio.
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Capitulo 6

Conclusoes e Sugestoes

Essa investigacdo teve como intuito a andlise numérica e experimental de dissipadores
térmicos de placas paralelas com influxo de topo. Resultados experimentais de troca de calor e da
queda de pressdo foram comparados com resultados de simulacdes numéricas e de correlagdes do

trabalho de Biber (1997).

Os resultados para a queda de pressao apresentaram em média 6% de desvio entre o modelo
numérico e os dados experimentais enquanto que para a correlacao de Biber (1997) esses desvios
ficaram em torno de 60%. O comportamento das medidas experimentais da queda de pressao nos

trés dissipadores apresentou uma relacdo quadrética com a vazao.

Para a troca térmica convectiva as predicdes da correlagdo de Biber (1997) sobreestimaram
de forma sistemadtica quase uniforme os resultados experimentais, com um desvio médio de 31%.
O modelo numérico apresentou um desvio médio de 2% em relacdo aos dados experimentais,
mostrando que a aplicac¢do da hipétese de simetria do escoamento nos canais do conjunto aletado

foi adequada para os casos testados.
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A otimizagdo dos dissipadores utilizados nos experimentos, considerando uma velocidade
de entrada nos canais independente do nimero de aletas, indicou uma melhora significativa de
95% em média no valor obtido para a troca térmica convectiva. Para a otimizacdo com a
utilizagdo de uma curva de operacao para o dissipador II os resultados indicaram um aumento em

sua troca térmica convectiva de 143%.

A técnica experimental adotada foi importante para explorar e obter medidas confidveis de
laboratério utilizando dissipadores térmicos completos e ndo apenas um canal entre duas placas

paralelas.

A simulagdo numérica apresentou-se como uma excelente alternativa de projeto por sua
flexibilidade para estudar configuracdes diversas sem a necessidade de constru¢cdo de protétipos

em laboratorio.

Como sugestdes propde-se, o desenvolvimento de um modelo numérico que considere o
dissipador completo, uma montagem experimental que possibilite levantar as distribui¢des de
velocidade, pressdo e temperatura e a construcdo de um aplicativo que integre correlacdes,

simulacdes numéricas e técnicas de otimiza¢do em uma Unica ferramenta computacional.
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Anexo A

Neste anexo sdo apresentadas as equacdes de reducdo das medidas experimentais, das
correlagdes de Biber (1997), da curva de operacdo do dissipador-ventilador e a andlise de perdas

térmicas aplicadas neste trabalho.

A1 Equacoes de Reducao

Esta secao aborda a reducdo das medidas experimentais, considerando as seguintes
varidveis do experimento: temperatura, queda de pressdao, massa especifica da dgua e do ar,
viscosidade do ar, vazao massica, nimero de Reynolds, poténcia elétrica. Apresenta também as

correlagdes de Biber (1997) e a curva de operagdo dissipador-ventilador.

A1.1 Temperatura

As tensdes termoelétricas dos termopares tipo J utilizados na montagem experimental eram
obtidas em mV no multimetro digital mencionado no Capitulo 3. A tensdo lida no termopar
localizado no banho de gelo era entdo subtraida das leituras de cada termopar da montagem,
fornecendo uma tensdo indicada por ¢ em mV, correspondente aquele termopar. A conversdao
para a temperatura °C era feita através de uma correlacao obtida dos valores de uma tabela do tipo

de termopar utilizado para a faixa de 0 °C a 60 °C, apresentada a seguir.

T=113x10" ¢’ -2,19x107" ¢* +1,98x10' ¢ + 4,44 x 10 (A.1)
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A1.2 Queda de Pressao

A queda de pressao foi obtida com o transdutor de pressao, mencionado no Capitulo 3, de
capacitancia varidvel, que foi calibrado no laboratério através de medidas estiticas com um
mandmetro inclinado. Este transdutor permite uma calibracdo do fundo de escala de forma
continua na faixa de 0,5 a 6 polegadas de uma coluna de dgua. O seu sinal de saida padrao é na
forma de uma corrente elétrica variando entre 4 mA a 20 mA entre os valores minimo e maximo
de diferenca de pressdo para a qual ele pode ser calibrado. Na calibracdo efetuada, foram
estabelecidos os valores de zero mm de dlcool para o valor minimo e 40,4 mm de dlcool para o
fundo de escala. Com estes dois pontos foi feita uma interpolagdo linear para os valores
intermedidrios de queda de pressdo, resultando na Equacdo A.2 com a corrente elétrica (/) dada

em mA. O valor de F nesta equacdo € igual a 40,4 mm de alcool.

AP = F(0,06251 —0,25) (A.2)

O valor da corrente elétrica () foi obtido de maneira indireta através da medida da tensao

(@) em mV e a utilizagdo de um resistor de 248,5 Q , com isso obteve-se a corrente elétrica (1)

pela Equacdo A.3.
[ =¢/248.5 (A.3)

A1.3 Massa Especifica

A massa especifica da dgua em funcio da temperatura foi obtida por uma correlagdao
quadratica apresentada a seguir, vdlida na faixa de 10 °C a 30 °C. O seu valor era utilizado para

avaliar a diferenca de pressdo nos mandmetros.

Pligua = —2347T X 10° T +8,073x10° T +1000,2 (A4)
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A massa especifica do ar em funcdo da temperatura e pressdo ambiente foi avaliada com a
equacdo de gases ideais dada a seguir. O seu valor foi utilizado para avaliar o nimero de

Reynolds, vazdo volumétrica e velocidade média de entrada nos canais do dissipador. Na

Equacgao A.5, R € a constante do ar (R =2871] kg'lK'I), a pressdo ambiente ( P, , ) foi medida por
um barOmetro digital e a temperatura ambiente (7, , ) foi medida com um termdmetro de bulbo

de mercurio.

par = TP“mbR (AS)

amb

A1.4 Viscosidade

A viscosidade dinamica ( 4, ) do ar em funcdo da temperatura na faixa de 10 °C a 60 °C foi

obtida pela seguinte correlagdo linear, sendo utilizada na avaliacdo do nimero de Reynolds.

i, =4,683x10° T +1,731x107 (A.6)

A1.5 Vazao Massica

A vazdo massica (m ) do ar foi obtida de maneira indireta através da variacao de pressao do
escoamento ao passar pelo bocal instalado na caixa plenum, como descrito no Capitulo 3. Com a

Equacdo A.7 a vazao foi obtida.

m=A,K,\2p, (P -P,) (A7)

Com o diametro do bocal (¢ =17 mm) calculou-se sua area dado por A, =7r(¢/ 2)2. O
coeficiente de escoamento ( K, ) adotado foi de 0,99. A massa especifica do ar ( p,, ) foi calculada

pela Equacdo A.5 e a variacdo de pressdo entre as camaras (P1 - Pz) na caixa plenum foi medida

com um manometro inclinado.
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A1.6 Numero de Reynolds

O numero de Reynolds foi obtido pela Equacdo A.8, baseado na secdo de entrada dos canais

do conjunto aletado. A massa especifica (p, ) do ar foi calculada com a Equacdo A.5, a
viscosidade dindmica (4, ) do ar foi obtida da Equacdo A.6, o didmetro hidraulico foi baseado

nas dimensdes de entrada do canal do conjunto aletado definido por Dh=4(LS)/ [2(L+ S )] ea

velocidade média de entrada dada por V= m/ [pa, (n—1)LS )]

PV Dh
M

Re= (A.8)

A1.7 Poténcia Elétrica

O conjunto de aquecimento foi alimentado por duas fontes DC de poténcia elétrica
independentes. A poténcia elétrica fornecida ao aquecedor principal tinha a finalidade de manter a
temperatura da base do dissipador em torno de 20 °C acima da temperatura ambiente. A poténcia
elétrica fornecida ao aquecedor de protecdo era ajustada para atingir a mesma temperatura do
aquecedor principal para ser obtida uma condicdo adiabdtica para a base inferior do aquecedor

principal. As poténcias elétricas (Pot) fornecidas foram obtidas pela Equacdo A.9. A tensdo (¢ )

em V para cada circuito foi medida por um multimetro e a corrente elétrica (I) em A foi medida

indiretamente através de um shunt, o qual se mediu a tensdo (¢, .)em mV no shunt e utilizou se

shunt

a Equacdo A.10 para obter a corrente (I)em A .

Pot=gl (A.9)
€
1=0040733 ¢, (A.10)
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A1.8 Correlacdes de Biber (1997)

O trabalho de Biber (1997) apresentou duas correlacdes adimensionais, uma para o
coeficiente de queda de pressdo e outra para o nimero de Nusselt médio. Adaptando essas
correlagdes para o caso particular deste presente trabalho a queda de pressdo foi obtida com

Equacgao A.11, enquanto que a troca térmica convectiva foi obtida pela Equagao A12.

APy, =Lp,V (%) [(8,5xj’x25 ) + (75500 ) ]1/7 (A.11)
Deonv,, = (2H + S)LAT K, [(6,05x,‘ 0.22 )_3/4 + (0,20x; 105 )_3/4}4/3 (A.12)
e 2(4HS 2(S+H))

Os parametros adimensionais xy € x; sdo dados por:

Xp =—= H > 2H vélido para : 0,001 <x, <2 (A.13)
‘ p"'ﬁL [4H%<S+H)] L
e
H
X, =—= vélido para: 0,001<x, <3 (A.14)
p"’%L [4H%<S+H)]2
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A1.9 Curva de Operacao Dissipador-Ventilador

Para obter a curva de operacao foi admitido um ventilador com uma queda de pressao linear

com a vazao volumétrica, dada por AP[Pa] = —25000Q[W%]+ 200.

Para determinar a curva da queda de pressao do dissipador II para um determinado nimero
de aletas, foi simulada a queda de pressao para duas vazdes diferentes. De tal maneira que a curva
do ventilador ficasse entre estes dois pontos simulados, como indicado na Figura A.1. Variou-se o
niamero de aletas na faixa de 10 a 40 aletas. A Tabela A.l apresenta as simulacdes executadas

para gerar os dois pontos da queda de pressdo para cada conjunto com n aletas.

Tabela A.1 — Resultados da Queda de Pressio.

Numero |Velocidade, Vazio Queda
Simulacdo| aletas entrada [m*/s] | pressdo
n [m/s] [Pa]
1 10 3 0,0060 21
2 10 5 0,0100 54
3 15 3 0,0052 22
4 15 5 0,0087 56
5 20 3 0,0045 25
6 20 5 0,0075 62
7 25 3 0,0037 31
8 25 5 0,0062 71
9 30 3 0,0030 44
10 30 5 0,0050 94
11 35 3 0,0022 75
12 35 5 0,0037 149
13 40 1 0,0005 48
14 40 5 0,0025 292

A Figura A.1 apresenta os resultados da Tabela A.1 e a curva de queda de pressdo do

ventilador, para gerar os pontos de operacao do sistema dissipador-ventilador.
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Vazdo [m®/s]

Figura A.1 — Pontos de Operacdo do Sistema Dissipador-Ventilador.

Para determinar o ponto de operagao do sistema dissipador-ventilador para um determinado
nimero de aletas, interpolaram-se linearmente os dois pontos simulados da queda de pressdao do
dissipador para um determinado nimero de aletas. O cruzamento desta interpola¢do com a curva
de queda de pressdo do ventilador forneceu um ponto de operacdo do sistema dissipador-

ventilador. Esta operacao foi repetida sete vezes, gerando os resultados mostrados na Tabela A.2.

Tabela A.2 — Pontos de Operagdo do Sistema Dissipador-Ventilador.

Niimero de aletas AP Q = (= AP +200)/25000
n [ Pa] [ m’/s ]
40 162 0,0015
35 120 0,0032
30 85 0,0046
25 60 0,0056
20 45 0,0062
15 35 0,0066
10 27 0,0069
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Utilizando os resultados da Tabela A.2, com o numero de aletas (n) e vazao volumétrica
(Q) foi obtida uma curva de operacdo para sistema dissipador-ventilador através de um polindmio

do terceiro grau, obtendo se a Equacdo A.15. Esta equagdo estd indicada na Figura A.2.

0=-9x10"*n"+7x10"n* —=3x107n+0,0072 (A.15)

0,0075 1 ; T ; T ; | ; |

0,0060

@ 0,0045 -
E
g
0,0030 -
0,0015 -
1 " 1 " 1 " 1 " 1
8 16 24 32 40
n aletas

Figura A.2 — Curva de Operagdo do Sistema Dissipador-Ventilador.

70



A2 Analise de Perdas Térmicas

A andlise de perdas térmicas foi realizada considerando os seguintes itens de perdas: perdas
pela placa de entrada, perdas pelas aletas laterais, perdas pela base do dissipador, perdas por

radiacdo, perdas pelo aquecedor principal, perdas pelos fios de conexao e termopares.

A2.1 Placa de Entrada

Estas perdas sdo devido ao contato térmico da parte superior das duas aletas laterais com a
placa de entrada, com indicado na Figura A.3. Foi estimada considerando-se a placa de entrada

como uma aleta de acrilico, da forma descrita abaixo:

Silicone

Ponta Adiabatica /
\ Aleta Lateral

Placa de Acrilico

Figura A.3 — Contato da Aleta Lateral com a Placa de Entrada de Acrilico.

Com base na Figura A.3, tem-se para as perdas através da placa de acrilico, com um
tratamento de aleta de ponta adiabética foi avaliada pela Equacdo A.16. Admitiu-se que a

temperatura da ponta da aleta lateral estava a mesma temperatura da base do dissipador (7,)
enquanto a temperatura de entrada do ar no dissipador foi indicada 7, . O fluxo de calor ao passar

da aleta lateral para a aleta de acrilico encontra uma resisténcia extra, uma camada de silicone de
espessura (s, ) de 1 mm, altura (y ) de 10 mm, largura (w_, ) de 50 mm e condutividade térmica
(k) de 0,11 Wm'K'. A aleta de acrilico possui um comprimento (L . ) de 75 mm, uma

sil acr
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espessura (s, ) de 10 mm, uma largura (w_. ) de 50 mm e uma condutividade térmica (k.. ) de

acr acr acr

0,18 Wm'K!.

(A.16)

T -T
q[?laca _acrilico = 2{%}

acr

A resisténcia térmica (R, ) corresponde a soma da resisténcia condutiva do silicone e da

aleta constituida pela placa de acrilico. Adotando-se a solu¢do padrdo, tem-se para resisténcia

térmica a Equacdo A.17, com a drea de contato do silicone A, =y ,w,, a drea da secdo

transversal do acrilico A,,, =s,,W,, €0 seu perimetro de P, =2(s,, +w,,).
S 1
acr it + (A17)
ksil A‘vil hP -
hPacrkacrAacr tanh Lacr acr
kacrAaCr

A2.2 Aletas Laterais

As perdas térmicas através das duas aletas laterais foram estimadas pela Equacdo A.18,
considerando-se a resisténcia condutiva do material isolante (borracha macia) e a resisténcia

convectiva do ar na caixa plenum. A espessura do isolante térmico (s, ,, ) utilizado foi de
10 mm, sua altura (y,, ,,) foi avaliada pela altura de aleta ( H ) menos a altura da camada de
silicone (y_) de 10 mm, sua largura (L) 50 mm e a drea de contato foi avaliada por

AsofLat = L yisofLar .

1
qaleta _ lateral = 2 (Y;J - 7; ) (A 1 8)
Sim _Lat + 1

k. A h A

iso* “iso _ Lat iso _ Lat

72



A2.3 Base do Dissipador

As perdas através das faces da base do dissipador foram estimadas com a Equacdo A.19,
considerando-se para as duas faces frontais e as duas laterais isoladas a resisténcia condutiva do
material isolante e a resisténcia convectiva do ar na caixa Plenum, para as duas faces frontais

expostas (sem isolamento) da base considerou-se a resisténcia convectiva.

1 1 1
q issipador _ base = 2|: + + j|(T _7;) (Alg)
e ’ RLI RFI RFE ’

A resisténcia para as faces laterais isoladas (R;;) do dissipador foi obtida pela Equagdo

A.20, considerou-se a espessura do isolante (s ) de 10 mm, sua altura (y,, ,, ) de 10 mm,

iso _ Lat

sua largura (w,, ,, ) de 50 mm e sua drea de contato dada por A, .. = Yus 1aWais rar -

1 Siso Lat
R, = + = A.20
u = (A.20)

dis _ Lat kiso Adis _Lat

A resisténcia para as faces frontais isoladas (Rp;) do dissipador foi obtida pela Equagdo

A.21, considerou-se a espessura do isolante (s;, ) de 3,4 mm, sua altura (y ;) de 5 mm, sua
largura (w, ) de 51 mm para dissipador II e 50 mm para os dissipadores I e III, e sua drea de

contato dada por A, , ,, = y;w,.

1 Sim Frontal
R, = + = A2l
FI h A A ( )

dis _F _iso iso “7dis _F _iso

A resisténcia para as faces frontais expostas (Rpg) do dissipador foi obtida pela Equagao

A.22, considerou-se sua altura ( y ) de 5 mm e sua drea de contato dada por A, , ., = YW, -

Ry=——""— A22
= (A.22)

dis _ F _exp
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A2.4 Perdas por Radiacao

As perdas por radiacdo das superficies expostas das aletas e base do dissipador foram
estimadas pela Equagcao A.23. A emissividade aparente foi avaliada em 0,89. Este resultado
representa um valor aparente determinado através de Sparrow e Cess (1996), onde se considerou
a geometria das aletas do dissipador de maior espacamento e uma emissividade de suas

superficies de aluminio igual a 0,3.

Grutocss = £y 0 A (T, +27315) = (1, +273,15)") (A.23)

A2.5 Aquecedor Principal

As perdas térmicas através das faces laterais isoladas do aquecedor principal foram
estimadas pela Equacdo A.24, considerando-se a resisténcia condutiva do material isolante e a

resisténcia convectiva do ar na caixa plenum. O aquecedor possuia uma altura (y, ) de 20 mm,
uma largura (w, ) de 50 mm, sua édrea de troca térmica A, =4y, (wh +25,, La,), o fator de forma

(S ) foi estimado pela Equagdo A.25.

fator _ forma

(7,-T1.)
qaquecedor_ principal = 1 : 1 (A24)
+
Ah h k iso S fator _ forma
com
Sfaror forma = 2 z yh (A25)
- 0,9301n{(w, +2s,, ,..)/w,)—0,050
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A2.6 Os Fios de Conexao e Termopares

As perdas térmicas nos dois fios de conex@o do aquecedor principal e nos quatro
termopares foram avaliadas considerando-os como aletas de comprimento infinito. Para os fios de

cobre foi considerado um raio (R, ) de 0,25 mm, seu perimetro dado por P, =27R,. , sua drea
dada por A, =zR;, sua condutividade k., de 401 Wm 'K, Para o ferro e o constantan foi

considerado um raio (R, ) de 0,125 mm, o perimetro de P, =27R,, a drea de A, = 7R, , suas

condutividades térmicas de k,, = 80,2 Wm'K' e K cons tantan = 23 Wm'K™".
950 = 2(Th - T)\/ hP,Apke, +
2(7—;z - Tve )(\/hPTATkFe + \/hPTATkConS tan tan )+ (A26)

Cons tan tan )

Z(Tb -7, )(\/hPTATkFe + \/hPTATk
A2.7 Efeito Joule

Perdas térmicas pela poténcia dissipada nos dois fios de cobre que conectam a fonte de

poténcia ao aquecedor principal foi estimada pela Equagdo A.27. A resisténcia 6hmica (R, ) foi

avaliada em 0,165 ohms e a corrente elétrica (I ) foi avaliada pela Equagdo A.10.

snmico = 2[Rcu1 2] (A.27)
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A2.8 Total das Perdas Térmicas

O total das perdas térmicas, estimada pela Equacdo A.28, foi obtido considerando a soma
das perdas: placa de entrada, aletas laterais, base do dissipador, radiacdo, aquecedor principal,

fios de conexdo, termopares e efeito joule.

qtoral = qplaca?acrt’lica + qalera?lareml + qdissipador?base + qradiagdo + qaquecedor?principal + Qﬁ()s + qéhmiw (A28)

Para a andlise de cada item das perdas térmicas foi necessario considerar um coeficiente
médio de transferéncia de calor convectivo (k). Considerou-se o mesmo valor de coeficiente para
todos os itens analisados das perdas térmicas. Foi feita uma avaliagdo de 4 numa faixa de 10 a 30
Wm?K™, obteve-se como resultado uma faixa para perdas térmicas que variou de 8 a 12% da
poténcia fornecida ao aquecedor principal. Com base nesta avaliacdo admitiu-se para este

trabalho um coeficiente de troca térmica convectiva de 20+10 WmK..

A2.9 Troca Convectiva de Calor

A troca convectiva de calor (¢, ) dada pela equacdo A.29 foi obtida subtraindo da

poténcia (Pot) de alimentacdo do aquecedor principal o total das perdas térmicas (q,,,, )-

qmnv = POt _qmtal (A29)
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