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RESUMO 

 

Dissipadores de calor compactos, baseados em microcanais, têm se mostrado um 

meio eficaz para o resfriamento de dispositivos de alta densidade de energia, tais como 

microprocessadores, além de proporcionarem redução de material utilizado para a fabri-

cação e do inventário de fluido refrigerante necessário. Sistemas bifásicos que operam 

com fluidos refrigerantes proporcionam coeficientes de transferência de calor elevados 

para baixos valores de velocidade mássica e uma distribuição de temperatura mais uni-

forme na superfície. O presente estudo teve por objetivo avaliar experimentalmente o 

desempenho de um dissipador de calor baseado em microcanais, em condições de ebuli-

ção convectiva saturada do fluido HFE-7100. O dissipador, em cobre eletrolítico, possui 

33 microcanais de seção retangular com dimensões de 10 mm de comprimento, 200 μm 

de largura, 500 μm de altura e espaçados 100 μm entre si. A eficiência térmica do dissi-

pador foi avaliada utilizando como fluido de trabalho o HFE-7100 (fluido refrigerante 

com baixo ozone depleting potencial, ODP, e global warming potential, GWP). Dados 

experimentais para o coeficiente de transferência de calor (CTC) e perda de pressão foram 

obtidos em condições de escoamento monofásico e bifásico saturados, para diferentes 

valores de velocidades mássicas. As condições testadas foram de fluxo de calor imposto 

(footprint) variando de 50 a 700 kW/m², com velocidades mássicas do fluido entre 392 e 

875 kg/m²s, obtendo coeficientes de transferência de calor (CTC) de até 60 kW/m²K e 

quedas de pressões de até 12 kPa. Notou-se um aumento no CTC com a diminuição do 

subresfriamento de entrada e da velocidade mássica; notou-se também um aumento da 

queda de pressão com um aumento da velocidade mássica e com a diminuição do subres-

friamento de entrada. As correlações que melhor predisseram o CTC na região bifásica 

foram a de Liu e Wu (2010) e Kim e Mudawar (2013), com aproximadamente 91% e 84% 

dos dados previstos com erro menores que 30%, respectivamente; para a queda de pressão 

na região bifásica as correlações de Zhang et al. (2010) e Kim e Mudawar (2012) apre-

sentaram 58,3% dos dados previstos com erro na faixa de ±30%. 

 

Palavras-chave: HFE-7100. Ebulição convectiva. Microcanais. Queda de pressão. Coe-

ficiente de transferência de calor.  

  



 

 

ABSTRACT 

 

Microchannel-based heat sinks have been shown to be an effective way of cooling 

high-density energy devices such as microprocessors, as well as reducing the material 

used to manufacture the exchangers and the required refrigerant inventory. Two-phase 

flow systems that operate with refrigerant fluids provide high heat transfer coefficients 

with low mass flux values and more uniform temperature distribution on the surface. The 

present study aimed to evaluate experimentally the performance of a heat sink based on 

microchannels under saturated conditions of convective boiling of HFE-7100 fluid. The 

analyzed heat sink has 33 rectangular section microchannels measuring 10 mm length, 

200 μm wide, 500 μm high and spaced 100 μm apart. The heat sink was evaluated using 

HFE-7100 (low ozone-depleting potential, ODP, and global warming potential, GWP) as 

working fluid. Experimental data for the heat transfer coefficient and pressure drop were 

obtained under saturated single and two-phase flow conditions for different values of 

mass velocities. An experimental apparatus was assembled and validated for the accom-

plishment of testing. As experimental conditions, the heat flux was applied in a range 

from 50 to 700 kW/m², with mass flux from 392 and 875 kg/m²s, obtaining a heat transfer 

coefficient of 60 kW/m² and pressure drop up to 12 kPa. By decreasing the mass flux and 

the input of the subcooling the HTC increases; the pressure drop increases monotonically 

with the increase in the mass flux and the decrease in the subcooling at the inlet. The 

correlations of Liu and Wu (2010) and Kim and Mudawar (2013), for HTC in two-phase 

flow, predicted 91% and 84% of the data within the ±30% error bands, respectively; for 

the pressure drop, the correlations of Zhang et al. (2010) and Kim and Mudawar (2012) 

predicted 58.3% of data with error within ± 30%. 

 

Keywords: HFE-7100. Convective boiling. Microchannels. Pressure drop. Heat transfer 

coefficient. 
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h Coeficiente de transferência de calor, W/m²°C  

i Entalpia, J/kg 

k Condutividade térmica, W/m°C  

L Comprimento dos microcanais, m  

M Peso molar, kg/mol  

N Número de dados obtidos experimentalmente, [-]  

p Pressão, kPa 

q” Fluxo de calor, W/m² 

T Temperatura, °C  

v Velocidade, m/s 

W Largura do canal, m  

Z Cota Vertical, m 

f Fator de atrito, [-] 

F Fator de intensificação dos efeitos convectivos, [-]  



 

 

S Fator de intensificação dos efeitos ebulitivos, [-]  

X Parâmetro de Lockhart e Martinelli, [-] 

x Título de vapor, [-]  

 

Letras Gregas:  

 Ângulo de contato, ° 

 Volume específico, m³/kg 

µ Viscosidade dinâmica, kg/ms 

α Fração de vazio  

& Razão de aspecto  

β Fração volumétrica  

Δ Incerteza de medida 

 Comprimento do caminho livre médio molecular, m 

Δp Diferença de pressão, kPa  

ΔT Diferença de temperatura, °C 

ε Rugosidade, m  

 Viscosidade cinemática, m²/s 

ρ Densidade, kg/m³ 

Φ Multiplicador bifásico 

 σ             Tensão superficial, N/m 

Δy Distância dos termopares a base inferior do microcanal, m 

 

Subscritos:  

1ϕ Escoamento monofásico  

2ϕ Escoamento bifásico  

2ϕ, Exp Resultado do escoamento bifásico experimental 

2ϕ, cor Resultado do escoamento bifásico por correlação 

atr,2ϕ Atrito no escoamento bifásico  

BI Mistura bifásica  

Conv Convecção forçada  

ND  Não desenvolvido 

PD Plenamente desenvolvido 

Cu Cobre 



 

 

 

Abreviaturas e Siglas: 

DS Desenvolvimento simultâneo  

DT Desenvolvimento térmico  

t,l Fase líquida turbulenta e fase vapor laminar  

t,t Fase líquida turbulenta e fase vapor turbulenta  

e Entrada 

nb Ebulição nucleada  

cb Ebulição convectiva  

desh Desenvolvimento hidrodinâmico 

Eq Equivalente  

Exp Experimental  

f Fluido  

l Líquido  

lo Somente líquido 

l,e Líquido na entrada  

l,s Líquido na saída 

l,l Fase líquida laminar e fase vapor laminar  

l,t Fase líquida laminar e fase vapor turbulenta  

lam Laminar  

lv Líquido-vapor  

lv,e Líquido-vapor na entrada  

lv,s Líquido-vapor na saída 

Molh Molhado  

Mono Monofásico  

P Parede do canal  

pe Plenum de entrada  

ps Plenum de saída  

s Saída  

Sat Saturado  

Sec Seção transversal  

TD Totalmente desenvolvido  

turb Turbulento  



 

 

v Vapor  

vo Somente vapor 

v,e Vapor na entrada 

v,s Vapor na saída 

h Hidráulico  

atr Atrito 

term Termopar 

acel Aceleracional 

efet Efetivo 

abs Absorvido  
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1 INTRODUÇÃO  

Com o surgimento de novas tecnologias houve uma significativa diminuição no 

tamanho dos aparelhos eletroeletrônicos, tanto no âmbito doméstico quanto no industrial, 

o que requerem a necessidade de dissiparem grandes quantidades de calor. Hoje, essa 

miniaturização é algo tão evidente que é possível fabricar um chip de processamento com 

comprimento de 10 nm - tamanho nove vezes menor que há 15 anos - como mostrado por 

Tyson (2016) na Figura 1.  

 

Figura 1 - Comprimento dos processadores utilizados pela INTEL nos últimos anos. 

 

Fonte: (TYSON, 2016). 

 

Essa diminuição no tamanho dos dispositivos eletrônicos acarretou em um au-

mento do fluxo de calor dissipado. De acordo com a empresa INTEL (2012), os proces-

sadores eletroeletrônicos fabricados até os anos 2000 dissipavam cerca de 350 kW/cm2 

durante o uso de sua capacidade máxima. Porém estima-se, segundo a mesma empresa, 

que até o ano de 2020 esse fluxo de calor gerado pelos dispositivos eletrônicos se torne 

superior a 700 kW/cm2.  

Para o bom funcionamento desses dispositivos e para manter a integridade física 

dos equipamentos faz-se necessário o uso de técnicas de intensificação da transferência 

de calor. A utilização de trocadores de calor baseados em microcanais (denominação co-

mumente adotada para canais com diâmetro hidráulicos inferiores a 3 mm) parece ser 

uma alternativa viável para a extração de calor de dispositivos de volumes reduzidos. Isso 

ocorre porque, segundo Qu e Mudawar (2003) e Ribatski et al. (2007) uma diminuição 

do diâmetro do canal por onde o fluido escoa acarreta em um aumento entre a relação da 

área de contato do fluido refrigerante pelo volume do trocador de calor, diminuindo o 

inventário de fluido refrigerante nos sistemas térmicos. 
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Atualmente, dissipadores de calor compactos baseados em microcanais são utili-

zados em sistemas de ar condicionado automotivo, sistema de resfriamento de laser de 

alta potência, resfriamento de microchips, células combustíveis, microreatores, além de 

resfriamento de células fotovoltaicas de alta concentração (LEÃO, 2014). 

Em células fotovoltaicas o uso de técnicas de refrigeração mais eficientes surgiu 

a partir da relação concentrador solar e a própria célula. Isso permitiu a redução da área 

da célula fotovoltaica para a produção de energia, diminuindo o custo da implementação 

dessa tecnologia. Nesse caso, o sistema de resfriamento utilizado deve retirar o calor não 

utilizado pela célula e mantê-la a uma temperatura inferior a 50 °C, visto que a eficiência 

da célula fotovoltaica diminui com o aumento da temperatura (CHOW, 2010). Royne, 

Dey e Millis (2005) estudaram a refrigeração de células fotovoltaicas com concentração 

solar. Eles afirmam que para painéis solares (arrays) com concentrações acima de 150 

sóis torna-se necessário a utilização de um sistema ativo como, jato incidente (jet imping-

ment) e microcanais.  

Nas células fotovoltaicas o controle da temperatura é algo importante, visto que 

grande parte da energia solar incidente se transforma em calor, e não em energia elétrica. 

Também destaca-se o fato de que a vida útil da célula está relacionada à sua temperatura 

média e uniformidade de sua superfície. Segundo Royne e Dey (2005), o uso de jatos 

incidentes para a refrigeração das células fotovoltaicas não propicia uma temperatura uni-

forme ao longo da superfície da célula, ao contrário dos dissipadores de calor baseados 

em microcanais operando com o fluido de trabalho em mudança de fase.  

 Trocadores de calor com sistemas de microcanais apresentam vantagens quando 

comparados aos convencionais, sendo estas: (i) dimensões reduzidas, o que requer menos 

material para sua fabricação e, consequentemente, menor custo; (ii) tolerância quanto a 

seu uso em altas pressões devido às características estruturais; (iii) maior razão entre a 

área de troca de calor por volume do líquido refrigerante; (iv) redução de volume de fluido 

refrigerante usado, acarretando em menor impacto ambiental; (v) coeficientes de transfe-

rência de calor elevados permitindo, segundo Kandlikar et al. (2005), a dissipação de 

fluxos de calor superiores a 10 MW/m². 

Projetos de microtrocadores de calor que se utiliza de ebulição convectiva ainda 

são realizados com base em tentativa e erro. De acordo com Nascimento (2012) isso 

ocorre devido à falta de métodos de predição eficientes para o coeficiente de transferência 

de calor e perda de pressão. A importância desse assunto pode ser vista na quantidade de 

publicações (SCIENCE, 2018) nos últimos anos, visto na Figura 2.  
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Esses estudos abordam diferentes configurações e dimensões dos microcanais, 

bem como, diferentes fluidos de trabalho, visando à compreensão dos mecanismos físicos 

responsáveis pelos altos valores de coeficiente de transferência de calor encontrados, do 

comportamento do fluxo de calor crítico e da perda de pressão ao longo do escoamento. 

Por exemplo, Yang et al. (2011) estudaram o comportamento do fluido HFE-7100 em 

trocadores de calor baseados em microcanais, com diâmetro hidráulico de 480 μm e 790 

μm. Os resultados experimentais mostraram que o trocador de calor com diâmetro hidráu-

lico menor apresentou maior CTC; além disso, os autores indicaram que o coeficiente de 

transferência de calor é independente do fluxo de calor aplicado, para ambos os trocadores 

de calor testados com vazões mássicas de 200 a 400 kg/m²s. 

 

Figura 2 - Número de publicações sobre microcanais nos últimos anos. 

  

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

Fu, Lee e Pan (2013) estudaram a influência da geometria dos microcanais em 

dissipadores de calor. Para isso foram realizados testes em ebulição convectiva utilizando 

como fluido de trabalho o HFE-7100 para seis trocadores de calor diferentes, com razões 

de aspecto médio (relação de profundidade e largura) de 0,83; 0,99; 1,65; 2,47; 4,23 e 

6,06, sendo que todas as seções de testes apresentavam o mesmo diâmetro hidráulico de 

1,12 mm. Os microcanais que apresentaram a maior capacidade de remoção de calor fo-

ram obtidos com a razão de aspecto de 0,99 e, sob a condição de mesma vazão; em relação 

ao fluxo crítico, este aumenta com o aumento da relação de aspecto, devido ao aumento 

da área de troca de calor. 
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Hsu et al. (2015) realizaram uma avaliação experimental sobre a influência da 

inclinação dos microcanais (com diâmetro hidráulico de 440 μm) em relação ao plano 

horizontal na ebulição convectiva do HFE-7100 e constataram que, para vazões de 100 e 

200 kg/m²s e fluxo de calor inferior a 25 kW/m², os valores do coeficiente de transferên-

cia de calor aumentaram à medida que a inclinação dos microcanais aumentou. Os valores 

de queda de pressão também foram obtidos para cada inclinação testada e comparados 

com correlações presentes na literatura, sendo a correlação de Kandlikar e Balasubrama-

nian (2004) o melhor método de predição, com um desvio médio de 29,04%. 

Fu et al. (2017) fizeram um estudo sobre dissipadores de calor baseados em mi-

crocanais com deposição de material (cobre) sobre sua superfície alterando a pressão de 

trabalho. Os autores constataram que, na ebulição convectiva do HFE-7100, o fluxo de 

calor crítico (que corresponde ao máximo valor de fluxo de calor que pode ser retirado da 

superfície de aquecimento sem a exposição desta ao vapor) aumentou com a deposição 

de estruturas do tipo dente de serra na superfície do trocador de calor e o mesmo efeito 

ocorreu devido ao aumento da pressão. 

Visando a aplicação em componentes eletrônicos, três fatores devem ser conside-

rados na escolha do fluido de trabalho: desempenho, segurança e sustentabilidade. A se-

gurança deve ser sempre respeitada, desse modo, fluidos como n-pentano, metanol e amô-

nia, devem ser evitados por serem inflamáveis ou tóxicos. Outro ponto a ser considerado 

são as regulações ambientais, como o potencial de depleção de ozônio (ODP, Ozone De-

pletion Potential) e o potencial de aquecimento global (GWP, Global Warming Potential) 

que limitam o uso de clorofluorocarbonos (CFCs), hidroclorofluorocarbonos (HCFCs) e 

hidrofluorocarbonos (HFCs). Deve-se também optar por um fluido pouco volátil para 

prevenir o alto custo de transporte e armazenamento. Além disso, a temperatura de satu-

ração deve ser levada em consideração na escolha do fluido de trabalho (TUMA, 2006).  

Devido ao contato direto do componente aquecido com o fluido de trabalho, os 

fluidos dielétricos tais como os fluorcabonos (FC-72, FC-87) e os hidrofluoroéteres 

(HFE-7000, HFE-7100, HFE-7300) são boas opções devido a sua compatibilidade quí-

mica, inércia elétrica e alta rigidez dielétrica. Além disso, possuem baixo ponto de ebuli-

ção, sendo uma ótima escolha para preservar os componentes eletrônicos que geralmente 

trabalham abaixo de 80 °C (LEONG; HO; WONG, 2017). Dentre os FCs e HFEs, pes-

quisadores estão optando pelos HFEs devido ao seu baixíssimo valor de GWP (MISALE; 

GUGLIELMINI; PRIARONE, 2009).  
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Assim, os HFEs se apresentam como as melhores opções para solucionar os pro-

blemas de dissipação de calor em eletrônicos. Eles oferecem vantagens como: (a) baixa 

temperatura de saturação; (b) bom contato térmico com todos os componentes; (c) exce-

lente compatibilidade química com qualquer material; (d) baixa toxidade e boas caracte-

rísticas ambientais (PRODUCT INFORMATION, 2009). A Tabela 1 apresenta suas pro-

priedades termofísicas comparada aos FCs e também a água na pressão atmosférica. 

 

Tabela 1 – Propriedades termofísicas dos FCs, HFEs e da água. 

 FC-72 FC-87 
HFE-

7000 

HFE-

7100 

HFE-

7300 
Água 

Ponto de ebulição 

(ºC) 
56 30 34 61 98 100 

Densidade (kg/m³) 1680 1650 1400 1510 1660 997 

Viscosidade dinâ-

mica (g/m·s) 
64 45 45 58 118 86 

Calor específico 

(J/kg·K) 
110 110 1300 1183 1140 4182 

Condutividade tér-

mica (W/m·K) 
0,057 0,056 0,075 0,069 0,063 0,61 

Calor latente de 

vaporização (kJ/kg) 
88 103 142 112 102 2257 

Tensão superficial 

(mN/m) 
10 9 12,4 13,6 15 72 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

Dentro do contexto apresentado insere-se o presente projeto, cujo objetivo é o 

desenvolvimento de um aparato experimental a fim de avaliar experimentalmente o de-

sempenho de um dissipador de calor compacto baseado em microcanais (33 microcanais 

com 10 mm de comprimento, 200 μm de largura e 500 μm de altura) para condições de 

ebulição convectiva saturada do fluido HFE-7100. O fluido de trabalho a ser utilizado 

possui temperatura de saturação próxima às temperaturas de trabalho dos equipamentos 

eletrônicos, além de apresentar características inertes quando em contato com outros ma-

teriais, como as abordadas no parágrafo anterior. Foram obtidos dados experimentais para 
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o coeficiente de transferência de calor e para a queda de pressão em função do fluxo de 

calor, velocidade mássica, título de vapor e pressão de saturação. Os resultados experi-

mentais foram comparados com modelos/métodos de predição existentes na literatura.  

A motivação desse trabalho vem em resposta à crescente demanda por sistemas 

compactos, que necessitam de alta capacidade de remoção de calor, visto que os dissipa-

dores de calor constituídos de microcanais paralelos são considerados uma boa solução 

tecnológica para obtenção de coeficientes de transferência de calor bastante elevados, 

além de suportar uma maior pressão de operação e proporcionar uma maior área de con-

tato com o fluido por unidade de volume se comparado aos canais convencionais. Outra 

motivação para o estudo de escoamento bifásico em microcanais está relacionada ao seu 

peso reduzido, bem como, espaço ocupado, economia de energia e de materiais em rela-

ção aos trocadores de calor de tamanhos convencionais.   
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

Esse tópico apresenta uma revisão dos trabalhos presentes na literatura referentes 

a escoamento em microcanais, bem como, conceitos necessários para a compreensão da 

física do problema como, ebulição convectiva, padrões de escoamento, e queda de pres-

são. 

 

2.1 ESTUDOS EXPERIMENTAIS DA LITERATURA SOBRE MICROCANAIS  

O primeiro estudo que se tem registro na literatura a respeito de trocadores de 

calor baseados em microcanais é o de Tuckerman e Pease (1981). Esses autores analisa-

ram as características térmicas e hidrodinâmicas do escoamento monofásico da água em 

multimicrocanais. Em seus estudos, o fluxo de calor dissipado pelo trocador de calor che-

gou a 790 W/cm², com a temperatura da superfície inferior a 71 °C. A Tabela 2 mostra 

um resumo dos trabalhos apresentados na área desde então. 

 

Tabela 2 - Resumo dos trabalhos apresentados desde Tuckerman e Pease (1981)  

(continua). 

Autor Geometria dos canais 
Dh (µm)/  

Nº canais 

Fluido /  

Nº fases (Ø) 
G (kg/m²s) 

q” 

(kW/m²) 

Tuckerman e Pease 
(1981) 

Paralelo/retangular 
142 a 246 

/ 100 
Água / 1Ø 

2622 a 
5695 

1810 a 
7900 

Peng e Wang 

(1993) 
Paralelo/retangular 731 / 3 

Água /  

1Ø e 2Ø 

1500 a 

4000 
4,4 a ≈ 400 

Peng, Peterson e 

Wang (1996) 
Paralelo/retangular 

195 a 390 

/ 8 

Metanol-

água / 2Ø 
78 a 4000 10 a ≈ 101 

Yan e Lin (1998) Paralelo/retangular 2000 / 28 R134a / 2Ø 50 a 200 5,2 a 21 

Rahman (2000) Paralelo/retangular 
473 a 595 

/ 4 e 12 
Água / 1Ø 

290 a 

3300 
1090 

Qu e Mudawar 

(2002) 
Paralelo/retangular 458 / 21 Água / 2Ø 

130 a 

1440 
Até ≈ 170 

Hetsroni et al. 

(2002) 
Paralelo/triangular 168 / 21 

Vertrel XF / 

2Ø  
52 a 290 22,6 a 36 

Qu e Mudawar 

(2003a e 2003b) 
Paralelo/retangular 458 / 21 Água / 2Ø 135 a 402 400 a 1300 

Qu e Mudawar 

(2004) 
Paralelo/retangular 474 / 21 Água / 2Ø 86 a 368 

≈ 15 a 

184,5 

Steinke e Kandlikar 

(2004) 
Paralelo/retangular 233 / 6 

Água /  

1Ø e 2Ø 

157 a 

1782 
5 a 930 

Zhang et al. (2005) Paralelo/retangular 731 / 21 Água / 1Ø 
189 a 

1893 
278 a 850 

Xu et al. (2005a) Paralelo/retangular 553 / 26 
Metanol e 

água / 2Ø 
20 a 1200 131 a 588 
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Tabela 2 - Resumo dos trabalhos apresentados desde Tuckerman e Pease (1981)  

(contunuação).  

Xu et al.  

(2005b e 2005c) 

Paralelo/triangular 201 / 10 Acetona / 

2Ø 

50 a 1200 83 a 829 

Lee e Mudawar 

(2005a e 2005b) 
Paralelo/retangular 458 / 53 R134a / 2Ø 127 a 654 159 a 938 

Liu, Lee e Gari-
mella (2005) 

Paralelo/retangular 
467 a 

1407 / 10 
Água / 1Ø 

100 a 
2360 

≈ 450 

Hetsroni et al. 

(2005) 
Paralelo/triangular 168 / 21 Água / 2Ø 95 a 340 80 a 330 

Yun, Heo e Kim. 

(2006) 
Paralelo/retangular 

1549 e 

1654 / 7 e 

8 

R410a / 2Ø 200 a 400 20 a 40 

Chen e Garimella 
(2006) 

Paralelo/retangular 439 / 24 FC-77 / 2Ø 267 a 458 542 a 730 

Wang, Cheng e 

Huiying (2007) 
Paralelo/trapezoidal 243 / 8 Água / 2Ø 38 a ≈ 600 227 a 498 

Chang e Pan 

(2007) 
Paralelo/retangular 94 / 15 Água / 2Ø 22 a 110 Até ≈ 95 

Hardt et al. (2007) Paralelo/retangular 
34 e 56 / 

16 e 300 

2-propanol 

e água / 2Ø 
Até ≈ 120 -- 

Schneider, Kosar e 

Peles. (2007) 
Paralelo/retangular 259 / 5 R123 / 2Ø 

622 a 

1368 
Até 2130 

Cullion et al. 

(2007) 
Ramificado/retangular 

138 a 276 

/ 16 a 256 
Água / 2Ø 195 a 781 58 

Henning et al. 

(2007) 
Paralelo/retangular 

160 / 68 e 

103 
Água / 2Ø 49 -- 

Liu e Garimella 

(2007) 
Paralelo/retangular 

471 e 741 

/ 25 
Água / 2Ø 

221 a 

1283 
Até 1290 

Kuo e Peles (2007) Paralelo/retangular 253 / 5 Água / 2Ø 83 a 303 Até 6430 

Jang et al. (2008) Paralelo/circular 
2000 e 

4000 / 9 
FC-72 / 2Ø 133 a 663 9 a 942 

Dixit et al. (2008) Paralelo/retangular 160 / 300 Água / 1Ø 1042 510 

Agostini et al. 

(2008a, 2008b, 

2008c) 

Paralelo/retangular 439 / 67 
R236fa e 

R245fa / 2Ø 

276 a 

1501 
36 a 2500 

Bertsch, Groll e 
Garimella (2008) 

Paralelo/retangular 1360 / 17 R134a / 2Ø 20 a 81 Até 605 

Bogojevic et al. 

(2008) 
Paralelo/retangular 195 / 40 Água / 2Ø 97 a 325 213 a 713 

Wang, Cheng e 

Berligles (2008) 
Paralelo/trapezoidal 243 / 8 Água / 2Ø 38 a ≈ 600 227 a 498 

Phillips (2008) Paralelo/retangular 278 / 26 Água / 1Ø 
≈ 464 a 

5797 
-- 

Lee e Mudawar 

(2009) 
Paralelo/retangular 

219 a 371 

/ 11 e 24 

HFE-7100 / 

2Ø 

671 a 

2216 

1831 a 

6930 

Lu e Pan (2009) Paralelo/ retangular 
98 a 233 / 

10 
Água / 2Ø 99 a 297 Até 475 

Kuo e Peles (2009) Paralelo/retangular 253 / 5 Água / 2Ø 86 a 520 
Até ≈ 

2400 

Kosar, Ozdemir e 

Keskinoz (2009) 
Cruzado/retangular 

124 e 249 

/ 6 e 12 

Água e 

R123 / 2Ø 

976 a 

2349 
190 a 3120 
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Tabela 2 - Resumo dos trabalhos apresentados desde Tuckerman e Pease (1981)  

(continuação). 

Harirchian e Gari-

mella (2009) 
Paralelo/retangular 

219 a 

1674 / 2 a 

60 

FC-77 / 2Ø 
214 a 

1461 
Até 596 

Xu et al. (2009) Paralelo/triangular 130 / 5 
Acetona / 

2Ø 
378 a 898 439 a 936 

Megahed e Hassan 

(2009) 
Paralelo/retangular 281 / 45 FC-72 / 2Ø 341 a 531 60 a 131 

Park e Thome 

(2010) 
Paralelo/retangular 

438 e 

1552 /20 e 
29 

R134a, 

R245fa e 
R236fa / 2Ø 

100 a 

4000 

370 a 

3420 

Mauro et al.(2010) Ramificado/retangular 438 / 29 

R134a, 

R245fa e 

R236fa / 2Ø 

250 a 

1500 
Até 3300 

Krebs et al. (2010) Ramificado/retangular 
178 a 357 

/ 16 a 256 
Água / 2Ø 41 a 165 26 

Seok et al. (2010) Paralelo/retangular 
279 a 391 

/ 33 
R123 / 2Ø 30 a 91 40 e 120 

Daniels et al. 

(2011) 
Ramificado/retangular 

138 a 276 

/ 16 a 256 
Água / 2Ø 

434 a 

3906 
-- 

Costa-Patry et al. 

(2011a, 2011b) 
Paralelo/retangular 246 / 135 

R236fa e 

R245fa /  

1Ø e 2Ø 

499 a 

1100 

130 a 

1400 

Hu et al. (2011) Paralelo/retangular 1427 / 14 
FC-72 /  

1Ø e 2Ø 
71 a 250 

250 a 

1400 

Megahed (2011) Cruzado/retangular 281 / 45 FC-72 / 2Ø 99 a 290 7 a 104 

Kaew-on, 

Sakamatapan e 

Wongwises. (2011) 

Paralelo/retangular 

1261 e 

1436 / 8 e 

14 

R134a / 2Ø 350 a 980 18 a 80 

Bogojevic et al. 
(2011) 

Paralelo/retangular 228 / 40 Água / 2Ø 173 Até ≈ 675 

Wang, Luburdy e 

Pence (2012) 
Paralelo/retangular 1152 / 7 

HFE-7100 / 

2Ø 
100 a 300 25 e 38 

Harirchian e Gari-

mella (2012) 
Paralelo/retangular 

109 a 

1674 / 2 a 

63 

FC-77 / 2Ø 
214 a 

1427 
65 a 500 

Costa-Patry, Olie-

ver e Thome. 

(2012) 

Paralelo/retangular 569 / 52 

R134a, 

R1234ze e 

R245fa /  

1Ø e 2Ø 

205 a 569 
130 a 

2950 

Nascimento (2012) Paralelo/retangular 167 / 50 
R134a / 

1Ø e 2Ø 

400 a 

1500 
Até 310 

Balasubramanian et 

al. (2013a) 
Paralelo/retangular 

≈ 300 / 

16 a 40 
Água / 2Ø 98 a 664 Até 3700 

Balasubramanian et 

al. (2013b) 
Paralelo/retangular 

480 /  

16 e 40 
Água / 2Ø 98 a 751 Até 3700 

Alam et al. (2013) Paralelo/retangular 275 / 30 Água / 2Ø 
400 a 

1000 
Até 850 

Fu, Lee e Pan 
(2013) 

Paralelo/triangular 1120 / 6 
HFE-7100 / 

2Ø 
39 a 180 Até 200 

Leão (2014) Paralelo/retangular 167 / 50 

R245fa e 

R407c / 1Ø 

e 2Ø 

400 a 

1500 
Até 310 

Yang et al. (2014) Paralelo/retangular 234 / 5 Água / 2Ø Até 404 Até 125 
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Tabela 2 - Resumo dos trabalhos apresentados desde Tuckerman e Pease (1981)  

(conclusão). 

Lee et al. (2014) Paralelo/retangular 375 / 80 FC-72 / 2Ø Até 620 Até 98 

Law e Lee (2015) Paralelo/retangular 480 / 40 FC-72 / 2Ø Até 349 Até 1200 

Prajapati, Pathak e 

Khan (2015) 

Paralelo/retangular  

Paralelo/triangular 

Cruzado/retangular 

522 / 12 Água / 2Ø 100 a 350 10 a 350 

Hsu et al. (2015) Paralelo/retangular 440 / -- 
HFE-7100 / 

2Ø 
100 e 200 25 a 40 

Azizi, Alamdari e 

Malayeri (2015) 
Paralelo/retangular 560 / 86 Água / 2Ø -- 35 e 50 

Markal, Aydin e 

Avci (2016) 
Paralelo/retangular 150 / 29 Água / 2Ø 51 a 93 59,3 a 84,1 

Liu e Wang (2016) Paralelo/retangular 
500 a 

800 / 15 

HFE-7100 / 

2Ø 
100 a 300 -- 

Lee e Mudawar 

(2016) 
Paralelo/retangular 

160 a 

800 / 6 a 

49 

HFE-7100, 

água e R134a 

/ 2Ø 

19 a 2738 Até 20000 

Thiangtham et al. 

(2016) 
Paralelo/retangular 421 / 27 R134a / 2Ø 150 a 600 3 a 127 

Fayyadh et al. 

(2017) 
Paralelo/retangular 420 / 25 R134a / 2Ø 50 a 300 11 a 403 

Drummond et al. 

(2018) 
Paralelo/retangular 

21, 27 e 

29 / 50 

HFE-7100 / 

2Ø 

1300 a 

2900 
Até 9100 

Fonte: (Adaptada de LEÃO, 2014). 

 

Como mostrado na Tabela 2, a maioria dos trabalhos publicados na área são com 

microcanais paralelos e retangulares, principalmente nos últimos cinco anos. Isso acon-

tece, pois microcanais com esse tipo de configuração apresentam um processo de fabri-

cação mais simples, mesmo que os resultados obtidos com configurações diferentes 

(PRAJAPATI; PATHAK; KHAN, 2015) apresentem uma melhor eficiência tanto para a 

queda de pressão quanto para o CTC. Existem trabalhos que dedicaram seus estudos para 

geometria de microcanais não convencionais, que são os casos de geometria circular 

(HETSRONI et al., 2005), triangular (YAN; LIN, 1998) e trapezoidal (WANG; CHENG; 

BERGLES, 2008) que são apresentados na Figura 3 a seguir. 
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Figura 3 - Representação das diferentes geometrias de microcanais: (a) retangular; (b) 

circular; 

(c) triangular; (d) trapezoidal. 

 

Fonte: (NASCIMENTO, 2012). 

 

E outros autores, que dedicaram seus estudos em formas de distribuição de canais 

não convencionais, como o caso de distribuição ramificada (DANIELS; LUBURDY; 

PENCE, 2011) e cruzada (KOSAR; OZDEMIR; KESKINOZ, 2009). 

Dissipadores de calor, na maioria dos casos, são feitos de cobre ou de silício, ma-

teriais com alta condutividade térmica, o que auxilia na transferência de calor. Os proces-

sos de fabricação mais utilizados em sua manufatura são: microusinagem, eletroerosão, 

deposição e corrosão química. Esses processos permitem um acabamento superficial que 

garante a uniformidade das sessões transversais e sua rugosidade. 

Qu e Mudawar (2003b) notaram uma instabilidade quando se analisa microcanais 

em ebulição convectiva. Eles observaram que quando se tem essa configuração ocorre 

um escoamento reverso das bolhas de vapor devido ao aumento do volume de fluido 

compressível à montante do microcanal. Para evitar esse tipo de instabilidade os autores 

sugerem um estrangulamento do escoamento à montante dos microcanais. Outra instabi-
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lidade observada pelos autores foi a presença de um gradiente de pressão entre os micro-

canais, devido a diferente formação de bolhas em cada microcanal. Assim, os autores 

sugeriram um estrangulamento do escoamento à jusante dos microcanais.  

Alguns trabalhos listados na Tabela 2 apresentam resultados da queda de pressão 

durante a ebulição convectiva (YAN; LIN, 1998; QU; MUDAWAR, 2003B; LEE; MU-

DAWAR, 2005; CHEN; GARIMELLA, 2006; LIU; GARIMELLA, 2007, 2008; MEGA-

HED; HASSAN, 2009; LU; PAN, 2009; MEGAHED, 2011; COSTA-PATRY et al., 

2012; LEE et al., 2014; PRAJAPATI, PATHAK; KHAN, 2015; KIM; MUDAWAR, 

2016; THIANGTHAM et al., 2016; FAYYADH et al., 2017; DRUMMOND et al., 2018). 

Esses trabalhos mostram um aumento linear da queda de pressão com o aumento do fluxo 

de calor, título de vapor e velocidade mássica.  

Analisando a Tabela 2, nota-se que os estudos com escoamento bifásico predomi-

nam nos últimos anos quando comparados aos estudos com escoamento monofásico 

(MARKAL; AYDIN; AVCI, 2016; LIU; WANG, 2016; DRUMMOND et al., 2018). Isso 

ocorre devido ao escoamento bifásico apresentar taxas de transferências de calor maiores 

para áreas menores quando comparado ao escoamento monofásico, o que é compatível 

com as exigências atuais de diferentes setores da indústria, como já mencionado. 

Também, como mostrado na Tabela 2, o fluido de trabalho mais utilizado é a água 

como nos trabalhos de Prajapati, Pathak e Khan (2015) e Yang et al. (2014). Esta apre-

senta propriedades, como baixa viscosidade e alto calor específico, que são boas para que 

a troca de calor ocorra eficientemente, além de ser um fluido barato e de fácil acesso. 

Porém, nos últimos anos, essa preferência pela água como fluido de trabalho vem mu-

dando; autores têm preferido usar fluidos mais inertes e com temperatura de ebulição 

menor, como HFE-7100 e o FC-72 que podem ser vistos nos trabalhos de Hsu et al. 

(2015) e Liu e Wang (2016), acarretando em um aumento da vida útil dos microtrocadores 

de calor. 

Finalmente, como apresentado, os estudos envolvendo microtrocadores/dissipa-

dores de calor compactos são feitos desde 1981, porém conceitos que envolvem o assunto, 

como ebulição convectiva, padrões de escoamento, queda de pressão e transferência de 

calor em escoamentos multifásico vêm sendo estudados há mais tempo.  

 

2.2 FUNDAMENTOS DA EBULIÇÃO CONVECTIVA 

A ebulição convectiva ocorre quando se tem a junção de dois fenômenos de trans-

ferência de calor: a convecção forçada, correspondendo à transferência de calor através 
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da movimentação de fluido de forma forçada (por diferença de pressão ou ação da gravi-

dade) na superfície de um material, e a ebulição, que corresponde à formação de bolhas 

de vapor no fluido em contato com essa mesma superfície (DARIO, 2013). 

A formação de bolhas de vapor no fluido refrigerante se inicia devido à presença 

do superaquecimento (em relação à temperatura de saturação do fluido refrigerante) da 

superfície a ser resfriada e das imperfeições presentes nessa superfície, os chamados sítios 

de nucleação.  

Assim, na ebulição convectiva predominam os mecanismos de transferência de 

calor por ebulição nucleada e por condução através do filme líquido com a evaporação na 

interface. O primeiro predomina em condições de título de vapor1, x, e velocidades más-

sicas2, G, baixas e fluxo de calor e temperaturas de saturação altos. Já o segundo, predo-

minantemente convectivo, é o principal mecanismo em condições opostas às especifica-

das anteriormente (COLLIER; THOME, 1996).  

Na ebulição convectiva no interior de um canal, a distribuição das fases líquida e 

gasosa é um importante aspecto para a caracterização do padrão de escoamento; por 

exemplo, em canais de diâmetro reduzido, a determinação do padrão de escoamento é 

muito importante para a compreensão dos fenômenos de transferência de calor e queda 

de pressão. O padrão de escoamento depende de parâmetros como fração de vazio (α), 

velocidade mássica (G), pressão, fluxo de calor, geometria e inclinação do canal, e pro-

priedades do fluido de trabalho; e, usualmente, sua identificação se dá de forma subjetiva, 

a partir da visualização do escoamento. Na Figura 4 tem-se uma representação dos pa-

drões de escoamento existentes em um escoamento interno com mudança de fase, em um 

tubo na posição vertical e com fluxo de calor prescrito.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1  Relação entre a massa de vapor pela massa total da mistura bifásica. 

2  Razão entre a velocidade mássica de cada fase, Gv ou Gl, e a área interna da secção transversal do canal. 
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Figura 4 - Padrão de escoamento bifásico no interior de um duto convencional vertical, 

onde x corresponde ao título de vapor (aumenta à medida que a fase líquida se evapora 

ao longo do comprimento do canal). 

 

 

Fonte: (COLLIER; THOME, 1996). 

 

Na Figura 4 tem-se a presença de seis padrões de escoamento definidos, represen-

tados pelas letras de A - F. Na região A, o líquido se encontra em regime monofásico e a 

transferência de calor ocorre apenas por convecção forçada.  

À medida que fluxo de calor é transferido ao fluido, os sítios de nucleação come-

çam a ser ativados com o fluido em uma temperatura abaixo da de saturação (estado sub-

resfriado). Nesta região, B-C, a temperatura da parede apresenta um leve superaqueci-
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mento em relação à temperatura de saturação do fluido e a fase vapor se apresenta distri-

buída segundo bolhas discretas na fase contínua de líquido. Esta região é chamada de 

escoamento borbulhado (bubbly flow). 

Na região D, o fluido encontra-se a uma temperatura média igual à temperatura 

de saturação; as bolhas formadas começam um processo de coalescência, formando pis-

tões de vapor ao longo do escoamento. As bolhas de dimensões comparáveis ao diâmetro 

do duto, denominadas de bolhas de Taylor, escoam de modo intermitente, com frequência 

regular. Entre duas bolhas consecutivas escoa um pistão de líquido onde, no seu interior, 

podem ser encontradas bolhas de vapor. Esta região é denominada de escoamento pisto-

nado (slug ou plug flow). Quando a “ponte” de líquido é rompida, por ação hidrodinâmica, 

forma-se um escoamento com as fases separadas e interface irregular, chamada de esco-

amento agitado (churn flow). 

 Na região E-F o vapor é predominante (título de vapor elevado), com a presença 

de uma película de líquido entre o vapor e a parede, responsável pela alta taxa de transfe-

rência de calor nessa região.  Gotículas de líquido podem ser arrastadas para a região de 

vapor. Esta região é chamada de escoamento anular (anular flow).  

Com a secagem parcial (dryout) dessa película de líquido, tem-se início a região 

G, onde ocorre uma diminuição na taxa de transferência de calor (devido à falta de contato 

do líquido com a parede do canal), acarretando em um aumento acentuado da temperatura 

da parede em comparação às outras regiões. 

Finalmente, na região H tem-se a evaporação de toda a fase líquida, o escoamento 

retorna à condição monofásica com a fase vapor e a transferência de calor ocorre apenas 

por convecção forçada. Essa região apresenta a menor taxa de transferência de calor ao 

longo das seis regiões descritas. 

Devido ao efeito gravitacional, os padrões de escoamento presentes em dutos ho-

rizontais não são os mesmos que aqueles dos dutos verticais. Na Figura 5 é feita uma 

representação esquemática dos padrões de escoamento em dutos convencionais horizon-

tais com fluxo de calor prescrito. 
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Figura 5 - Padrão de escoamento bifásico no interior de um duto convencional horizon-

tal. 

  

Fonte: (COLLIER; THOME, 1996). 

 

Nesse tipo de escoamento ocorre uma estratificação das fases onde as bolhas, por 

ação das forças de empuxo, tendem a se concentrar na região superior do tubo. Assim, 

para escoamentos horizontais, além das topologias ilustradas na Figura 5, tem-se os se-

guintes padrões: 

 Estratificado liso (stratified flow): o líquido se posiciona na região inferior do duto 

e o vapor escoa pela região superior, com a interface de separação relativamente 

lisa. Esta situação somente se verifica para velocidades mássicas relativamente 

baixas; 

 Estratificado ondulado (wavy flow): por ação da força de arrasto, a interface apre-

senta ondulações. 

Na região anular, a espessura do filme de líquido é maior na região inferior do 

duto devido à ação da gravidade. 

Para a análise do processo de ebulição convectiva faz-se necessário determinar a 

região da superfície aquecida para a qual ocorre a ativação dos sítios de nucleação (início 

da formação de bolhas de vapor). O início da ebulição (ONB, onset nucleate boiling) em 

escoamento forçado no interior de um duto é semelhante ao processo de nucleação hete-

rogênea que ocorre em ebulição em piscina, tendo como principal diferença a espessura 

da camada limite térmica que, em escoamento forçado, pode ser considerada como finita 

e estável. 

Kandlikar et al. (2005) propôs um método de predição para a temperatura de ONB 

em canais convencionais e também de diâmetros reduzidos. A Equação (1) considera as 

propriedades do fluido na pressão local do escoamento e o fluxo de calor aplicado: 
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∆𝑇𝑠𝑎𝑡.𝑂𝑁𝐵  =  (
8,8 . 𝜎. 𝑇𝑠𝑎𝑡 . 𝑞”

𝑖𝑙𝑣 . 𝑘𝑙 . 𝜌𝑣
)

0,5

                                                                                           (1) 

sendo ∆Tsat,ONB  o grau de superaquecimento [K]; Tsat, a temperatura de saturação em [K]; 

q”, o fluxo de calor [W/m²]; ilv, a entalpia de vaporização [J/kg]; ρv, a massa específica 

do vapor [kg/m³]; e kl, a condutividade térmica da fase líquida [W/m·ºC]. 

Segundo Kandlikar et al. (2005), o diâmetro hidráulico do tubo exerce grande in-

fluência na dinâmica de crescimento e partida das bolhas de vapor, podendo esse efeito 

ser mais bem visualizado na Figura 6, a seguir. 

 

Figura 6 - Representação do crescimento da bolha de vapor em tubos convencionais (1) 

e de diâmetros reduzidos (2a - 2c). 

 

Fonte: (KANDLIKAR et al., 2005). 

 

Na Figura 6 pode-se identificar que, em tubos de diâmetros reduzidos, a bolha de 

vapor fica confinada no canal onde ocorre o escoamento, deformando-se e apresentando 

comportamento distinto de regimes de escoamento, transferência de calor e queda de 

pressão, quando comparado a tubos convencionais. 

 

2.3 CRITÉRIOS DE TRANSIÇÃO ENTRE MACRO E MICROESCALA  

O processo de ebulição convectiva no interior de microcanais apresenta compor-

tamento distinto para a transferência de calor, queda de pressão e padrões de escoamentos 

quando comparados aos canais convencionais. Portanto, faz-se necessário caracterizar o 

critério de transição entre macro e microescala. (BECKERLE, 2015). 
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Não existe um consenso sobre o critério de transição de macro e microescala. Al-

guns foram propostos baseados apenas nas dimensões dos canais e nos processos de ma-

nufatura, sem considerarem aspectos mecanicistas de transferência de calor e queda de 

pressão. Outros, mais recentes, consideram que a transição entre macro e microescala é 

função do balanço entre forças inerciais, gravitacionais, de tensão superficial e de efeitos 

de molhabilidade, e não somente das condições de confinamento das bolhas de vapor. 

Mehendale, Jacob e Shah. (2000) basearam-se somente no diâmetro hidráulico 

dos canais e suas aplicações. A seguinte classificação foi considerada: microcanais, diâ-

metro hidráulico de 1 a 100 μm; macrocanais, 1 < Dh< 6 mm; e canais convencionais, Dh 

> 6 mm. Já, Kandlikar e Grande (2003) consideraram na classificação as aplicações dos 

tubos e efeitos de rarefação de gases por meio do número adimensional de Knudsen, Kn, 

sendo que diâmetros superiores a 3 mm foram denominados de convencionais; 200 μm < 

Dh< 3 mm (dimensões típicas de trocadores de calor compactos), denominou-se de mini-

canais. Os canais com 10 μm < Dh < 200 μm foram chamados de microcanais, entre 1 e 

10 μm de microcanais de transição e, para diâmetros inferiores a 0,1 μm, tem-se os nano-

canais.  

As classificações baseadas em métodos de fabricação e aplicações não evidenciam 

alterações de comportamentos de parâmetros de projetos como a queda de pressão, o co-

eficiente de transferência de calor e o fluxo de calor crítico. Isto faz com que sua adoção 

não seja razoável para o desenvolvimento de métodos de previsão destes parâmetros. 

Segundo Kew e Cornwell (1997), a transição entre macro e microescala está rela-

cionada ao grau de confinamento no interior de um canal de uma bolha destacando-se da 

superfície em um meio infinito. Segundo os autores, a transição é definida por meio do 

número de confinamento, Co, dado pela Equação (2): 

 

𝐶𝑜 =  
1

𝐷ℎ
(

4 . 𝜎

𝑔 . (𝜌𝑙 −  𝜌𝑣)
)

0,5

                                                                                                      (2) 

sendo σ a tensão superficial [N/m], g a aceleração da gravidade [m/s²], ρl a massa especí-

fica do líquido [kg/m³] e ρv a massa específica do vapor [kg/m³].  

Quando Co > 0,5, os efeitos de confinamento se tornam significativos (bolhas de 

vapor deformam-se devido ao diâmetro do canal), portanto tem-se um escoamento em 

microcanais. Este critério é mais razoável, pois quando o diâmetro de desprendimento de 

bolha torna-se superior a dimensão característica do canal, o processo de crescimento da 
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bolha é limitado pela geometria, afetando a dinâmica do escoamento bifásico e o processo 

de transferência de calor. 

Triplett et al. (1999) também propuseram um critério baseado no número de con-

finamento, no qual comportamentos em microescala são verificados para Co  1. Ullman 

e Brauner (2007) observaram que métodos de previsão de padrões de escoamento desen-

volvidos para canais convencionais não são adequados para condições com número de 

Eötvös inferiores a 1,6 (Eo < 1,6). Assim, este valor foi adotado por pesquisadores para 

caracterizar a transição entre minicanais e canais convencionais. O número de Eötvös é 

definido como a razão entre as forças de empuxo e de tensão superficial, sendo o inverso 

do quadrado do número de confinamento, Co. 

Kandlikar (2010) indicou cinco forças durante a ebulição convectiva e como as 

magnitudes relativas se alteram com a variação do diâmetro do canal, são elas: forças de 

inércia, tensão superficial, cisalhamento, gravitacional e de evaporação causada pela ex-

pansão do líquido devido à mudança de fase. A partir da análise da escala de magnitude 

destas forças, Kandlikar (2009) apontou que em microescala forças de tensão superficial 

e de evaporação são predominantes. 

Harirchian e Garimella (2010) incluíram a velocidade do escoamento para análise 

do critério de transição entre macro e microescala. Segundo os autores, o diâmetro de 

partida das bolhas de vapor e as condições de confinamento são influenciados por tal 

parâmetro. Desta forma, eles propuseram o número de confinamento convectivo, definido 

como o produto entre o número de Bond, Bo (definição similar ao número de Eötvös), e 

de Reynolds assumindo a mistura bifásica escoando como líquido. 

 

2.4 PADRÕES DE ESCOAMENTO E MÉTODOS DE PREDIÇÃO  

A ebulição convectiva no interior de canais pode ocorrer com diferentes distribui-

ções das fases, cujas características são denominadas de padrões de escoamento. A iden-

tificação dos padrões se dá normalmente de forma subjetiva, a partir da visualização do 

escoamento e o que acontece em macroescala muitas vezes não é verificado em microes-

cala, devido à magnitude e relevância das forças presentes no escoamento se alterarem 

com a diminuição do diâmetro hidráulico.  

Como mencionado, o fato do escoamento ser adiabático ou diabático, ser na ver-

tical ou horizontal, ocorrer em macro ou micro escala influencia o estabelecimento dos 

padrões de escoamento. A Figura 7 ilustra padrões usualmente encontrados em escoa-

mentos adiabáticos verticais e horizontais. 
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Figura 7 - Padrões de escoamento adiabáticos verticais e horizontais, respectivamente. 

 

Fonte: (CHENG; RIBATSKI; THOME, 2007). 

 

No escoamento horizontal ocorre a estratificação da fase líquida na parte inferior 

do canal devido aos efeitos de empuxo. À medida que as velocidades das fases aumentam, 

o padrão de escoamento se altera até atingir o padrão anular e, incrementos adicionais de 

velocidades da fase gasosa causam o aumento do entrainment (desprendimento de gotas 

de líquido que passam a escoar no interior da fase gasosa) até a fase líquida se dispersar 

por completo no interior da fase gasosa. 

Os padrões em escoamentos diabáticos são similares, porém ocorre o incremento 

da quantidade de vapor da mistura bifásica à medida que o fluido evapora ao longo do 

comprimento do canal. 

Kandlikar (2010) analisou a influência das forças durante o escoamento diabático 

em microcanais diversos, com diâmetros hidráulicos entre 10 a 0,1 mm para diversos 

números de Reynolds, Re. Nesse experimento se constatou a diminuição da influência da 

força gravitacional, o aumento do cisalhamento e da tensão superficial, e a diminuição da 

intensidade de estratificação da fase líquida com a diminuição do diâmetro hidráulico.  

Na observação de padrão de escoamento em microcanais, Revellin e Thome 

(2007), com uma câmera de alta velocidade, constataram a presença de diferentes padrões 

de escoamento para os fluidos R134a e R245fa, em microcanais de diâmetro de 0,5 e 0,8 

mm. No padrão de bolhas, Figura 8, existe a presença de pequenas bolhas no escoamento 
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(com diâmetros inferiores ao diâmetro do canal), podendo ser bolhas dispersas ou plug, 

que são pequenos pistões de vapor que caracterizam uma transição do escoamento bor-

bulhado para o intermitente. Esse escoamento tem como característica uma predominân-

cia da fase líquida e uma velocidade mássica da fase líquida alta.  

 

Figura 8 - Escoamento borbulhado com bolhas dispersas (acima) e transição bolhas/plug 

(abaixo). 

 

Fonte: (REVELLIN; THOME, 2007). 

 

O escoamento intermitente ou agitante, Figura 9, apresenta uma mistura de pistões 

alongados e bolhas dispersas. Ocorrem situações em que as bolhas apresentam face fron-

tal arredondada, conhecido como slug flow e bolhas que apresentam face frontal defor-

mada, ou escoamento agitado, conhecido com churn flow, sendo esta a transição entre o 

escoamento intermitente e o semianular.  

 

Figura 9 - Escoamento intermitente slug (acima) e churn (abaixo). 

 

Fonte: (REVELLIN; THOME, 2007). 

 

No escoamento anular, Figura 10, existe uma predominância de vapor contínuo 

na região central do escoamento, envolvido por uma fina camada de líquido em contato 

com a parede do canal. Nesse padrão de escoamento tem-se a presença do escoamento 

semianular, onde a fase líquida começa a se aglomerar na parede do canal. Também, o 

escoamento anular agitado, onde ocorre a separação da fase líquida e de vapor. Após essa 

separação, tem-se o escoamento anular suave ou liso. 
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Figura 10 - Escoamento semianular (acima), anular agitado (centro), anular liso 

(abaixo). 

 

Fonte: (REVELLIN; THOME, 2007). 

 

Devido às mudanças das características ao longo do escoamento, se tornam ne-

cessários métodos de predição do padrão de escoamento a fim de predizer com melhor 

confiabilidade dados como, queda de pressão e transferência de calor.  Para tanto, são 

utilizados mapas de padrões de escoamento, geralmente descritos a partir de dois parâ-

metros independentes que determinam o padrão de escoamento de cada caso. 

De acordo com Garcia (2005), não há uma regra para a utilização ou criação des-

ses mapas, eles podem ter eixos estruturados com dimensões ou adimensionais, de acordo 

com a necessidade do escoamento. Geralmente os eixos mais usados são os de velocidade 

mássica (G, em kg/m2·s), fração de vazio (α) e título de vapor (x). 

A maioria dos mapas de padrões é proposta para escoamentos adiabáticos, como 

ar e água, nitrogênio e água, ar e óleo. Essa preferência se deve a simplicidade desse tipo 

de escoamento (TIBIRIÇA, 2011). 

Na Figura 11 é apresentado o mapa de padrão de escoamento de Taitel e Dukler 

(1976), desenvolvido para escoamento adiabático a partir de análises fenomenológicas e 

expresso em termos de parâmetros adimensionais.   
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Figura 11 - Mapa de escoamento horizontal adiabático. 

 

Fonte: (TAITEL; DUKLER, 1976). 

 

Wojtan, Ursenbacher e Thome (2005) propuseram outro mapa, Figura 12, para 

escoamentos em canais convencionais. Os dados experimentais obtidos para obtenção do 

mapa foram realizados em canais de diâmetros hidráulicos de 8 mm a 13,84 mm, para os 

fluidos R22 e R410a (ambos em condições saturadas), para velocidades mássicas no in-

tervalo de 70 a 700 kg/m²s e fluxos de calor entre 2 a 57,5 kW/m².  

 

Figura 12 - Mapa de padrões de escoamento para um tubo horizontal de 13,84 mm, 

R22,  

G = 100 kg/m²·s, Tsat = 5 ºC e q” = 2,1 kW/m². 

 

Fonte: (WOJTAN; URSENBACHER; THOME, 2005). 
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Segundo os autores, o escoamento é classificado em oito padrões de escoamento 

distintos levando-se em consideração os processos de transferência de calor conforme a 

morfologia do escoamento. 

Revellin e Thome (2007) propuseram um mapa de padrões de escoamento para 

microcanais baseados em resultados para os fluidos R134a e R245fa com tubos de diâ-

metros de 0,5 e 0,8 mm. Eles classificaram, inicialmente, seis padrões: bolhas, bolhas/pis-

tonado, pistonado, pistonado/semianular, semianular e anular. Entretanto, o mapa pro-

posto inclui apenas três transições: bolhas isoladas - bolhas coalescentes, bolhas coales-

centes - anular e anular - secagem de parede. 

 Ong e Thome (2011) modificaram o método proposto por Revellin e Thome 

(2007), incluindo três fluidos diferentes: R134a, R236fa e R245fa, em microcanais de 

diferentes diâmetros, 1,03; 2,2 e 3,04 mm. Na elaboração desse mapa, três padrões foram 

identificados: bolhas isoladas, bolhas coalescentes e anular. Os autores consideraram os 

efeitos do confinamento, inércia, viscosidade, tensão superficial e atrito por meio dos 

números adimensionais de confinamento (Co), de Froude (Fr), de Reynolds (Re) e o nú-

mero de Weber (We). 

 

Figura 13 - Padrões de escoamento para um tubo horizontal de 1,03 mm de diâmetro in-

terno (a) e de 3,04 mm de diâmetro interno (b), fluido R236fa e Tsat = 31 ºC. 

  

(a) (b) 

Fonte: (ONG; THOME, 2011). 

 

Sempértegui-Tapia (2016) utilizou o algoritmo de agrupamento k-means para pro-

por um mapa de padrões de escoamento, baseando-se em um método objetivo de carac-

terização de escoamentos. Ele tratou simultaneamente os sinais a partir de um par 
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diodo/sensor laser acoplados em seção em quartzo através da qual ocorria o escoamento; 

um transdutor piezoelétrico determinou a variação de pressão local do escoamento. 

 

2.5 FLUXO DE CALOR CRÍTICO 

O fluxo de calor crítico (FCC) corresponde à máxima capacidade de dissipação 

de calor em condições seguras de operação. O fluxo de calor crítico resulta em uma redu-

ção substancial do coeficiente de transferência de calor local, provocada pela interrupção 

do acesso do líquido à parede aquecida, elevando a temperatura desta e, por conseguinte, 

acarretando na falha do dispositivo a ser resfriado. Diversos fatores influenciam o fluxo 

de calor crítico, como por exemplo, a velocidade mássica, propriedades termofísicas do 

fluido de trabalho, geometria e comprimento do canal, título de vapor na entrada do es-

coamento, presença ou não de instabilidades no escoamento, entre outros. 

Em escoamentos onde a temperatura do fluido é inferior à temperatura de satura-

ção (escoamento subresfriado), observa-se a ocorrência do fluxo de calor crítico para con-

dições de título de vapor termodinâmico inferiores a zero, escoamentos com elevadas 

velocidades mássicas e grau de subresfriamento e reduzidas razões entre o comprimento 

aquecido e o diâmetro do canal. Para escoamento saturado, observa-se a ocorrência do 

fluxo de calor crítico para reduzidas velocidades mássicas e grau de subresfriamento e 

elevada razão entre o comprimento aquecido e diâmetro do canal.  

Segundo Lee e Mudawar (2009), para a ebulição saturada um aumento abrupto na 

fração de vazio acarreta em uma alteração no padrão de escoamento. O padrão anular 

apresenta elevada fração de vazio, no qual a transferência de calor é sustentada por uma 

película líquida na superfície. Logo, o fluxo de calor crítico leva à secagem dessa película 

fazendo com que a superfície entre em contato direto com o vapor. Para a ebulição sub-

resfriada, o padrão borbulhado se mantém ao longo do comprimento do canal e o fluxo 

de calor crítico ocorre quando as bolhas de vapor coalescem na parede, formando uma 

película de vapor sobre esta.  

Katto e Ohno (1984) propuseram uma correlação para o FCC durante a ebulição 

convectiva em um único canal. Trata-se de uma correlação baseada em um extenso banco 

de dados dos autores cobrindo canais convencionais com diâmetros a partir de 1 mm e 

validada para escoamentos em condições saturadas ou subresfriada.  

Qu e Mudawar (2004), baseando-se em Katto e Ohno (1984), desenvolveram uma 

correlação ajustada para dados experimentais obtidos para canais com diâmetros inferio-

res a 1,0 mm, utilizando água e R113 como fluidos de trabalho e dissipadores de calor 
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composto de multimicrocanais. Em um trabalho anterior, Qu e Mudawar (2003) identifi-

caram instabilidades no escoamento, os quais proporcionam escoamentos reversos que, 

por sua vez, ocasionam a redução do fluxo de calor crítico. 

As instabilidades térmicas são responsáveis por oscilações abruptas na vazão, 

pressão e temperatura do escoamento, afetando a ebulição convectiva em microescala e 

causando alterações no funcionamento térmico do sistema. Em dissipadores de calor ba-

seados em multimicrocanais, as instabilidades térmicas estão relacionadas à má distribui-

ção do fluido, ebulição explosiva e escoamento reverso.  

Alguns autores (WU; CHENG, 2004; LEE; MUDAWAR, 2005; CHEN; GARI-

MELLA, 2006) verificaram um aumento na amplitude das oscilações à medida que o 

fluxo de calor aumentou, favorecendo a ocorrência de FCC menores. 

A fim de uniformizar a distribuição do fluido nos multimicrocanais e minimizar 

as oscilações no escoamento, autores têm sugerido restrições geométricas ao escoamento. 

Estas são capazes de reduzir os efeitos de escoamento reverso e instabilidades térmicas, 

permitindo o alcance de fluxos de calor crítico superiores. (LEE; LIU; YAO, 2010; 

SZCZUKIEWICZ; BORHANI; THOME, 2013a, 2013b, 2013c). 

 

2.6 COEFICIENTE DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR 

Os métodos de previsão do coeficiente de transferência de calor (CTC) durante a 

ebulição convectiva podem ser classificados em três grupos:  

- Modelos fenomenológicos: baseia-se na modelagem física do fenômeno, consi-

derando as equações de conservação de massa, quantidade de movimento e energia. 

- Métodos semiempíricos: utiliza uma fundamentação teórica embasada em crité-

rios físicos para construção do modelo, ajustando coeficientes com base em um banco de 

dados experimentais. Por exemplo, métodos baseados em padrões de escoamento foram 

propostos por Kattan, Thome e Favrat. (1998), Wojtan, Ursenbacher e Thome. (2005) e 

Cheng, Ribatski e Thome. (2008). Como os mecanismos físicos distintos estão associados 

a cada tipo de padrão de escoamento, acaba-se tendo o desenvolvimento de métodos mais 

exatos. 

- Métodos empíricos: advém da observação experimental de quais parâmetros es-

tão relacionados ao processo em questão, a partir da qual uma correlação envolvendo 

grupos adimensionais é ajustada aos dados experimentais. A ebulição convectiva é tratada 

como uma ponderação entre efeitos de ebulição nucleada e convecção forçada. Assim, 
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correlações são combinadas com fatores de ajustes empíricos para obtenção de novas 

correlações para ebulição convectiva. 

 

2.6.1 Coeficiente de transferência de calor em escoamento monofásico 

Para um escoamento laminar plenamente desenvolvido, o número de Nusselt (pa-

râmetro adimensional relacionado ao coeficiente de transferência de calor) apresenta va-

lores constantes, dependendo somente de parâmetros geométricos do canal onde ocorre o 

escoamento e das condições do escoamento, porém, em microcanais a região de desen-

volvimento térmico do escoamento apresenta uma parcela significativa do comprimento 

do dissipador de calor. 

Correlações para o cálculo do Número de Nusselt em escoamento monofásico 

como as de Shah e London (1978), Stephan e Preuber (1979) e Copeland (2000) levam 

em consideração essa parcela de desenvolvimento da camada limite termodinâmica, 

sendo, portanto, métodos de predição muito utilizados em microcanais em escoamentos 

monofásicos laminares. 

O Número de Nusselt para cada uma dessas correlações podem ser obtidos a partir 

da seguintes relações: 

 

Método de Shah e London (1978): 

𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ = 1,953. (

𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿
)

1
3

 ; 𝑠𝑒 
𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿
> 33,3                                                       (3) 

𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ = 4,364 + 0,0722.

𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿
 ; 𝑠𝑒 

𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿
< 33,3                                          (4) 

 

Método de Stephan e Preuber (1979): 

𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ = 4,364 +  

0,086. (
𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿 )
1,33

1 + 0,1. 𝑃𝑟. (
𝑅𝑒. 𝐷ℎ

𝐿 )
0,83                                                                         (5) 

 

Método de Copeland (2000): 

𝐺𝑐𝑜𝑝𝑒𝑙𝑎𝑛𝑑 =  
(𝑊

𝐻⁄ )2 + 1

(𝑊
𝐻⁄  + 1)2

                                                                                                        (6) 

𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =  (2,22. (

𝑅𝑒. 𝑃𝑟. 𝐷ℎ

𝐿
)

0,33

)

3

+ (8,31. 𝐺𝑐𝑜𝑝𝑒𝑙𝑎𝑛𝑑 − 0,02)3)
1
3                               (7) 
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Já para regimes turbulentos plenamente desenvolvidos, com número de Reynolds 

superiores a 10000 e comprimentos de canal superiores a 20 vezes o diâmetro hidráulico, 

o número de Nusselt pode ser calculado por meio da correlação de Dittus-Boelter (1930), 

como mostrado na Equação abaixo:  

 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅  =  0,023. 𝑅𝑒0,8. 𝑃𝑟0,4                                                                                                   (8) 

Quando se compara os valores do número de Nu com os teóricos, em regime la-

minar de escoamento monofásico em microcanais, alguns autores observam que há uma 

tendência de que os valores experimentais sejam superiores aos valores teóricos (PENG; 

PETERSON, 1996; RAHMAN, 2000; PHILLIPS, 2008). Assim existe uma “especula-

ção” de que a transição entre escoamento laminar e turbulento ocorra para número de 

Reynolds inferior a 2300.   

 

2.6.2 Coeficiente de transferência de calor em escoamento bifásico 

Para Chen (1966) o coeficiente de transferência de calor local de ebulição convec-

tiva é dado por: 

 

ℎ  =  𝑆. ℎ𝑛𝑏 + 𝐹. ℎ𝑐𝑏                                                                                                                   (9) 

no qual h𝑛𝑏 pode ser obtido a partir da correlação de ebulição em piscina de Forster e 

Zuber (1955), já o hcb é a contribuição da ebulição convectiva que pode ser obtida utili-

zando a correlação de Dittus-Boelter (1930) desenvolvida para um escoamento monofá-

sico, considerando todo o escoamento como sendo líquido. Nesse método, S corresponde 

ao fator de supressão de ebulição nucleada, e F, corresponde ao fator de intensificação da 

convecção. Diversos autores têm proposto variações do modelo, inclusive para aborda-

gens em ebulição convectiva em microcanais.  

Recentemente, Kim e Mudawar (2014) realizaram uma revisão abrangente de ar-

tigos publicados na literatura que revelou que a vasta maioria dos métodos preditivos 

disponíveis para o CTC para ebulição convectiva em microcanais é empírica, nas quais a 

transferência de calor é representada por correlações para ebulição nucleada, ebulição 

convectiva ou ambos como mostrado por Li e Wu (2010) e Mahmoud e Karayiannis 

(2013).  

Liu e Winterton (1991) se basearam no método de Chen (1966) para a elaboração 

de sua correlação propondo que a soma dos fenômenos convectivos e de ebulição geraria 
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uma intensificação no CTC de ambos, por esse motivo os autores colocaram em sua Equa-

ção um expoente assintótico igual a 2 introduzido nas parcelas da ebulição nucleada e da 

convecção forçada, obtendo valores de CTC superestimados para títulos de vapor eleva-

dos e subestimados para títulos menores.  

O método para predição do CTC para microcanais proposto por Kandlikar e Ba-

lasubramanian (2004) modificou o método apresentado por Kandlikar (1991) para ebuli-

ção convectiva em canais convencionais, levando em consideração as condições de esco-

amento laminar e desprezando os efeitos de estratificação devido à gravidade. Os autores 

mantiveram os valores das constantes empíricas propostas no modelo de Kandlikar 

(1991) para canais convencionais. 

O CTC proposto por Kim e Mudawar (2013) que coletaram 10805 dados experi-

mentais de transferência de calor (para x inferiores ao início do dryout) de 31 estudos 

independentes, correspondendo a 18 tipos de fluidos de trabalho; diâmetro hidráulico de 

0,19 a 6,5 mm; velocidade mássica de 19 a 1608 kg/m2s; número de Reynolds de 57 a 

49820 e pressão reduzida de 0,005 - 0,69. Os autores propuseram um modelo baseado na 

superposição dos efeitos de ebulição nucleada e convectivos para microcanais. 

Kanizawa, Tibiriça e Ribatski (2016) modificaram o método de predição do CTC 

proposto por Saitoh, Daiguji e Hihara (2007) por meio de novos parâmetros empíricos 

com base em sua extensa base de dados (1970 dados experimentais) para microcanais e 

diâmetros de tubos 0,38 a 2,32 mm. 

Na Tabela 3 são mostradas as principais correlações para os coeficientes de trans-

ferência de calor bifásicos comentadas anteriormente. 

 

Tabela 3 - Correlações para Coeficiente de Transferência de Calor bifásico (continua). 

Correlação Equação Comentários 

Chen (1966) 

ℎ2∅ = 𝐹. ℎ𝑐𝑏 + 𝑆. ℎ𝑛𝑏 

𝐹 = 2,35 . (0,213 +  
1

𝑋
)0,736 

𝑆 =   (1 + 0,00000253. 𝑅𝑒𝑡𝑝
1,17)

−1
 

ℎ𝑐𝑏 =  0,023. 𝑅𝑒𝑙
0,8. 𝑃𝑟𝑙

0,4.
𝑘𝑙

𝐷ℎ

 

ℎ𝑛𝑏 = 0,00122. 

𝑘𝑙
0,79. 𝐶𝑝𝑙

0,45. 𝜌𝑙
0,49

𝜎0,5. 𝜇𝑙
0,29. ℎ𝑙𝑣

0,24. 𝜌𝑔
0,24

. ∆𝑇𝑠𝑎𝑡
0,24. ∆𝑃𝑠𝑎𝑡

0,75 

𝑋 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)0,9 . (

𝜌𝑔

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑔

)0,1 

 

 

 

Macrocanais. Água, meta-

nol, ciclo-hexano, hep-

tano, pentano e benzeno. 

Canais circulares e confi-

guração anular. P = 55 a 

3503 kPa. 
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Tabela 3 - Correlações para Coeficiente de Transferência de Calor bifásico (conclusão). 

 
 

 

 

Liu e Winterton 

(1991) 

ℎ2∅ = ((𝐹. ℎ𝑐𝑏)2  + (𝑆. ℎ𝑛𝑏)2)0,5 

𝐹 =  (1 + 𝑥. 𝑃𝑟𝑙 . (
𝜌𝑙

𝜌𝑔

− 1))0,35 

𝑆 = (1 + 0,055. 𝐸0,1. 𝑅𝑒𝑙0
0,16)−1 

ℎ𝑛𝑏 = 55. 𝑃𝑟
0,12−0,434.𝐿𝑛 (𝑅𝑃). 

(−𝑙𝑜𝑔𝑃𝑟)−0,55. 𝑀𝑚
−0,5. 𝑞´´𝑒𝑓𝑒𝑡𝑖𝑣𝑜

0,67
 

ℎ𝑐𝑏 =  0,023. 𝑅𝑒𝑙
0,8. 𝑃𝑟𝑙

0,4.
𝑘𝑙

𝐷ℎ

 

Macrocanais. 4202 dados. 
Água, R11, R12, R22, 

R113, R114, R134a, água 

+ etileno-glicol. Canais 

circulares com D = 2,95 a 

32 mm; pr de 0,0023 a 

0,895; G de 12,4 a 8179,3 

kg/m²s; q” = 0,35 a 2620 

kW/m² e x entre 0 e 0,948. 

 

 

 

Li e Wu (2010) 

 

 

ℎ2∅ = 334. 𝐵𝑜0,3. (𝐵𝑜. 𝑅𝑒𝑙
0,36)0,4.

𝑘𝑙

𝐷ℎ

 

Microcanais. 4228 pontos 

da literatura. 24 fluidos. 

Canais circulares e retan-

gulares; D = 0,19 a 3,0 
mm; G = 20,3 a 2000 

kg/m²s; q” = 1,0 a 715 

kW/m² e x = 0 a 1,0. 

 

 

Mahmoud e 

Karayiannis 

(2013) 

ℎ2∅ = 𝐹. ℎ𝑐𝑏 + 𝑆. ℎ𝑛𝑏 

𝐹 = (1 +  
2,812. 𝐶𝑜−0,408

𝑋
)0,64 

𝑆 =  (1 + 0,00000253. (𝑅𝑒𝑙 . 𝐸1,25)1,17)−1 

ℎ𝑐𝑏 = 4,36.
𝑘𝑙

𝐷ℎ

 

ℎ𝑛𝑏 = 55. 𝑃𝑟
0,12−0,434.𝐿𝑛 (𝑅𝑃). 

(−𝑙𝑜𝑔𝑃𝑟)−0,55. 𝑀𝑚
−0,5. 𝑞´´𝑒𝑓𝑒𝑡𝑖𝑣𝑜

0,67
 

𝑋 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)1,0 . (

𝜌𝑔

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑔

)0,5 

Microcanal único com D = 

0,52 a 4,26 mm. 5152 

pontos da Literatura. Flu-

ido: apenas o R134a. G = 

100 a 700 kg/m²s. 

 

 

Kim e Mudawar 

(2013) 

ℎ2∅ = ((𝐹. ℎ𝑐𝑏)2  + (𝑆. ℎ𝑛𝑏)2)0,5 

𝐹 =  1 

𝑆 = 1 

ℎ𝑐𝑏 = (2345. 𝐵𝑂0,7. 𝑃𝑟
0,38. (1 − 𝑥)−0,51). 

(0,023. 𝑅𝑒𝑙
0,8. 𝑃𝑟𝑙

0,4.
𝑘𝑙

𝐷ℎ

) 

ℎ𝑛𝑏 = (5,2. 𝐵𝑂0,08. 𝑊𝑒𝑓𝑜
−0,54 

+3,5. (
1

𝑋
)0,94. (

𝜌𝑔

𝜌𝑙

)0,25). (0,023. 𝑅𝑒𝑙
0,8. 𝑃𝑟𝑙

0,4.
𝑘𝑙

𝐷ℎ

) 

Micro e minicanais. 10805 

dados com 18 fluidos dife-

rentes. D = 0,19 a 6,5 mm; 

pr de 0,005 a 0,69; G de 
19 a 1600 kg/m²s. 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

2.7 QUEDA DE PRESSÃO 

 

2.7.1 Correlações para a queda de pressão em escoamentos monofásicos 

A queda de pressão em escoamentos monofásicos é calculada pela correlação que 

leva em consideração o coeficiente de atrito, f, a velocidade mássica, G, a densidade do 

fluido, ρl, e o diâmetro hidráulico do escoamento, Dh, expressa por: 

 

𝛥𝑃𝑎𝑡𝑟 =  
2. 𝑓. 𝐺2

𝜌. 𝐷ℎ
. 𝐿                                                                                                                    (10) 
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O coeficiente de atrito expresso na Equação (10) é o coeficiente tipo Fanning para 

escoamento laminar em canais retangulares lisos, sendo este de acordo com Shah e Lon-

don (1978) dado por: 

 

𝑓 =
𝐿𝑑𝑒𝑠ℎ . 𝑓𝑙𝑎𝑚𝑁𝐷 + (𝐿 −  𝐿𝑑𝑒𝑠ℎ). 𝑓𝑙𝑎𝑚𝑃𝐷

𝐿
                                                                          (11) 

sendo 𝐿𝑑𝑒𝑠ℎ  o comprimento de desenvolvimento hidrodinâmico do escoamento [m] e 

𝑓𝑙𝑎𝑚𝑃𝐷  e 𝑓𝑙𝑎𝑚𝑁𝐷  os fatores de atrito das regiões plenamente desenvolvidas e em desen-

volvimento respectivamente [-], calculados de acordo com as equações a seguir: 

 

𝑓𝑙𝑎𝑚𝑃𝐷 =  
24

𝑅𝑒
. (1 − 1,3553. & + 1,9467. &2 − 1,7012. &3 + 0,9564. &4 

− 0,2537. &5)                                                                                                                             (12) 

𝑓𝑙𝑎𝑚𝑁𝐷  =  ((
0,8

0,5. 𝐿+ 0,57
)2 +  (𝑓𝑙𝑎𝑚𝑃𝐷 . 𝑅𝑒)2)

1
2.

1

𝑅𝑒
                                                            (13) 

𝐿+ = 𝐿
𝐷ℎ𝑅𝑒⁄                                                                                                                               (14) 

𝐿𝑑𝑒𝑠ℎ = 0,05𝐷ℎ𝑅𝑒                                                                                                                     (15) 

onde & é a razão entre a largura e a altura dos microcanais [-]. 

No caso do regime de escoamento turbulento, em canais lisos e em condição ple-

namente desenvolvida, o coeficiente de atrito pode ser estimado por meio da correlação 

de Blasius (1911) e White (1998): 

 

𝑓 = 0,079
𝑅𝑒0,25⁄                                                                                                                      (16) 

 

2.7.2 Modelos para queda de pressão em escoamentos bifásicos 

Em escoamentos bifásicos, o gradiente de pressão total é composta da soma das 

parcelas devido aos efeitos gravitacionais, aceleracionais e de atrito: 

 

− (
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙
= (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑔𝑟𝑎𝑣
+ (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑎𝑐𝑒𝑙
+ (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑎𝑡𝑟
                                                               (17) 

sendo cada parcela relacionada aos seguintes efeitos: 

 (𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑔𝑟𝑎𝑣 gradiente de pressão gravitacional, devido à diferença da cota do 

escoamento (desprezível para escoamentos horizontais) dada por:  
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(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑔𝑟𝑎𝑣
= 𝜌2∅ 𝑔 𝑠𝑒𝑛(𝜃)                                                                                                        (18) 

onde  é o ângulo entre o eixo axial do tubo e o plano horizontal e 2 é a densidade da 

mistura bifásica, indicando-se para sua determinação a Equação a seguir: 

 

𝜌2∅ = [𝑥 𝜌𝑣⁄ + (1 − 𝑥) 𝜌𝑙⁄ ]−1                                                                                                (19) 

 (𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑎𝑐𝑒𝑙  gradiente de pressão aceleracional (ou inercial), decorre da varia-

ção de velocidade do escoamento; sua ocorrência está relacionada à mudança de fase, 

efeitos de compressibilidade e alterações na seção transversal do escoamento. Para um 

duto com geometria constante e sob condições de mudança de fase é dado pela seguinte 

Equação: 

 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑎𝑐𝑒𝑙
= 𝐺2

𝑑

𝑑𝑧
[

𝑥2

𝜌𝑣𝛼
+

(1 − 𝑥)2

𝜌𝑙(1 − 𝛼)
]                                                                                  (20) 

cuja solução para um determinado comprimento L de tubulação resulta em:  

 

∆𝑝𝑎𝑐𝑒𝑙 = 𝐺2 {[
𝑥2

𝜌𝑣𝛼
+

(1 − 𝑥)2

𝜌𝑙(1 − 𝛼)
]

𝑠

− [
𝑥2

𝜌𝑣𝛼
+

(1 − 𝑥)2

𝜌𝑙(1 − 𝛼)
]

𝑒

}                                            (21) 

com os subscritos e e s correspondendo, respectivamente, às condições de entrada e saída 

do trecho considerado. 

 

 (𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑎𝑡𝑟 gradiente de pressão por atrito, decorre de efeitos de dissipação vis-

cosa entre o fluido e a parede do canal e, para escoamento bifásico, além deste tem-se a 

dissipação relacionada à interação entre as fases de líquido e vapor. O gradiente de pressão 

devido ao atrito em escoamentos bifásicos corresponde à maior parcela do gradiente de pres-

são total.  

A parcela do atrito do gradiente de pressão total devido à dissipação viscosa é 

calculada a partir da tensão cisalhante média dos fluidos agindo sobre o perímetro mo-

lhado da mistura na parede. Geralmente, avalia-se esta parcela a partir da definição do 

coeficiente de atrito, que neste caso é tratado como do tipo Fanning. A contribuição do 

atrito para o gradiente de pressão total é um dos tópicos em escoamentos bifásicos que 

tem atraído grande atenção de pesquisadores devido à impossibilidade de sua determina-

ção analítica. 
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Assim, métodos para determinação da fração de vazio superficial tornam-se im-

portantes, pois embora métodos analíticos existam para determinação das parcelas gravi-

tacional e aceleracional, estes dependem da correta determinação da fração de vazio. 

Além disso, a determinação empírica da parcela de queda de pressão devido ao atrito tem 

seu valor estimado a partir das correlações propostas para as parcelas aceleracional e gra-

vitacional, que são subtraídas da queda de pressão total. 

 

Modelo homogêneo  

Métodos de previsão da fração de vazio superficial são necessários para a estima-

tiva da parcela gravitacional e aceleracional da queda de pressão total. Também são uti-

lizados para a previsão de padrões de escoamento e para o cálculo das propriedades mé-

dias da mistura em modelos que estimam a parcela devido ao atrito. Estes métodos são 

geralmente baseados em multiplicadores bifásicos e modelos denominados de cinemáti-

cos que envolvem a solução da velocidade relativa entre as fases. 

O modelo homogêneo considera que a mistura bifásica se comporta como um 

pseudofluido monofásico com propriedades físicas médias que são ponderadas por meio 

do título de vapor e da fração de vazio superficial, além das velocidades das fases líquidas 

e de vapor serem similares, com perfil uniforme ao longo da seção transversal. (COL-

LIER; THOME, 1996; CAREY, 1992). Assim, este modelo é indicado para escoamentos 

em que uma fase encontra-se dispersa na outra, conforme observado para os padrões de 

bolhas e névoa.  

Para a aplicação do modelo homogêneo os seguintes procedimentos são encontra-

dos na literatura para a estimativa da densidade da mistura bifásica através da ponderação 

entre as propriedades das fases líquida e vapor: 

 

𝜌2∅ = 𝑥𝜌𝑣 + (1 − 𝑥)𝜌𝑙                                                                                                              (22) 

𝜌2∅ = 𝛼𝜌𝑣 + (1 − 𝛼)𝜌𝑙                                                                                                             (23) 

𝜌2∅ = [𝑥 𝜌𝑣⁄ + (1 − 𝑥) 𝜌𝑙⁄ ]−1                                                                                                (24) 

 

Para a viscosidade da mistura bifásica diferentes autores propuseram correlações 

para a sua estimativa, como as de McAdams, Woods e Heroman (1942), Davidson et al. 

(1943), Cicchitti et al. (1960), Owens (1961) e Dukler, Wicks e Cleveland (1964) apre-

sentadas no livro de Collier e Thome (1994).  
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𝜇2∅ = [𝑥 𝜇𝑣 + (1 − 𝑥) 𝜇𝑙⁄⁄ ]−1                                                                                                (25) 

𝜇2∅ = 𝜇𝑙[1 + 𝑥(𝜌𝑣𝑙 𝜌𝑣⁄ )]                                                                                                         (26) 

𝜇2∅ = 𝑥𝜇𝑣 + (1 − 𝑥)𝜇𝑙
 
                                                                                                            (27) 

𝜇2∅ = 𝜇𝑙                                                                                                                                        (28) 

𝜇2∅ = 𝜌2∅[𝑥(𝜇𝑣 𝜌𝑣⁄ ) + (1 − 𝑥)(𝜇𝑙 𝜌𝑙⁄ )]                                                                              (29) 

 

Assim, a partir da razão entre as vazões volumétricas das fases líquido e vapor é 

possível obter a seguinte Equação, relacionando a fração de vazio e o título de vapor: 

 

𝛼 =
1

1 + 𝑆
(1 − 𝑥)

𝑥
𝜌𝑣

𝜌𝑙

                                                                                                               (30) 

onde S é a razão de deslizamento entre as fases (slip ratio) definida como Vv/Vl, que no 

caso do modelo homogêneo é igual a unidade. A partir da razão entre as vazões volumé-

tricas das fases líquido e vapor é possível demonstrar que, para o modelo homogêneo, a 

fração de vazio superficial e a fração volumétrica são similares ( = ). 

A partir da viscosidade dinâmica média da mistura calcula-se o número de Rey-

nolds e o fator de atrito tipo Fanning dados por: 

 

𝑅𝑒 =
𝐺. 𝐷

µ
                                                                                                                                    (31) 

𝑓 =
16

𝑅𝑒
                                                                                                                                        (32) 

sendo a Equação (32) para 𝑅𝑒 menor que 2300. Caso o 𝑅𝑒 seja maior que 2300, deve-se 

usar para o cálculo do fator de atrito a Equação de Blasius (1911) e White (1998) indicada 

na Equação (16). 

Finalmente calcula-se o gradiente de pressão devido ao atrito por meio da Equação 

a seguir: 

 

− (
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑎𝑡𝑟,2∅
=  

2. 𝑓𝑚 . 𝐺2

𝐷. 𝜌𝑚
                                                                                                     (33) 
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Modelo de fases separadas 

O modelo de fases separadas considera o efeito da separação de fases na queda de 

pressão por atrito, ou seja, a velocidade da fase líquido e vapor escoam cada qual com 

suas respectivas velocidades médias.  

Os multiplicadores bifásicos foram introduzidos por Lockhardt e Martinelli 

(1949) com o objetivo de correlacionar o gradiente de pressão por atrito do escoamento 

bifásico a partir do escoamento monofásico. Os seguintes multiplicadores foram defini-

dos: 

 

∅𝑣
2 =

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )2∅

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑣
                                                                                                                        (34) 

∅𝑙
2 =

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )2∅

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑙
                                                                                                                        (35) 

onde (𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑣  e (𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑙 são os gradientes de pressão considerando apenas as parcelas 

de vapor ou de líquido que escoam isoladamente em um duto com a mesma dimensão [-

]. Analogamente, definem-se os multiplicadores bifásicos considerando a mistura bifásica 

escoando como líquido ou vapor em um canal com as mesmas dimensões. Estes multipli-

cadores são dados pelas seguintes equações: 

 

∅𝑣𝑜
2 =

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )2∅

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑣𝑜
                                                                                                                      (36) 

∅𝑙𝑜
2 =

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )2∅

(𝑑𝑝 𝑑𝑧⁄ )𝑙𝑜
                                                                                                                      (37) 

 

A partir da razão entre os multiplicadores bifásicos para as fases vapor e líquido 

escoando isoladamente no tubo, equações (36) e (37), e assumindo o escoamento de am-

bas as fases turbulento, com o fator de atrito dado pela Equação de Blasius (Equação 16), 

obtêm-se o parâmetro de Lockhardt e Martinelli, X, dado pela seguinte Equação: 

 

𝑋𝑡,𝑡 = (
1 − 𝑥

𝑥
)

0,9

(
𝜌𝑙

𝜌𝑙
)

0,5

(
𝜇𝑙

𝜇𝑣
)

0,1

                                                                                         (38) 

 

Os multiplicadores bifásicos segundo a forma generalizada por Chisholm (1967) 

são dados por: 
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∅𝑙
2 = 1 +  

𝐶

𝑋
+  

1

𝑋2
                                                                                                                   (39) 

∅𝑣
2 = 1 +  𝐶. 𝑋 + 𝑋2                                                                                                               (40) 

sendo a primeira para Rel menor ou igual a 4000 e a segunda para Rel maior que 4000. 

O parâmetro de Chisholm, C, é uma função das propriedades do fluido e das con-

dições experimentais. Para o escoamento turbulento de duas fases, o parâmetro de Marti-

nelli, Xt,t, é calculado pela Equação (38), conforme mostrado em Collier e Thome (1996). 

Correlações para a queda de pressão baseadas em multiplicadores bifásicos são 

comumente encontradas na literatura. Friedel (1979) propôs um método empírico baseado 

nos multiplicadores bifásicos. As constantes empíricas deste método foram ajustadas atra-

vés de um amplo banco de dados contendo aproximadamente 25000 resultados experi-

mentais, incluindo dados para escoamentos horizontais e verticais. O autor incluiu o nú-

mero de Froude a fim de capturar efeitos de estratificação do escoamento; o número de 

Weber da mistura para relacionar efeitos inerciais e de tensão superficial associado à ru-

gosidade interfacial e a perturbações na interface relacionadas à transição entre padrões 

de escoamento. 

Cioncolini, Thome e Lombard. (2009) propuseram um modelo para a previsão da 

queda de pressão por atrito em escoamentos bifásicos segundo o padrão anular válido 

para condições de macro e microescala. Este modelo considera efeitos da velocidade do 

vapor, da fração de líquido entranhada no vapor e da espessura média do filme líquido. 

Lee e Mudawar (2005) mediram a queda de pressão por atrito em um micro dis-

sipador de calor usado em sistemas de refrigeração. As dimensões dos canais foram de 

0,231 mm de largura e 0,713 mm de profundidade. Os autores propuseram uma nova 

correlação, baseados em seus dados experimentais, para melhor predizer a parcela de 

queda de pressão por atrito. Além da viscosidade e das propriedades físicas, o efeito da 

tensão superficial e das condições de escoamento foram levadas em consideração.  

Sun e Mishima (2009) coletaram 2092 dados de queda de pressão por atrito. O 

intervalo do diâmetro hidráulico dos microcanais utilizados foi de 0,506 a 12 mm. Por 

meio de método estatístico, eles propuseram uma correlação que relaciona o parâmetro C 

e o número de Reynolds para a fase líquido e vapor, principalmente para valores superi-

ores a 2000. Neste estudo também, onze correlações para o cálculo da queda de pressão 

por atrito em escoamentos bifásicos foram avaliadas. Os resultados mostraram que os 
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métodos de Lockhart e Martinelli (1949) previam satisfatoriamente os dados experimen-

tais na região laminar; enquanto que a correlação de Müller-Steinhagen e Heck (1986) 

estava entre as mais precisas para a região turbulenta. 

Sempértegui-Tapia e Ribatski (2016) se basearam na correlação de Müller-Stei-

nhagen e Heck (1986) e em experimentos em microcanais com 1468 dados experimentais 

com fluidos como R134a, R1234ze(E), R1234yf e R600a, sessão transversal de microca-

canais circular, quadrada e triangular com diâmetro hidráulicos de 1,1; 0,977 e 0,835 mm, 

respectivamente para desenvolverem sua própria correlação. 

Kim e Mudawar (2012) coletaram 2378 dados experimentais de queda de pressão 

de 36 fontes diferentes sobre ebulição convectiva e propuseram um modelo para queda 

de pressão baseado em multiplicadores bifásicos para canais de diâmetro reduzido. Eles 

buscaram capturar efeitos viscosos, inerciais, de tensão superficial e fluxo de calor, por 

meio dos números adimensionais de Reynolds, Weber e Bond. Eles também considera-

ram a relação de densidades das fases e as variações de pressão reduzida. 

Li e Wu (2010) fizeram uma correlação para queda de pressão a partir dos multi-

plicadores bifásicos baseado em um banco de dados com 769 pontos de resultados expe-

rimentais com 12 fluidos diferentes e diâmetro hidráulico variando entre 0,148 a 3,25 

mm. 

Zhang et al. (2010), assim como Li e Wu (2010) também fizeram uma correlação 

para a queda de pressão a partir dos multiplicadores bifásicos, baseado em um banco de 

dados com 4402 pontos experimentais com 12 fluidos diferentes e diâmetro hidráulico 

variando entre 0,007 a 6,25 mm. 

Observa-se na Tabela 4 as correlações de queda de pressão bifásica comentadas 

nesse tópico. 

Tabela 4 - Correlações de queda de pressão bifásica (continua). 

Correlação Equação Comentários 

Lockhardt e Martinelli (1949) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 = 

2. 𝑓𝑙 . 𝐺2. (1 − 𝑥)2

𝜌𝑙 . 𝐷ℎ

 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ =  (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 . ∅𝑙

2
 

∅𝑙
2 = 1 +  

𝐶

𝑋
+  

1

𝑋2
 

𝐶𝑙,𝑙 = 5 

𝐶𝑙,𝑡 = 12 

𝑋 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)0,5 . (

𝜌𝑣

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑣

)0,5 

Adiabático, ar-benzeno, ar-

querosene, ar-água, ar-óleos, 

D = 1,488 a 25,83 mm. 
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Tabela 4 - Correlações de queda de pressão bifásica (continuação). 

Modelo Homogêneo de Cic-

chitti et al. (1960) 

𝜌2∅ = 𝑥𝜌𝑣 + (1 − 𝑥)𝜌𝑙 

𝜇2∅ = 𝑥𝜇𝑣 + (1 − 𝑥)𝜇𝑙
 
 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑎𝑡𝑟,2∅
=  

2. 𝑓2∅ . 𝐺2

𝐷. 𝜌2∅

 

--- 

Müller-Steinhagen e Heck 

(1986) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ = 𝐶. (1 − 𝑥)

1
3 + 𝐵. 𝑥3 

𝐶 = 𝐴 + (𝐵 − 𝐴). 𝑥 

𝐴 = 2. 𝑓𝑙 .
𝐺2

𝐷ℎ . 𝜌𝑙

 

𝐵 = 2. 𝑓𝑣 .
𝐺2

𝐷ℎ . 𝜌𝑣

 

Água-ar, água-vapor, água-

óleo, R11, R12, R22, Argô-

nio, N2 e Neon. Com multi-

microcanais  circulares, re-

tangulares e quadrados; D = 

4 a 203 mm. 

Li e Wu (2010) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 = 

2. 𝑓𝑙 . 𝐺2. (1 − 𝑥)2

𝜌𝑙 . 𝐷ℎ

 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ =  (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 . ∅𝑙

2
 

∅𝑙
2 = 1 +  

𝐶

𝑋
+  

1

𝑋2
 

𝐶 = 11,9. 𝐵𝑜0,45 ;  𝑠𝑒 𝐵𝑜 < 1,5 

𝐶 = 109,4. 𝐵𝑜0,45 ;  𝑠𝑒 𝐵𝑜 > 1,5 

𝑋 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)0,5 . (

𝜌𝑣

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑣

)0,5 

769 dados de micro e mini-

canais com escoamentos bi-

fásicos adiabáticos de 12 

fluidos diferentes. D = 0,148 

a 3,25 mm. 

Zhang et al. (2010) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 = 

2. 𝑓𝑙 . 𝐺2. (1 − 𝑥)2

𝜌𝑙 . 𝐷ℎ

 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ =  (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 . ∅𝑙

2
 

∅𝑙
2 = 1 +  

𝐶

𝑋
+  

1

𝑋2
 

𝐶 =  21. (1 − 𝐸𝑋𝑃(
−0,358

𝐿𝑎
)) 

𝑋 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)0,5 . (

𝜌𝑣

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑣

)0,5 

4402 dados de micro e mini-

canais com escoamentos bi-

fásicos adiabáticos. D = 0,07 

a 6,25 mm. 
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Tabela 4 - Correlações de queda de pressão bifásica (conclusão). 

Kim e Mudawar (2012) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 = 

2. 𝑓𝑙 . 𝐺2. (1 − 𝑥)2

𝜌𝑙 . 𝐷ℎ

 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ =  (

𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑙 . ∅𝑙

2
 

∅𝑙
2 = 1 +  

𝐶

𝑋
+  

1

𝑋2
 

𝐶𝑙,𝑙 =  
35

106
. 𝑅𝑒𝑙0

0,44. 𝑆𝑢𝑣𝑜
0,5. (

𝜌𝑙

𝜌𝑣

)0,48 

𝐶𝑙,𝑡 =  
15

104
. 𝑅𝑒𝑙0

0,59. 𝑆𝑢𝑣𝑜
0,19. (

𝜌𝑙

𝜌𝑣

)0,36 

𝑆𝑢𝑣𝑜 =  
𝜌𝑣 . 𝜎. 𝐷ℎ

𝜇𝑣
2

 

𝑋𝑙,𝑙 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)0,5 . (

𝜌𝑣

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑣

)0,5 

𝑋𝑙,𝑡 =  (
1 − 𝑥

𝑥
)1,0 . (

𝜌𝑣

𝜌𝑙

)0,5 . (
𝜇𝑙

𝜇𝑣

)0,5 

7115 dados a partir de 36 es-

tudos independentes da lite-

ratura. 17 fluidos. Com mul-

timicrocanais de D = 0,0695 

a 6,22 mm; G = 4 a 8528 

kg/m²s; x = 0 a 1 e pr = 

0,0052 a 0,91 

Sempértegui-Tapia e Ribatski 

(2016) 

(
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑎𝑡𝑟,2∅ =  𝐶. (1 − 𝑥)

1
2,31 

+𝐵. 𝑥2,31 

𝐶 = 𝐴 +  𝜔. (𝐵 − 𝐴). 𝑥 

𝐴 = 2. 𝑓𝑙 .
𝐺2

𝐷ℎ . 𝜌𝑙

 

𝐵 = 2. 𝑓𝑣 .
𝐺2

𝐷ℎ . 𝜌𝑣

 

𝜔 = 3,01. 

𝐸𝑋𝑃(−0,00464. 𝑅𝑒𝑙0/1000) 

1468 dados experimentais 

para R134a, R1234ze(E), 

R1234yf e R600a. microca-

nal único com seção trans-

versal circular, quadrada e 

triangular com D = 1,1; 

0,977 e 0,835 mm, respecti-

vamente. G = 100 a 1600 

kg/m²s; Tsat = 31 e 41 ºC e x 

= 0,05 a 0,95 

Fonte: Elaborado pelo autor. 
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3 MATERIAIS E MÉTODOS 

Este Capítulo descreve a montagem da bancada experimental utilizada, além dos 

procedimentos adotados para obtenção dos dados experimentais referentes ao presente 

estudo. 

 

3.1 APARATO EXPERIMENTAL  

Visto que a presente pesquisa tem um enfoque experimental, uma bancada de tes-

tes foi projetada e montada nas dependências do Laboratório de Escoamento Bifásico da 

UNESP/Câmpus de Ilha Solteira para a realização do estudo, como mostrado na Figura 

14. Os resultados experimentais foram adquiridos utilizando um microtrocador de calor 

baseado em microcanais submetido a um fluxo de calor prescrito. Desta forma, foi possí-

vel analisar o desempenho térmico e hidrodinâmico do fluido nos microcanais para dife-

rentes condições de trabalho como, vazão do escoamento, fluxo de calor imposto e o 

subresfrimento de entrada nos microcanais.  

 

Figura 14 - Foto da bancada de testes projetada e montada para o presente estudo. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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O fluxo de calor foi imposto por meio de uma resistência elétrica do tipo cartucho 

(250 W/220 V), alimentada por uma fonte de potência (Tectrol, Modelo TCA 300-

05BR1A) e encaixada em um suporte/bloco de cobre (Figura 15), no qual o microtrocador 

de calor está acoplado. O isolamento térmico de toda a seção de testes consistiu de uma 

peça de politetrafluoretileno. 

 

Figura 15 - Bloco/suporte de cobre contendo a localização dos termopares.  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor.  

 

O bloco de cobre possui três termopares tipo K, fixados no interior de três orifícios 

localizados ao longo do tarugo de cobre, com o objetivo de determinar o perfil de tempe-

ratura no tarugo e o fluxo de calor entregue ao dissipador e ao fluido de trabalho. O dis-

sipador de calor analisado (Figuras 16 e 17) possui 33 microcanais de seção retangular 

com dimensões de 10 mm de comprimento, 200 μm de largura, 500 μm de altura e espa-

çados 100 μm entre si (todas essas geometrias presentes na Tabela 5). Os testes foram 

realizados utilizando como fluido de trabalho o HFE-7100, cuja temperatura de saturação 

é de 61 °C, à pressão atmosférica local.   

 

Figura 16 - Vista superior do dissipador de calor analisado. 

 

 Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Os microcanais foram fabricados pelo processo de fresamento, por meio de fresa-

dora CNC da Hermile modelo C800U localizada no Núcleo de Manufatura Avançada da 

Escola de Engenharia de São Carlos. As incertezas do processo, como largura, altura e 

comprimento dos microcanais, são devido ao disco de corte utilizado, referente a 5 μm 

segundo seu fabricante. O material utilizado na fabricação foi o cobre eletrolítico, devido 

a sua alta condutividade térmica (398 W/m²K a 25 ºC) que auxilia na troca térmica. 

 

Figura 17 - Destaque para a região dos microcanais do dissipador de calor analisado. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Os plenums de entrada e de saída foram fabricados por fresagem de topo e tem a 

função de homogeneizar a distribuição de fluido no interior dos microcanais e facilitar a 

drenagem destes. Suas dimensões são de 3 mm de profundidade, 4 mm de comprimento, 

10 mm de largura e bordas laterais arredondadas com raio de 2 mm cada. O furo circular 

para encaixe do anel de vedação foi fabricado pelo mesmo processo, com dimensões de 

26 mm de diâmetro, profundidade de 1,3 mm e largura de 1,8 mm.  

 

Tabela 5 - Padrões geométricos e dimensões dos microcanais. 

Número de microcanais [-] 33 

Comprimento dos microcanais (m) 0,01 

Área superficial dos plenums (m²)  0,00015 

Área footprint (m²) 0,0001 

Diâmetro hidráulico (m)  0,000286 

Largura dos microcanais (m) 0,0002 

Altura dos microcanais (m) 0,0005 

Condutividade térmica do cobre a 25 ºC (W/m·K) 398 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Para haver o mínimo de resistência térmica de contato entre a peça de cobre e o 

microcanal, as duas peças foram soldadas com a adição de latão, formando uma única 

peça (Figura 18). 

 

Figura 18 - Base dos microcanais soldada no suporte/tarugo de cobre. (a) vista lateral; 

(b) vista superior. 

  

(a) (b) 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

A parte superior do trocador de calor foi isolada por uma peça de policarbonato 

transparente a fim de permitir a visualização do escoamento, como mostra a Figura 19:  

 

Figura 19 - Vista em perspectiva da parte superior da seção de testes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Na Figura 19 estão localizados os furos para o posicionamento dos termopares e 

dos transdutores de pressão nos canais de distribuição, além dos canais de entrada e saída 
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que permitem que o HFE-7100 entre e seja drenado na seção de testes passando obriga-

toriamente pelos microcanais, como esquematizado na Figura 20.  

 

Figura 20 - Vista lateral dos pontos de entrada e saída do fluido nos microcanais. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

A pressão foi medida na entrada e saída dos microcanais a fim de obter a queda 

de pressão no escoamento, por meio de dois transdutores de pressão da marca OMEGA 

modelo PX309 com faixa de medição de 0 a 2 bar em pressão absoluta e erro de medição 

fornecida pelo fabricante de 0,4 kPa, ambos fixados na peça de policarbonato.  

 A temperatura na seção de testes foi medida por meio de termopares do tipo K, 

previamente calibrados, em cinco posições: no distribuidor de entrada do fluido (em con-

tato com o este), no distribuidor de saída do fluido (também em contato com este) e as 

três últimas na base inferior dos microcanais (4 mm abaixo de sua superfície) nas posições 

mostradas na Figura 21, a fim de obter maior precisão das temperaturas do fluido e do 

dissipador de calor ao longo do escoamento.  

 

Figura 21 - Posição dos termopares alocados próximos à superfície dos microcanais. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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A montagem da seção de testes foi feita como mostrada na Figura 22, com duas 

peças de politetrafluoretileno envolvendo totalmente a seção de testes com a função de 

garantir o isolamento térmico do sistema. A peça maior de teflon possui furos com diâ-

metro de 2 mm para passagem dos termopares.  

 

Figura 22 - Vista explodida da montagem da seção de testes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Os itens mostrados na Figura 22 foram fixados com oito barras roscadas e dezes-

seis porcas e arruelas colocadas na parte superior e inferior da seção de testes. O suporte 

de fixação, de aço 1020, possui papel fundamental na absorção das tensões provenientes 

do aperto das porcas.  

 

3.1.1 Circuito principal e linha by-pass 

A fim de obter condições controladas na seção de testes, como vazão, temperatura 

e pressão de entrada, um circuito auxiliar foi montado. A montagem completa do aparato 

experimental está esquematizada na Figura 23. 
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Figura 23 - Diagrama do circuito principal. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Na Figura 23 encontra-se o circuito principal, destacado por setas que mostram o 

trajeto do fluido em seu interior, e o circuito By-pass. A seguir estão descritos cada com-

ponente do circuito e suas funções: 

 Reservatório de fluido: local onde o fluido refrigerante se encontra na fase líquida, 

contendo um termopar e um manômetro para aferição da temperatura e pressão 

do reservatório. Um banho termostático faz o controle da temperatura no reserva-

tório por meio da circulação forçada de água com etileno glicol. 

 Bomba de engrenagem: utiliza-se uma bomba de engrenagem comercial (Tuthill, 

Série D 0.19) acoplada a um motor de passo. Essa bomba apresenta baixa vazão 

e é controlada pelo motor de passo. Essa é responsável por manter o fluido em 

circulação na bancada, além de permitir um controle parcial da pressão e da vazão 

no sistema. Esses equipamentos estão visíveis na Figura 24.  
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Figura 24 - Bomba de engrenagem junto ao motor de passo. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

 Medidor de vazão: utiliza-se um rotâmetro previamente calibrado, com faixa de 

operação entre 10 a 500 ml/min modelo OMEGA, o qual tem a função de aferir a 

vazão de líquido destinado à seção de testes.  

 Pré-aquecedor: feito por meio de uma resistência elétrica de fita enrolada na tu-

bulação de cobre isolado do meio ambiente por meio de espuma de poliuretano e 

PVC por onde escoa o fluido de trabalho aquecendo-o próximo a temperatura de 

saturação. Isto garante que o HFE-7100 entre na seção de testes em condições de 

baixo subresfriamento (5 e 10 °C). 

 Seção de testes: conforme descrita anteriormente (mostrada na Figura 25). 

 

Figura 25 - Seção de testes acoplada a bancada. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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 Condensador: utiliza-se um condensador de convecção forçada de ar, como os 

utilizados em ciclos de refrigeração comerciais. Esse é responsável por reduzir a 

entalpia do fluido refrigerante fazendo-o retornar ao estado líquido e a temperatura 

ambiente. Para conferir que o fluido saia líquido subresfriado do condensador, um 

manômetro e um termopar foram fixados em sua saída. 

 Filtro secador: o mesmo utilizado para fluidos como R134a, marca Danffos, que 

foi escolhido devido ao seu baixo custo e a baixa propensão do HFE-7100 em 

reagir com os elementos presentes na bancada, não necessitando de um filtro de 

alto desempenho. Este está colocado na bancada na linha By-pass, aberto e fe-

chado por válvulas tipo esferas, não havendo a necessidade de o fluido passar pelo 

filtro toda vez que circula no sistema. 

 Entrada para a bomba de vácuo: tem a função de permitir o acoplamento da bomba 

de vácuo na linha de fluido, retirando o ar da tubulação antes do carregamento do 

circuito com o fluido de trabalho. 

 Linha By-pass: se trata de uma tubulação paralela à seção de testes e ao pré-aque-

cedor. Com o fechamento das válvulas V-4 e V-5 e abertura das válvulas V-3 e 

V-6, o fluido refrigerante circula pela linha By-pass, permitindo, além da passa-

gem do fluido pelo filtro secador, a retirada e manutenção da seção de testes 

quando necessário. 

A Figura 26 apresenta uma foto da bancada completa após sua montagem final. 

 

Figura 26 - Foto do aparato experimental com indicações de cada item descrito anterior-

mente. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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A Figura 27, através de um diagrama de pressão por entalpia, ilustra os processos 

termodinâmicos do HFE-7100 ao longo do circuito principal. O ponto 1 se refere ao fluido 

na saída do reservatório, anterior a bomba de engrenagem, que, ao passar por esse dispo-

sitivo, tem sua pressão e entalpia elevada chegando ao ponto 2. O processo 2-3 se deve 

aos medidores de vazão, temperatura e pressão presentes logo após o bombeamento, cau-

sando uma diminuição na pressão. Em seguida o escoamento passa pelo interior do pré-

aquecedor, elevando sua temperatura até o subresfriamento desejado, esquematizado no 

diagrama pela região 3-4. Após essa etapa o fluido passa pela seção de testes, processo 4-

5, revelando os estados termodinâmicos na entrada e na saída dos microcanais, tendo a 

queda de pressão intensificada com o aparecimento de bolhas e a entalpia aumentada 

linearmente ao longo do dissipador de calor. A queda de pressão do fluido saturado des-

crita entre os pontos 5-6 está relacionada à válvula de agulha presente a jusante da seção 

de testes. Em seguida o HFE-7100 passa pelo condensador, diminuindo sua entalpia até 

retornar ao estado termodinâmico presente no reservatório, representado pelo processo 6-

1.  

 

Figura 27 - Diagrama pressão-entalpia dos processos termodinâmicos do fluido ao 

longo do circuito principal. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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3.1.2 Tubulações  

A tubulação utilizada para conectar os elementos do circuito é de cobre, com diâ-

metro externo de 3/8’, similares às utilizadas em sistemas de refrigeração de ar-condici-

onado. Nas regiões próximas a seção de testes, a tubulação de cobre foi revestida por uma 

espuma isolante.   

 

3.1.3 Válvulas 

As válvulas utilizadas na bancada foram de dois tipos: válvulas do tipo esferas 

(válvulas V-1 a V-9), que foram usadas para a regulagem da vazão do fluido, e válvulas 

do tipo agulha (válvulas V-10 e V-11), que foram utilizadas para a regulagem da pressão 

do HFE-7100 no circuito principal reduzindo a propagação de efeitos de instabilidades 

térmicas a partir da seção de testes. Ambas as válvulas foram selecionadas de acordo com 

seu custo, tendo em vista que não foram necessárias válvulas de alto desempenho já que 

as pressões de trabalho não são elevadas. 

 

3.2 PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL 

Com o aparato experimental montado, como descrito no tópico anterior, todo o 

sistema foi submetido a um teste de estanqueidade, a fim de garantir a manutenção do 

fluido ao longo dos testes; para isso, foi utilizado ar comprimido para verificação de pos-

síveis vazamentos. Um compressor foi colocado após a bomba de engrenagens na ban-

cada e acionado, sendo que antes desse procedimento todos os elementos da bancada fo-

ram revestidos com espuma (água e sabão) e observou-se o comportamento desta sobre a 

ação de ar na tubulação. 

Após a garantia de estanqueidade todas as válvulas foram abertas e uma bomba 

de vácuo foi acoplada ao aparato experimental, com a finalidade de diminuir a pressão 

interna do sistema para introduzir o fluido na bancada mais facilmente. 

Com a pressão interna da bancada abaixo da pressão ambiente, todas as válvulas 

foram fechadas e o reservatório de fluido desacoplado do sistema. O recipiente contendo 

o fluido refrigerante HFE-7100 foi aberto e seu conteúdo foi despejado no reservatório; 

após o término dessa etapa, todas as válvulas foram abertas novamente permitindo o des-

locamento de todo o fluido pelo sistema, devido à diferença de pressão interna. Em se-

guida, o sistema by-pass foi aberto e a bomba ligada para que todo o fluido fosse filtrado 

antes de passar pelo microdissipador de calor. 
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3.2.1 Testes de validação do aparato experimental 

Os testes de validação foram feitos sob 4 condições distintas, a fim de verificar se 

os resultados apresentavam coerência mesmo com fluxos de calor diferentes; o primeiro 

teste foi feito sem fluxo de calor, o segundo com fluxo de calor footprint de 198 kW/m², 

o terceiro com fluxo de calor de 237 kW/m² e o quarto, com fluxo de calor de 146 kW/m² 

a 245 kW/m² sendo que durante todos os ensaios utilizou-se variadas vazões, correspon-

dendo a faixa de números de Reynolds de 100 a 800. 

Durante a validação, o pré-aquecedor foi mantido desligado, em virtude de que os 

testes realizados durante essa etapa foram feitos em regime monofásico. 

Assim, durante os testes de validação da bancada, inicialmente, a vazão de fluido 

foi fixada com o ajuste da rotação da bomba e do rotâmetro, a fonte conectada à resistên-

cia em cartuxo foi ligada e colocada em uma potência média (suficiente para aquecer o 

fluido no microcanal, mas não tão elevada a ponto de fazê-lo ebulir); através de um sis-

tema de aquisição de dados formado por dois conjuntos da marca AGILENT e um com-

putador pessoal os valores de pressão e temperatura foram aferidos em intervalos de 10 

em 10 segundos. Para a coleta dos dados, esperou-se o sistema entrar em regime perma-

nente. Esse procedimento foi repetido para todos os outros fluxos de calor, variando-se a 

vazão e a tensão elétrica. A partir dos dados obtidos durante a etapa de validação, os 

mesmos foram comparados com correlações presentes na revisão bibliográfica e serão 

discutidos no próximo capítulo. 

  

3.2.2 Testes bifásicos 

Os testes bifásicos foram realizados para dois níveis de subresfriamentos, de 5 ºC 

e 10 ºC, três velocidades mássicas, de 392, 634 e 875 kg/m²s, e para variados fluxos de 

calor footprint na faixa de 55 a 677 kW/m². 

Durante os testes com mudança de fase, a vazão foi fixada adotando o mesmo 

procedimento para os testes monofásicos, i.e., por meio do ajuste da rotação da bomba e 

do rotâmetro; a fonte de tensão elétrica conectada à resistência do tipo cartuxo foi ligada 

inicialmente na potência mais baixa, o pré-aquecedor presente foi ajustado até que sua 

temperatura de saída fosse igual ao subresfriamento desejado, de 5 ºC ou de 10 ºC. Atra-

vés do sistema de aquisição de dados, foi verificado se a entrada do sistema estava em 

regime permanente e assim iniciou-se a coleta de dados e o processo se repetiu sucessi-

vamente para todos os fluxos de calor, vazões mássicas e subresfriamentos. 

 



73 

 

3.2.3 Visualização do escoamento 

Dependendo do nível de subresfriamento na entrada do microdissipador, durante 

os testes bifásicos e para baixos fluxos de calor, não ocorreu a presença de bolhas de 

vapor em nenhuma região dos microcanais. Para a verificação de presença ou ausência 

de bolhas o escoamento foi filmado, sendo essa visualização efetuada para todos os pon-

tos dos testes por uma câmera de alta velocidade (Photron FASTCAM SA3, com lente 

Tokina MACRO 100 mm, Figura 28).  

 

Figura 28 - Posicionamento da câmera na visualização do escoamento. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Vale ressaltar que no texto não haverá a presença de figuras obtidas pela câmera, 

tendo em vista que nenhuma análise visual mais detalhada foi efetuada, já que as filma-

gens foram utilizadas apenas para a aferição do número de fases dos escoamentos. 
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4 METODOLOGIA  

Neste Capítulo está presente o equacionamento utilizado para o tratamento de da-

dos, assim como os métodos utilizados para encontrar o erro inerente ao processo expe-

rimental. Os cálculos mostrados foram feitos para todos os pontos das curvas testadas, 

tanto para aqueles obtidos durante a etapa de validação, em regime monofásico, quanto 

àqueles obtidos em regime bifásico.  

Os dados obtidos pelos testes são os dos termopares imersos no fluido de trabalho, 

colocados na entrada e na saída do trocador de calor, (𝑇𝑒 e 𝑇𝑠) [ºC], dos transdutores de 

pressão instalados também na entrada e na saída da seção de testes (𝑝𝑒 e 𝑝𝑠) [Pa], dos 

termopares fixados na base dos microcanais abaixo de sua superfície (𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 1 , 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 2 e 

𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 3) [ºC] e da tensão elétrica fornecida pela fonte conectada à resistência do tipo car-

tuxo (𝑉𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒 ) [V]. Os valores de cada variável correspondem à média dos dados aferidos 

ao longo dos últimos três minutos de regime permanente. 

 

4.1 TESTES EM ESCOAMENTO MONOFÁSICO (VALIDAÇÃO) 

4.1.1 Transferência de calor  

No processo de validação, a temperatura média dos microcanais foi determinada 

a partir da média dos valores aferidos nos termopares fixados próximo a sua superfície e 

da Lei de Fourier como mostrado nas equações a seguir: 

 

𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =

(𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 1 +  𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 2 +  𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 3)

3
                                                                               (41) 

𝑇𝑃
̅̅ ̅ = 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅  −  
𝑞"𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡  .  ∆𝑦

𝑘𝑐𝑢
                                                                                             (42) 

sendo 𝑇𝑃
̅̅ ̅ a temperatura média das paredes dos microcanais [ºC], 𝑞"𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡  o fluxo de 

calor que chega à base dos microcanais [W/m²], 𝑘𝑐𝑢 a condutividade térmica do material 

do microdissipador [W/m·ºC](neste caso, cobre) e ∆𝑦 a distância entre a superfície dos 

microcanais e a posição dos termopares (4 mm como mencionado nos materiais métodos).  

A temperatura média da superfície dos microcanais (𝑇𝑃
̅̅ ̅) foi considerada igual à 

temperatura média de sua base inferior, pois, como mostrado por Toro (2016), para mi-

crodissipadores de cobre com dimensões reduzidas, as paredes funcionam como aletas 

com eficiência térmica superior a 96%; logo a temperatura ao longo da altura das paredes 

dos microcanais apresentam valores muito próximos da temperatura de sua base, podendo 

assim ser consideradas iguais.  
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 A temperatura média do fluido (𝑇𝑓̅) [ºC] foi obtida por meio de uma média feita 

entre as temperaturas aferidas pelos termopares de entrada e saída dos microcanais 

(𝑇𝑒 𝑒 𝑇𝑠 ): 

 

𝑇𝑓̅ =  
𝑇𝑒 +  𝑇𝑠 

2
                                                                                                                            (43) 

 

O calor transferido ao fluido nos microcanais durante os testes de validação 

(𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ ) [W] foi obtido a partir da subtração entre o calor transferido aos plenums de en-

trada e de saída (𝑄𝑝𝑒
̇  e 𝑄𝑝𝑠

̇ ) [W] e do calor absorvido pelo fluido em toda seção de testes 

(𝑄𝑎𝑏𝑠
̇ ) [W]:  

 

𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ = 𝑄𝑎𝑏𝑠

̇ − ( 𝑄𝑝𝑒
̇ +  𝑄𝑝𝑠

̇ )                                                                                                (44) 

sendo, o calor absorvido pelo líquido na seção de testes (𝑄𝑎𝑏𝑠
̇ ) calculado a partir das 

propriedades termodinâmicas do fluido na entrada e na saída da seção de testes, como 

mostrado na Equação (45), e a potência dissipada nos plenums de entrada e de saída ( 𝑄𝑝𝑒
̇  

e 𝑄𝑝𝑠
̇ ) calculada considerando apenas a perda que acontece exclusivamente na área em 

contato com o fluido, assim como descrito em Nascimento (2012) e Leão (2014) e mos-

trado na Equação (46):   

 

𝑄𝑎𝑏𝑠
̇ =  𝑚𝑓̇ . (𝑖𝑠 −  𝑖𝑒)                                                                                                                (45) 

𝑄𝑝𝑒 𝑜𝑢 𝑝𝑠
̇ = (ℎStephan . 𝑃. 𝑘. 𝐴𝑝𝑒 𝑜𝑢 𝑝𝑠)

0,5
(𝑇𝑝 −  𝑇𝑓) tanh (𝐿. √

ℎ𝑆𝑡𝑒𝑝ℎ𝑎𝑛 . 𝑃. 𝐿

𝑘. 𝐴𝑝𝑒 𝑜𝑢 𝑝𝑠

)         (46) 

onde ℎStephan  é o coeficiente de transferência de calor para o fluido nos plenums de en-

trada ou saída, dado pela correlação de Stephan e Preuber (1979) para escoamento mono-

fásico [W/m²·K]. 

Dividindo o calor fornecido aos microcanais (𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ ) pela área de troca de calor de 

todos os microcanais (𝐴𝑒𝑓𝑒𝑡) [m²], tem-se o fluxo de calor prescrito fornecido pelo mi-

crodissipador de calor ao fluido refrigerante (𝑞"
𝑒𝑓𝑒𝑡

); e, dividindo o calor fornecido aos 

microcanais (𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ ) pela área da base dos microcanais (𝐴𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡), que é de 1 cm² para 

este trocador de calor, tem-se o fluxo de calor prescrito que chega à base dos microcanais 

(𝑞"
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

). Ambos os fluxos estão esquematizados na Figura 29. 
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𝐴𝑒𝑓𝑒𝑡 = 33. (2. 𝐻 + 𝑊). 𝐿                                                                                                       (47) 

𝑞"
𝑒𝑓𝑒𝑡

=  
𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡

̇

𝐴𝑒𝑓𝑒𝑡
⁄                                                                                                                (48) 

𝑞"
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

=  
𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡

̇

 𝐴𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
⁄                                                                                              (49) 

onde 𝐻 é a altura de cada microcanal, 𝑊 é a largura dos microcanais e 𝐿 o seu compri-

mento. 

 

Figura 29 - Esquematização dos fluxos de calor footprint (à esquerda) e efetivo (à di-

reita). 

    

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

O coeficiente de transferência de calor médio do escoamento (ℎ̅) [W/m²K] é ob-

tido através da Lei de resfriamento de Newton, mostrada na Equação (50), e o Nusselt 

experimental (𝑁𝑢̅̅ ̅̅ ) [-] é determinado utilizando a Equação (51): 

 

ℎ̅ =  
𝑞"

𝑒𝑓𝑒𝑡

(𝑇𝑃
̅̅ ̅ − 𝑇𝑓̅)

                                                                                                                           (50) 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ =  
ℎ̅ . 𝐷ℎ

𝑘𝑙
                                                                                                                               (51) 

 

4.1.2 Queda de pressão  

A queda de pressão do fluido refrigerante ao passar pelos microcanais 

(∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑟𝑜𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙) [Pa] foi calculada a partir da diferença entre os valores aferidos pelos 

transdutores de entrada e de saída da seção de testes (∆𝑝𝑚𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜) [Pa], retirando as parcelas 
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referentes a contração e expansão nos plenums (∆𝑝𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜  e ∆𝑝𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜) [Pa], como 

mostrado nas Equações (52) e  (53), a seguir: 

 

∆𝑝𝑚𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 =  𝑝𝑒 −  𝑝𝑠                                                                                                                (52) 

∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑟𝑜𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 =   ∆𝑝𝑚𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 −  ∆𝑝𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜 −  ∆𝑝𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜                                                  (53) 

sendo as quedas de pressão devido a contração e expansão encontradas segundo o método 

de Chalfi e Ghiaasiaan (2008): 

 

∆𝑝𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜 = (𝐾𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜 + 1 − 𝜍2).
𝐺2

2. 𝜌𝑒
                                                                        (54) 

∆𝑝𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜 = (𝐾𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛çã𝑜 + 𝜍2 − 1).
𝐺2

2. 𝜌𝑠
                                                                           (55) 

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜 = (1 −  
1

𝐶𝑐
)

2

                                                                                                          (56) 

𝐶𝑐 = 1 −  
1 −  𝜍 

2,08. (1 −  𝜍) + 0,5371
                                                                                       (57) 

𝐾𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜 =  (𝜍 − 1)2                                                                                                               (58) 

sendo 𝜍 a razão entre a área transversal do microcanal e o plenum respectivo ao microca-

nal [-], 𝐾𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜  a constante de contração [-], 𝐾𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜  a constante de expansão [-], 

𝜌𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎  e 𝜌𝑠𝑎𝑖𝑑𝑎  as densidade de entrada e saída do fluido nos microcanais [kg/m³]. 

O fator de atrito experimental (𝑓) [-] foi encontrado pela equação de queda de 

pressão, mostrada na Equação (59): 

 

𝑓 =  
𝜌. 𝐷ℎ . ∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑟𝑜𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙

2. . 𝐺2. 𝐿
                                                                                                           (59) 

 

4.1.3 Análise de perdas 

A análise de perdas foi feita a partir da potência elétrica fornecida à resistência em 

cartucho (𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇ ) [W], que foi encontrado pela Lei de Joule, mostrada na Equação (60): 

𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇ =  

𝑉𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
2

𝑅𝑐𝑎𝑟𝑡𝑢𝑐ℎ𝑜
                                                                                                                  (60) 

 

Como nem toda a potência fornecida pela fonte (𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇ ) é entregue efetivamente 

aos microcanais (𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ ) - boa parte desta é entregue aos plenums de entrada e de saída 
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(𝑄𝑝𝑠
̇  e 𝑄𝑝𝑒

̇ ) e parte é perdida para o meio ambiente (𝑄𝑎𝑚𝑏
̇ ) [W] - para contabilizar essa 

potência efetiva e perdida para o ambiente uma média percentual dessas parcelas (%𝑒𝑓𝑒𝑡 

e %𝑎𝑚𝑏) [-] foram calculadas: 

 

%𝑒𝑓𝑒𝑡 =
1

𝑛
 ∑

𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇

𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇

𝑛

𝑖=1

                                                                                                              (61) 

𝑄𝑎𝑚𝑏
̇ = 𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒

̇ − (𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ +  𝑄𝑝𝑒

̇ +  𝑄𝑝𝑠
̇ )                                                                             (62) 

%𝑎𝑚𝑏 =    
1

𝑛
 ∑

𝑄𝑎𝑚𝑏
̇

𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇

𝑛

𝑖=1

                                                                                                           (63) 

 

4.2 TESTES EM ESCOAMENTO BIFÁSICO 

Nos experimentos feitos em escoamento bifásico, a potência efetiva (𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇ ) assim 

como a potência perdida ao ambiente (𝑄𝑎𝑚𝑏
̇ ) foi encontrada através da potência fornecida 

pela fonte (𝑄𝑓𝑜𝑛𝑡𝑒
̇ ) e pela análise de perdas feita no processo de validação; já os fluxos 

de calor efetivo e footprint (𝑞"𝑒𝑓𝑒𝑡 e 𝑞"𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡) foram encontrados pelas mesmas equa-

ções utilizadas nos testes monofásicos, Equações (48) e (49). 

A velocidade mássica (𝐺) [kg/m·s] é a razão entre a vazão mássica (𝑚̇) e a área 

de passagem dessa vazão nos microcanais como mostrado na Equação a seguir: 

 

𝐺 =  
𝑚̇

33. 𝑊. 𝐻
                                                                                                                             (64) 

 

4.2.1 Transferência de calor 

A temperatura média dos microcanais (𝑇𝑝
̅̅̅), assim como feito nos testes monofá-

sicos, foi calculada a partir da média dos valores aferidos nos termopares fixados próximo 

a sua superfície (𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 1, 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 2 e 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 3) e pelas Equações (41) e (42).  

A temperatura média do fluido ao longo dos microcanais (𝑇𝑓̅) foi obtida a partir 

de uma média ponderada de sua temperatura ao longo do dissipador de calor. Se o fluido 

não mudou de fase ao longo de seu escoamento, a temperatura média deste foi calculada 

por meio da Equação (43); porém, se o escoamento apresentou mudança de fase a tempe-

ratura média foi obtida pela Equação a seguir: 
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𝑇𝑓̅ =  
𝐿1∅ . 𝑇𝑓1∅

̅̅ ̅̅ ̅ +  ( 𝐿 −  𝐿1∅). 𝑇𝑓2∅
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅

𝐿
                                                                                       (65) 

sendo 𝐿1∅  o comprimento em que ocorre o surgimento das bolhas durante o regime de 

ebulição [m], 𝑇𝑓1∅
̅̅ ̅̅ ̅ a temperatura média do fluido monofásico [ºC] e 𝑇𝑓2∅

̅̅ ̅̅ ̅ a temperatura 

média do fluido em regime bifásico [ºC]. 

Para encontrar a temperatura média monofásica e bifásica no escoamento com 

mudanças de fase (𝑇𝑓1∅
̅̅ ̅̅ ̅ e 𝑇𝑓2∅

̅̅ ̅̅ ̅) foi preciso saber a temperatura de saturação do fluido nos 

microcanais (𝑇𝑠𝑎𝑡) [ºC]. Sendo a temperatura de saturação (𝑇𝑠𝑎𝑡) dependente da pressão 

de saturação (𝑝𝑠𝑎𝑡) [Pa] e a pressão do fluido decrescente ao longo do escoamento, foi 

preciso montar um sistema de equações para obter os valores corretos da temperatura de 

saturação (𝑇𝑠𝑎𝑡), pressão de saturação (𝑝𝑠𝑎𝑡) e do comprimento em que ocorre o surgi-

mento das bolhas de vapor durante a mudança de fase (𝐿1∅ ):  

 

𝑇(𝑧=𝐿1∅) =  𝑇(𝑝𝑠𝑎𝑡) = 𝑇𝑠𝑎𝑡                                                                                                          (66) 

𝐿1∅ =  
𝑚̇. (𝑖𝑙(𝑇𝑠𝑎𝑡) −  𝑖(𝑇𝑒) )

33 . (2. 𝐻 + 𝑊). 𝑞"𝑒𝑓𝑒𝑡
                                                                                               (67) 

𝑝𝑠𝑎𝑡 =  𝑝(𝑇𝑠𝑎𝑡) =  𝑝𝑒 −   𝐿1∅ . (
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)

𝑆ℎ𝑎ℎ 𝑒 𝐿𝑜𝑛𝑑𝑜𝑛
                                                                 (68) 

sendo 𝑚̇ a vazão mássica do fluido obtido através do medidor de vazão [kg/s], 𝑖𝑙(𝑇𝑠𝑎𝑡) a 

entalpia do líquido saturado [j/kg], 𝑖(𝑇𝑒) a entalpia de entrada do líquido nos microcanais 

[j/kg] e (
𝑑𝑝

𝑑𝑧
)𝑆ℎ𝑎ℎ 𝑒 𝐿𝑜𝑛𝑑𝑜𝑛  a queda de pressão por unidade de comprimento descrita pela 

correlação de Shah e London (1978) [Pa/m]. 

Através desse conjunto de Equações (66) a (68), também foi possível saber mate-

maticamente se houve mudança de fase ao longo do dissipador de calor. Caso o valor de 

𝐿1∅  fosse maior do que 𝐿, o escoamento foi considerado apenas monofásico; caso con-

trário, o escoamento ao longo dos microcanais foi caracterizado como sendo bifásico. 

 Com os valores da temperatura de saturação (𝑇𝑠𝑎𝑡) foi possível obter as tempera-

turas médias monofásicas (𝑇𝑓1∅
̅̅ ̅̅ ̅) e bifásicas (𝑇𝑓2∅

̅̅ ̅̅ ̅) ao longo do microcanal por uma média 

aritmética simples: 

 

𝑇𝑓1∅
̅̅ ̅̅ ̅ =  

𝑇𝑒 +  𝑇𝑠𝑎𝑡

2
                                                                                                                      (69) 

𝑇𝑓2∅
̅̅ ̅̅ ̅ =  

𝑇𝑠 +  𝑇𝑠𝑎𝑡

2
                                                                                                                      (70) 
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Através da Lei de Newton do resfriamento foram obtidos os valores do coeficiente 

de transferência de calor médio presente no escoamento nos microcanais (ℎ𝑒𝑓𝑒𝑡) [W/m²K] 

e do coeficiente de transferência de calor médio referente à base dos microcanais 

(ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡) [W/m²K]: 

 

∆𝑇 =  𝑇𝑝
̅̅̅ −  𝑇𝑓̅                                                                                                                            (71) 

ℎ𝑒𝑓𝑒𝑡 =   
𝑞"𝑒𝑓𝑒𝑡

∆𝑇
                                                                                                                          (72) 

ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡 =   
𝑞"𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

∆𝑇
                                                                                                         (73) 

 

A fim de comparação dos resultados obtidos com correlações de transferência de 

calor presentes na literatura, foi calculado também o coeficiente de transferência de calor 

médio bifásico (ℎ2∅) [W/m²K]:  

 

∆𝑇2∅ =  𝑇𝑝
̅̅̅ −  𝑇𝑓2∅

̅̅ ̅̅ ̅                                                                                                                     (74) 

ℎ2∅ =   
𝑞"𝑒𝑓𝑒𝑡

∆𝑇2∅
                                                                                                                             (75) 

 

Os resultados de CTC obtidos experimentalmente na região do microdissipador 

de calor sob efeito da ebulição convectiva (ℎ2∅)  foram comparados com as correlações 

presentes na literatura por meio de seus Erros percentuais (𝐸𝑟𝑟𝑜)[-] e dos Erros médios 

absolutos (𝑀𝐴𝐸) , calculados pelas equações (76) e (77): 

 

𝐸𝑟𝑟𝑜 = |
ℎ2∅,𝐸𝑥𝑝 − ℎ2∅,𝑐𝑜𝑟

ℎ2∅,𝐸𝑥𝑝

|                                                                                                    (76) 

 

𝑀𝐴𝐸 =
1

𝑛2∅
. ∑ |

ℎ2∅,𝐸𝑥𝑝 − ℎ2∅,𝑐𝑜𝑟

ℎ2∅,𝐸𝑥𝑝

|

𝑛2∅

𝑖=1

                                                                                    (77) 

sendo 𝑛2∅ o número de dados obtidos ao longo dos testes com a presença de bolhas de 

ebulição em parte dos microcanais [-],ℎ2∅,𝐸𝑥𝑝 o  coeficiente de transferência de calor bi-

fásico obtido experimentalmente [kW/m²K] e ℎ2∅,𝑐𝑜𝑟 o  coeficiente de transferência de 

calor bifásico obtido pelas correlações presentes na literatura [kW/m²K]. 
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4.2.2 Título de vapor  

Os títulos de vapor de entrada (𝑥𝑒) [-] e de saída (𝑥𝑠) [-] foram determinados por 

uma razão de diferenças de entalpias, obtidas a partir dos dados de pressão e temperatura 

do fluido em cada região do trocador de calor: 

 

𝑥𝑒 =  
 𝑖𝑒 −  𝑖𝑙,𝑒 

𝑖𝑙𝑣,𝑒
                                                                                                                          (78) 

𝑥𝑠 =  
 𝑖𝑠 −  𝑖𝑙,𝑠 

𝑖𝑙𝑣,𝑠
                                                                                                                           (79) 

sendo 𝑖𝑒 e 𝑖𝑠 as entalpias de entrada e de saída do fluido nos microcanais [J/kg], 𝑖𝑙,𝑒 e 𝑖𝑙,𝑠  

as entalpias do líquido saturado nas respectivas pressões [J/kg], 𝑖𝑙𝑣,𝑒 e  𝑖𝑙𝑣,𝑠 a diferença de 

entalpia entre o líquido saturado e vapor saturado nas pressões de entrada e saída do fluido 

nos microcanais [J/kg],   

A entalpia de saída do fluido (𝑖𝑠) foi determinada por um balanço de energia atra-

vés da expressão: 

 

𝑖𝑠 = 𝑖𝑒 +  
 𝑚̇ 

𝑄𝑒𝑓𝑒𝑡
̇

                                                                                                                         (80) 

 

O título médio de vapor do fluido ao longo do escoamento nos microcanais (𝑥̅) foi 

encontrado a partir da média entre o título de entrada (𝑥𝑒) e o de saída (𝑥𝑠) dos microca-

nais [-]:  

 

𝑥̅ =  
 𝑥𝑒 +  𝑥𝑠 

2
                                                                                                                            (81) 

 

4.2.3 Queda de pressão  

A queda de pressão que ocorre nos microcanais nos testes com mudança de fase 

(∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑟𝑜𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙), foi encontrada utilizando as Equações (52) e (53), sendo a parcela de con-

tração (∆𝑝𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎çã𝑜) calculada pela Equação (54) e a parcela de expansão (∆𝑝𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜) 

calculada pela Equação (55), se o escoamento não apresentou mudança de fase. Se o es-

coamento apresentou mudança de fase, o termo de expansão foi obtido pela Equação a 

seguir, de Chalfi e Ghiaasiaan (2008): 
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∆𝑝𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜 = (𝜍2 −  𝜍).
𝐺2

𝜌2∅
                                                                                                    (82) 

 

Em condições testadas onde ocorreu o aparecimento de bolhas no escoamento, 

para calcular a queda de pressão do fluido em duas fases (∆𝑝2∅) [Pa] foi preciso retirar da 

queda de pressão dos microcanais (∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑟𝑜𝑐𝑎𝑛𝑎𝑖𝑠) as parcelas proveniente de fatores ine-

rentes ao escoamento, como a queda de pressão na parte monofásica do escoamento 

(∆𝑃1∅) [Pa] e a parcela devido ao aumento de velocidade do escoamento durante a mu-

dança de fase (∆𝑝𝑎𝑐𝑒𝑙) [Pa]. Assim a queda de pressão bifásica pode ser obtida a partir da 

Equação (83) a seguir: 

 

∆𝑝2∅ =  ∆𝑝𝑚𝑖𝑐𝑜𝑟𝑐𝑎𝑛𝑎𝑖𝑠 −  ∆𝑝1∅ −  ∆𝑝𝑎𝑐𝑒𝑙                                                                              (83) 

sendo ∆𝑝𝑎𝑐𝑒𝑙  estimada segundo a Equação (21) e ∆𝑝1∅ estimada segundo Shah e London 

(1978), mostrada nas Equações (11) a (15). 

Assim como feito no CTC bifásico (ℎ2∅) os resultados de queda de pressão bifá-

sica (∆𝑃2∅) obtidos experimentalmente também foram comparados com correlações pre-

sentes na literatura por meio do Erro percentual (𝐸𝑟𝑟𝑜)[-] e do Erro médio absoluto 

(𝑀𝐴𝐸) , como mostrado nas equações (84) e (85): 

 

𝐸𝑟𝑟𝑜 = | 
∆𝑃2∅,𝐸𝑥𝑝 − ∆𝑃2∅,𝑐𝑜𝑟

∆𝑃2∅,𝐸𝑥𝑝

|                                                                                                (84) 

𝑀𝐴𝐸 =
1

𝑛2∅
. ∑ | 

∆𝑃2∅,𝐸𝑥𝑝 − ∆𝑃2∅,𝑐𝑜𝑟

∆𝑃2∅,𝐸𝑥𝑝

|

𝑛2∅

𝑖=1

                                                                                (85) 

sendo ∆𝑃2∅,𝐸𝑥𝑝 a queda de pressão bifásica por atrito obtido experimentalmente [Pa] e 

∆𝑃2∅,𝑐𝑜𝑟 a queda de pressão bifásica por atrito obtido pelas correlações presentes na lite-

ratura [Pa]. 

Parâmetros importantes para o cálculo da queda de pressão aceleracional (∆𝑝𝑎𝑐𝑒𝑙) 

como a densidade da mistura bifásica de saída (𝜌2∅) [Pa] e a fração de vazio de saída (𝛼𝑠) 

[-], foram calculadas segundo Kanizawa e Ribatski (2016), conforme equações a seguir: 

 

𝜌2∅ = (
(1 − 𝑥𝑠 )2

𝜌𝑙,𝑠 . (1 −  𝛼𝑠)
+

𝑥𝑠
2

𝜌𝑣,𝑠. 𝛼𝑠 
)

−1

                                                                                   (86) 
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𝛼 = (1,021. 𝐹𝑟𝑚
−0,092. (

𝜇𝑙

𝜇𝑣
)

−0,368

. (
𝜌𝑣

𝜌𝑙
)

1
3

. (
(1 − 𝑥)

𝑥
)

2
3

+ 1)−1                                       (87) 

𝐹𝑟𝑚 =  
𝐺2

𝑔. 𝐷ℎ . (𝜌𝑙 − 𝜌𝑣)2
                                                                                                          (88) 

onde 𝜌𝑙,𝑠  e 𝜌𝑣,𝑠  são as densidades do líquido e do vapor na temperatura e pressão de saída 

[kg/m³], 𝜇𝑙 e 𝜇𝑣   são as viscosidades do líquido e do vapor na temperatura e pressão de 

saída [kg/m·s] e 𝑔 a aceleração gravitacional [m/s²]. 

 

4.3 ANÁLISE DE INCERTEZAS  

A incerteza de medida de parâmetros geométricos do dissipador de calor, como 

altura, largura e comprimento dos microcanais é dada a partir do seu processo de fabrica-

ção. Para a tensão da fonte de potência e a resistividade da resistência em cartucho, a 

incerteza dos valores obtidos experimentalmente é obtida a partir da incerteza dos instru-

mentos utilizados para a aferição de seus valores. Todas essas incertezas estão presentes 

na Tabela 6, a seguir. 

 

Tabela 6 - Incertezas fornecidas pelos fabricantes. 

Grandeza Incerteza 

H [mm] 0,005 

W [mm] 0,005 

L [mm] 0,005 

Tensão [V] 0,1 

Resistência [Ω] 1 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

No caso dos termopares, transdutores de pressão e do rotâmetro a incerteza dos 

resultados obtidos experimentalmente foi encontrada pelo método proposto por Aber-

nethy e Thompson (1983) que correlaciona o erro em relação ao instrumento de medida 

através do desvio padrão médio em relação à curva de calibração. 
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Tabela 7 - Incertezas dos instrumentos de medida utilizados. 

Grandeza Incerteza 

p [kPa] 0,4 

T [ºC] 0,3 

Vazão [ml/min] 2,77 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Para as outras variáveis foi necessário utilizar um método de propagação de erros. 

O método escolhido foi o de Figliola e Beasley (2006) que por meio da soma das raízes 

quadradas fornece a incerteza das variáveis calculadas ao longo dos testes. 

 

Tabela 8 - Incertezas das variáveis calculadas ao longo de todos os testes. 

Grandeza Incerteza Grandeza Incerteza 

Re [-] 3% a 6% G [kg/m²s] 2% a 6% 

f [-] 4% a 10% hfootprint [kW/m²K] 2% a 8% 

Nu [-] 2% a 5% ∆p [kPa] 0,56 

q”footprint [kW/m²] 1% a 6% ∆T [ºC] 0,42 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

 Os métodos de Figliola e Beasley (2006) e de Abernethy e Thompson (1983) junto 

às curvas de calibração feitas para os termopares, transdutores de pressão e rotâmetro 

podem ser verificadas em detalhes nos APÊNDICES B e C.  
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5 RESULTADOS E DISCUSSÃO  

Neste Capítulo serão mostrados os resultados obtidos experimentalmente realiza-

dos desde as etapas de validação da bancada até os dados aferidos em regime de escoa-

mento bifásico, previamente tratados como mencionado no Capítulo de Metodologia, 

além de uma discussão desses em comparação com trabalhos publicados na literatura. 

Afim de facilitar a análise dos resultados obtidos, tanto na validação quanto nos 

testes com mudança de fase, os gráficos mostrados nesse capítulo não apresentam as bar-

ras de erro devido à incerteza de medida, estando essas presentes nos gráficos mostrados 

no APÊNDICE E. 

 

5.1 VALIDAÇÃO 

O processo de validação tem como fim verificar a coerência dos resultados obtidos 

experimentalmente comparando-os com correlações bem aceitas da literatura. Sendo as-

sim, a bancada experimental foi submetida a um conjunto de testes monofásicos sob di-

ferentes condições. Esses testes foram feitos para 4 fluxos de calor diferentes, mostrados 

na Tabela 9, a fim de verificar a repetibilidade dos dados aferidos sob condições diversas. 

 

Tabela 9 - Condições dos testes de validação. 

 1º Teste de  

validação 

2º Teste de  

validação 

3º Teste de  

validação 

4º Teste de  

Validação 

Re (-) 118 a 703 118 a 703 118 a 703 118 a 703 

G (kg/m²s) 121 a 1840 121 a 1840 121 a 1840 121 a 1840 

q”efetivo (kW/m²) - 50 60 37 a 62 

q”footprint 

(kW/m²) 

- 180 216 133 a 223 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

  

5.1.1 Queda de pressão nos testes de validação  

A queda de pressão obtida nos testes de validação foi comparada com correlações 

presentes na literatura através dos números de Fanning (𝑓). O número de Fanning utili-

zado no tratamento dos resultados obtidos experimentalmente foi tratado de acordo com 

as Equações (52) a (59) presentes no Capítulo 4 deste trabalho.  
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Os resultados obtidos foram comparados com a correlação de Shah e London 

(1978). A escolha por esse método se dá devido à importância da região de desenvolvi-

mento hidrodinâmico em microcanais, como mostrado na Figura 30, que é levada em 

consideração em seus cálculos, e pelo fato de ser uma correlação desenvolvida para es-

coamento laminar em dutos retangulares, assim como os microcanais usados. 

 

Figura 30 - Comprimento de desenvolvimento hidrodinâmico no presente microcanal 

em escoamento laminar e monofásico. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

A Figura 31 mostra o comparativo dos resultados obtidos experimentalmente com 

a correlação de Shah e London (1978). Verifica-se um erro médio absoluto (MAE) de 

21,9% dos dados aferidos, sendo que 55,5% dos dados possuem erro absoluto menor que 

20%, como mostrado na Figura 32.  
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Figura 31 - Fator de atrito experimental. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 32 - Comparação estatística entre dados experimentais e a correlação de Shah e 

London (1978) com barras de erro de ±20% (HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

 Mediante as comparações feitas entre os dados experimentais e a correlação de 

Shah e London (1978) conclui-se que, independente das condições de testes, os resultados 

apresentam valores próximos para o fator de atrito.  
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 Peng et al. (1994) e Peng e Petersson (1996) observaram fatores de atrito superi-

ores aos encontrados na literatura, o que gerou uma especulação de uma transição lami-

nar-turbulento para números de Reynolds entre 200 e 700. Esse comportamento verifi-

cado pelos autores não foi evidenciado no presente estudo, visto que os valores obtidos 

experimentalmente apresentam a mesma tendência da correlação de Shah e London 

(1978), desenvolvida para escoamentos laminares, em toda faixa de Reynolds testada. 

 

5.1.2 Transferência de calor nos testes de validação  

Os dados de transferência de calor foram comparados com correlações de Nusselt 

(𝑁𝑢) presentes na literatura. O valor desse adimensional obtido experimentalmente, assim 

como o da queda de pressão, está mostrado no Capítulo 4 desse trabalho, nas Equações 

(47) a (51).  

As correlações utilizadas para comparação com o número de Nusselt experimental 

foram as de Shah e London (1978), Stephan e Preuber (1979) e Copeland (2000). Essas 

correlações foram selecionadas, pois apesar de serem correlações desenvolvidas para tu-

bos circulares, essas foram feitas para fluxos de calor prescrito e em condições de desen-

volvimento térmico, assim como acontece no presente estudo, mostrado na Figura 33. 

 

Figura 33 - Comprimento de desenvolvimento térmico no presente microcanal em esco-

amento laminar e monofásico. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

A Figura 34 apresenta a comparação entre os resultados fornecidos por métodos 

de previsão do número de Nusselt para escoamento laminar em desenvolvimento térmico. 
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Observa-se que os métodos da literatura e os resultados experimentais apresentam com-

portamento semelhante em relação ao aumento do número de Nusselt à medida que o 

número de Reynolds aumenta.  

 

Figura 34 - Número de Nusselt experimental comparado com resultados da literatura. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

As correlações de Stephan e Preuber (1979) e Shah e London (1978) apresentaram 

respectivamente erro médio absoluto de 6,2% e 5,4% sendo que 100% dos dados aferidos 

estão na faixa ±20%. Já a correlação de Copeland (2000), também para escoamento lami-

nar não desenvolvido, apresentou um erro médio absoluto de 11,7% sendo que 81,6% dos 

dados estão dentro da faixa de erro ±20%. As Figuras 35 a 37 ilustram a comparação dos 

resultados experimentais para o Nusselt médio com os três métodos utilizados. 
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Figura 35 - Comparação estatística para o número de Nusselt entre os dados experimen-

tais e a correlação de Shah e London (1978) com barras de erro de ±20% (HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 36 - Comparação estatística para o número de Nusselt entre dados experimentais 

e a correlação de Stephan e Prauber (1979) com barras de erro de ±20% (HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 37 - Comparação estatística para o número de Nusselt entre os dados experimen-

tais e a correlação de Copeland (2000) com barras de erro de ±20% (HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Conclui-se que os resultados experimentais são satisfatoriamente próximos, em 

todas as condições testadas, aos valores fornecidos pela correlação de Stephan e Preuber 

(1979), Shah e London (1978) e Copeland (2000). Essa proximidade dos resultados ex-

perimentais com as correlações propostas mostra a adequação do aparato experimental, 

dos instrumentos de medição e da metodologia de regressão de dados adotada para o 

presente estudo. 

 

5.1.3 Análise de perdas  

As análises de perdas foram feitas durante a validação devido à facilidade de se 

obter as propriedades termodinâmicas do fluido na saída da seção de testes durante essa 

etapa, com o fim de determinar a porcentagem de calor fornecido à seção de testes que é 

perdida ao meio ambiente e que é efetivamente entregue aos microcanais. Desta forma, 

os valores de temperatura e pressão ao longo dos testes monofásicos foram selecionados 

e tratados pelas Equações (60) a (63), sendo seus resultados mostrados nas Figuras 38 e 

39.   
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Figura 38 - Porcentagem de calor efetivo para cada vazão. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 39 - Porcentagem de calor perdido ao ambiente para cada vazão. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Observa-se que, independente do fluxo de calor ou da vazão aplicada, a porcenta-

gem de calor efetivo se mantém próximo à média dos pontos, que é de aproximadamente 

58%. O mesmo comportamento se nota na porcentagem de calor perdida ao ambiente, 

com média de 39%, aproximadamente. 
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Sendo assim pode-se considerar, para todos os testes seguintes, que a porcentagem 

de calor efetivo é de 60% da potência fornecida à seção de testes e que 40% dessa potência 

é perdida para o ambiente. 

 Uma análise de perdas semelhante à feita para a seção de testes, foi feita para o 

pré-aquecedor a fim de saber qual a porcentagem de calor fornecida a este é entregue ao 

HFE-7100, sendo o resultado uma porcentagem de 72%. 

 

5.2 ESCOAMENTO BIFÁSICO 

Os testes para obtenção de resultados no escoamento com duas fases foram feitos 

sob 6 condições distintas, com variação na velocidade mássica do escoamento e no sub-

resfriamento de entrada do fluido na seção de testes. As condições impostas estão presen-

tes na Tabela 10. 

 

Tabela 10 - Condições dos testes em escoamento bifásico. 

 1º Teste 2º Teste 3º Teste 4º Teste 5º Teste 6º Teste 

G (kg/m²s) 392 392 634 634 875 875 

q”efetivo (kW/m²) 14 a 171 14 a 171 14 a 171 14 a 171 14 a 171 14 a 171 

q”footprint 

(kW/m²) 
58 a 680 58 a 680 58 a 680 58 a 680 58 a 680 58 a 680 

Subresfriamento 

de entrada (ºC) 
5 10 5 10 5 10 

𝑥̅ (-) -0,02 a 0,21 -0,08 a 0,19 -0,03 a 0,11 -0,08 a 0,08 -0,04 a 0,05 -0,09 a -0,01 

Pressão média 

do fluido (bar) 
0,98 a 1,3 0,98 a 1,3 0,98 a 1,3 0,98 a 1,3 0,98 a 1,3 0,98 a 1,3 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Os resultados obtidos a partir dos testes estão presentes na sequência, por meio de 

gráficos da curva parcial de ebulição, do CTC e da queda de pressão. 

 

5.2.1 Curvas parciais de ebulição  

Nesta etapa são apresentadas as curvas parciais de ebulição obtidas experimental-

mente a partir dos ensaios em regime de escoamento bifásico; essas relacionam o fluxo 

de calor específico na base dos microcanais (q"footprint) em função da diferença entre as 
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temperaturas médias do fluido e da temperatura de superfície do dissipador de calor (∆T) 

e são utilizadas para avaliação da transferência de calor nos fenômenos envolvidos na 

ebulição convectiva, como as mudanças no início de nucleação de bolhas e o comporta-

mento de tais parâmetros em fluxos de calor mais elevados. 

 

Efeito do subresfriamento de entrada do líquido 

As Figuras 40 a 42 mostram os efeitos dos diferentes níveis de subresfriamentos 

do fluido na entrada dos microcanais (5 e 10 ºC) sobre as curvas parciais de ebulição. 

Como mostrado nas figuras, o aumento do subresfriamento na entrada do microdissipador 

provoca um deslocamento da curva de ebulição para a direita, comportamento semelhante 

ao encontrado por Leão, Nascimento e Ribatski (2014); de acordo com os autores isso 

acontece devido a menor temperatura do fluido na entrada dos microcanais em subresfri-

amentos maiores, o que provoca uma diminuição da parcela do dissipador sob efeitos da 

ebulição convectiva. Desta forma, há uma maior região dos canais sob os efeitos da con-

vecção forçada cujo coeficiente de transferência de calor para as mesmas condições de 

fluxo de calor e vazão é inferior quando comparado com a ebulição convectiva, o que 

justifica esse deslocamento na curva apresentada. 

 

Figura 40 - Curva parcial de ebulição para G = 392 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 41 - Curva parcial de ebulição para G = 634 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 42 - Curva parcial de ebulição para G = 875 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Para fluxos de calor maiores, nota-se um encontro das curvas para a mesma velo-

cidade mássica, coerente aos resultados obtidos por Park e Thome (2010); contudo, essa 

junção é tardia em velocidades maiores. Esse comportamento pode ser explicado pelo 

fato de que, para fluxos de calor maiores, a parcela do fluido no estado monofásico pre-
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sente no dissipador de calor tende a ser cada vez menor e esse efeito torna-se mais acen-

tuado em velocidades mássicas menores, sendo o fluido na transição de fase o maior res-

ponsável pela transferência de calor, fazendo com que a diferença de 5 ºC do subresfria-

mento de entrada seja insignificante para esses pontos. 

Ademais, observa-se uma descontinuidade a partir de um superaquecimento da 

superfície, melhor ilustrado na Figura 43, que caracteriza o início da ebulição nucleada 

(do inglês, Onset of Nucleate Boiling - ONB). Esse processo se deve ao superaquecimento 

necessário para a ativação dos sítios de nucleação com o consequente início do processo 

de ebulição (TORO, 2016). Tal fenômeno também é chamado de temperature overshoo-

ting. 

 

Figura 43 - Indicação do ONB nas curvas parciais de ebulição. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Este superaquecimento de início da ebulição não se apresenta nos demais gráficos; 

as curvas onde tal fenômeno não é observado são as com velocidades mássicas maiores, 

de 634 e 875 kg/m2s (Figuras 41 e 42). Esse comportamento também foi evidenciado no 

trabalho de Nascimento (2012) em velocidades mássicas de 1000 kg/m2s no escoamento 

do R134a em microcanais; segundo o autor, a ausência dessa descontinuidade nas curvas 

parciais de ebulição estaria relacionada à elevada queda de pressão na região monofásica, 

facilitando a ativação de núcleos de vapor pela queda da pressão (efeito flashing). 
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Efeito da velocidade mássica  

As Figuras 44 e 45 mostram os efeitos de diferentes velocidades mássicas (392, 

634 e 875 kg/m²s) nas curvas parciais de ebulição. Como mostrado nas figuras o aumento 

da velocidade mássica provoca um deslocamento das curvas para a direita em fluxos de 

calor médios e altos, condições onde há presença de mudança de fase em parte do dissi-

pador de calor. Esse deslocamento também pode ser explicado devido à porcentagem dos 

microcanais sob o efeito da ebulição convectiva, pois em velocidades mássicas maiores 

o fluido necessita de uma potência maior para iniciar a mudança de fase, e assim, para 

um mesmo fluxo de calor nos microcanais o fluido em regime monofásico aparece em 

uma maior parcela no dissipador de calor, diminuindo o CTC médio e consequentemente 

deslocando a curva parcial de ebulição para direita.  

 

Figura 44 - Curva parcial de ebulição com subresfriamento de entrada de 5 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 45 - Curva parcial de ebulição com subresfriamento de entrada de 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Nas Figuras 44 e 45, para baixos fluxos de calor, a curva parcial de ebulição se 

inicia à direita para velocidades mássicas menores. Isso acontece, pois nessas condições 

o fluido se encontra apenas no estado monofásico e o fenômeno de transferência de calor 

atuante é a convecção forçada; o aumento da velocidade do fluido causa um aumento do 

CTC deslocando a curva parcial para a esquerda em seu início.  

Observa-se nas curvas parciais de ebulição para diferentes velocidades mássicas 

uma maior tendência de encontro das três curvas para fluxos de calor maiores. Segundo 

Harirchian e Garimella (2008) isso ocorre devido ao domínio gradual da ebulição sob a 

convecção no processo de transferência de calor com o aumento do fluxo de calor im-

posto. 

 

5.2.2 Curvas para o coeficiente de transferência de calor - CTC 

Nas Figuras 46 a 48 estão presentes as curvas para o coeficiente de transferência 

de calor em relação ao fluxo de calor fornecido na base dos microcanais. Analisando esses 

gráficos percebe-se com mais clareza alguns comportamentos presentes nas curvas par-

ciais de ebulição. 

 

Efeito do subresfriamento de entrada do líquido 

Em geral, na região monofásica, para a mesma velocidade mássica os valores de 

CTC apresentam-se constantes em relação ao subresfriamento e ao fluxo de calor, sendo 

este comportamento explicado pela pequena mudança nas propriedades do fluido e no 
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escoamento enquanto todo o fluido presente nos microcanais se encontra no estado lí-

quido. 

No início da região bifásica, para baixos fluxos de calor, o CTC médio apresenta 

valores maiores com a diminuição do subresfriamento de entrada, porém essa diferença 

diminui com o aumento do fluxo de calor; efeito que pode ser predito pelo comportamento 

das curvas parciais de ebulição devido à fórmula de cálculo do CTC médio, mostrado na 

Equação (73).  

 

Figura 46 - Coeficiente de transferência de calor para G = 392 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 47 - Coeficiente de transferência de calor para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 48 - Coeficiente de transferência de calor para G = 875 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

  

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Nas Figuras 46 a 48, nos pontos onde ocorre o início da nucleação o coeficiente 

de transferência de calor apresenta um “salto” e tende a aumentar quase linearmente até 

os fluxos de calor mais elevados, como também constatado por Deng et al. (2015), devido 

ao fato da ebulição convectiva ser um fenômeno de transferência de calor mais eficaz que 

a convecção forçada.  

 

Efeito da velocidade mássica  

Nas Figuras 49 e 50 observa-se as comparações dos CTCs em relação ao fluxo de 

calor com mesmo subresfriamento de entrada, porém com velocidades mássicas diferen-

tes. 

Observa-se que no início da curva os valores mais elevados de CTC são para a 

velocidade mássica maior (875 kg/m²s), porém com o início da ebulição ocorre uma in-

versão. Esse comportamento é devido ao fenômeno de transferência de calor atuante em 

cada fase. Em fluxos de calor menores o fluido se apresenta apenas no estado monofásico, 

sendo a convecção forçada o mecanismo físico responsável pela transferência de calor 

(eleva-se com o aumento da velocidade mássica). Já em fluxos de calor mais elevados o 

fluido entra em ebulição, com uma maior intensidade para velocidades menores, sendo a 

ebulição convectiva o principal mecanismo responsável pela transferência de calor, cau-

sando essa inversão nas curvas. Efeito que pode ser notado anteriormente nas curvas par-

ciais de ebulição. 
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Figura 49 - Coeficiente de transferência de calor para um subresfriamento de entrada de 

5 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 50 - Coeficiente de transferência de calor para um subresfriamento de entrada de 

10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Assim como visto nas curvas parciais de ebulição, Figuras 44 e 45, nas curvas de 

CTC para o mesmo subresfriamento e velocidades mássicas diferentes nota-se uma ten-

dência de encontro dessas para fluxos de calores maiores, comportamento devido a uma 

intensificação da ebulição, provocando uma maior aproximação dos valores de CTC em 

velocidades mássicas distintas com o aumento da potência dissipada. 
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Diferentemente dos resultados obtidos por Dalkiliç et al. (2018) não se observa 

uma queda dos valores de CTC para fluxos de calor mais elevados. Segundo o autor, essa 

queda ocorre devido ao processo de secagem da parede dos microcanais (do inglês, 

dryout) o que causa uma diminuição da eficiência da ebulição convectiva na transferência 

de calor. A ausência dessa queda mostra que para os valores de fluxo de calor, velocidade 

mássica e subresfriamento utilizados nos testes não há ocorrência de secagem da parede. 

 

5.2.3 Comparação com métodos de previsão do CTC 

Os resultados obtidos experimentalmente para o CTC foram comparados com 

aqueles propostos na literatura. Como as correlações foram desenvolvidas para escoa-

mento bifásico, a parcela do coeficiente de transferência de calor pertencente à região 

monofásica foi suprimida dos gráficos que serão mostrados a seguir. Os desvios dos re-

sultados obtidos na comparação para cada correlação são mostrados na Tabela 11 e nas 

Figuras 51 a 55. 

 

Tabela 11 - Comparação dos resultados de CTC bifásico com algumas correlações da 

literatura. 

Correlação 
Erro médio absoluto 

(MAE) 

Valores na faixa de 

±30% (𝜆30%) 

Li e Wu (2010) 16,1 % 90,9 % 

Kim e Mudawar (2013) 17,3 % 84,1 % 

Liu e Winterton (1991) 34,6 % 36,4 % 

Mahmoud e Karayiannis (2013) 42,6 % 2,3 % 

Chen (1966) 71,2 % 0,0 % 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Observa-se que as correlações que apresentaram as melhores predições dos dados 

foram as correlações de Li e Wu (2010) e Kim e Mudawar (2013), com erros médios 

absolutos de 16,14% e 17,34%, com cerca de 90% e 84,1% dos valores entre as curvas 

de ± 30 %. Essas correlações foram desenvolvidas a partir de um vasto banco de dados 

(4228 e 10805 dados, respectivamente) para diferentes fluidos refrigerantes (24 fluidos 

para o primeiro e 18 fluidos para o segundo). A faixa de diâmetro hidráulico dos dados 

abordados nas correlações inclui o diâmetro hidráulico usado no presente estudo (0,28 

mm), razão que pode explicar os bons resultados de predição dessas correlações. 
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Figura 51 - Comparação estatística para o coeficiente de transferência de calor bifásico 

entre dados experimentais e a correlação de Li e Wu (2010) com barras de erro de ±30% 

(HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 52 - Comparação estatística para o coeficiente de transferência de calor bifásico 

entre dados experimentais e a correlação de Kim e Mudawar (2013) com barras de erro 

de ±30% (HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Nota-se que a correlação de Li e Wu (2010), apesar de possuir a melhor predição 

entre os resultados obtidos no estudo apresenta uma tendência de subestimar os coefici-

entes de transferência de calor, diferentemente da correlação de Kim e Mudawar (2013), 

que mesmo obtendo um erro médio absoluto maior apresenta no gráfico uma distribuição 

dos resultados mais próxima do meio das barras de erro de ±30% para toda a faixa de 

CTC abordada.  

A correlação de Liu e Winterton (1991) apresentou um desvio médio de 34,6% 

sendo que 36,6 % dos valores estão dentro da faixa de ± 30 %. O fato dessa correlação 

não apresentar um resultado de predição tão boa quanto às correlações discutidas anteri-

ormente, pode ser devido aos diferentes valores de diâmetro dos microcanais utilizados 

por esses autores. Essas correlações abrangem dados de micro e minicanais com diâme-

tros variando de 2,95 a 32 mm, sendo essa faixa distante dos 0,28 mm do presente estudo. 

 

Figura 53 -  Comparação estatística para o coeficiente de transferência de calor bifásico 

entre dados experimentais e a correlação de Liu e Winterton (1991) com barras de erro 

de ±30% (HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

As correlações que apresentaram piores desempenhos na predição do CTC foram 

as de Mahmoud e Karayiannis (2013) e a de Chen (1966), apresentando erros médios de 

42,6% e 71,2%, respectivamente. Esse desempenho ruim na predição do CTC pode ser 

explicado pela baixa variabilidade de fluido utilizada nas duas correlações - somente o 



105 

 

R134a para Mahmoud e Karayiannis (2013) e, água, metanol, ciclo-hexano, heptano, pen-

tano e benzeno para Chen (1966) - o que acaba limitando a eficácia da predição do CTC 

por parte dessas correlações. 

 

Figura 54 - Comparação estatística para o coeficiente de transferência de calor bifásico 

entre dados experimentais e a correlação de Mahmoud e Karayiannis (2013) com barras 

de erro de ±30% (HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 55 - Comparação estatística para o coeficiente de transferência de calor bifásico 

entre dados experimentais e a correlação de Chen (1966) com barras de erro de ±30% 

(HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Observa-se que a correlação de Mahmoud e Karayiannis (2013) subestima os va-

lores do CTC para toda a faixa experimental testada, assim como também mostrado nos 

resultados de Jayaramu, Gedupudi e Dias (2019). Esse mesmo comportamento dos resul-

tados também é observado com a correlação de Chen (1966). 

 

5.2.4 Curvas para a queda de pressão 

A seguir, nas Figuras 56 a 60, são apresentados os resultados obtidos experimen-

talmente para a queda de pressão nos microcanais, analisados para diferentes graus de 

subresfriamento e para diferentes velocidades mássicas. 

 

Efeito do subresfriamento de entrada do líquido 

Nas Figuras 56 a 58 percebe-se valores constantes e/ou mais próximos na região 

de escoamento monofásico, assim como nas curvas de CTC, o que se explica pela pe-

quena alteração das propriedades do fluido e do escoamento. No entanto, quando ocorre 

a mudança de fase os valores se elevam, comportamento também constatado no trabalho 

de Toro (2016), sendo tal efeito relacionado ao incremento do título de vapor médio ao 
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longo do dissipador de calor a partir deste ponto, o que aumenta a velocidade média do 

escoamento bem como a queda de pressão ao longo do dissipador. 

 

Figura 56 - Queda de pressão para G = 392 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 57 - Queda de pressão para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 58 - Queda de pressão para G = 875 Kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC. 

  

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Observa-se também que para um subresfriamento de entrada menor (5 ºC) e para 

o mesmo fluxo de calor, ocorre uma queda de pressão maior, independente da velocidade 

mássica. Isso porque com subresfriamentos menores o fluido se apresenta, já na entrada 

da seção de testes, mais próximo da saturação, e nesses casos o título de vapor tende a ser 

maior ao longo dos microcanais, o que gera uma maior queda de pressão (comportamento 

também observado por Sempértegui-Tapia e Ribatski, 2017). 

  

Efeito da velocidade mássica  

Tanto na Figura 59 quanto na Figura 60 nota-se que o aumento da velocidade 

mássica provoca um aumento na queda de pressão para todos os fluxos de calor impostos. 

Com o aumento do fluxo de calor as curvas se afastam uma das outras devido ao aumento 

do número de bolhas no escoamento para velocidades mássicas maiores. 
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Figura 59 - Queda de pressão para ∆T = 5 ºC e velocidades mássicas de 392, 634 e 875 

kg/m²s. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 60 - Queda de pressão para ∆T = 10 ºC e velocidades mássicas de 392, 634 e 875 

kg/m²s. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Nota-se ainda que, para o mesmo fluxo de calor, os valores obtidos para a queda 

de pressão em função do nível de subresfriamento de 5 ºC, mostrado na Figura 59, apre-

sentam curvas mais distantes uma das outras se comparada com os valores obtidos para a 

queda de pressão e subresfriamento de 10 ºC, apresentado na Figura 60. Isso acontece 
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devido à presença de maior número de bolhas com a diminuição do nível de subresfria-

mento na entrada dos microcanais, provocando uma maior queda de pressão para todas 

as velocidades mássicas e sendo mais acentuado para velocidades mássicas mais eleva-

das. 

 

5.2.5 Comparação com métodos de previsão da queda de pressão 

Os resultados da queda de pressão obtidos experimentalmente, assim como os do 

CTC, foram comparados com as correlações presentes na revisão bibliográfica. As corre-

lações que serão apresentadas na sequência consideram apenas a região de escoamento 

bifásico, dessa maneira a parcela dos valores de queda de pressão pertencente à região 

monofásica do escoamento foi retirada. Os desvios dos resultados obtidos na comparação 

para cada correlação estão descritos na Tabela 12 e nas Figuras de 61 a 66. 

 

Tabela 12 - Comparação dos resultados da queda de pressão bifásica com correlações da 

literatura.  

Correlação 
Erro médio absoluto 

(MAE) 

Valores na faixa ±30% 

(𝜆30%) 

Li e Wu (2010) 117,7% 33,3% 

Zhang et al. (2010) 76,6% 58,3% 

Modelo Homogêneo de Cicchitti et al. (1960) 85% 4,2% 

Müller-Steinhagen e Heck (1986) 70,7% 4,2% 

Sempertegui-Tápia e Ribatski (2016) 334,8% 8,3% 

Kim e Mudawar (2012) 79,3% 58,3% 

Lockhart e Martinelli (1949) 133,1% 16,7% 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Assim como no CTC, as correlações que apresentam melhor predição para a queda 

de pressão são as desenvolvidas a partir de um vasto banco de dados com diferentes flui-

dos refrigerantes e com faixa de diâmetro hidráulico incluindo aquele do presente estudo 

(0,28 mm); é o caso das correlações de Kim e Mudawar (2012) e Zhang et al. (2010), 

ambas com 58,3% dos valores experimentais dentro da faixa de ±30%.  
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Figura 61 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Kim e Mudawar (2012) com barras de erro de ±30% (HFE-

7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 62 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Zhang et al. (2010) com barras de erro de ±30% (HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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As correlações de Sempertegui-Tápia e Ribatski (2016), Lockhart e Martinelli 

(1949) e Müller-Steinhagen e Heck (1986) apresentaram respectivamente 8,3%, 16,7% e 

4,2% dos dados experimentais com erro na faixa de ±30%. O fato dessas correlações não 

apresentarem um resultado de predição tão bom pode estar relacionada a efeitos de insta-

bilidade térmica no caso de multimicrocanais, os quais são responsáveis por flutuações 

na pressão e escoamento reverso causando interações entre os microcanais através dos 

plenums de alimentação e drenagem.  

 

Figura 63 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Sempertegui-Tápia e Ribatski (2016) com barras de erro de 

±30% (HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 64 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Lockhart e Martinelli (1949) com barras de erro de ±30% 

(HFE-7100). 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 65 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Müller-Steinhagen e Heck (1986) com barras de erro de ±30% 

(HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Já o modelo de predição da queda de pressão na região bifásica baseado no Mo-

delo Homogêneo de Cicchitti et al. (1960), apresentando 4,2% dos dados experimentais 

dentro da faixa de erro de ±30% e MAE igual a 85%. Isso pode ser explicado devido à 

modelagem do escoamento, que considera o líquido-vapor como um pseudofluido com 

fase líquida e fase gasosa escoando com velocidades semelhantes, o que não ocorre real-

mente nesse tipo de escoamento. 

 

Figura 66 - Comparação estatística para a queda de pressão bifásica entre dados experi-

mentais e a correlação de Modelo Homogêneo de Cicchitti et al. (1960) com barras de 

erro de ±30% (HFE-7100).  

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

5.2.6 Efeito da variação do título médio de vapor 

As Figuras 67 a 70 mostram os efeitos do coeficiente de transferência de calor e 

da queda de pressão com a variação do título de vapor médio. Nesta análise foram fixadas, 

respectivamente, a velocidade mássica e o subresfriamento na entrada na seção de testes. 

O título de vapor médio foi calculado pela média aritmética dos valores do título de vapor 

na entrada e da saída da seção de testes, utilizando a Equação (81). 

Observa-se que o aumento do subresfriamento antecipa o início da ebulição para 

títulos médios menores, como também mostrado por Nascimento, Hugo e Ribatski 
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(2013), pois em subresfriamentos maiores o fluido entra na seção de testes com uma me-

nor entalpia causando um menor valor na média aritmética do título no início da ebulição. 

 

Figura 67 - Efeito do título de vapor médio no CTC para subresfriamentos diferentes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura 68 - Efeito do título de vapor médio na queda de pressão para subresfriamentos 

diferentes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Nota-se também, para um mesmo título médio de vapor, valores de queda de pres-

são e CTC superiores para subresfriamentos maiores. Isso pode ser explicado pela ebuli-
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ção tardia em subresfriamentos menores, o que acaba causando, para uma mesma veloci-

dade mássica e um mesmo título médio de vapor, um maior número de bolhas de vapor 

em subresfriamentos maiores, o que aumenta o CTC e a queda de pressão do escoamento.  

Já nas Figuras 69 e 70 nota-se para um título de vapor fixo, que o coeficiente de 

transferência de calor e a queda de pressão são superiores com o aumento da vazão, coe-

rente aos resultados de Dalkiliç et al. (2018) e Huang, Borhani e Thome (2016).  

 

Figura 69 - Efeito do título de vapor médio no CTC para velocidades mássicas diferen-

tes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura 70 - Efeito do título de vapor médio na queda de pressão para velocidades mássi-

cas diferentes. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Observa-se também que as curvas de queda de pressão apresentam uma inclinação 

maior em relação ao título de vapor médio em velocidades mássicas elevadas, como tam-

bém observadas por Nascimento (2012). Isso ocorre, pois em velocidades mássicas mai-

ores o aparecimento de bolhas de vapor gera uma maior aceleração da mistura, causando 

quedas de pressão por atrito e aceleracionais gradativamente maiores. 
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6 CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 

O presente trabalho fez uma análise experimental em um microdissipador de calor 

de cobre, com 33 microcanais retangulares em sua superfície (microcanais com compri-

mento de 10 mm, 0,2 mm de largura, 0,5 mm de altura e espaçados de 0,1 mm entre si) 

tendo como fluido de trabalho o HFE-7100 escoando no estado líquido e em mudança de 

fase. Os testes foram feitos com três velocidades mássicas diferentes (392, 634 e 875 

kg/m²s) e dois subresfriamentos de entrada distintos (5 e 10 ºC), sendo o fluxo de calor 

como variável ao longo dos testes (variando de 50 a 680 kW/m²).  

 

6.1 CONCLUSÕES 

Com os testes realizados e os resultados obtidos tratados e analisados é possível 

constatar que: 

 O processo de validação apresentou resultados satisfatórios, tendo no fator de 

atrito e no número de Nusselt obtidos experimentalmente baixa variabilidade de 

dados ao longo dos dias de testes e baixos valores de erro médio absoluto em 

relação aos valores presentes na literatura, constatando assim a confiabilidade dos 

instrumentos de medição e da bancada experimental. 

 Nos testes com mudança de fase, constatou-se um aumento do CTC com a dimi-

nuição da velocidade mássica. O mesmo efeito foi evidenciado com a diminuição 

do subresfriamento de entrada, pelo menos para fluxos de calor mais baixos, apre-

sentando valores semelhantes de CTC para diferentes subresfriamentos de entrada 

e fluxos de calor mais elevados. 

 Em relação à queda de pressão, esta apresentou uma elevação com o aumento da 

velocidade mássica e com a diminuição do subresfriamento de entrada para todos 

os fluxos de calor testados. 

 Nas curvas parciais de ebulição a presença do superaquecimento da superfície 

para o início da ebulição (temperature overshooting) ocorreu somente em veloci-

dades mássicas menores (392 e 634 kg/m²s), sendo maior com a diminuição da 

velocidade mássica e inexistente em velocidades mais elevadas (875 kg/m²s). 

 Os métodos de predição do CTC bifásico que mais se aproximaram dos valores 

obtidos experimentalmente foram os métodos que apresentaram uma quantidade 

maior de dados experimentais considerados em sua elaboração, incluindo diferen-
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tes fluidos de trabalho e para uma faixa de diâmetro hidráulico no qual o micro-

dissipador de calor do presente estudo se encontra. As correlações de Li e Wu 

(2010) e de Kim e Mudawar (2013) apresentaram, respectivamente, um erro mé-

dio de 16,1% e 17,3% com cerca de 90% e 84,1% dos valores experimentais den-

tro da faixa de erro de ± 30%. 

 Assim como nos métodos de predição do CTC, os métodos de predição para a 

queda de pressão bifásica que mais se aproximaram dos valores obtidos experi-

mentalmente foram também aquelas desenvolvidas utilizando uma quantidade 

maior de pontos experimentais, uma quantidade maior de fluidos de trabalho e 

para faixas de diâmetro hidráulico que incluem o microdissipador de calor adotado 

no presente estudo. As correlações de Kim e Mudawar (2012) e Zhang et al. 

(2010), apresentando um erro médio absoluto de 79,4% e 79,6%, respectivamente, 

e 58,3% dos valores com erros menores que 30% para as duas correlações. 

 

6.2 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 

A seguir estão algumas sugestões para trabalhos futuros que podem complementar 

o presente estudo:  

 Ampliação do banco de dados para velocidades mássicas e fluxos de calor mais 

elevados; 

 Melhor definição das curvas obtidas, principalmente para o início da ebulição, por 

meio de menores patamares de fluxo de calor aplicados, a fim de uma melhor 

avaliação do superaquecimento da superfície com a variação dos parâmetros ana-

lisados; 

 Ampliação do banco de dados para outros fluidos e outras geometrias de micro-

canais; 

 Ampliação do banco de dados para diferentes geometrias de distribuição dos mi-

crocanais; 

 Uma simulação numérica dos efeitos da transferência de calor e da queda de pres-

são na região bifásica no presente dissipador de calor; 

 Uma análise por meio de visualização do escoamento, a fim de verificar a distri-

buição do fluido entre os microcanais e os padrões de escoamento presentes. 
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APÊNDICE A 

RESULTADOS OBTIDOS NOS TESTES DE VALIDAÇÃO E COM MUDANÇA 

DE FASE 

 

Tabela A.1 - Resultados obtidos nos testes de validação (continua). 

Vazão 

[g/s] 

Pmédia 

[bar] 

Tp 

[ºC] 

Te 

[ºC] 

Ts 

[ºC] 

Qefetivo 

[W] 

hfootprint 

[W/m²K] 

∆Pmedido 

[Pa] 

0,90 1,03 22,65 22,38 22,53 0,00 0,00 413,23 

1,29 1,03 22,81 22,62 22,69 0,00 0,00 664,57 

1,69 1,03 22,85 22,69 22,75 0,00 0,00 910,09 

2,09 1,04 22,92 22,77 22,83 0,00 0,00 1178,03 

2,49 1,05 22,96 22,83 22,86 0,00 0,00 1420,45 

2,89 1,05 22,99 22,87 22,89 0,00 0,00 1751,44 

3,29 1,06 23,03 22,89 22,92 0,00 0,00 2074,35 

3,68 1,07 23,03 23,13 23,10 0,00 0,00 2633,53 

4,08 1,08 23,12 22,96 23,02 0,00 0,00 2906,96 

1,29 1,05 64,05 28,34 41,98 18,83 6516,50 524,26 

1,69 1,06 59,96 27,63 38,12 18,93 6987,14 746,61 

2,09 1,06 56,11 27,19 35,76 19,12 7761,74 1048,89 

2,49 1,07 53,57 27,00 34,30 19,37 8449,84 1282,34 

2,89 1,07 51,05 26,18 32,60 19,78 9135,55 1599,01 

3,29 1,08 49,70 26,50 32,15 19,79 9715,37 1910,46 

3,68 1,08 48,49 26,59 31,66 19,90 10281,22 2247,50 

4,48 1,09 45,52 26,18 30,27 19,54 11300,73 3278,77 

5,28 1,11 42,91 24,93 28,50 20,07 12398,10 4135,98 

6,07 1,13 42,71 26,38 29,33 19,05 12818,42 5060,35 

1,69 1,06 60,87 28,56 40,69 21,88 8340,05 725,28 

2,09 1,06 58,66 27,22 37,61 23,17 8824,84 1032,30 

2,49 1,07 57,45 27,18 36,34 24,32 9466,60 1223,92 

2,89 1,07 54,97 26,10 33,99 24,28 9737,48 1665,24 

3,29 1,08 53,74 26,79 33,56 23,71 10063,75 1858,89 

3,68 1,09 51,99 26,75 32,74 23,51 10572,15 2282,70 

4,48 1,10 49,05 25,47 30,59 24,47 11639,96 3145,06 
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Tabela A.1 - Resultados obtidos nos testes de validação (conclusão). 

5,28 1,11 47,56 26,51 30,61 23,10 12156,25 4058,72 

6,07 1,13 44,86 25,09 28,72 23,54 13111,84 4959,32 

0,90 1,06 46,08 26,85 35,34 8,11 5413,38 314,07 

1,29 1,05 42,90 25,84 32,27 8,87 6409,45 650,69 

1,69 1,05 52,41 27,21 35,47 14,91 7074,92 733,99 

2,09 1,06 49,12 25,95 32,96 15,62 7943,45 1180,68 

2,49 1,06 48,12 26,57 32,56 15,91 8573,49 1354,77 

2,89 1,07 45,80 25,44 30,81 16,53 9354,32 1736,78 

3,29 1,07 45,16 26,29 30,94 16,28 9839,89 2087,57 

3,68 1,08 43,49 25,19 29,53 17,05 10568,94 2483,73 

4,08 1,08 52,29 26,85 32,51 24,64 10900,11 2749,17 

4,48 1,08 52,29 28,35 33,51 24,65 11539,43 3172,40 

4,88 1,09 50,80 27,99 32,69 24,46 11956,26 3623,88 

5,28 1,10 50,40 28,05 32,46 24,82 12317,66 4032,48 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Tabela A.2 - Resultados obtidos nos testes com mudança de fase (continua). 

Vazão 

[g/s] 

Pmédia  

[Pa] 

Tp 

[ºC] 

Te 

[ºC] 

Ts 

[ºC] 

Qefetivo 

[W] 

hfootprint 

[W/m²K] 

∆Pmedido 

[Pa] 

1,30 103531,76 62,81 56,13 57,99 5,86 10175,96 623,25 

1,30 105157,35 70,67 55,70 61,03 10,94 9503,70 550,42 

1,30 106301,71 67,45 56,39 61,11 14,85 20283,33 1183,71 

1,30 107483,28 70,09 56,66 61,48 21,79 23595,57 1861,50 

1,30 108983,59 72,09 57,58 61,83 28,56 27307,70 2611,90 

1,30 110308,10 73,41 59,48 62,00 36,36 32808,24 3418,12 

1,30 112546,40 75,13 61,00 62,53 44,72 37202,19 4442,72 

1,30 114936,56 76,37 61,94 63,19 52,82 42011,39 5320,62 

1,30 117786,59 77,99 63,11 63,80 59,97 45151,01 6315,21 

1,30 120579,15 79,96 63,50 64,68 68,01 47494,13 7772,77 

1,30 102745,12 57,41 50,42 52,30 5,51 9124,00 614,71 

1,30 102729,97 65,97 50,44 56,34 11,43 9084,61 642,33 

1,30 105036,67 64,80 50,86 59,40 15,00 17186,31 1062,86 
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Tabela A.2 - Resultados obtidos nos testes com mudança de fase (continuação). 

1,30 105863,95 67,16 51,33 60,79 20,96 22492,32 1717,11 

1,30 106890,60 68,88 52,08 61,28 28,72 29958,88 1975,05 

1,30 108108,08 70,24 52,26 61,63 36,64 36125,93 2620,99 

1,30 109398,37 71,88 55,07 61,94 44,45 42643,85 3093,26 

1,30 112528,59 73,86 59,17 62,52 52,55 47033,21 3990,63 

1,30 114902,98 75,81 60,95 63,40 59,89 50202,98 4797,15 

1,30 118431,28 77,49 62,52 63,87 68,28 53616,45 5541,05 

2,09 104553,61 61,18 55,87 56,96 5,61 11787,55 1625,60 

2,09 104555,02 66,52 56,10 59,50 10,76 12341,64 1496,25 

2,09 107257,14 67,60 56,65 60,80 13,84 17048,70 1644,71 

2,09 107963,17 70,12 56,83 61,36 21,03 21613,96 2473,52 

2,09 110739,38 72,99 58,23 62,10 28,52 25468,04 3470,58 

2,09 112688,83 74,68 57,99 62,49 35,44 28553,38 4349,08 

2,09 115427,24 76,24 58,65 63,06 44,49 34053,40 5191,84 

2,09 118994,86 77,35 62,22 63,74 52,38 41604,32 6920,55 

2,09 122872,27 79,07 63,03 64,91 59,76 45535,63 7622,57 

2,09 125908,89 80,06 64,47 65,62 68,03 51555,03 8156,86 

2,09 103889,94 56,96 51,20 52,29 5,63 10786,52 1199,74 

2,09 103904,36 62,50 51,10 54,64 10,93 11350,04 1098,43 

2,09 106036,73 64,83 51,40 57,09 14,82 13991,96 1366,86 

2,09 106757,89 67,25 52,21 59,67 20,67 18283,54 1725,37 

2,09 107771,56 69,22 52,35 60,63 28,89 25980,77 2400,04 

2,09 109779,90 71,32 51,84 61,35 36,81 29321,62 3040,06 

2,09 112022,67 72,81 53,60 61,94 45,16 36958,13 3986,55 

2,09 113967,60 74,00 54,04 62,37 52,40 41591,68 4781,58 

2,09 117233,76 75,14 56,96 63,10 60,19 50421,74 5838,17 

2,09 120689,01 76,56 59,49 64,07 68,23 57752,65 6883,75 

2,89 107652,97 61,64 57,01 57,71 5,90 13788,42 2578,42 

2,89 107541,89 64,97 56,65 59,11 11,02 15523,07 2338,92 

2,89 108821,61 67,54 57,35 60,79 14,67 17303,79 3251,56 

2,89 110182,57 70,22 57,91 61,62 21,20 22482,32 3572,38 

2,89 112043,80 73,03 58,49 62,28 29,98 26852,09 4732,70 
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Tabela A.2 - Resultados obtidos nos testes com mudança de fase (conclusão). 

2,89 115352,67 75,13 59,17 62,93 37,30 30292,86 5546,23 

2,89 118383,83 77,03 60,65 63,67 44,71 34563,63 6287,46 

2,89 123165,65 78,61 62,13 64,69 53,37 40944,67 7739,48 

2,89 126527,15 79,63 62,14 65,33 60,15 45202,63 8598,94 

2,89 130739,31 80,83 63,41 66,42 68,02 51830,48 10479,11 

2,89 107590,58 57,33 51,76 52,67 5,76 11257,61 1751,90 

2,89 107763,49 61,80 52,15 54,72 10,98 13121,53 1731,70 

2,89 107670,98 65,37 52,59 56,43 14,97 13780,84 1783,02 

2,89 108321,72 67,74 52,73 58,28 21,22 17352,81 2179,59 

2,89 109463,48 70,08 53,21 59,58 29,39 23910,45 2890,97 

2,89 110925,40 71,89 53,67 61,00 36,54 28275,72 3273,11 

2,89 112718,20 73,35 54,17 61,73 44,75 33793,54 4529,83 

2,89 115160,99 74,61 55,09 62,46 51,84 38973,26 5198,00 

2,89 118912,34 76,03 56,07 63,48 60,00 44949,50 6074,03 

2,89 123017,77 77,55 56,54 64,65 67,97 46233,83 6835,23 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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APÊNDICE B 

CURVAS DE CALIBRAÇÃO E DETERMINAÇÕES DE INCERTEZAS 

 

A determinação da incerteza dos termopares, dos trasdutores de pressão e do ro-

tâmetro foi encontrada a partir da curva de calibração. Os termopares utilizados foram 

calibrados para uma faixa de temperatura entre 15 e 95 °C, utilizando como referência 

um termômetro de precisão de 0,01 °C; o rotâmetro calibrado para uma faixa de 0 a 450 

ml/min, utilizando como referência um balão milimetrado e um cronômetro; e os trans-

dutores de pressão calibrados com pontos de calibração fornecidos pelo fabricante para 

uma faixa de 0 a 2 bar. No caso dos termopares os pontos de calibração foram obtidos 

através de um banho termostático (modelo Q214M2 da marca Quimis) com uma variação 

de 10 ºC entre os pontos obtidos por meio de 3 curvas crescentes e decrescrentes de cali-

bração. Já para o rotâmetro os pontos de calibração foram obtidos através de um balão 

milimetrado, um cronômetro e uma câmera por meio de uma curva de calibração cres-

cente. 

Com base nestes dados uma regressão linear foi feita fornecendo as relações para 

os termopares, trasdutores de pressão e para o rotâmetro, mostrados respectivamente a 

seguir: 

 

𝑇[º𝐶] = 𝐶𝑙 + 𝐶𝑎 . 𝑑𝑑𝑝𝑡𝑒𝑟𝑚𝑜𝑝𝑎𝑟 [𝑚𝑉]                                                                                

𝑃[𝑘𝑃𝑎] = 𝐶𝑙 + 𝐶𝑎 . 𝑑𝑑𝑝𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑑𝑢𝑡𝑜𝑟[𝑉]                                   

𝑉̇𝐻𝐹𝐸7100 [𝑚𝑙/𝑚𝑖𝑛] = 𝐶𝑙 + 𝐶𝑎 . 𝑉̇𝑟𝑜𝑡𝑎𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜[𝑚𝑙/𝑚𝑖𝑛]                              

sendo, no caso dos termopares, 𝑇[℃] é a temperatura obtida pela curva de calibração e 

𝑑𝑑𝑝𝑡𝑒𝑟𝑚𝑜𝑝𝑎𝑟 [𝑚𝑉] é a tensão fornecida pelo termopar na temperatura aferida; no caso dos 

transdutores de pressão, 𝑃[𝑘𝑃𝑎] é a pressão obtida pela curva de calibração e 

𝑑𝑑𝑝𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑑𝑢𝑡𝑜𝑟 [𝑉] é a tensão fornecida pelo transdutor; e, no caso do rotâmetro, 

𝑉̇𝐻𝐹𝐸7100 [𝑚𝑙/𝑚𝑖𝑛] é a vazão de HFE-7100 obtida pela curva de calibração e 

𝑉̇𝑟𝑜𝑡𝑎𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜  [𝑚𝑙/𝑚𝑖𝑛] a marcação do rotâmetro, fabricado inicialmente para trabalhar com 

água. 𝐶𝑙 e 𝐶𝑎 são, respectivamente, os coeficiente linear e coeficiente angular obtidos 

pele regressão.   

As incertezas relativas às medidas foram determinadas a partir do desvio padrão 

da reta obtida e dos pontos de calibração. Este procedimento incorpora ao processo de 
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determinação das incertezas, efeitos de não linearidade e histerese relacionados à efetua-

ção da medida. Com base nos resultados levantados determinou-se a incerteza para cada 

medida definida como: 

𝛿𝑦 =  ∑ √
(𝑦𝑥 −  𝑦𝑖)2

𝑛 − 1

𝑛

𝑖=1

 

onde 𝑛 é o número de pontos de calibração, 𝛿𝑦 a incerteza da medida do instrumento 

calibrado, 𝑦𝑥 o valor de medida obtido pela curva de calibração e 𝑦𝑖 o valor de medida 

obtido pela referência durante o processo de calibração. 

Todos os valores abordados estão apresentados na tabela a seguir: 

 

Tabela B.1 - Valores de incerteza e de 𝐶𝑙 e 𝐶𝑎 para cada instrumento de medida. 

Instrumento de medida 𝐶𝑙 𝐶𝑎 Incerteza 

Te 29,001 24,401 0,310 ºC 

Ts 29,002 24,405 0,315 ºC 

T Term 1 29,002 24,417 0,323 ºC 

T Term 2 29,002 24,402 0,320 ºC 

T Term 3 29,001 24,405 0,316 ºC 

pe -0,0429 20,022 0,38 kPa 

ps -0,1803 20,040 0,40 kPa 

Rotâmetro 4,06 0,81 2,77 ml/min 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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APÊNDICE C 

MÉTODO DE PROPAGAÇÃO DE ERROS 

 

Os cálculos da propagação de erros foram efetuados por meio do método da soma 

das raízes quadradas (RSS) proposto por Figliola e Beasley (2006) dados pela seguinte 

Equação:  

 

𝛿𝑌 =  √∑(
𝜕𝑌

𝜕𝑋𝑖
 . 𝛿𝑋𝑖

 )2

𝑛

𝑖=1

                                                                                         

sendo 𝑌 a variável que se deseja calcular a incerteza, 𝛿𝑌 a incerteza dessa variável, 𝑋𝑖 os 

fatores utilizados para o cálculo dessa variável e 𝛿𝑋𝑖
 as incertezas desses fatores. No caso 

do coeficiente médio de transferência de calor da base do microcanal (ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ) a incer-

teza é dada por: 

 

ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =  

𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

∆𝑇
 

𝛿ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =   √(

𝜕ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅

𝜕𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

 .  𝛿𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

)2 +  (
𝜕ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅

𝜕∆𝑇
 .  𝛿∆𝑇)2 

𝛿ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =   √(

1

∆𝑇
 .  𝛿𝑞´´

𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
)2 +  (

𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

∆𝑇2
 .  𝛿∆𝑇)2 

 

Por exemplo, no ponto inicial da curva 392 kg/m²s e subresfriamento de 10 ºC 

tem-se: 

𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

 55,14 kW/m² 

𝛿𝑞´´
𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

 0,32 kW/m² 

∆𝑇 6,04 ºC 

𝛿∆𝑇 0,42 ºC 

 

Logo, para essa situação:  

ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =  

55,14 kW/m²

6,04 °C
    ∴   ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =  9,12
𝑘𝑊

𝑚2°𝐶
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𝛿ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =   √(

1

6,04 °C
 .  0,32 kW/m²)2 +  (

55,14
kW

m2

(6,04 °C)2  .  0,42)2  

∴ 𝛿ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =  0,64

𝑘𝑊

𝑚2°𝐶
 

 

Assim, tem-se: 

ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =   9,12 ± 0,64 

𝑘𝑊

𝑚2°𝐶
 

Ou 

ℎ𝑓𝑜𝑜𝑡𝑝𝑟𝑖𝑛𝑡
̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ =  9,12 ± 7% 

𝑘𝑊

𝑚2°𝐶
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APÊNDICE D 

GRÁFICOS PARA CTC E QUEDA DE PRESSÃO BIFÁSICA PARA OS  

TESTES REALIZADOS 

 

Figura D.1 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 392 Kg/m²s e ∆T = 

5 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura D.2 - Queda de pressão bifásica para G = 392 Kg/m²s e ∆T = 5 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura D.3 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 392 kg/m²s e ∆T = 

10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura D.4 - Queda de pressão bifásica para G = 392 kg/m²s e ∆T =10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura D.5 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 

ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura D.6 - Queda de pressão bifásica para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura D.7 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 634 kg/m²s e ∆T = 

10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura D.8 - Queda de pressão bifásica para G = 634 kg/m²s e ∆T = 10 ºC. 

 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

Figura D.9 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 875 kg/m²s e ∆T = 5 

ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura D.10 - Coeficiente de transferência de calor bifásica para G = 875 kg/m²s e ∆T = 

10 ºC. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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APÊNDICE E 

GRÁFICOS EXPERIMENTAIS COM AS RESPECTIVAS BARRAS DE ERRO 

 

Figura E.1 - Fator de atrito experimental com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.2 - Número de Nusselt experimental com as respectivas barras de erro compa-

rado com resultados da literatura. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.3 - Curva parcial de ebulição para G = 392 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.4 - Curva parcial de ebulição para G = 634 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.5 - Curva parcial de ebulição para G = 875 kg/m²s e níveis de subresfriamento 

de 5 e 10 ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.6 - Curva parcial de ebulição com subresfriamento de entrada de 5 ºC com as 

respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.7 - Curva parcial de ebulição com subresfriamento de entrada de 10 ºC com as 

respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.8 - Coeficiente de transferência de calor para G = 392 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC 

com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.9 - Coeficiente de transferência de calor para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC 

com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.10 - Coeficiente de transferência de calor para G = 875 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 

ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.11 - Coeficiente de transferência de calor para um subresfriamento de entrada 

de 5 ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.12 - Coeficiente de transferência de calor para um subresfriamento de entrada 

de 10 ºC com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.13 - Queda de pressão para G = 392 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC com as respecti-

vas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.14 - Queda de pressão para G = 634 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC com as respecti-

vas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.15 - Queda de pressão para G = 875 kg/m²s e ∆T = 5 e 10 ºC com as respecti-

vas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

Figura E.16 - Queda de pressão para ∆T = 5 ºC e velocidades mássicas de 392, 634 e 

875 kg/m²s com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 
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Figura E.17 - Queda de pressão para ∆T = 10 ºC e velocidades mássicas de 392, 634 e 

875 kg/m²s com as respectivas barras de erro. 

 

Fonte: Elaboração do próprio autor. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 


