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Mikrokanavaiset lämpönielut ovat pienikokoisia ja tehokkaita lämmönsiirtäjiä, joita voidaan käyt-
tää elektroniikan jäähdytyksessä. Pienen kokonsa vuoksi mikrokanavaisten lämpönielujen suun-
nittelussa tarvitaan tehokkaita ja tarkkoja suunnittelutyökaluja, joilla pystytään tutkimaan mik-
roskaalan virtaus- ja lämmönsiirtoilmiöitä. Numeerinen virtauslaskenta on ohjelmistopohjainen 
suunnittelutyökalu, jolla pystytään vastaamaan näihin suunnittelutarpeisiin.  
 
Tässä kandidaatintyössä tutkitaan mikrokanavaisten lämpönielujen numeerista mallinnusta. 
Työssä perehdytään numeeriseen mallinnusprosessiin sekä tutkitaan omalla numeerisella vir-
tauslaskennalla, miten virtauksen luonne vaikuttaa mikrokanavan painehäviöön sekä seinämän 
lämpötilaan. Työssä selvitetään myös tapoja tehostaa lämmönsiirtoa mikrokanavaisissa lämpö-
nieluissa.  
 
Mikrokanavaisen lämpönielun lämmönsiirtoa voidaan kuvata neljällä hallitsevalla yhtälöllä. Vir-
tauksen luonteen mukaan numeerisen mallinnusprosessin pituus vaihtelee. Jos virtaus on lami-
naari, prosessin kuvaamiseksi riittävät hallitsevat yhtälöt sekä reunaehdot. Turbulenttien hallitse-
vien yhtälöiden ratkaiseminen vaatii tietokoneilta erittäin paljon laskentatehoa, joten hallitsevat 
yhtälöt täytyy muokata laskennallisesti yksinkertaisempaan muotoon. Eräs tapa on Reynolds-
keskiarvottaminen, josta saatavat RANS-yhtälöt voidaan ratkaista valitun turbulenssimallin avulla. 
Kun yhtälöitä ja tuntemattomia on yhtä paljon, voidaan ne ratkaista esimerkiksi tämän työn las-
kentaosiossa käytetyllä kontrollitilavuusmenetelmällä.  
 
Työn laskentaosiossa simuloitiin mikrokanavaisen lämpönielun lämmönsiirtoa viidellä laminaarilla 
virtauksella ja viidellä turbulentilla virtauksella. Numeerisen laskennan perusteella todetaan, että 
turbulentti mikrokanavavirtaus ei ole sovelluskelpoinen, sillä siinä tapahtuvat painehäviöt ovat yli 
30 kertaa suurempia kuin laminaarissa virtauksessa. Molemmilla virtaustyypeillä mikrokanavan 
seinämän lämpötila laskee virtausnopeuden kasvaessa. Turbulenteissa virtauksissa kanavan sei-
nämän lämpötilan muutokset ovat kuitenkin hyvin pieniä verrattuna laminaareissa virtauksissa 
tapahtuviin lämpötilan muutoksiin.  
 
Kirjallisuustutkimuksen perusteella mikrokanavaisen lämpönielun lämmönsiirtoon voidaan vaikut-
taa muuttamalla kanavan geometriaa, lisäämällä kanavan pinta-alaa tappirivoilla tai muokkaa-
malla virtaavan fluidin ominaisuuksia. Lämmönsiirron kasvattaminen osoittautuu kuitenkin opti-
mointitehtäväksi, sillä kasvattamalla kanavan tai fludin lämmönsiirto-ominaisuuksia, kasvatetaan 
myös kanavan painehäviötä.  
 
 
Avainsanat: mikrokanavainen lämpönielu, numeerinen mallinnus, numeerinen virtauslaskenta, 
lämmönsiirto, CFD, RANS 
 
Tämän julkaisun alkuperäisyys on tarkastettu Turnitin OriginalityCheck -ohjelmalla. 
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LYHENTEET  

Al2O3  Alumiinioksidi 
Cu  Kupari 
CFD  Computational Fluid Dynamics 
RANS  Reynolds-Averaged Navier-Stokes 
SiO   Piimonoksidi 
SST  Shear Stress Transport 
UTCS  Uniformity of the chip’s top surface 
 

SYMBOLIT 
 
𝐴𝑐  kanavan poikkipinta-ala    m2 

𝑐𝑝𝑓  fluidin ominaislämpökapasiteetti   J/kgK 

𝑐𝑝𝑠  kiinteän kappaleen ominaislämpökapasiteetti J/kgK 

𝐷ℎ  hydraulinen halkaisija    m 

𝐷𝑙𝑒  laminaariekvikalentti hydraulinen halkaisija m 
𝑓  Fanningin kitkakerroin 

𝑭  tilavuusvoimavektori    N 
ℎ    konvektiivinen lämmönsiirtokerroin  W/(m2K) 

ℎ𝑏  pohjan korkeus     mm  
ℎ𝑐  kanavan korkeus     mm 

𝐼  identiteettimatriisi 
𝑖  alaindeksi 

𝑗   alaindeksi 
𝑘  alaindeksi 

𝑘  turbulentti kineettinen energia   J/kgK 
𝑘𝑓  fluidin lämmönjohtavuus    W/(mK)  

𝑘𝑠  kiinteän kappaleen lämmönjohtavuus  W/(mK) 
ℓ  pituusskaala      m 

𝐿  kanavan pituus     m  
𝑁𝑢𝐷ℎ   Nusseltin luku, ei-pyöreä kanava 

𝑚̇  massavirta      kg/s 
𝑃  piiri       m 

Δ𝑃  painehäviö      Pa 
𝑃𝑟  Prandtlin luku 

𝑄̇  lämpövirta      W     
𝑅𝑒ℎ  Reynoldsin luku, ei-pyöreä kanava 
𝑅𝑒∗   laminaari-ekvivalentti Reynoldsin luku  
𝑆𝑖𝑗  deformaatiotensori     1/s    

𝑡  aika       s 

𝑇𝑏  kappaleen lämpötila    K 
𝑇∞   fluidin lämpötila      K  

𝑇𝑖𝑛  sisäänvirtauslämpötila    K 
𝑇𝑜𝑢𝑡   ulosvirtauslämpötila     K 

𝑢  𝑥-suuntainen nopeus    m  
𝑢𝑎𝑣𝑔  𝑥-suuntainen keskinopeus    m/s 

𝒖  nopeusvektori     m/s 

𝑣  𝑦-suuntainen nopeus    m/s 
𝑤  𝑧-suuntainen nopeus    m/s 

𝑤ℎ𝑠  lämpönielun leveys     mm 
𝑤𝑐  kanavan leveys     mm  
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KREIKKALAISET KIRJAIMET 

 

𝛼𝑐  kanavan sivusuhde 
𝛽  kulmansiirtymä, deformaatio   ° 
𝛽∗  mallivakio 
𝛽1  mallivakio 
𝛿𝑖𝑗  Kroneckerin delta 

𝜖  Turbulentti dissipaationopeus   m2/s3 

𝛾1  mallivakio 
𝝁  dynaaminen viskositeetti    kg/s 

𝝁𝒕  turbulentti viskositeetti    kg/s 
𝝑  nopeusskaala     m/s 

𝜌   tiheys       kg/m3 

𝜚   lähdetermi      W   

𝜏   leikkausjännitys     N/m2 

𝜎𝑘   mallivakio 

𝜎1   mallivakio  
𝜙   virtausuure 

𝜙̅   aikakeskiarvotettu virtaussuure 
𝜙′   heilahtelusuure 
𝜔   turbulenttitaajuus     1/s 
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1 JOHDANTO 

Lämmönsiirron suunnittelu on tärkeä osa elektronisten laitteiden suunnitteluprosessia. 

Optimaalisen suorituskyvyn sekä toimintavarmuuden takaamiseksi elektronisista kom-

ponenteista on siirrettävä pois sähköisissä vastuksissa syntynyt lämpö. Elektroniikkaa 

kehitetään alati suorituskykyisemmäksi, ja vaatimustasot lämmönsiirrolle kasvavat. 

Vuonna 1980 kehitetyt mikrokanavaiset lämpönielut [1] ovat tänä päivänä paljon käytet-

tyjä ja tutkittuja lämmönsiirtoelementtejä. Pienen kokonsa ja suuren lämmönsiirtoky-

kynsä ansiosta niitä on sovellettu monipuolisesti viimeisten vuosikymmenten aikana 

elektroniikassa esimerkiksi tietokoneiden prosessoreiden jäähdytyksessä [2].   

 

Numeerisiin mallinnusmenetelmiin pohjautuvilla laskentaohjelmistoilla pystytään suun-

nittelemaan suorituskykyisiä lämpönieluja. Numeerinen virtauslaskenta eli CFD (compu-

tational fluid dynamics) on paljon käytetty ohjelmistopohjainen suunnittelun työkalu, jolla 

voidaan simuloida erilaisten nesteiden ja kaasujen eli fluidien virtausta sekä lämmön-

siirto-ominaisuuksia mallintajan määrittämissä olosuhteissa. [3, s. 817–818] CFD-las-

kennalla mikrokanavaisten lämpönielujen geometria sekä lämmönsiirto voidaan suunni-

tella ja optimoida tarkasti. Numeerinen virtauslaskenta tarjoaa edullisen ja tehokkaan 

vaihtoehdon kokeelliselle suunnittelulle. [4, s. 1] 

 

Tässä työssä tutkitaan mikrokanavaisten lämpönielujen lämmönsiirtoa sekä lämmönsiir-

ron numeerista mallinnusta oman mallin ja kirjallisuusselvityksen avulla. Työn tarkoituk-

sena on selvittää, miten virtausta ja lämmönsiirtoa mallinnetaan numeerisesti, ja vaikut-

taako virtauksen luonne mikrokanavaisen lämpönielun seinämän lämpötilaan sekä ka-

navassa tapahtuvaan painehäviöön. Näitä ilmiöitä tutkitaan omalla numeerisella virtaus-

laskennalla, joka toteutetaan Ansys Student 2019 R3 -ohjelmistolla. Lämpönielujen läm-

mönsiirto-ominaisuuksien parantamismahdollisuuksia tutkitaan kirjallisuusselvityksellä. 

 

Työn luvussa 2 perehdytään mikrokanavaisten lämpönielujen rakenteeseen ja fysikaali-

seen teoriaan. Numeerisen mallinnuksen keskeisimmät yhtälöt sekä kontrollitilavuusme-

netelmä esitetään luvussa 3. Luvussa 4 käsitellään mikrokanavaisen lämpönielun mal-

linnus, jonka tulokset esitetään kirjallisuusselvityksen kanssa luvussa 5. Lopuksi luvussa 

6 esitellään yhteenveto työstä.  
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2 MIKROKANAVAISET LÄMPÖNIELUT 

2.1 Rakenne  

Lämpönielujen tehtävä on poistaa halutusta kohteesta lämpöenergiaa ja viilentää haluttu 

kohde. Tuckerman ja Pease [1] kehittivät 1980-luvulla ensimmäiset mikrokanavaiset 

lämpönielut. He valmistivat 1 cm2 kokoisille piisubstraateille mikrokanavia, joissa kiersi 

deionisoitu vesi. Eräällä lämpönielulla he pystyivät poistamaan lämpötehoa 790 W/cm2, 

tällöin lämpönielun ja fluidin välinen lämpötilaero oli 71 °C. Tämä on merkittävää, sillä 

1980-luvulla arvioitiin, että lämmönsiirto rajoittaisi mikropiirien tehotiheyden noin 20 

W/cm2:n suuruiseksi. Tuckerman ja Pease osoittivat, että mikrokanavaiset lämpönielut 

mahdollistivat mikropiirien tehotiheydeksi jopa 1000 W/cm2. [1] Nykyään halutut lämmön-

siirron tehotiheydet ovat kokoluokaltaan jopa 600–1000 W/cm2 ja vaaditun lämpönielun 

ja fluidin välinen lämpötilaero tulisi vaativimmissa kohteissa olla vain muutaman asteen 

[5, s. 105]. Tämä tekee mikrokanavaisista lämpönieluista relevantin vaihtoehdon läm-

mönsiirtomenetelmän valintaan.  

 

Mikrokanavaiset lämpönielut (engl. Microchannel heat sink) ovat lämpöä johtavasta ma-

teriaalista, kuten kuparista, alumiinista, hopeasta tai piistä, [6] mikrotyöstötekniikoilla tai 

etsaamalla [7] valmistettuja pienikokoisia jäähdytyselementtejä. Kuvassa 1 esitetään ku-

parista valmistettu mikrokanavainen lämpönielu.  

 

Kuva 1. Kuparista valmistettu mikrokanavainen lämpönielu, jonka päällä on keraa-
minen päällyslevy. 

Kuvan 1 lämpönielu koostuu työstetystä pohjamateriaalista sekä päällyslevystä, joka voi 

olla esimerkiksi keraamista materiaalia. Lämpönielun pohjamateriaaliin voidaan tehdä 

jopa satoja mikrokanavia jäähdyttävälle fluidille [8].  
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Kandlikarin ja Granden [5] kokoluokittelun mukaan mikrokanavaisiksi kanaviksi luokitel-

laan ne kanavat, joiden pienin dimensio 𝐷 kuuluu välille: 200 µm ≥ 𝐷 > 10 µm. Pienim-

mällä dimensiolla 𝐷 tarkoitetaan kanavamuodon mukaan pyöreän kanavan halkaisijaa 

tai suorakaiteen muotoisen kanavan lyhyemmän sivun pituutta. [5, s. 3] Luokittelu ei kui-

tenkaan ole vakiintunut vaan mikrokanavaisten kanavien määrittelyyn on käytetty myös 

hydraulisen halkaisijan 𝐷ℎ (katso yhtälö 2.2) kokoja 1000 µm  ≥ 𝐷ℎ ≥  10 µm [9].   

 

Mikrokanavaisissa lämpönieluissa yhdistyvät sekä virtausmekaniikka että lämmönsiirto. 

Useissa sovelluskohteissa lämpönielu kytketään kiinni jäähdytettävään kohteeseen esi-

merkiksi tietokoneen prosessoriin. Tällöin korkealämpöisemmän kohteen lämpöenergia 

siirtyy termodynamiikan toisen pääsäännön mukaisesti matalalämpöisempään kappa-

leeseen eli prosessorista lämpönieluun [10, s. 272]. Jotta lämpönielun lämpötila saadaan 

pidettyä matalampana kuin jäähdytettävän kohteen, on lämpönielu osana jäähdytyspii-

riä, jossa kiertää jäähdyttävä fluidi. Fluidia pumpataan piirissä pumpulla, ja kanavan lä-

päistyään siitä poistetaan lämpö jäähdyttimessä. [2] 

2.2 Mikrokanavavirtaus 

Mikrokanavan lämmönsiirtoon ja sen mallintamiseen vaikuttaa oleellisesti fluidin virtauk-

sen luonne, joka voidaan jakaa laminaareihin sekä turbulentteihin virtauksiin. Järjestynyt 

ja tasainen laminaari virtaus on tyypillinen fluideille, joilla on hyvin korkea viskositeetti, 

tai joiden virtausnopeus on matala. Turbulentti virtaus on vastakohta laminaarille virtauk-

selle. Sen tyypillisiä piirteitä ovat epäjärjestyneisyys sekä nopeuden vaihtelut. Matalan 

viskositeetin omaavat fluidit, joilla on korkea virtausnopeus, virtaavat tyypillisesti turbu-

lentisti. Laminaarin virtauksen vaihtuessa turbulentiksi, on virtaus siirtymäalueella. [3, s. 

11]   

 

Virtaustyyppiä kuvataan dimensiottomalla Reynoldsin luvulla. Putken sisäisessä virtauk-

sessa laminaarille virtaukselle Reynoldsin luvun suuruus on noin 𝑅𝑒 ≲ 2300 ja turbulen-

tille virtaukselle 𝑅𝑒 ≳ 4000. Tällöin näiden virtaustyyppien väliin jäävä alue, 2300 ≲ 𝑅𝑒 ≲ 

4000, on edellä mainittu siirtymäalue, jolla havaitaan molempien virtausten piirteitä. [3, 

s. 324] Nämä rajat pätevät myös sileälle mikrokanavalle [5, s. 119].  Rajat eivät kuiten-

kaan ole tarkkoja, sillä virtaustyyppiin vaikuttavat esimerkiksi virtauskanavan karheus 

sekä vaihtelut virtauksen nopeudessa [5, s. 120–122]. 
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Reynoldsin luku voidaan laskea virtaukselle yhtälöstä 

 

𝑅𝑒ℎ =
𝜌𝑢𝑎𝑣𝑔𝐷ℎ

𝜇
,         (2.1) 

 

jossa 𝜌 on fluidin tiheys, 𝑢𝑎𝑣𝑔 on fluidin virtauksen keskinopeus, 𝜇 on fluidin dynaaminen 

viskositeetti ja 𝐷ℎ on kanavan hydraulinen halkaisija. Ei-pyöreälle kanavalle määritellään 

halkaisijan asemesta hydraulinen halkaisija yhtälöllä 

 

𝐷ℎ =
4𝐴𝑐

𝑃
.          (2.2) 

 

Yhtälössä (2.2) 𝐴𝑐 on kanavan poikkipinta-ala ja 𝑃 on kanavan märkäpiiri. Märkäpiirillä 

𝑃 tarkoitetaan virtaavan fluidin kanssa kosketuksessa olevan poikkipinta-alan piiriä.  

[3, s. 324] 

 

Fluidin kierto jäähdytyspiirissä saadaan aikaiseksi pumpulla, jonka pumppaustehoa sää-

telemällä pystytään nostamaan fluidin painetta ja virtausnopeutta [3, s. 738].  Virrates-

saan kanavassa, aiheuttavat seinämät ja fluidin sisäinen viskositeetti virtausta vastusta-

via kitkallisia leikkausjännityksiä, jotka aiheuttavat virtaukseen painehäviötä. Newtonisen 

fluidin leikkausjännitykset voidaan laskea laminaarissa virtauksessa yhtälöstä 

 

𝜏𝑙𝑎𝑚 = 𝜏𝑤 = 𝜇
𝑑𝑢

𝑑𝑦
.         (2.3) 

 

Termi  
𝑑𝑢

𝑑𝑦
 tarkoittaa virtausnopeuden gradienttia seinämällä. Tulos on tärkeä, sillä fluidi-

partikkelin deformaation muutos eli muodonmuutoksen muutos on myös verrannollinen 

nopeusgradienttiin  

 

𝑑𝛽 ≈
𝑑𝑢

𝑑𝑦
𝑑𝑡.          (2.4) 

 

Tällöin löydetään yhteys deformaation muutokselle ja leikkausjännitykselle 

 

𝜏𝑤 ∝
𝑑𝛽

𝑑𝑡
,          (2.5) 

 

eli leikkausjännitys on verrannollinen deformaation muutokseen newtonisessa nes-

teessä. [3, s. 47]  

 

Turbulentissa virtauksessa seinämien aiheuttamat leikkausjännitykset eivät riitä kuvaa-

maan fluidipartikkelissa tapahtuvia ilmiötä täysin. Huomioon on otettava myös turbulentit 
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virtauspyörteet, jotka aiheuttavat fluidipartikkeleihin turbulentteja leikkausjännityksiä. 

Turbulenttia leikkausjännitystä tasossa voidaan kuvata Joseph Boussinesqin esittämällä 

hypoteesilla 

 

 𝜏𝑡𝑢𝑟𝑏 = −𝜌𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅̅ = 𝜇𝑡
𝜕𝑢̅

𝜕𝑦
,        (2.6) 

 

jonka termi 𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅ kuvaa 𝑥 -suuntaisen nopeuden 𝑢 ja 𝑦 -suuntaisen nopeuden 𝑣 aikakes-

kiarvotettuja vaihteluita. Termiä 𝜇𝑡 kutsutaan turbulentiksi viskositeetiksi. Turbulentin 

leikkausjännityksen aikakeskiarvotettuja muotoja −𝜌𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅̅  kutsutaan Reynoldsin jännityk-

siksi. Boussinesqin hypoteesi (2.6) on merkittävä ja tärkeä osa Reynoldsin jännitysten 

mallinnusta. Sitä varten on kehitetty numeerisia menetelmiä sekä malleja, joita Bous-

sinesqin yhtälön ohella käsitellään tarkemmin luvussa 3. [3, s. 336–337] 

 

Kokonaisleikkausjännitys turbulentissa virtauksessa saadaan summaamalla yhtälöt 

(2.3) ja (2.6) 

  

 𝜏𝑡𝑜𝑡 = 𝜏𝑙𝑎𝑚 + 𝜏𝑡𝑢𝑟𝑏 = (𝜇 + 𝜇𝑡)
𝜕𝑢̅

𝜕𝑦
.       (2.7) 

 

Kokonaisleikkausjännitys turbulentissa virtauksessa voidaan jakaa komponentteihin: la-

minaari komponentti vastaa kitkavoimien aiheuttamia leikkausjännityksiä ja turbulentti 

komponentti vastaa pyörteistä ja nopeusvaihteluista aiheutuvia leikkausjännityksiä.  

[3, s. 337] 

 

Kitkakertoimella kuvataan seinän kitkavoimien ja fluidin hitausvoimien suhdetta. Fannin-

gin kitkakerroin pystytään määrittämään seinämän leikkausjännityksen 𝜏𝑤 avulla 

 

𝑓 =
𝜏𝑤

(
1

2
)𝜌𝑢𝑎𝑣𝑔

2
.          (2.8) 

 

Fanningin kitkakertoimen suuruus riippuu virtaustyypistä, reunaehdoista sekä seinämän 

geometriasta [5, s. 107]. Täysin laminaarissa virtauksessa kitkakertoimen ja Reynoldsin 

luvun tulo on vakio, joka riippuu kanavan geometriasta. Kitkakertoimen tai Reynoldsin 

luvun määritykseen voidaankin käyttää suorakulmaisen kanavan tapauksessa Shahin ja 

Londonin [11] kehittämää korrelaatiota 

 

𝑓𝑅𝑒ℎ = 24(1 − 1,3553𝛼𝑐 + 1,9467𝛼𝑐
2  

    −1,7012𝛼𝑐
3 + 0,9564𝛼𝑐

4 − 0,2537𝛼𝑐
5).      (2.9) 
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Korrelaatiossa (2.9) 𝛼𝑐 on sivusuhde (engl. aspect ratio). Jos sivusuhdetta kasvatetaan 

rajatta, geometria muistuttaa litteää kanavaa, ja saavutetaan raja-arvo 24. [5, s. 108] 

 

Täysin kehittyneessä turbulentissa virtauksessa kitkakertoimelle löytyy lukuisia korrelaa-

tiokertoimia, joista eräs käytetty on Blausiuksen korrelaatio [5, s.112], joka on alun perin 

määritetty pyöreälle kanavalle. Korrelaatio voidaan määrittää suorakulmaiselle kanavalle 

yhtälöllä 

 

 𝑓 = 0,0791𝑅𝑒∗−0,25,         (2.10) 

 

jossa 𝑅𝑒∗ on laminaari-ekvivalentti Reynoldsin luku, jonka lisäksi laminaari-ekvivalentti 

hydraulinen halkaisija 𝐷𝑙𝑒 voidaan määrittää Jonesin [12] yhtälöstä 

 

𝑅𝑒∗ =
𝜌𝑢𝑎𝑣𝑔((

2

3
)+(

11

24
)(

1

𝛼𝑐
)(2−

1

𝛼𝑐
))𝐷ℎ

𝜇
=

𝜌𝑢𝑎𝑣𝑔𝐷𝑙𝑒

𝜇 
.     (2.11)  

 

Fanningin kitkakertoimen avulla saadaan määritettyä mikrokanavan painehäviö erilai-

sissa olosuhteissa edellä määritettyjen yhtälöiden avulla, sillä kitkakertoimessa huomioi-

daan reunaehdot sekä geometria [5, s. 107]. Painehäviö mikrokanavassa saadaan yh-

tälöstä 

 

𝛥𝑃 =
2𝑓𝜌𝑢𝑎𝑣𝑔

2 𝐿

𝐷ℎ
 ,          (2.12) 

 

jossa 𝐿 on kanavan pituus. Turbulentissa virtauksessa hydraulinen halkaisija 𝐷ℎ korva-

taan laminaari-ekvivalentilla hydraulisella halkaisijalla 𝐷𝑙𝑒. [5, s. 107; s. 112] Yhtälöstä 

(2.12) huomataan, että painehäviö on verrannollinen nopeuden neliöön, mikä tarkoittaa, 

että painehäviö kasvaa verrattain jyrkästi nopeuden kasvaessa. Jäähdytysjärjestelmissä 

pumpuilla on rajatut tehot, minkä myötä mikrokanavien painehäviöllä on myös pumpun 

tehosta riippuva yläraja. [13] Painehäviö on otettava tarkkaan huomioon järjestelmän 

suunnittelussa, sillä mikrokanavien pienen koon myötä paine-erot kasvavat kanavassa 

nopeasti [5, s. 104].  
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2.3 Lämmönsiirto mikrokanavassa 

 

Lämmönsiirto mikrokanavassa perustuu konvektioon. Lämpönielun seinämän pintaan 

muodostuu rajakerros, kun viileä fluidi virtaa sen ohi. Lämpönielu luovuttaa lämpöään 

johtumalla rajakerrokseen, josta lämpö jakautuu ohivirtaavaan fluidiin. Tätä lämmönsiir-

ron muotoa kutsutaan konvektioksi. [14, s. 19] Konvektiota voidaan kuvata yhtälöllä 

 

−𝑘𝑓
𝜕𝑇

𝜕𝑦
|

𝑦=0
≡ ℎ(𝑇𝑏 − 𝑇∞),        (2.13) 

 

jossa vasen puoli kuvaa lämmön johtumista fluidiin seinämän pinnalla. Yhtälön vasem-

man puolen termi 𝑘𝑓 on fluidin lämmönjohtuvuuskerroin. Yhtälössä (2.13) lämpötilalla 𝑇𝑏 

tarkoitetaan kappaleen lämpötilaa, ja 𝑇∞ on fluidin lämpötila. Konvektiivinen lämmönsiir-

tokerroin ℎ kuvaa, kuinka paljon lämpötehoa saadaan siirrettyä pinta-ala- ja lämpötilayk-

sikköä kohden. [14, s. 276] Konvektiivisesta lämmönsiirtokertoimesta ℎ ollaankin usein 

kiinnostuneita mikrokanavaisissa lämpönieluissa, sillä se määrittää, kuinka paljon läm-

pöä mikrokanavissa on mahdollista siirtää konvektiolla.  

 

Muokkaamalla yhtälöä (2.13) pystytään ratkaisemaan [14, s. 276] dimensioton Nusseltin 

luku  

 

 
𝜕(

𝑇𝑏−𝑇

𝑇𝑏−𝑇∞
)

𝜕(
𝑦

𝐿
)

|
𝑦

𝐿
=0 

=
ℎ𝐿

𝑘𝑓
= 𝑁𝑢𝐿.        (2.14) 

 

Yhtälöön voidaan sijoittaa [14 s. 384] karakteristisen pituuden 𝐿 paikalle hydraulinen hal-

kaisija 𝐷ℎ (2.2), jolloin lopulliseksi yhtälöksi saadaan  

 

𝑁𝑢𝐷ℎ =
ℎ𝐷ℎ

𝑘𝑓
.          (2.15) 

 

Nusseltin luku 𝑁𝑢𝐷ℎ on dimensioton luku, joka kuvaa konvektiivisen lämmönsiirron ja 

lämmön johtumisen suhdetta [3, s. 288]. Nusseltin luvulla voidaan määrittää konvektiivi-

sen lämmönsiirtokertoimen ℎ suuruus.  

 

Jäähdytyspiirissä fluidin pumppauksella saadaan mikrokanavaan aikaiseksi pakotettu 

konvektio. Kun laminaari virtaus on täysin kehittynyt hydrodynaamisesti ja termisesti, 

konvektiivinen lämmönsiirtokerroin ℎ on vakio pakotetussa konvektiossa, ja Nusseltin 

luvun suuruus riippuu ainoastaan virtauskanavan muodosta. Täysin kehittyneessä lami-
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naarissa virtauksessa Nusseltin luvulle löytyy useita laskettuja tuloksia sekä korrelaati-

oita. [5, s. 107–108] [14, s. 385] Suorakaiteen muotoiselle kanavalle voidaan Nusseltin 

luku laskea esimerkiksi korrelaatiosta 

 

𝑁𝑢𝐷ℎ = 0,01365𝛼𝑐
4 − 0,2563𝛼𝑐

3 + 1,534𝛼𝑐
2 − 3,825𝛼𝑐 + 5,301,  (2.16)  

 

jossa tulokset on validoitu sivusuhteiden välillä 0,1 ≤ 𝛼𝑐 ≤ 10. Yhtälössä (2.16) olete-

taan, että vain yhtä kanavan sivuista lämmitetään vakio lämpövuolla. [5, s. 131-134]  

 

Turbulentille täysin kehittyneelle virtaukselle voidaan käyttää Nusseltin luvun määrityk-

seen Gnielinskin korrelaatiota 

 

𝑁𝑢𝐷ℎ =
(

𝑓

2
)(𝑅𝑒∗−1000)𝑃𝑟

1+12,7√(
𝑓

2
)(𝑃𝑟

2
3 −1)    

.         (2.17)  

 

Laminaarin ekvivalentin Reynoldsin luvun 𝑅𝑒∗  on oltava Gnielinskin korrelaatiossa välillä 

2300 ≤ 𝑅𝑒∗ ≤ 5⋅106, ja Prandtlin luvun 𝑃𝑟 on oltava välillä 0,6 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 105. Gnielinskin 

korrelaatiossa (2.17) kitkakertoimen 𝑓 arvona on käytettävä yhtälössä (2.10) määritettyä 

kitkakerrointa täysin kehittyneelle turbulentille virtaukselle. Korrelaatiosta (2.17) saadaan 

Nusseltin luvun suuruus noin ± 20 % epävarmuudella. [14, s. 367] 

 

Kun fluidi on virrannut kanavan läpi, voidaan laskea siihen siirtynyt lämpövirta yhtälöstä 

 

𝑄̇ = (𝑚̇𝑐𝑝)
𝑏

(𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑖𝑛).        (2.18) 

 

Yhtälössä (2.18) 𝑚̇ on fluidin massavirta, 𝑇𝑜𝑢𝑡 on fluidin ulos virtauksen keskilämpötila, 

𝑇𝑖𝑛 on fluidin sisään virtauksen keskilämpötila ja 𝑐𝑝 ominaislämpökapasiteetti. [14 s. 378] 

Alaindeksillä 𝑏 viitataan siihen, että aineominaisuudet määritetään fluidin niin sanotussa 

bulkkilämpötilassa (engl. bulk temperature) [14, s. 352]. 

 

Mikrokanavassa kilpaileviksi ilmiöksi muodostuvat pumppauksesta aiheutuva painehä-

viö sekä lämmönsiirto. Kasvattamalla fluidin nopeutta saadaan kasvatettua konvektiota, 

mutta vastaavasti myös painehäviö kanavassa kasvaa. Numeerisen mallinnuksen tulok-

sia tarkasteltaessa juuri nämä fysikaaliset ilmiöt ovatkin erityisen mielenkiinnon koh-

teena. 
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3 NUMEERISET MALLIT 

Numeeriset yhtälöt sekä mallit ovat perustana numeerisessa virtauslaskennassa [4, s. 

3–6]. Alaluvussa 3.1 esitettyjen hallitsevien numeeristen yhtälöiden avulla pystytään 

muodostamaan laskennalliset perusteet CFD-ohjelmistolle mikrokanavan virtauksen ja 

lämmönsiirron ratkaisemiseksi. Laminaareissa lämmönsiirto-ongelmissa ratkaisut saa-

daan hallitsevista yhtälöistä, mutta turbulenttien lämmönsiirto-ongelmien mallintaminen 

onkin jo huomattavasti vaativampaa. [4, s. 40] Turbulenttien virtausongelmien ratkai-

sussa käytettäviä RANS-yhtälöitä käsitellään alaluvussa 3.2. Statistiikan avulla luodut 

RANS-yhtälöt ovat tärkeä työkalu turbulenttien virtausten erilaisissa malleissa, joista Wil-

coxin 𝑘– 𝜔 -malli esitetään alaluvussa 3.3 [4, s. 90; s. 49–50]. Alaluvussa 3.4 esitellään 

hallitsevista yhtälöistä sekä turbulenssimallista syntyvien osittaisdifferentiaaliyhtälöiden 

ratkaisuun tarkoitettu kontrollitilavuusmenetelmä [4, s. 115–120].  

3.1 Hallitsevat yhtälöt 

Lämmönsiirto mikrokanavassa pystytään mallintamaan neljällä hallitsevalla yhtälöllä: jat-

kuvuusyhtälöllä, liikeyhtälöllä, fluidin energiayhtälöllä ja kiinteän kappaleen energiayhtä-

löllä [15, 16]. Tässä työssä hallitsevat yhtälöt ovat esitetty yleisessä kokoonpuristuvassa 

muodossa, eli ne sopivat muuttuvatiheyksisille virtauksille. Useimmiten kuitenkin esimer-

kiksi nesteet voidaan esittää kokoonpuristumattomina, sillä niiden tiheys säilyy lähes va-

kiona lämpötila- ja paine-eroista huolimatta [3, s. 10]. Olettamalla nesteen kokoonpuris-

tumattomaksi saadaan luvussa 3 esitetyt yhtälöt esitettyä yksinkertaisemmassa muo-

dossa.  

 

Ensimmäinen hallitsevista yhtälöistä on jäähdyttävän fluidin jatkuvuusyhtälö, joka voi-

daan kirjoittaa kokoonpuristuvalle newtoniselle fluidille  

 
𝜕𝜌

𝜕𝑡
+ ∇ ⋅ (𝜌𝒖) = 0.         (3.1) 

 

Yhtälön termi 
𝜕𝜌

𝜕𝑡
 on tiheyden muutosnopeus ja 𝒖 on nopeusvektori, joka koostuu nopeus-

vektorikomponenteista (𝑢, 𝑣, 𝑤). Jatkuvuusyhtälö (3.1) kuvaa nettomassavirtaa infinitesi-

maalisen kontrollitilavuuden tahkojen yli. Fluidipartikkelin makroskooppisiin ominaisuuk-

siin muilla fluidipartikkeleilla ei oleteta olevan vaikutusta. Yhtälö on kirjoitettu niin sano-

tussa säilymismuodossa, sillä tiheys 𝜌 on kirjoitettu divergenssin sisään.  [4, s. 11–12]  
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Fluidipartikkeliin vaikuttavat voimat saadaan Newtonin toisesta laista, jonka mukaan 

voima aiheuttaa liikemäärän muutoksen. Newtonin toinen laki pystytään kuvaamaan flu-

dipartikkeleille Navier-Stokesin yhtälöillä. Vektorinotaationa Navier-Stokesin yhtälöt saa-

daan kuvattua yhdellä yhtälöllä 

  
𝑑𝜌𝒖

𝑑𝑡
+ ∇ ⋅ (𝜌𝒖𝒖) = −∇𝑝 + ∇ ⋅ 𝜏 + 𝑭.      (3.2) 

 

Yhtälön vasemmalla puolella fluidipartikkelin liikemäärän kasvua kuvataan kiihtyvyyster-

millä 
𝑑𝜌𝒖

𝑑𝑡
 ja konvektiotermillä ∇ ⋅ (𝜌𝒖𝒖). Yhtälön oikeanpuolen ensimmäinen termi kuvaa 

painegradientin −∇𝑝 synnyttämää voimaa fluidipartikkeliin. [4, s.21-23] Oikean puolen 

toinen termi 𝜏 on leikkausjännitystensori, joka voidaan kirjoittaa newtonilaiselle nesteelle 

muodossa 

 

 𝜏 = 𝜇(∇𝒖 + ∇𝒖𝑇) −
2

3
𝜇𝑰(∇ ⋅ 𝒖).       (3.3) 

 

Yhtälössä (3.3) termillä 𝑰 tarkoitetaan identiteettimatriisia. Kirjoitusteknisistä syistä käy-

tetään usein kuitenkin yhtälön (3.2) muotoa, jossa leikkausjännitystensoria ei ole kirjoi-

tettu auki. [16] Yhtälön (3.2) viimeinen termi 𝑭 kuvaa fluidipartikkelin koko massaan vai-

kuttavia tilavuusvoimia, joista yleisin on gravitaation aiheuttama voima [4, s.14-16]. 

 

Termodynamiikan ensimmäinen pääsääntö, energiayhtälö, kokoonpuristuvalle virtauk-

selle voidaan kirjoittaa muodossa  

 

 
𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑐𝑝𝑓𝑇) + ∇ ⋅ (𝜌𝒖𝑐𝑝𝑓𝑇) = ∇ ⋅ (𝑘𝑓∇𝑇) +

𝜕𝑝

𝜕𝑡
+ 𝒖 ⋅ ∇𝑝 + 𝜏 ∶ ∇𝒖 + 𝜚.  (3.4) 

 

Yhtälön vasemman puolen ensimmäinen termi 
𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑐𝑝𝑇) kuvaa energian muutosno-

peutta, ja toinen termi ∇ ⋅ (𝜌𝒖𝑐𝑝𝑓𝑇) tarkoittaa lämpöenergian konvektiota fluidin mukana. 

Yhtälön oikean puolen termeillä kuvataan niin sanottuja työtermejä. Ensimmäinen termi 

∇ ⋅ (𝑘𝑓∇𝑇) on johtumisen lämpövuovektori. Termeillä 
𝜕𝑝

𝜕𝑡
 ja 𝒖 ⋅ ∇𝑝 kuvataan paineen teke-

mää työtä. Viskositeetin tekemään työhön viitataan energiayhtälössä termillä 𝜏 ∶ ∇𝒖. Vii-

meisenä terminä on sisäinen lähdetermi 𝜚, joka kuvaa lämmöngeneroitumista fluidissa. 

Termi 𝜚 voidaan jättää pois mikrokanavan energiayhtälöstä. [17] 
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Kiinteän kappaleen eli lämpönielun lämmönsiirto voidaan kuvata lämmönjohtumisyhtä-

löllä, jolloin energiayhtälö saadaan muotoon 

 
𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑐𝑝𝑠𝑇) = ∇ ⋅ (𝑘𝑠∇𝑇) + 𝜚.       (3.5)  

 

Yhtälössä (3.5) vasen puoli kuvaa energian muutosnopeutta kiinteässä kappaleessa, ja 

tämä on täysi analogia edellä mainitulle yhtälölle (3.4). Yhtäsuuruuden oikealla puolella 

oleva termi ∇ ⋅ (𝑘𝑠∇𝑇) on johtumisen lämpövuovektori, kuten yhtälössä (3.4), ja se kuvaa 

lämmönjohtumista kiinteän kappaleen sisällä. Lähdetermi 𝜚 kuvaa lämmön generoitu-

mista kiinteässä kappaleessa esimerkiksi prosessorista siirtyvää lämpöä lämpönieluun. 

[14, s. 55–56] 

 

Hallitsevat yhtälöt toimivat perustana numeeriselle mallintamiselle, mutta turbulenttien 

virtausten ratkaiseminen vaatii hyvin paljon tietokoneiden laskentatehoa. Tätä varten on 

löydettävä jokin laskennallisesti yksinkertaisempi tapa kuvata yhtälöitä (3.1), (3.2) sekä 

(3.3), jotta numeerisen laskennan tulokset saadaan vastaamaan empiirisiä mittauksia.  

3.2 RANS-yhtälöt  

Epäjärjestyneiden turbulenttien virtausten mallintaminen on haastavaa, sillä pyörteisen 

turbulentin virtauksen virtaussuureet heilahtelevat voimakkaasti. Osborne Reynolds 

keksi, että turbulentteja virtauksia voidaan tutkia tilastollisten ominaisuuksien kautta. 

Reynoldsin mukaan turbulentin virtauksen jokaisen virtaussuuren 𝜙(𝑡) voidaan jakaa ku-

van 2 mukaisesti stationääriseksi keskiarvokomponentiksi 𝜙̅ sekä heilahduskomponen-

tiksi 𝜙′(𝑡). Virtaussuureita 𝜙 ovat esimerkiksi nopeuden 𝒖 komponentit 𝑢, 𝑣, 𝑤 sekä 

paine 𝑝. 

Kuva 2. Virtaussuure 𝜙 (t) on jaettu stationääriseksi keskiarvokomponentiksi 𝜙̅ ja 

heilahduskomponentiksi 𝜙’(t), muokattu [4, s.41]. 

 

 

𝜙'(t) 

̅

4,5

5

5,5

6

6,5

0 0,4 0,8 1,2 1,6 2 2,4 2,8 3,2 3,6 4 4,4 4,8 5,2 5,6 6 6,4 6,8 7,2 7,6 8 8,4 8,8 9,2 9,6 10t

𝜙 

𝜙̅ 
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Kun jokainen ratkaistava muuttuja jaetaan kahteen osaan, voidaan ajan suhteen muut-

tuvat suureet ilmaista osien summana: 

 

𝜙(𝑡) = 𝜙̅ + 𝜙′(𝑡).          (3.6) 

 

Tätä komponenttien jakamista osiin kutsutaan Reynoldsin hajotukseksi (engl. Reynolds 

decomposition). [4, s. 41] Reynoldsin hajotuksen stationäärinen keskiarvokomponentti 𝜙̅ 

määritellään integraalin avulla  

 

𝜙̅ =
1

Δ𝑡
∫ 𝜙(𝑡)

Δ𝑡

0
𝑑𝑡,         (3.7) 

 

jossa Δ𝑡 on aikaväli, jolla turbulentteja heilahteluita tapahtuu. Määritelmällisesti heilahte-

lukomponenttien 𝜙′(𝑡) aikakeskiarvolle pätee yhtäsuuruus 𝜙′(𝑡)̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ = 0. [4, s. 50] On tär-

keää kuitenkin huomata, että kahden eri heilahtelukomponentin tulolle pätee erisuuruus 

𝜙′(𝑡)𝜉′(𝑡)̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅  ≠ 0. [18, s. 272] 

 

Reynoldsin hajotuksesta saatuja tuloksia hyödyntämällä saadaan Reynolds-keskiarvo-

tetut Navier-Stokes yhtälöt eli RANS-yhtälöt. Seuraavat Reynolds-keskiarvotetut yhtälöt 

on kirjoitettu Einsteinin karteesisen indeksinotaation avulla. Indeksit 𝑖, 𝑗 ja 𝑘 saavat vain 

arvoja väliltä 1–3, ja niillä ilmaistaan kolmiulotteisen avaruuden dimensioita 𝑥, 𝑦 ja 𝑧. Ein-

steinin karteesinen notaatio yksinkertaistaa yhtälöiden muotoa, ja se on hyvin yleisesti 

käytetty notaatio.  

 

Yhdistämällä yhtälöt (3.1) sekä (3.6) saadaan muodostettua Reynolds-keskiarvotettu jat-

kuvuusyhtälö kokoonpuristuvalle fluidille 

 

 
𝜕𝜌̅

𝜕𝑡
+

∂

𝑥𝑖
(𝜌𝑢̅𝑖) = 0,         (3.8) 

 

jossa 𝜌̅  on Reynolds-keskiarvotettu tiheys ja 𝑢𝑖̅̇ Reynolds-keskiarvotettu nopeuskompo-

nentti. [4, s. 65] 

 

Reynolds-keskiarvotettu liikeyhtälö saadaan yhdistämällä yhtälöt (3.2) sekä (3.6), jolloin 

yhtälö Einsteinin karteesisella notaatiolla on muotoa 

 
𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑢̅𝑖) +

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢̅𝑖𝑢̅𝑗)  

= −
𝜕𝑝̅

𝜕𝑥𝑖
+

𝜕

𝜕𝑥𝑗
[𝜇 (

𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢̅𝑗

𝜕𝑥𝑖
−

2

3
𝛿𝑖𝑗

𝜕𝑢𝑘

𝜕𝑥𝑘
 )] +

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(−𝜌𝑢𝑖̇

′𝑢𝑗̇
′̅̅ ̅̅ ̅̅ ) + 𝐹𝑗.   (3.9) 
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Yhtälössä (3.9) termi 𝛿𝑖𝑗 on Kroneckerin delta, jolla on ominaisuudet 

 

 𝛿𝑖𝑗 = {
0, jos 𝑖 ≠ 𝑗 
1, jos 𝑖 = 𝑗

.         (3.10) 

 

Yhtälöstä (3.9) huomataan, että se on täysin analoginen muilta osin yhtälön (3.2) kanssa, 

mutta siinä on lisätermejä. Termeillä −𝜌𝑢𝑖̇
′𝑢𝑗̇

′̅̅ ̅̅ ̅̅  tarkoitetaan yhtälössä (2.4) esitettyjä turbu-

lentteja leikkausjännityksiä eli Reynoldsin jännityksiä, ja niillä kuvataan turbulenssin vai-

kutusta fluidipartikkeliin. [19] 

 

Myös virtauksen energiayhtälö voidaan kirjoittaa Reynolds-keskiarvotettuna. Tällöin 

energiayhtälö (3.4) Reynolds-keskiarvotettuna on 

 

 
𝜕

𝜕𝑡
(𝑐𝑝𝜌̅𝑇̅ + 𝑐𝑝𝜌′̅𝑇 ′̅) +

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗̅̇𝑇̅𝑢𝑗̅̇ + 𝑐𝑝𝑇̅𝜌′𝑢𝑗̇

̅̅ ̅̅ ̅′
)  

 

 =
𝜕𝑝̅

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑗̅̇

𝜕𝑝̅

𝜕𝑥𝑗
+ 𝑢𝑗

′ 𝜕𝑝′

𝜕𝑥𝑗̇

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅
+

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝑘

𝜕𝑇̅

𝜕𝑥𝑗
− 𝜌̅𝑐𝑝𝑇′𝑢𝑗̇

′̅̅ ̅̅ ̅̅ − 𝑐𝑝𝜌′𝑇′𝑢𝑗̇
′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ − 𝑢𝑗̅̇𝑐𝑝𝜌′𝑇′̅̅ ̅̅ ̅̅ ) + 𝜏𝑖̇𝑗̇

𝜕𝑢𝑖̇

𝜕𝑥𝑗̇

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅
.  (3.11) 

 

Kiinteälle kappaleelle aikakeskiarvotettua yhtälöä ei tarvitse kirjoittaa, sillä fluidivirtauk-

sen turbulenssi ei vaikuta sen ominaisuuksiin. [18, s. 277] 

 

3.3 Reynoldsin jännitysten mallintaminen 

Alaluvussa 3.2 huomattiin, että virtaussuureiden Reynolds-keskiarvottaminen luo Rey-

noldsin jännityksiksi kutsuttuja lisätermejä alkuperäiseen liikeyhtälöön (3.2). Reynolds-

keskiarvotetusta liikeyhtälöstä saadaan yhteensä kuusi Reynoldsin jännitystä, joiden rat-

kaisemista varten on käytettävä turbulenssimalleja. Turbulenssimallit ovat ylimääräisiä 

yhtälöitä, joilla pystytään ennustamaan Reynoldsin jännitysten suuruutta. Turbulenssi-

malleissa siirtoyhtälöiden lukumäärä vaihtelee suuresti eri mallien välillä. Luvussa 4 käy-

tetään kahta siirtoyhtälöä käyttävää 𝑘 − 𝜔-mallia, mutta muita hyvin yleisiä turbulenssi-

malleja ovat Mixing length-malli, 𝑘 − 𝜖-malli sekä Spalart-Allmaras-malli. [4, s. 66–67] 

 

Keskeisen tuloksen Reynoldsin jännitysten mallinnuksessa esitti ranskalainen matemaa-

tikko Joseph Boussinesq vuonna 1877. Kuten luvussa 2 todettiin, Boussinesq esitti, että 

turbulentit leikkausjännitykset ovat myös verrannollisia deformaation muutokseen. Yh-

tälö (2.6) voidaan esittää täydellisessä muodossa 
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𝜏𝑖𝑗 = −𝜌𝑢𝑖̇
′𝑢𝑗̇

′̅̅ ̅̅ ̅̅ = 𝜇𝑡 (
𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢̅𝑗

𝜕𝑥𝑖
 ) −

2

3
𝜌𝑘𝛿𝑖𝑗 ,      (3.12) 

 

jossa termi 𝑘 on turbulentti kineettinen energia, joka kuvaa isojen virtauspyörteiden ener-

giaa massayksikköä kohti. Turbulentti kineettinen energia 𝑘 on 𝑘 − 𝜔 -mallissa keskei-

nen muuttuja, jonka suuruus määritellään yhtälöllä 

 

𝑘 =
1

2
𝑢𝑖̇′𝑢𝑖̇′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅.          (3.13) 

 

Yhtälössä (3.12) käytetään Kroneckerin deltaa (3.10), jotta yhtälö antaa oikean tuloksen 

Reynoldsin jännityksille, joissa indekseille pätee 𝑖 = 𝑗. [4, s. 67–68]  

 

Boussinesqin yhtälössä (3.12) käytetty heilahdustermi, turbulentti kineettinen energia 𝑘, 

saadaan Reynoldsin-hajotuksen (3.6) avulla virtauksen kineettisestä kokonaisenergiasta 

𝐾. Stationäärinen keskiarvotermi 𝑘̅ kuvaa keskimääräisen virtauksen energiaa ja turbu-

lentti kineettinen energia 𝑘 kuvaa isojen virtauspyörteiden energiaa. Isot turbulenttiset 

pyörteet saavat energiansa keskimääräisestä virtauksesta, joka venyttää turbulenttisia 

pyörteitä samalla luovuttaen keskimääräisen virtauksen energiaa pyörteille. Venyttävät 

viskoosit kitkavoimat lisäävät epäjärjestystä ja kasvattavat isojen pyörteiden pyörimisno-

peutta, jolloin niiden poikkipinta-ala pienenee. Pyörteiden pienentyessä tarpeeksi turbu-

lentti kineettinen energia 𝑘 dissipoituu eli muuttuu fluidin sisäenergiaksi. [4, s. 41–43] 

 

Turbulentissa virtauksessa energian siirtyminen isoihin pyörteisiin, eli turbulentin ener-

gian tuottonopeus, sekä turbulentin energian dissipaationopeus 𝜖 ovat likimain tasapai-

nossa. Turbulentti kineettinen energia 𝑘 sekä sen dissipaationopeus 𝜖 voidaan määrittää 

turbulentin pyörteen pituusskaalalla ℓ sekä nopeusskaalalla 𝜗. Edellä mainittujen suurei-

den ja fluidin tiheyden tulona saadaan turbulentti viskositeetti 𝜇𝑡 = ℓ 𝜗𝜌 . Pituus- ja no-

peusskaalan yhtälöt riippuvat käytettävästä turbulenssimallista. [4, s. 43–44; s. 69]  

 

Wilcoxin 𝑘 − 𝜔-turbulenssimalli pyrkii ennustamaan Reynoldsin jännitystä kahden lisä-

termin, turbulentin kineettisen energian 𝑘 ja ominaisdissipaationopeuden 𝜔 avulla. Omi-

naisdissipaationopeus 𝜔 voidaan laskea turbulentin kineettisen energian dissipaationo-

peudesta 𝜖 ja pyörteen turbulentin kineettisen energian 𝑘 suuruudesta 𝜔 = 𝜖/𝑘. Turbu-

lentin viskositeetin 𝜇𝑡 määrityksessä pituusskaala saa Wilcoxin mallissa muodon ℓ =
√𝑘

𝜔
 

ja nopeusskaala on muodossa 𝜗 = √𝑘.  
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Dynaaminen turbulentti viskositeetti 𝜇𝑡 voidaan kirjoittaa seuraavasti Wilcoxin 𝑘– 𝜔-mal-

lissa: 

 

 𝜇𝑡 =
𝜌𝑘

𝜔
.          (3.14) 

 

Tulos on tärkeä, sillä se antaa uuden yhtälön osittaisdifferentiaaliyhtälöryhmän ratkai-

suun. [4, s. 42–44; s. 90] 

 

Reynoldsin jännitykset pystytään määrittämään nyt Boussinesqin yhtälön (3.12) sekä 

kahden siirtoyhtälön avulla, joista ensimmäinen kirjoitetaan turbulentille kineettiselle 

energialle 𝑘 

 

 
𝜕(𝜌𝑘)

𝜕𝑡 
+

𝜕(𝜌𝑢̅𝑗𝑘)

𝜕𝑥𝑗
=

𝜕

𝜕𝑥𝑗
[(𝜇 +

𝜇𝑡

𝜎𝑘
)

𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑗
 ] + 2𝜇𝑡𝑆𝑖𝑗 ⋅ 𝑆𝑖𝑗 −

2

3
+ 𝜌𝑘

𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗
𝛿𝑖𝑗 − 𝛽∗𝜌𝑘𝜔.   

           (3.15) 

 

Yhtälön vasemman puolen termeillä kuvataan turbulentin kineettisen energian muutos-

nopeutta sekä kulkeutumista konvektiolla. Oikean puolen termit kuvaavat turbulentin ki-

neettisen energian kulkeutumista turbulentilla diffuusiolla sekä sen tuottoa ja dissipaa-

tiota.  

 

Toinen siirtoyhtälö kirjoitetaan ominaisdissipaationopeudelle muodossa 

𝜕(𝜌𝜔)

𝜕𝑡 
+

𝜕(𝜌𝑢̅𝑗𝜔)

𝜕𝑥𝑗
=

𝜕

𝜕𝑥𝑗
[(𝜇 +

𝜇𝑡

𝜎𝜔
)

𝜕𝜔

𝜕𝑥𝑗
 ] + 𝛾1 (2𝜇𝑡𝑆𝑖𝑗 ⋅ 𝑆𝑖𝑗 −

2

3
+ 𝜌𝜔

𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗
𝛿𝑖𝑗) − 𝛽1𝜌𝜔2, 

            (3.16) 

jossa termi 𝑆𝑖𝑗 on deformaatiotensori. Yhtälön (3.16) termit ovat täysin analogisia yhtälön 

(3.15) termien kanssa, mutta turbulentin kineettisen energian 𝑘 sijasta käytetään omi-

naisdissipaationopeutta 𝜔. Yhtälöissä (3.15) sekä (3.16) esiintyvät vakiot esitetään tau-

lukossa 1. [4, s. 90–91] 

 

Taulukko 1. 𝑘 − 𝜔-mallin vakiot  

𝜎𝑘 𝜎𝑜𝑚𝑒𝑔𝑎 𝛾1 𝛽1 𝛽∗ 

2,0 2,0 0,553 0,075 0,09 

 

Turbulenssimallien vakiot on määritetty sovittamalla mallien antamia tuloksia saatavissa 

olevaan empiiriseen mittausdataan, mikä aiheuttaa malliin epävarmuutta [4, s. 76].  
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Wilcoxin 𝑘 − 𝜔-mallin hyvä puoli on se, että muista malleista poiketen, se ei vaadi sei-

nämäfunktioiden käyttöä matalilla Reynoldsin luvuilla. Mallin ongelmana puolestaan ovat 

reunaehdot, sillä vapaassa virtauksessa ominaisdissipaationopeuden 𝜔 ja turbulentin ki-

neettisen energian 𝑘 oletetaan lähestyvän arvoa 0. Tällöin yhtälön (3.14) mukaan turbu-

lentti viskositeetti 𝜇𝑡  saa äärettömän suuren tai määrittelemättömän arvon. Ongelma py-

ritään korjaamaan valitsemalla ominaisdissipaationopeuden 𝜔 arvo hyvin pieneksi. Malli 

ei sovi kaikkiin sovelluksiin kovin hyvin tästä syystä, sillä vapaan virtauksen reunaehdot 

ovat melko yleisiä, ja ominaisdissipaationopeuden 𝜔 suuruuden valitsemisen on havaittu 

vaikuttavan Wilcoxin 𝑘 − 𝜔-mallin antamiin tuloksiin. [4, s. 91] 

 

Menter SST 𝑘 − 𝜔-malli pyrkii ratkaisemaan tämän ongelman käyttämällä 𝑘 − 𝜖-mallia 

kaukana seinämästä vapaassa virtauksessa, ja käyttämällä  𝑘 − 𝜔-mallia lähellä seinä-

mää. [4, s. 91] Tämä hybridimalli yhdistää kahden mallin parhaat puolet, ja tästä syystä 

sitä käytetään tämän työn luvussa 4. 

 

3.4 Kontrollitilavuusmenetelmä 

Kun Reynolds-keskiarvotetut hallitsevat yhtälöt sekä valitun turbulenssimallin yhtälöt on 

saatu muodostettua, täytyy valita numeerinen menetelmä niiden ratkaisemiseksi. Kont-

rollitilavuusmenetelmä on eräs numeerinen laskentamenetelmä, jolla pystytään ratkai-

semaan halutulle systeemille muodostetut yhtälöt jakamalla laskennankohde diskreet-

teihin kontrollitilavuuksiin.  Laskentakopeiksi kutsutut kontrollitilavuudet muodostavat ko-

konaisuuden, laskentaverkon, jolla pystytään ratkaisemaan systeemin virtaus-, paine- 

sekä lämpövirtakenttä. [4, s. 3–6; s. 115] Luvussa 4 esitetyssä CFD-laskennassa käy-

tetty numeerinen laskentaohjelmisto Ansys Student 2019 R3 hyödyntää numeerisessa 

virtauslaskennassa kontrollitilavuusmenetelmää. Kuten kuvassa 3 esitetään, kontrolliti-

lavuus koostuu reunoista sekä solmupisteestä. Kontrollitilavuusmenetelmässä laskenta 

tapahtuu jokaisessa kontrollitilavuudessa.  

 

 

 

 

 

 

 



17 
 

Systeemin hallitsevien yhtälöiden sekä turbulenssimallin siirtoyhtälöiden muodostama 

yhtälöryhmä integroidaan kontrollitilavuuden yli, jolloin saadaan diskretisoitu yhtälö-

ryhmä kontrollitilavuuden solmupisteeseen.  

 

Kuva 3. Kolmiulotteinen laskentakoppi, jonka keskellä on solmupiste P [4, s. 131].  

 

Yhtälöryhmän ratkaisua varten hyödynnetään reunaehtoja sekä kontrollitilavuuden 

reuna-arvoja. Reuna-arvojen yhtälöt saadaan yksinkertaisesti lineaarisella approksimaa-

tiolla muiden laskentakoppien solmupisteistä esimerkiksi interpoloimalla. Tämän jälkeen 

saatu lineaarinen yhtälöryhmä ratkaistaan sopivalla matriisimenetelmällä. [4, s. 117–

118] Virtaus-, paine- ja lämpövirtakenttä saadaan näin ilmaistua solmupisteiden yhtä-

löryhmien ratkaisujen muodostaman kokonaisuuden avulla.  
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4 LÄMPÖNIELUN CFD-LASKENTA 

4.1 Geometria ja reunaehdot 

 

Mikrokanavaisen lämpönielun geometriaksi valittiin Raghuraman et al. tehdyssä tutki-

muksessa [15] esitetty geometria. Kuvan 4 geometria esittää yhtä lämpönielun 122 mik-

rokanavasta, jonka pohjalta tehty numeerinen virtauslaskenta on yleistettävissä koko 

lämpönielulle. Numeerisen virtauslaskennan tavoitteena oli selvittää, miten virtauksen 

luonne vaikuttaa lämpönielun seinämän lämpötilaan sekä painehäviön suuruuteen.  

 

Numeerisessa virtauslaskennassa käytetty malli on kuvan 4 mukainen, ja sen dimensiot 

on esitetty taulukossa 2.  

 

 
 

 

Kuva 4. Numeerisessa laskennassa käytetyn kanavan geometria. 

Taulukko 2. Geometrian dimensiot 

𝑤ℎ𝑠 / mm 𝐿 / mm ℎ𝑐 / mm 𝑤𝑐 / mm ℎ𝑏 / mm 

0,30 31,00 7,00 0,15 3,00 

Geometria tehtiin laskentaohjelmiston SpaceClaim 2019 -työkalulla, jonka jälkeen val-

miiseen geometriaan luotiin laskentaverkko Ansys Fluent Meshing -työkalulla. Lasken-

taverkon riippumattomuustarkastelun jälkeen (katso alaluku 4.2) valittua verkkoa käytet-

tiin numeerisessa virtauslaskennassa, joka toteutettiin Ansys Fluent -laskentaohjelmalla.  

 

𝑤ℎ𝑠 
𝐿 

ℎ𝑐 + 2ℎ𝑏 

𝑤𝑐 

ℎ𝑐 

ℎ𝑏 
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Laskentaa varten geometria jaettiin kahdeksi alueeksi: veden muodostamaksi kanavan 

sisäiseksi fluidiksi sekä kuparista koostuvaksi kiinteäksi alueeksi. Laskentaa varten mää-

ritettiin taulukon 3 mukaiset reunaehdot, joiden perusteella laskentaohjelmisto ratkaisi 

virtaus-, paine- sekä lämpövirtakentän vedelle ja lämpönielulle.  

 

Taulukko 3. Laskentaverkon pinnat, alueet ja reunaehdot 

Pinta Alue Reunaehto 

solid_bottom_wall kiinteä  vakio lämpövuo 

solid_symmetry kiinteä symmetria 

solid_top_wall kiinteä lämpöeristetty 

solid_in_out_wall kiinteä lämpöeristetty 

solid_fluid_interface kiinteä faasien rajapinta 

inlet fluidi vakio nopeus 

outlet fluidi vakio paine 

Interior--fluid fluidi sisäinen 

Interior--solid kiinteä sisäinen 

Numeerinen virtauslaskenta suoritettiin ajasta riippumattomasti, yksinkertaisuuden 

vuoksi vesi oli oletettu kokoonpuristumattomaksi ja kaikki aineominaisuudet säilyivät las-

kennan aikana vakioina. Lisäksi oletettiin, että veden sisäänvirtauslämpötila oli 33 °C ja 

että ulosvirtauksessa vallitsi ilmanpaine. Veden aineominaisuudet valittiin oletetussa 34 

°C:en keskilämpötilassa.  Lämpönielun pohjaan oletettiin vaikuttavan noin 100 W:n va-

kiolämpöteho, ja muut lämpönielun reunat oletettiin lämpöeristetyiksi. 

 

Numeerisessa virtauslaskennassa tutkittiin, miten virtauksen luonne vaikuttaa seinämän 

lämpötilaan sekä mikrokanavassa tapahtuvaan painehäviöön. Seinämän korkein lämpö-

tila on kiinnostava parametri, sillä elektroniikan jäähdytyksen suunnittelussa tavoitteena 

on pitää komponentin lämpötila alle sen maksimilämpötilan, jota se kestää. Painehäviö 

on myös kiinnostava parametri, sillä sen avulla saadaan määritettyä, kuinka paljon 

pumppaustehoa jäähdytyspiiri, johon lämpönielu on kytketty, vaatii.  

 

Näitä ilmiöitä selvitettiin simuloimalla veden virtaus kanavassa kymmenellä eri Reynold-

sin luvulla. Virtaus simuloitiin laminaarina, kun valitut Reynoldsin luvut olivat väliltä 100–

300 ja turbulenttina, kun Reynoldsin luvut olivat väliltä 4050–4250. Turbulenttien virtaus-

ten simuloinneissa käytettiin luvussa 3 esitettyä Menterin SST 𝑘 − 𝜔-mallia sekä lasken-

taa pyrittiin tarkentamaan käyttämällä matalille Reynoldsin luvuille sopivia korjauskertoi-

mia.  



20 
 

4.2 Laskentaverkon riippumattomuus 

Ennen lopullista tulosten laskentaa, valittiin sopivat laskentaverkot laminaareille ja turbu-

lenteille numeerisille virtauslaskennoille. Valintaa varten oli suoritettava verkkoriippumat-

tomuustarkastelu, jolla tutkittiin, riippuvatko saatujen tulosten arvot laskentaverkon tark-

kuudesta [4, s. 5]. Verkkoriippumattomuustarkastelussa suoritettiin tulosten tarkkuuden 

tarkastelun lisäksi myös laskenta-ajan ja tulosten tarkkuuden optimointi, sillä koppien 

määrän kasvaessa myös laskenta-ajat kasvavat. Kuvassa 4 esitetyn geometrian numee-

risessa virtauslaskennassa jokaisella laskentaverkolla suoritettiin 200 iterointia, jonka jäl-

keen tarkistettiin, että laskenta oli varmasti konvergoitunut, mikä arvioitiin laskennan re-

siduaalien suuruudesta.  

 

Kuva 5. Verkkoriippumattomuustarkastelun tulokset laminaarille (A) ja turbulentille 
virtausmallille (B).  

Kuvan 5 perusteella huomataan, että laminaarin virtauksen simuloinnissa riittävä tark-

kuus saavutetaan, kun laskentakoppeja on käytössä noin 220 000. Tällöin suhteellinen 

ero laskennan tuloksissa verrattuna 415 000:lla kopilla saatuihin tuloksiin on noin 0,2 %. 

Turbulentin virtauksen verkkoriippumattomuustarkastelun perusteella huomataan, että 

painehäviö riippuu hieman laskentaverkon tarkkuudesta, mikä osoittautuu laskevana 

trendinä alemmassa kuvaajassa B. Tarkemmalla verkolla pystytään havaitsemaan pa-

remmin turbulentit virtauspyörteet, minkä myötä tulokset muuttuvat vielä verkon kasva-

essa. Laskenta-ajan ja tulosten tarkkuuden optimoimiseksi turbulenteissa virtauksissa 

käytetään 270 000 laskentakopin mallia, jonka tulosten suhteellinen ero on maksimis-

saan 0,5 % verrattuna 415 000:n laskentakopin verkolla ratkaistuihin tuloksiin.  

307,046

307,048

307,050

307,052

307,054

307,056

316000
318000
320000
322000
324000
326000
328000
330000

0 100000 200000 300000 400000 500000

lä
m

p
ö

ti
la

 (
K

)

p
ai

n
e 

(P
a)

laskentakopit (kpl)

Painehäviö
Korkein lämpötila

B 

308,435

308,440

308,445

308,450

308,455

308,460

2900
2920
2940
2960
2980
3000
3020
3040

0 100000 200000 300000 400000 500000

lä
m

p
ö

ti
la

 (
K

)

p
ai

n
e 

(P
a)

laskentakopit (kpl)

Painehäviö
Korkein lämpötila

A 



21 
 

5 TULOKSET JA ANALYYSI 

5.1 Numeerisen virtauslaskennan tulokset 

Numeerisessa virtauslaskennassa tutkittiin lämpönielun seinämän korkeinta lämpötilaa 

sekä kanavassa tapahtuvan painehäviön suuruutta laminaareissa ja turbulenteissa vir-

tauksissa. Painehäviö on laskettu myös luvussa 2 esitettyjen kitkakerrointen korrelaati-

oiden (2.9) ja (2.11) sekä yhtälöiden avulla (katso liite 1). Kuvassa 6 on esitetty Reynold-

sin luvun funktiona sekä numeerisen virtauslaskennan tulokset laminaarille virtaukselle 

että painehäviö kitkakertoimen korrelaatiolla (2.9) laskettuna.  

   

Kuva 6. Numeerisen virtauslaskennan tulokset laminaarille virtaukselle 

 

Kuten kuvasta 6 nähdään, painehäviö kasvaa lineaarisesti Reynoldsin luvun kasvaessa, 

ja luvussa 2 esitettyjen yhtälöiden avulla lasketut tulokset vastaavat hyvin numeerisen 

virtauslaskennan tuloksia. Numeerisesti ja korrelaation (2.9) avulla laskettujen painehä-

viöiden välillä on korkeintaan 2,7 %:n ero, joka saadaan Reynoldsin luvulla 100. Seinä-

män korkeimmassa lämpötilassa huomataan selkeä trendi: seinämän lämpötilan muu-

tosnopeus pienenee Reynoldsin luvun kasvaessa, ja Reynoldsin luvun välillä 100–300 

lämpötilaero lämpönielussa on noin 0,6 K. Tulosten perusteella on tärkeää, että jäähdy-

tyksen suunnittelussa huomioidaan korkeimman lämpötilan epälineaarisuus. Saavutettu 

jäähdytyshyöty pienenee merkittävästi Reynoldsin luvun kasvaessa, sillä painehäviön 

kasvaessa lineaarisesti, myös vaadittava pumppausteho kasvaa lineaarisesti.  
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Kuvassa 7 on esitetty turbulentin numeerisen virtauslaskennan tulokset sekä korrelaa-

tion (2.11) avulla lasketut painehäviön suuruudet Reynoldsin luvun funktiona.  

 

Kuva 7. Numeerisen virtauslaskennan tulokset turbulentille virtaukselle 

 

Kuvasta 7 huomataan, että turbulentin virtauksen painehäviön suuruuden ero eri mene-

telmillä laskettuna on noin 10 % Reynoldsin luvun välillä 4050–4250. Painehäviöt kuiten-

kin kasvavat lineaarisesti ja niillä on lähes samansuuruiset kulmakertoimet.  Ero lasken-

tamenetelmien välillä perustuu mitä todennäköisimmin valittujen menetelmien epätark-

kuuksiin. Numeerisella virtauslaskennalla pystytään mallintamaan yksityiskohtaisemmin 

turbulentin virtauksen ilmiöt verrattuna mittaustulosten korrelaatioihin perustuvaan las-

kentaan. Korrelaatioon perustuva laskenta antaa kuitenkin samaa suuruusluokkaa ole-

van tuloksen ja lähes yhtä suuren painehäviön muutoksen eri Reynoldsin lukujen välillä. 

Tulosten perusteella ei voi suoraan päätellä, kumpi tuloksista vastaa paremmin todellista 

tilannetta. Huomataan vielä, että seinämän korkein lämpötila laskee Reynoldsin luvun 

kasvaessa. Lämpötilakäyrän kulmakerroin on lähes vakio, ja lämpötilaero Reynoldsin 

luvuilla 4050–4250 on vain noin 0,01 K painehäviöeron ollessa noin 28 000 Pa.  

 

Kun laminaaria ja turbulenttia virtausta kanavassa verrataan keskenään, voidaan todeta, 

että turbulentti virtaus ei ole kannattava eikä realistinen vaihtoehto. Seinämän korkeim-

man lämpötilan ero laskennassa käytetyillä Reynoldsin luvuilla 100 ja 4250 on 1,4 K, 

jolloin painehäviöiden ero olisi noin 337 000 Pa. Lämpötilaeron näkökulmasta saavutettu 

hyöty on siis lähes olematon. Painehäviöt turbulentissa virtauksessa ovat yli 30 kertaisia 

verrattuna numeerisessa virtauslaskennassa käytettyihin laminaareihin Reynoldsin lu-
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vun arvoihin. Turbulentin virtauksen aiheuttama painehäviö on jo niin suuri, että se vaa-

tisi melko tehokkaan ja isohkon pumpun kierrättämään vettä kanavassa, mikä ei ole ta-

voiteltua esimerkiksi energiatehokkuuteen ja pieneen kokoon pyrkivissä elektroniikka-

sovelluksissa.  

 

Kuvassa 8 on vertailtu Reynoldsin luvulla 150 lasketun laminaarin virtauksen ja Reynold-

sin luvulla 4150 lasketun turbulentin virtauksen lämpötilojen jakautumista lämpönielussa. 

Lämpötila-asteikko kuvassa 8 on 306–308 K. Kuvan 8 alaosassa on esitetty mikrokana-

vassa kehittynyt nopeusprofiili kanavan leveyden suuntaisesti.  

 

Kuva 8. Mikrokanavan lämpötilajakauma laminaarille virtaukselle, Re = 150  (A) ja 
turbulentille virtaukselle, Re = 4150 (B) sekä laminaarin virtauksen (C) ja turbu-

lentin virtauksen (D) nopeusprofiilit 

 

Kuvan 8 osista A ja B huomataan, että hitaampi laminaari virtaus ei pysty jäähdyttämään 

lämpönielua tasaisesti, vaan siihen kehittyy selkeä lämpötilajakauma. Lämpönielu on 

kaikista lämpimin kanavan ulosvirtauksen alueelta. Lämpötilajakauma on myös selkeästi 

suuremmalla pinta-alalla verrattuna turbulenttiin virtaukseen. Turbulentissa virtauksessa 

mikrokanava ei lämpene yhtä paljon kuin laminaarissa virtauksessa, ja lämpötilajakauma 

on paljon tasaisempi. Selkeää eroa turbulentin virtauksen lämpötilajakaumassa ei nähdä 

sisäänvirtaus- ja ulosvirtausalueilla.  On siis tärkeää, että kuvan 8 osan A mukaisissa 

jäähdytysjärjestelmissä huomioidaan mikrokanavan epätasainen jäähtyminen. Kuvan 8 
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nopeusprofiileista huomataan, että ne muistuttavat laminaareille ja turbulenteille virtauk-

sille tyypillisiä profiileita. Laminaari virtausprofiili (C) muistuttaa lähes paraabelia ja tur-

bulentti virtausprofiili (D) on tulppamainen [14, s. 345; s. 367]. Turbulentissa virtauksessa 

on havaittavissa selkeä huippu, mikä johtuu todennäköisesti pisteiden kautta tehdyn so-

vitteen epätarkkuudesta.  

5.2 Kirjallisuustutkimuksen tulokset 

Lämpönielun lämmönsiirto-ominaisuuksiin pystytään vaikuttamaan monin eri tavoin. 

Lämpönielun materiaali, kiertävä fluidi, mikrokanavien muoto sekä lisätyt tappirivat ovat 

kaikki tekijöitä, jotka vaikuttavat siirtyvän lämmön määrään. Tappirivoilla pystytään pa-

rantamaan rivattoman mikrokanavaisen lämpönielun lämmönsiirtoa, mutta ne lisäävät 

virtausestettä ja aiheuttavat painehäviötä. [20] Tappiripojen korkeuden muokkaus on 

hyvä tapa vaikuttaa lämmönsiirto-ominaisuuksiin. Painehäviön ollessa liian suuri, voi-

daan pienentää tappiripojen korkeutta, jolloin painehäviö laskee. Vastaavasti ripojen ko-

koa kasvattamalla voidaan parantaa siirtyvän lämmön määrää kasvaneen pinta-alan 

myötä. [13]  

 

Korkeuden lisäksi ripojen muodolla voidaan vaikuttaa lämmönsiirto-ominaisuuksiin. 

Yang et al. [8] tutkivat erimuotoisten tappiripojen (engl. pin fin) ominaisuuksia numeeri-

sella virtauslaskennalla sekä kokeellisesti etsaamalla valmistetuilla mikrokanavaisilla 

lämpönieluilla. Tutkimuksessaan he tutkivat viiden erilaisen poikkileikkausgeometrian 

ominaisuuksia. Keskeiset tutkimustulokset on esitetty taulukossa 4. 

 

 Taulukko 4.  Ripojen lämmönsiirto-ominaisuudet, muokattu lähteestä [8]. 

Poikkileikkaus Kolmio Neliö Viisikulmio Kuusikulmio Ympyrä 

Piiri / mm 0,3798 0,25 0,1904 0,1551 0,141 

Poikkileikkaus-

ala / mm2 
0,0625 0,0625 0,0625 0,0625 0,0625 

Efektiivinen 

pinta-ala / mm2 
124,1946 109 103,768 101,4354 96,5663 

Painehäviö / Pa 17798,13 15697,70 15525,92 15166,85 14783,18 

Tmax / K 326,726 324,752 325,796 324,203 326,347 

Tmin / K 310,174 309,360 310,323 309,130 310,724 

Tave / K 321,095 319,703 320,596 319,218 321,102 

UCTS 5.15% 4.81% 4.83% 4.72% 4.87% 
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Taulukkoon 4 on koottu lämpönielun numeerisessa virtauslaskennassa käytetyt ripojen 

parametrit sekä saadut tulokset. Taulukossa mainittu efektiivinen pinta-ala tarkoittaa 

fluidin ja lämpönielun kontaktipinta-alaa. UCTS:llä tarkoitetaan piisirun yläosan lämpöti-

lajakauman yhtenäisyyttä.  UCTS näyttää maksimi- ja minimilämpötilan poikkeaman kes-

kilämpötilasta, ja mitä pienempi sen arvo sitä parempi se on piisirun toimivuudelle. Tau-

lukosta 4 nähdään, että sivujen määrän kasvaessa painehäviö pienenee, ja pienin pai-

nehäviö saadaan poikkileikkaukseltaan ympyrän muotoisilla rivoilla, sillä pyöreä muoto 

on virtaviivaisin ja estää virtauksen kulkua vähiten. Vastaavasti poikkileikkaukseltaan 

kolmion muotoinen ripa estää eniten nesteen virtausta ja nostaa painehäviötä. Numee-

risen virtauslaskennan perusteella hyväksi lämmönsiirtäjäksi osoittautuu poikkileikkauk-

seltaan kuusikulmion muotoinen ripa, sillä sen korkein ja matalin lämpötila ovat matalim-

pia verrattuna muihin geometrioihin, eli lämpöä siirtyy eniten fluidiin. Lisäksi sen UCTS-

arvo on kaikista pienin. [8]  

 

Tappirivan geometrian tiheysrakenne vaikuttaa painehäviöön eri tavoin erilaisilla virtauk-

silla. Reynoldsin luvun ollessa alle 300 poikkileikkaukseltaan kolmion muotoinen ripa, 

jolla on matalin tiheys, aiheuttaa vähiten painehäviötä. Virtaviivaisella ellipsin muotoisella 

rivalla on suurin tiheys, ja se puolestaan aiheuttaa painehäviötä eniten. Kuitenkin Rey-

noldsin luvun ollessa suurempi kuin 300 aiheuttaa virtaviivaisempi ellipsin muotoinen 

ripa vähiten painehäviötä ja kolmion muotoinen eniten. [21] Tappiripoja suunniteltaessa 

onkin siis tärkeää perehtyä siihen, kuinka haluttu ripageometria vaikuttaa painehäviön 

suuruuteen erilaisilla Reynoldsin luvuilla.    

 

Mikrokanavien geometriaa ja määrää muokkaamalla pystytään vaikuttamaan lämpönie-

lun lämmönsiirto-ominaisuuksiin. Moradikazerouni et al. vertailevat viiden eri sisääntu-

logeometrian vaikutusta mikrokanavan lämmönsiirtoon numeerisesti [6]. He osoittavat, 

että virtausnopeutta kasvattamalla kaikissa kanavissa lämmönsiirto lämpönielun ja 

fluidin välillä paranee. Lämmönsiirto jokaisella geometrialla heikkenee, kun fuidin sisään-

tulo lämpötilaa kasvatetaan tai alkuperäistä mikrokanavien määrää kasvatetaan 12 kap-

paleesta. Parhaiten lämmönsiirto-ominaisuuksiltaan kanavaksi soveltuvat poikkileik-

kaukseltaan kolmion ja ovaalin muotoiset mikrokanavat, joilla lämpönielun lämpötila saa-

daan pidettyä kaikista matalimpana. Huonoiten mikrokanavageometriaksi soveltuvat 

kuusikulmion muotoisen kanavat, jotka vaativat eniten pumppaustehoa ja jotka siirtävät 

huonoiten lämpöä. Kustannustehokkuuden näkökulmasta ovaalin muotoinen mikroka-

nava on paras vaihtoehto. [6]  
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Paljon käytetty kanavan muoto on suorakulmion muotoinen kanava. Se on yksinkertai-

nen ja kustannustehokas muoto valmistaa, ja sen tasaiselle pinnalle pystytään imple-

mentoimaan lämmönsiirtoa lisääviä tappiripoja. Tuckerman ja Pease käyttävät ensim-

mäisissä mikrokanavaisissa lämpönieluissa suorakulmion muotoisia mikrokanavia. He 

ehdottavat kasvattamaan suorakulmaisen kanavan sivusuhdetta, jotta lämmönsiirtoa 

saataisiin kasvatettua. [1] Raghuraman et al. simuloivat tutkimuksessaan [15] virtausta 

kolmessa eri mikrokanavassa, joiden sivusuhteet ovat 20, 30 ja 46,66.  Kun sivusuhde 

kanavassa on 20, painehäviö ja lämmönsiirronvastus kasvavat suuremmiksi kuin sivu-

suhteiden arvoilla 30 tai 46,66. Kun sivusuhdetta kasvatetaan suuruuteen 46,66 saa-

daan suurin virtausnopeus, mutta tällöin pumpulta tarvitaan enemmän tehoa, sillä tila-

vuusvirta kanavassa kasvaa. Parhaimmaksi sivusuhteeksi tutkimuksessa paljastuu sivu-

suhde 30, jolla mikrokanavaan saadaan sopiva tasapaino virtausnopeuden ja painehä-

viön välillä. [15]  

 

Kiertävän fluidin valinnalla voidaan vaikuttaa oleellisesti siirtyvän lämmön määrään. Kier-

tävältä fluidilta vaaditaan korkeaa ominaislämpökapasiteettia, sillä se lämpenee hitaasti, 

jolloin lämpötilaero säilyy suurena ja enemmän lämpöä saadaan siirrettyä lämpönielusta 

fluidiin. Korkean lämpökapasiteetin omaava fluidi toimii hyvänä lämpöpuskurina, ja sys-

teemi on termisesti stabiili. Tähän käyttötarkoitukseen esimerkiksi vesi toimii erittäin hy-

vin. [13] Nestejäähdytys on tunnettu jo 1960-luvulta asti [2], ja sitä on pyritty kehittämään 

eri tavoin. Eräs kehityksen trendi on kaksifaasinen jäähdytys, jossa jäähdytysneste kie-

huu virratessaan kanavassa.  

 

Kaksifaasisen jäähdytyksen etu on korkea konvektiivinen lämmönsiirtokerroin, joka voi 

olla jopa 10 kertaa suurempi kuin yksifaasisen fluidin. Toinen kaksifaasisen jäähdytyksen 

suuri etu on kyky siirtää suuria määriä lämpöä, sillä faasinmuutoksessa fluidiin sitoutuu 

paljon lämpöenergiaa latentiksi lämmöksi eli piileväksi lämmöksi. Esimerkiksi veden höy-

rystymisen latenttilämpö on 2257 kJ/kg normaalissa ilmanpaineessa, ja sen ominaisläm-

pökapasiteetti on 𝑐𝑝 ≈ 4,2 kJ/kg°C. Lämmönsiirtopotentiaali pienellä massavirralla tekee 

kaksifaasisesta jäähdytyksestä varteenotettavan vaihtoehdon mikrokanavaisiin lämpö-

nieluihin. Ongelmat kaksifaasisissa järjestelmissä ovat kuitenkin systeemin stabiilisuus 

kiehumisen aikana sekä fluidin tasainen jakaantuminen sisääntulossa. [5, s. 221–222]  
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Kaksifaasisen fluidin lisäksi kiertävään fluidiin voidaan lisätä 1–100 nm:n kokoisia metal-

lisia tai epämetallisia nanopartikkeleita. Tyypillisiä nanopartikkeleita ovat erilaiset metalli- 

ja epämetallioksidit, kuten Al2O3 ja SiO sekä metallit kuten Cu. Nanopartikkeleiden tila-

vuusprosentti fluidissa on noin 0,25–5%.  Nanopartikkeleilla on huomattavasti korkeampi 

lämmönjohtavuuskerroin kuin esimerkiksi vedellä, joten lisäämällä niitä veteen voidaan 

kasvattaa sen lämmönjohtavuutta jopa yli 20 %. Myös konvektiivista lämmönsiirtoker-

rointa on mahdollista parantaa jopa yli 10 %, kun kiertävänä fluidina on vesi. [22] Na-

nopartikkeleiden lisääminen kasvattaa kuitenkin fluidin viskositeettia ja lisää viskositeetin 

alueellisia eroja fluidissa. [5, s. 149–150] Viskositeetin kasvaminen lisää fluidikerrosten 

välistä kitkaa, mikä puolestaan kasvattaa painehäviötä.  
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6 YHTEENVETO  

Tässä työssä tutkittiin mikrokanavaisten lämpönielujen numeerista mallinnusta sekä 

lämmönsiirtoa. Työn tarkoituksena oli selvittää, miten mikrokanavaisia lämpönieluja mal-

linnetaan numeerisesti sekä miten erilaiset virtaustyypit vaikuttavat kanavan seinämän 

lämpötilaan ja kanavassa tapahtuvaan painehäviöön. Lisäksi työssä kartoitettiin keinoja 

parantaa mikrokanavaisten lämpönielujen lämmönsiirtoa.  

 

Numeerisessa mallinnuksessa perustana ovat hallitsevat yhtälöt, jotka kuvaavat vir-

tausilmiötä ja lämmönsiirtoa. Mikäli virtaus on turbulentti, täytyy hallitsevia yhtälöitä muo-

kata esimerkiksi RANS-yhtälöiksi, jotta ne ovat tietokoneiden laskentatehon kannalta ke-

vyempiä laskea. Tällöin laskentaan syntyy lisätermejä, Reynoldsin jännityksiä, jolloin 

avuksi tarvitaan turbulenssimalleja. RANS-yhtälöiden ja turbulenssimallin yhtälöiden rat-

kaisemiseksi tarvitaan menetelmä, jolla ratkaisu voidaan laskea. Kontrollitilavuusmene-

telmä on eräs ratkaisumenetelmä, jota käytetään kaupallisissa numeerisen virtauslas-

kennan ohjelmistoissa. Siinä haluttu geometria jaetaan laskentakopeiksi kutsuttuihin alu-

eisiin, joissa tarvittavat yhtälöt ratkaistaan. Tällöin tulokseksi saadaan virtaus-, paine- ja 

lämpövirtakentät. 

 

Oman numeerisen virtauslaskennan tuloksista huomattiin, että Reynoldsin luvun kasva-

essa lämpönielun lämpötila laski molemmilla virtaustyypeillä, mutta laminaarissa virtauk-

sessa lämpötilan muutos oli suurempi kuin turbulentissa. Laminaarissa virtauksessa oli 

selkeämpi lämpötilajakauma kuin turbulentissa virtauksessa, jossa lämpötila pystyttiin 

pitämään hyvin tasaisena. Painehäviö oli erittäin suuri turbulentissa virtauksessa, mikä 

tekee turbulentista virtauksesta huonon vaihtoehdon lämpönielun fluidin virtaustyypin va-

linnaksi.  

 

Lämpönielun lämmönsiirtoa on mahdollista tehostaa lisäämällä kanavaan tappiripoja, 

mutta niiden geometria on huomioitava, sillä ne nostavat painehäviötä. Painehäviön suu-

ruus vaihtelee myös virtaustyypin mukaan erilaisilla geometriatiheyksillä. Ripojen geo-

metrian ohella myös mikrokanavan muoto on tärkeää huomioida. Yksinkertainen kana-

vamuoto on kustannustehokas vaikkei tehokkain lämmönsiirto-ominaisuuksiltaan. Kor-

kean ominaislämpökapasiteetin omaava fluidi on hyvä valinta kiertoprosessin lämmön-

siirtäjäksi, ja siihen voidaan lisätä lämmönsiirtoa kasvattavia nanopartikkeleita. Suunnit-
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teluprosessissa on huomioitava kaikki ilmiöt, joihin lämmönsiirron parantaminen vaikut-

taa: painehäviö, fluidin lämpötilan nousu, virtausnopeus, lämmönsiirto sekä sisään- ja 

ulostulovirtauksen lämpötilat. Näiden kaikkien ominaisuuksien huomiointi tekee mikro-

kanavaisen lämpönielun suunnittelusta lopulta haastavan teknoekonomisen optimointi-

tehtävän. 

 

Tässä työssä kehittämismahdollisuuksia mallinnuksen kannalta tarjoavat kokeellisen 

mittausdatan sekä validointitulosten puuttuminen. Jatkoa ajatellen kannattasikin valita 

hyvin dokumentoitu ja vertaisarvoitu referenssigeometria, jonka laskennan tuloksia voi 

hyödyntää omaa numeerista virtauslaskentaa varten. Lisäksi lämpönieluun kohdistuva 

lämmitysteho olisi voinut olla suurempi, jotta tuloksiin olisi saatu suurempi ja selkeämpi 

lämpötilaero. Omassa laskennassa tulokset ovat hyvin riippuvaisia laskentaverkon tark-

kuudesta sekä reunaehdoista. Etenkin virtauksen rajakerroksessa on tärkeää, että las-

kentaverkko on riittävän tiheä. Laskentaan liittyi myös paljon oletuksia, jotka yksinker-

taistavat tilannetta. Tuloksiin liittyy siis paljon epävarmuuksia.  

 

Tulevaisuudessa tutkittavaa riittää varmasti mikrokanavaisissa lämpönieluissa sekä mik-

rokanavalämmönsiirrossa, sillä esimerkiksi mikroskaalan laminaarin virtauksen ja turbu-

lentin virtauksen siirtymärajat ovat edelleen epäselvät, mikä luo epävarmuutta suunnit-

teluun [5, s. 104]. Alati kehittyvä tekniikkaa tulee myös tulevaisuudessa tarvitsemaan 

tehokkaita jäähdytyselementtejä, joista mikrokanavaiset lämpönielut ovat lupaava vaih-

toehto. 

 

  

 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 



30 
 

LÄHTEET 

   
[1]   D.B. Tuckerman, R.F.W. Pease, High-Performance Heat Sinking for VLSI, IEEE Electron
 Device Letters, 1981; Vol.2(5), pp.126–129.  
 
[2] R., Simons, M. Ellsworth, R. Schmidt, V. Cozzolino, Review of cooling technologies for 

computer products, IEEE Transactions on Device and Materials Reliability, 2004 Dec, 
Vol.4(4), pp. 568–585. 
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