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Résumé :

L’évolution extrémement rapide des technologiesdiéaux microprocesseurs, permet
d’atteindre déja plusieurs GHz tout en diminuanttddle des puces électroniques. Par
conséquent, la densité de flux de chaleur degagéeces circuits étant en constante
augmentation, ceci donne naissance a leur échagrftetdn des probléemes majeurs réside en
I'évacuation et le transport de I'énergie dissigee ces systemes. Cette tendance de
miniaturisation entraine de sérieuses contraintedodctionnement pour ces composants,
notamment au niveau de la température de fonctinene Cette thése s’inscrit donc dans la
logique de la simplification et de I'amélioratiore da gestion thermique des composants
électroniques de puissance. L'objectif de cettdettionsiste en la modélisation thermique et
hydrodynamique d'un systeme de refroidissement poaroprocesseur de micro-ordinateur
de bureau. Le dit systeme est un radiateur aeslgtanes est soumis a un jet d’air impactant.
Ceci étant, dans le but danalyser les paramettescogmmandent ce mécanisme de
refroidissement pour une éventuelle amélioratiorourP ce faire, la modélisation
hydrodynamique et thermique ainsi que les conditianx frontiéres imposées au systeme
sont présentées. La résolution des équations goavis est ensuite réalisée par code CFD
Fluent et par un code de calcul développé surda Hain modéle numérique mis en place. Le
code est fondé sur la méthode des différencessfi@ette étude a permis de bien cerner les
atouts de l'outil numérique, a refléter et reproddes phénomenes physiques y intervenant.
Apres avoir assuré I'étape de validation, le codété exploité pour étudier l'effet des
différents paramétres géométriques et dynamiqudesucaractéristiques de I'écoulement et
par conséquent sur I'amélioration du transfert ll@lerir. La prédiction des performances
hydrodynamiques et thermiques du dispositif de ordissement montre bien que le
Microprocesseur délivrant jusqu’a 80W de puissamest, convenablement refroidi par le
radiateur étudié comme cela est indiqué par letoacteur. Nous avons constaté l'importance
des caractéristiques géomeétriques et dynamiques tlamélioration des capacités de
refroidissement du radiateur. On note a titre deple, une amélioration globale de la
résistance thermique du radiateur d’environ ~7%pguit avoir lieu en augmentant la vitesse
de refroidissement de 5 m/s jusqu’a 6m/s seulem@at conséquent, les performances
thermo-hydrodynamiques du radiateur peuvent étrediarées davantage, d’'ou le recours a
cette technique simple et économique reste enaoeesalution privilégiée pour la gestion
thermique des composants €électronique de puissance.

Mots clés :
Convection forcée, refroidissement, composantdrél@ques, radiateur, jet d’air impactant,
résistance thermique, perte de pression.



Abstract:

The rapid development of technologies related toroprocessors, already achieves several
GHz, while reducing the size of microchips. Therefdhe flux density of heat generated by
these circuits is constantly increasing, this givieth to their heating. One major problem lies
in the disposal and transport of the energy dissthady these systems. This trend of
miniaturization has serious operational constrafotsthese components, particularly at the
operating temperature. This thesis is therefor@gchl consequence of simplifying and
improving the thermal management of power electramumponents. The objective of this
study consists of thermal and hydrodynamic modelio a cooling system for
microprocessor. The system is a heat sink of piaseis subjected to an air jet impingement.
In order to analyze the parameters those contrel dboling mechanism for possible
improvement. To do this, the thermal and hydrodyisamodeling and boundary conditions
imposed on the system are presented. The resohftigoverning equations is then performed
by Fluent CFD code and a developed code basedeofinite difference method. This study
has clearly identified the advantages of numetigals to reflect and reproduce the physical
phenomena occurring in the heat sink. After segutite validation step, the code has been
used to study the effect of different geometricapagters and dynamic characteristics of flow
and therefore on improving the heat transfer. tedj the performance of hydrodynamic
and thermal cooling device shows that the microggsor to deliver up to 80W of power is
properly cooled by the heat sink as indicated yrttanufacturer. We noted the importance
of geometric and dynamic characteristics in enhantne capacity cooling of the heat sink.
For example, overall improvements in the thermalstance of the radiator of ~ 7% which
can occur by increasing the cooling rate of 5 no/6in/s only. Therefore, the thermo-
hydrodynamic performance of the heat sink can lehdéu improved, hence the use of this
simple and economic technique remains a preferodatien for thermal management of
power electronics components.

Keywords:

Forced convection, cooling, electronic componeritsat sink, air jet impinging, heat
resistance, pressure drop.
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Introduction

L’évolution de ces dernieres années en terme denobagies de fabrication des
composants électroniques permet a I'heure actdiglieégrer de milliers de transistors tout en
continuant a diminuer la taille des puces. Par égunent, la densité de flux de chaleur
dissipée par ces composants croit constammentaimett des problemes séveres
d’évacuation et de transport de cette chaleur. Bmdsmaine de I'électronique de puissance,
les puissances ont tendance & dépasser quelquainesrde W/cm[1]. Pour faire face a
cela, de nombreuses solutions sont actuellemerglagpées afin d'améliorer les transferts
thermiques dans les systemes électroniques.

La miniaturisation du volume et du poids des corapts €lectroniques est devenu en
effet un critere primordial. Les systémes électjaes de puissance ont été parmi les premiers
a suivre cette tendance. Cette évolution s’estitaghar des niveaux de puissance dissipée et
des densités de flux thermiques tres élevées.

Dans le domaine de la microélectronique, les disdaiegrés sont de plus en plus petits
et de plus en plus performants. Comme l'avait préslico-fondateur de la société Intel
Gordon Moore en 1965, le nombre de transistorscpeuit intégré de méme taille, double
tous les dix huit mois, depuis leur apparition ddas années soixante. L’évolution
extrémement rapide des technologies liées aux pmocesseurs, permet d’atteindre déja
plusieurs GHz tout en diminuant la taille des puglestroniques. Par conséquent, la densité
de flux de chaleur dégagée par ces circuits étantomstante augmentation, ceci donne
naissance a leur échauffement. Un des problemgsurearéside en ['évacuation et le
transport de I'énergie dissipée par ces systemes.densités de chaleur dissipées par les
microprocesseurs sont passées de 0,5 Wams les années quatre-vingt jusqu’a 40 Vf/cm
au début du ZI"siécle. Les prédictions pour la fin de cette dé@sont encore plus sévéres
avec des flux de I'ordre de 250 W/t).

Cette tendance de miniaturisation entraine de usagecontraintes de fonctionnement

pour ces composants, notamment au niveau de la&tatope de fonctionnement.



Introduction générale

Pour fonctionner correctement, les composants dessguoce doivent avoir une
température de jonction inférieure & une limite fdectionnement spécifiée par le

constructeur.

L'étude du comportement thermique des composdmisr@niques et des assemblages
de puissance tient aujourd’hui une place capitamsdla conception des systemes
électroniques soumis a un environnement sévere éthauffement excessif dégrade les
performances du composant, réduit sa durée det yaeut provoquer sa défaillance. L'étude
du comportement thermique du composant aidera dooaractériser I'état sous lequel est

soumis, prévoir sa fiabilité, sa durée de vieéolution de ses performances dans le temps.

Dans ce contexte, le niveau d’efficacité des rdfssieurs associés a ces systemes, a du
étre amélioré dans des proportions importantesgidde développement du domaine de la
thermique, ce sont encore a I'heure actuelle lefopeances de dissipation thermique du
refroidisseur qui limitent le fonctionnement destéynes électroniques. La gestion de la
chaleur dans ces systemes peut étre assurée a gartmoment ou le systeme de
refroidissement assure 'extraction des énergissipites tout en diminuant la température du

silicium a un niveau non destructif (<100°C) [1].

En dehors de I'énergie déposée par un rayonneneenthaleur produite dans un
composant électronigue principalement pour origine la dissipation pafetefloule qui
accompagne les déplacements internes de chargésgéies. Indépendamment de la capacité
thermique du composant en question, si on veuarig@er d'une élévation de température
excessive cette chaleur doit étre évacuée. Le dentthermique, notamment le
refroidissement et l'extraction de la chaleur,wstenjeu de plus en plus important dans un
grand nombre d'applications industrielles. |l éshc essentiel de concevoir des systemes
energétiques efficaces pour le refroidissemeniedecomposants afin d’éviter des surchauffes

locales ou globales.

Plusieurs méthodes de refroidissement ont étéiégtsiddans le but d'améliorer le
transfert de chaleur et augmenter l'efficacité dgstémes de refroidissement. Parmi ces
méthodes, on trouve les méthodes classiques dmdisflement par convections naturelle et
forcée avec des écoulements gazeux et liquidest lh noter que la convection naturelle est
utilisée pour les systemes de faible puissance dedsités de flux faibles. Le refroidissement
des systémes de forte puissance et a grande eatiessite une dissipation thermique plus

élevée, raison pour laquelle la convection foretdaeplus appropriée dans la plupart des cas.
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Le refroidissement par un liquide peut étre soihomhasique, soit accompagné d’'un échange
thermique par changement de phase. Toutefois, Engleux cas on utilise un circuit
hydraulique dans lequel circule un liquide caloport entrainé par une pompe qui
emmagasine la chaleur au niveau du systéeme adeffmour la redistribuer ensuite a un

dissipateur.

Bien quele refroidissement de certains composants de fopeissance
(microprocesseurs, diodes laser...) se fait de ptuples avec écoulement d'un liquide ou
avec changement de phase, le refroidissement mardedeent d’air demeure encore tres
utilisé. En effet, ce type de refroidissement @giraprié pour des composants de moyenne et
de faible puissance tels que les processeurs pmuo-ordinateur, de cartes graphiques, les
disques durs, les racks de serveur, de réseau tiédemmunication. Il constitue I'une des

solutions énergétiques les plus économiques.

D'autre part, les avantages inhérents des radsafecanaux miniatures ont permis a ces
systemes d'occuper de plus en plus une place @évabld dans les techniques de
refroidissement a petites échelles. Les micro-teldgies prennent de 'ampleur dans notre
quotidien, par conséquent de nouveaux défis s'iemia® nous en matiere de compréhension

des écoulements dans les mini- et les micro-canaux.

Cette thése s’inscrit donc dans la logique dentglfication et de I'amélioration de la
gestion thermique des composants électroniquesutsgmce. C'est dans ce contexte que

nous allons mener notre étude.

L'objectif de cette étude consiste en la modébtsathermique et hydrodynamique d'un
systeme de refroidissement pour microprocesseunide-ordinateur de bureau. Ceci étant,
dans le but d'analyser les parametres qui commamdemécanisme de refroidissement. Un
code de calcul en langage C++ est alors dévelogpkamméthode des différences finies sur la
base des modeles physique et mathématique établisje de simuler I'écoulement du fluide
et le transfert thermique conjugués dans le dispals refroidissement dans une perspective
d'amélioration. Aussi, une simulation sur la baseGFD ANSYS-Fluent est menée pour
I'étude de I'‘écoulement afin de confronter les Itasu hydrodynamiques. De ce fait, les
champs de vitesse, de pression et de températarvaié dans les détails le probléme en

question, sont analyseés.

Le contenu de la these s'articule autour de quatpitres, une introduction générale et

une conclusion générale.
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En introduction, nous abordons tout d’abord lebpFrmatique de I'échauffement excessif
des composants électroniques lié a leur développeaiasi qu'a miniaturisation de plus en
plus accrue. Une présentation des différentes igobga de refroidissement est donnée tout en

fixant les objectifs de la présente étude.

Le premier chapitre est consacré a la revuedgtdphique concernant les problémes
d'évacuation de chaleur dus a la miniaturisatioesttconsacré également aux différentes
méthodes de refroidissement adoptées. Le paraaetrésistante thermique est employé
pour caractériser la performance du radiagtufacilite la comparaison et le choix du

radiateur de ce dernier.

Le deuxieme chapitre concerne l'application physiqise en ceuvre. Une description
de I'écoulement et des échanges thermiques liésfrnidisseur a ailettes planes soumis a un
jet d'air impactant est faite. Aussi, les paransette performances du radiateur sont abordés.
Les données du systeme, la modélisation hydrodynamiet thermique ainsi que les

conditions aux frontieres imposées au systememseésentées.

Dans le troisieme chapitre, nous décrivons le neodemérique mis en place et les
différents aspects de la méthode numérique ad@iée que sa mise en ceuvre sur machine
en phase de simulation. Aussi, les outils numésamraployés en simulation y sont présentés.
Une premiere partie a été consacrée a la simuldgdi®coulement dans le canal du radiateur
par le biais de CFD Fluent. La deuxieme partie aorée a la simulation thermique et a la
simulation dynamique, est réalisée a l'aide d'umecsource développé en langage de
programmation C++. Le code développé est soigneaisewalidé en comparant les résultats
obtenus a ceux du code CFD Fluent ainsi qu'aux@emdisponibles de la littérature.

Dans le quatrieme et dernier chapitre, les résul@meriques issus des simulations
sont élaborés, présentés et discutés. Le modaiénque est ensuite valigear les résultats

expérimentaux de la littérature.

Enfin, on conclura ce travail par une conclusiomégéle suivit un ensemble de

perspectives a retenir pour des développementssfutu



Chapitre I
Revue bibliographique

Suite aux progrés récents de la technologie, ¢@sposants électroniques deviennent de
plus en plus puissants tout en diminuant de ta¥ie.leurs fréquences de fonctionnement tres
élevées, certains composants présentent un fodgdéwgent de chaleur notamment dans le
domaine de I'électronique. En effet, de nos jdesscomposants de puissance (microprocesseurs,
disques durs, barrettes mémoires, convertisseutedsion, ...) peuvent dissiper plusieurs
centaines de watts par centimetre carré [2ur surchauffe réduit leur durée de vie et peut
provoquer des défaillances lors du fonctionnemé@ne bonne évacuation de la chaleur est donc
primordiale pour assurer le fonctionnement et &bifité de ces dispositifs [2,3]. Le besoin
d'améliorer les techniques de refroidissement dasposants électroniques a faible et a forte
puissance, a ouvert le champ de la recherche cwmrttefe transfert thermique ces derniéres
années.

Les années 90 ont été marquées par I'émergenc®B&S (Micro Electro-Mechanical
System) sur la microinformatique et sur 'automelnll des usines de semiconducteurs dédiés a
la production de MEMS furent construites par desrepmises telles que Intel, Bosch ou
Motorola.

Il est & noter qu'en 20 ans, I'évolution des MEBI®Sté extrémement importante sur deux
points essentiellement :

- Les niveaux d’intégration sont de plus en plusgseés et les systemes sont de plus en plus

complexes. La frontiere entre micro-électroniquengtrosystemes tend a s’estomper,

I'industrie microélectronique s’enrichit par desndébions initialement dévolues aux

microsystemes.

- Les MEMS sont partout, aucun domaine n'est egargs sont introduits dans tous les

secteurs de la vie moderne.
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I. 1 L'échauffement des composants électroniques

Le courant qui passe dans les composants éleamesiconduit a l'apparition d'une forte
chaleur qui a tendance a se dissiper vers |'extéde composant. De ce fait, il est absolument
nécessaire de tenir compte de la source générateiceette chaleur. En effet, tout composant
électronique chauffe (a de rares exceptions ptésil est un semi-conducteur, il peut étre détruit
si sa température dépasse une valeur critiquerédiexemple, il vaut mieux ne pas excéder les

130°C pour des composants a base de Silicium [2].

L'augmentation de la fréquence de fonctionnement |'@tplosion de projets de
miniaturisation a engendré plusieurs problemes adsaugmentation considérable du flux de
chaleur généré par les composants électroniquds.cBaleur générée n'est pas dissipée en temps
voulu, la température de jonction sera supérieuceli@ recommandée par le constructeur, le
contrdle thermique devient donc de plus en plusptexe. Comme le nombre de transistors dans
un circuit intégré double chaque deux années daltwi de Moore (Figure 1.1), la génération de
la chaleur dans ce circuit augmente égalemenj4dn a par exemple un dispositif fonctionnant
avec une vitesse de 5PMHZ , ayantcing millions de portes et une puissance d'éngrgieporte
égale a 0.1pW, la dissipation de puissance dans un tel dispesiti375W. Cette dissipation de
puissance dans I'espace est une contrainte, dépgsséois le seuil de I'imagination [5].

L'influence de la température se manifeste par:

- Les performances électriques : La température @ee une valeur limite au-dela de laquelle le
fonctionnement n'est plus garanti. Les dérives pasmetres électriquegrovoquent une
diminution des performances du composant électuenmpuvant aller jusqu'a la défaillance.

- Le packaging (encapsulation) soumis a des greslidm température tres importants. Il existe
des températures critiques auxquelles se produidest changements d'état, de structure
physique.... Le fluage et le relachement des con@sidans les matériaux sont accélérés par la
température et peuvent conduire a des rupturesnubéits.

- Les cycles thermiques auxquels sont soumis désriaax reliés entre eux et de coefficients de
dilatation différents, induisent des forces trepamiantes qui peuvent conduire a une rupture
instantanée ou créer une fatigue qui risque degonaer une rupture a long terme.
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Figure I. 1: Loi de Moore [6].

Le packaging et la gestion thermique dans les équimts électroniques sont devenus des
enjeux importants en raison de I'augmentation desanix de puissance et de la miniaturisation
des dispositifs. Avec larrivée des encapsulatigphgs denses avec des fréquences de
fonctionnement plus élevées, le colt, la fiabiktéla taille des puces électroniques ont été

améliorés. Mais la gestion thermique n'a pas swiffisamment cette évolution.

La figure 1.2 présente I'évolution de la puissartbermique dissipée pour différentes
générations de microprocesseurs (Intel, AMD, PoR@r etc...). Notons ici une augmentation
considérable de la puissance thermique dissipédegamicroprocesseurs au cours des deux

derniéres décennies.

En pratique, la dissipation de la chaleur, dedt®rde 100V, a I'air, dans un petit boitier
d'ordinateur est un probleme de grande importaSteun systeme'évacuation de chaleur
efficace n'est pas installé au sein de I'ordinateardernier souffrira de perte de performances et

sa durée de vie sera sérieusement compromiseracizeurcie [8].

Tous ces défis ont imposé le besoin de changenmaptessionnants du processus de la
conception et de la gestion thermique de la mieagbnique. Dans les dernieres décennies,
beaucoup de nouvelles techniques ont été dévelsppéres le domaine du refroidissement

électronique. L'objectif est donc la rechercheydtésnes de refroidissement plus performants.
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Figure I. 2. Evolution de la dissipation thermiqdes microprocesseurs [7].

L’évolution des techniques de refroidissement éstitément liée a I'augmentation de la
puissance thermique et de la complexité des ciradligctroniques. La tendance de l'industrie
électronique de dissiper plus de puissance dapdudepetits modules a créé des défis de gestion
thermique croissants. La densité de flux atteiat36 W/cm?2 dans les nouvelles générations de

microprocesseurs. De nos jours, les futures exggetiermiques sont soigneusement étudiées.

I. 2. Mécanismes de transfert de chaleur dans legsgemes

Le refroidissement d’'un composant générant dehkdear est devenu impératif, afin de
maintenir sa température dans des limites ou lfoeance et le fonctionnement ne sont pas
compromis. D’'une maniere générale, un transfextt@geur a lieu par trois mécanismes qui sont
la conduction, la convection et le rayonnement. faatiere d’évacuation de chaleur par
conduction, la technique des plagues de fibresadeooe orientées (conduction anisotrope) est
incontestablement la plus performante, mais restejaur réservée a I'aéronautique et au spatial
pour une question de co(lt [9]. Plus usuellementhkdeur est transmise a 'air ambiant par des
radiateurs et des ventilateurs. Si la charge tlprenimposée a I'air ambiant est trop importante,
on confine cette chaleur directement dans un flusdéoporteur par lintermédiaire d’un
eéchangeur de chaleur. Le transfert de chaleurugdefiréfrigérant peut alors fonctionner soit en

mode monophasique en utilisant un liquide ou un g@it en mode diphasique.



Chapitre | : Revue bibliographique

Quand au transfert de chaleur par rayonnemeatnisiste en un échange de chaleur entre
deux parois séparées par un milieu transparerstadit d'une émission de I'énergie interne; il
s’agit donc d’un flux de chaleur émis par le cotpssidéré. En conséquence, contrairement a la

convection et a la conduction, le transfert d'éieergar rayonnement ne nécessite pas

obligatoirement la présence d'un milieu matériel.

I. 3. Evacuation de chaleur par convection

Le refroidissement par convection, occupe uneepilaportante et demeure le mode le plus

prisé dans de nombreuses applications.

La température de la puce est en grande partietmomEe par 'échange thermique qui a
lieu entre la paroi du composant et l'air ambialdéchange dans cette zone se fait par
convection. C'est le mode d'échange de chaleutepaiais d'un fluide en mouvement. figure
I. 3. montre le schéma de principe de la convecitne un solide dont la température eseflle

milieu ambiant (fluide en mouvement) dont la tenapére est 7.

R
b

Figure I. 3. Principe de la convection thermique
Le flux de chaleur qui peut étre échangé entreées milieux s’écrit de la facon suivante :
Q=hA(ML-T) , (1.1)
avecA la surface d’échange entre le solide et le fluien? et h le coefficient d’échange
convectif qui s’exprime eWm?K™.

D'aprés la relation I.1il est clair de voir qué est inversement proportionnel a la difféerence de
température entre le fluide et le solide. Le coddfit h dépend essentiellement des propriétés
physiques du fluide utilisé et de la géométrie dlidse. Sa valeur augmente si la conductivité

thermique du fluide augmente.
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Le probléme de la convection est trés complexéecaalcul résulte de deux phénomenes qui sont
la conduction et le transport des particules adtieur du fluide.

Si le mouvement du fluide est du a une différeted¢empératures, on parle de convection
naturelle. Si ce mouvement est le résultat d’'urimmexterne, on parle de convection forcée.

Ainsi, le probleme thermique est couplé a un proleléle mécanique des fluides.

En 1994, Kakag, Yurucu et Hijikata [2] ont étudigérentes méthodes de refroidissement
dans le but d'améliorer le transfert de chaleurmP@es méthodes, on trouve les méthodes
traditionnelles de refroidissement par convectioasgurelle et forcée. Il est a noter que la
convection naturelle est utilisée pour les systedeetible puissance et de densité de flux réduite
[10]. Le refroidissement des systéemes de fauessance et a grande échelle nécessite une
dissipation thermique plus élevée, raison pourddgua convection forcée est la plus appropriée
dans la plupart des cas (figure I. 4.).
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Figure I. 4. Les valeurs limites du flux thermicgedon les techniques de refroidissenjdrii.

I. 3. 1 Convection naturelle et convection mixte

Parmi les travaux réalisés dans ce domaine, ongteut'étude menée par Icoz et Jaluria
[12] qui ont présenté une conception de refroidiss® des systémes électroniques. lls montrent
gue le maintien de la température des composastg@hiques délivrant des valeurs extrémes de
flux de chaleur dans un intervalle acceptable esisiple en ayant un écoulement d'air sous
certaines valeurs du nombre de Reynolds.

-10-
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Dans le but d'examiner les différents aspects desil@ments naturels laminaires et
périodiques rencontrés dans les problémes de defseiment électronique, Kelkar [13] a mené
une étude numeérique dans un canal vertical. Soe kles parois ou sont montés successivement
des blocs chauffés. L'écoulement périodique ascerglalimente de l'air chaud généré par le
premier bloc, ce qui augmente la température @edlément en passant d'un bloc a un autre.
Afin de calculer I'écoulement autour d'un seul b&tauffé avec des conditions aux limites
périodiques, une formulation mathématique avec m@osition du champ de température
linéaire et périodique a été proposée dans cearakqikar [13] et a été insérée dans le code de
calcul Fluent. De méme, Fujet al [14] ont étudié expérimentalement et numeériquenien
transfert de chaleur par convection naturelle dnsemble de circuits intégrés. Les équations de
Navier-Stokes, I'équation de I'énergie et notamriiéguation de la chaleur dans les plaques ont
été résolues en 2D avec un nombre de Grashof vatea.3x16 & 8.8x16 et un facteur de
forme L=h.I variant de 8 a 30. Les auteurs ont trouvé uneespandance entre les résultats

numériques et expérimentaux sauf poaB80 ou l'effet d'un écoulement 3D est signifiant.

Récemment, Desrayaud [15] a réalisé une étudempérigue sur un systéme en 2D
constitué de canaux paralleles avec une seule esodec chaleur. Le systéme simule le
refroidissement d'un ensemble de circuits impri(RB) avec des modules chauffés placés a la
surface des circuits. La solution a été calculémibkanément dans le solide (module et substrat)
et dans les régions de fluide en tenant compteadmmtinuité de la température et du flux de

chaleur aux interfaces solide-liquide.

En raison de la limitation des modeles en 2D dassapplications électroniques, le cas
classique de sources de chaleur a été ensuiteréxgiec des modéles numériques en 3D. En
1995, Heindelet al. [16] ont développé des modeles 2D et 3D pour leuta'un écoulement
naturel laminaire dans une cavité verticale contephusieurs sources chauffées placées sur l'une
de ses parois. Les résultats numériques ont étparé@s avec les ceux de l'expérience. Une
bonne concordance a été notée avec le modéle 3ign@ant, avec le modele 2D, la température

du substrat a été surestimé.

Plusieurs recherches ont été menées sur le refseitient des modules chauffés en
convection mixte. Kimet al [17] ont étudié numériquement la convection midkéms un canal
contenant des sources de chaleur. lls ont remaggaées hypotheses trop simplificatrices ne

sont pas appropriées pour simuler le refroidiss¢mes équipements électroniques.
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I. 3. 2 Convection forcée
I. 3. 2. 1. Refroidissement par liquide

La convection forcée par liquide avec ou sans ghiaent de phase, est la plus utilisée
actuellement dans le refroidissement des compasBliéspeut étre monophasique ou a double
phase. Dans le domaine de I'électronique de pusséautilisation de thermosiphons diphasiques
ou de caloducs assistés par gravité, est largerépahdue. La chaleur émise par le composant
électronique est évacuée par un ou deux évaposateomtre lesquels il est plaqué. La
condensation est assurée ensuite par convectioéefarair. Le schéma de la figure ilkstre le

principe général d’'une boucle de refroidissemenutidie.

Sy utrites

électronsgme & | — J
refrcadin

Figure I. 5. Cycle de refroidissement liqui@®].

Un caloduc est un systeme qui préléve de la chaewn point et la redistribue vers un
autre grace au changement de phase d'un fluidpaaéur. Le mouvement du fluide est effectué
sans recours a une pompe ou autre artifice méaanicpir figure 1.6. Il est constitue d’'une
enceinte fermée dont les parois internes sont kectes par un réseau capillaire saturé de
liquide. Généralement il est compose de trois @artil’évaporateur, le condensateur et la zone

adiabatique. Le principe de fonctionnement desdrade est représenteé sur la figure 1.7.

Au niveau de I'évaporateur, le liquide prend unenfe gazeuse et va vers le condenseur ou
il reprend sa forme liquide. Il est alors ramenés\J&vaporateur grace au réseau capillaire qui
joue le role de moteur du caloduc. L’intérét essedu principe caloduc est qu’il génere entre la
zone d’évaporation (source chaude) et la zone dderation (source froide) une différence de

température trés faible. On dit alors que le cadgdue le réle de court circuit thermig[R9].
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Figure I. 6. Exemple de caloduc utilisé dans legigissement d'un Laptop [20].

Source chaude
i

Structure capillaire

Source fronde

Figure I. 7. Principe de fonctionnement d'un calodu

Le refroidissement par mini et micro canaux a awgjtwi prouvé qu’il constitue un moyen
trés intéressant pour la gestion thermique decfiaique de puissance. En effet, des densités de
flux de chaleur de plusieurs centaines de Wiseuvent étre évacuées grace a cette technique.
Les mini et microcanaux peuvent étre de forme plusnoins élaborée suivant I'effet recherché
et suivant la technologie de fabrication utiliséa. forme des mini ou micro-canaux la plus
simple est constituée par des canaux rectangulaxiasix en paralléle. La figure 1.8. présente le
principe de cette technique ou les canaux sonbdeerectangulaire. La puissance est imposée
sur la surface et I'écoulement du fluide se faitslbes canaux entre les ailettes qui ont pour réle

d’augmenter la surface d’échange avec le fluide.
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En pratique, on peut dire que, lorsque le déhitfable dans les canaux c'est-a-dire
'écoulement est en régime laminaire, le coeffitiele transfert thermique est inversement
proportionnel au diametre hydraulique. Cela signdionc que plus le canal est petit, plus le

coefficient de transfert thermique est grand s@anmella & Sobhan [21].

Sortje Flujge

Chy, L

. Surface du refroidizseur

. Isolant

. Ailettes

. Canaux

Figure I. 8. Modele physique de Tuckerman et Pease [22].

Le concept de microcanaux a été introduit verafesces 80 par Tuckerman et Pease [22].
Pour déterminer les performances de refroidisseesicomposants électroniques a I'aide d'un
eécoulement liquide a travers des microcanaux shasgement de phase, ils ont fabriqué un
échangeur en silicium déxlcnf de surface d’échange, composé de canaux et dailde
0.05mmde largeur et de hautedr3mm soit50 canaux en tout. Ces microcanaux permettent une
dissipation thermique de I'ordre d®0W/cm2en assurant un écart de température maximal de
71°Centre le composant et I'eau de refroidissementisbigdsultats ont montré que le coefficient
de transfert thermique d’'un écoulement laminaiteasers les microcanaux est plus important

gue le coefficient de transfert thermique a tralesscanaux de taille conventionnelle.

Cependant, les avantages de l'utilisation des avgenaux sont gachés par des pertes
accrues de pression dues aux canaux miniaturisésius des défis de fabrication. En utilisant
I'analyse traditionnelle de fluideSuckerman et Peasmt déterminé qu'il y avait une dimension
optimale du canal pour des différences de preg®ialistes. Leur modele (figure 1.8.) a éprouvé
une chute de pression 8el4 baravec un débit d’eau d®00mL/mn La résistance thermique de
cet échangeur est donc @€89°C/W
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Avec ce résultat remarquable, il s’est avéré ala fournirait une nouvelle solution a la
gestion thermique de I'électronique de puissaritecae chaleur éleve [22].

Au milieu des années quatre vingt dix, le dévelopget de la microélectronique a fait
augmenter le besoin en matiere de dissipation ilgeemLe refroidissement par micro et mini-
canaux a été largement recherché académiquemigrtustriellement. Les micro-canaux ont été
une option viable pour l'implémentation pratique @uestion suivante pourrait se poser sur
I'application des équations conventionnelles paédipe la performance thermo-hydraulique de
ces canaux miniatuif@?2].

I. 3. 2. 2. Refroidissement par air

Malgré que le refroidissement de certains comgssade forte puissance
(microprocesseurs, diodes laser...) se fasse desplptus avec écoulement d’un liquide ou avec
changement de phase, le refroidissement appeécpatement d’air, demeure encore tres utilisé.
En effet, ce type de refroidissement, peu coltesk,bien approprié pour des composants de
moyenne et de faible puissance tels que le progedss cartes graphiques, les disques durs, les
racks de serveur, de réseau ou de télécommunicltammstitue I'une des solutions énergétiques
les plus économiques [23, 24].

Un certain nombre d'études ont été menées starisfért de chaleur par les gaz. Plusieurs
techniqgues basées a la fois sur les méthodes scévepassives ont été proposeées pour
I'amélioration du refroidissement dans certaingdiegitions. Parmi ces méthodes, nous pouvons
citer les générateurs de vortex (les ailettesydedilateurs...). Les caractéristiques géomeétriques
des générateurs de vortex jouent un réle significkns le taux de transfert de chaleur. Ces
dispositifs produisent le mélange dans I'écouleneninterrompent le développement de la
couche limite thermique au niveau des puces chesifféionduisant a I'amélioration du transfert
de chaleur. Toutefois, la complexité de I'écoulenfeones de recirculation, zones de stagnation,
et de décollement de I'écoulement) rend parfoiscdémpréhension du comportement de

I'écoulement et I'évolution de transfert de chajgus difficiles dans de tels systemes.

Plusieurs chercheurs ont étudié I'amélioratiortrdesfert de chaleur a la surface de blocs
chauds. Jurbagt al [25] se sont penchés sur la convection forcda ehute de pression dans
une série de modules monocubiques de formes redsarey et carrée. lls ont trouvé que
l'utilisation des modules rectangulaires améliorieux le transfert de chaleur que celle des

modules carrés.
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En 2006, Korichiet al [26] ont mené une étude numérique en 2D sur umalca
rectangulaire a l'intérieur duquel des obstaclest smplantés alternativement sur les parois
inférieures et supérieures (figure 1.9.). Une ditenparticuliere a été accordée a l'augmentation
des flux de chaleur dans une gamme de nombres yl®Re intermédiaires et faibles (50, 500,
1000) sans recourir a la turbulence. Ces auteurshoté une amélioration du coefficient de
transfert de chaleur de 123 %. Le nombre de Nugsaial a subi une amélioration de 48,5%

lorsque le nombre de Reynolds passe de 50 a 5390520 a 1000.

—— perodic boundaries ——

— : %
h, L] L L

H w - computational g

-~ domain

Y y I:I I:I i

SRy y

adiabatic f=1

Figure I. 9. Schéma du domaine de calcul et comaltiaux limites [26].

I-3-2-2.a. Refroidissement passif

On entend par refroidissement passif si aucuneepigcanique n'est en mouvement au sein
du dispositif refroidisseur. Pour limiter 'augmation en température de la paroi du composant,
la surface du systeme de refroidissement vue déptnsosphére est agrandie afin d’améliorer la
surface d’échange d'une part et le coefficient dadfert d’autre part. Un simple radiateur
(dissipateur) est fixé sur le composant a refrpafin d'augmenter la surface de contact avec l'air
ambiant, et donc de faciliter la dissipation themue (figure 1.10.). Il a été le premier systéme a
étre utilisé, au départ sur les microprocesselwas €gemple le Pentium), a partir du moment ou
ceux-ci ont commencé a chauffer de maniéere tropitapte. Son utilisation a évolué au fil du

temps, pour refroidir certains processeurs gragsgoéemoire vive, etc...
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Radiateur
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Figure I. 10. Un composant électronique surmont dadiateur.

Les radiateurs a ailettes ou a aiguilles avecrg@éseconfigurations (figure 1.11.), permettent
d’obtenir des coefficients d’échange apparentsaddre de 300 W/MK.

Figure I. 11. Différentes configurations de radiate passifs.

Les principaux avantages de cette technique deidefsement sont le colt (surmontable)
et la facilité de mise en ceuvre. C’est donc latemiuprivilégiée dans la plupart des cas. Ce type
de refroidisseurs peut étre utilisé sans probléares dles applications a hautes températures, ses
performances augmentant méme avec la températd@annbins, il dispose de deux défauts
importants. Le premier est la limitation en terneedensité de flux de chaleur dissipée par les
composants, qui reste inférieure & 100 W/m2°Ke deuxiéme est qu'il est inadéquat pour les

systemes confinés (circulation d’air difficile) [R0
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1-3-2-2.b. Refroidissement actif

Certes, les radiateurs permettent d'évacuer t@rsambiant la chaleur qu'ils produisent,
mais dans certains cas, il n'‘existe pas de radipt®ur évacuer toute la chaleur produite (cas des
amplificateurs de trés grande puissance). De pais,ambiant doit étre remplacé par de l'air
froid s'il s'agit d'un écoulement dans un cofft@est pourquoi dans certains cas, on ne peut pas
se contenter d'une évacuation de chaleur par \assiye. Par rapport au refroidissement passif,
un ventilateur est ajouté au radiateur (formansiain bloc souvent appelé ventirad) afin de créer
un flux d'air sur celui-ci et donc d'augmenter riensfert thermique entre l'air et les ailettes du
radiateur (figure 1.12.). Ce systeme est devenustandard pour le refroidissement des
microprocesseurs, dans la mesure ou la grande it@ajler ceux-ci sont livrés avec un ventirad,
ou au moins sont destinés a fonctionner avec. kesepseurs graphiques milieu de gamme et
haut de gamme actuels en sont également munis,qaieda majorité des blocs d'alimentation.
Les principaux inconveénients d'un refroidissementif sont le bruit engendré par le ventilateur,

ainsi qud'accumulation de poussiere dans le boitier dditiateur.

Figure 1. 12. Configuration d'un ventirad [27].
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Iwasaki ; Ishizuka ; lwasaket al ont étudié les caractéristiques de refroidissenpamt
convection forcée d’air d’'une ailette plate compagar simulations numériques. Leur calcul a
montré que le coefficient de transfert thermiqudadbase de l'ailette était approximativement
supérieur que la moitié de sa valeur pour l'ailettgu’il y a un espacement optimal de l'ailette
pour une résistance thermique donnée de l'ailédtie p En outre, ils ont proposé des corrélations
empiriques pour le nombre de Nusselt et pour desta de frottemeri28, 29].

Weisberg et al. fourniraient une image plus réaliste en résolvanmériquement un
probléme conjugué concernant le transfert de chaleleux dimensions avec un calcul simultané
de la conduction de la chaleur dans le solide dadmnvection thermique dans le fluide. Les
distributions détaillées de la température, du flexchaleur, du nombre de Nusselt le long d'une
section du radiateur a microcanaux sont obtenums. hlypothése majeure est introduite par les

mémes auteurs, est que I'écoulement est complétel@esloppé dans ce cas [30].

Fedorov et Viskanta développérent un modele a tliorensions pour examiner le transfert
de la chaleur conjuguée dans un radiateur a miceaca L'hypothese d'écoulement
completement développé a été éliminée et le dépelbpnt du champ de vitesse et de
température a été considéré. Un modele tres compmlextransfert de la chaleur était obtenu,
grace aux effets combinés de conduction et de otioveen trois dimensions. Ils ont noté que la
température moyenne au niveau de la paroi du danlaing de la direction d'écoulement est
presque uniforme sauf dans la région prés dederttu canal, ou régnait un trés grand gradient
de température. Cependant, la plupart des étudesadadomaine rapportent que l'augmentation

de la température de paroi le long de la direaliénoulement est presque linédBd#].

[-3-2-2.c. Refroidissement par jets impactants

Le refroidissement par jets est une solution fprasilégiée dans diverses applications
industrielles lorsque I'on cherche a extraire cenbé apporter un flux de chaleur intense sur une
surface (figure 1.13). Dans le domaine de I'élegimae, I'augmentation perpétuelle de la
puissance dissipée par les composants modernsggam le souci permanent de compacité ont
conduit au besoin de trouver des solutions nouvateefficaces au probleme de I'extraction de
chaleur en milieu confiné. Cette fonction est so\assurée par des échangeurs compacts dont
les parois sont refroidies par des jets impactddéns le cas des supercalculateurs, un jet de

fluide diélectrique peut étre utilisé en projectitirecte sur les éléments semi-conducteurs [32].
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Figure I. 13 Principe de fonctionnement du refregiment par Jet [20]

Plusieurs études récentes ont confirmé que le cdaempent des microcanaux est presque
similaire a celui des canaux conventionnels. LiuGarimella ont montré que les corrélations
conventionnelles offrent des prédictions fiablesirpes caractéristiques d'écoulement laminaire

dans des microcanaux a travers un diametre hydreutians l'intervalle d&44-974unf33].

Dans la littérature traitant les canaux a petiteetle, les coefficients de transfert de chaleur
tendent d'étre plus ou moins élevés que les ctimBtaclassiques de transfert de chaleur. La
déviation des coefficients classiques de transferichaleur peut étre justifiée par les erreurs
commises dans la mesure des dimensions des canawwo incertitudes demesures et

d'acquisitions des températufdd].

Dans une étude faite par Holahetral, ces derniers ont présenté un modéle analytique de
calcul des performances thermiques et de la cheitpression dans les radiateurs compacts a
ailettes planes ou I'écoulement est laminaire eligée aux ailettes. lls ont adapté le coefficient
de transfert thermique par convection en régimenaime a partir des corrélations existantes
traitant les plaques paralléles. lls ont égalentvieloppé en régime laminaire, un modéle de
chute de pression qui était applicable pour degtewts a entrée et sortie latérales simples
(SISE) et enfin pour des radiateurs a une entréeadtiet une sortie latérale complexe (TISE) de
I'écoulement. Le modéle est présenté pour gérecald@ggurations d'écoulements arbitraires. Les
résultats du modele de chute de pressibtenus pour un radiateur (TISE), sont en bon accor

avec les résultats expérimentaux et ceux du CFihdes mémes auteurs.
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lIs ont également comparé les performances theesigles radiateurs (SISE) et (TISE) et
ont constaté que le SISE a montré de meilleurdsnpesinces a la puissance de pompage élevée
(>2 Watt). Par contre, a la puissance de pompage fpible, les performances du (TISE) sont
meilleures. Il faut souligner que la validité dudete proposé par Holaha al est limitée a de
faibles nombres de Reynolds allant de 100 a 108D [3

Dans une autre étudaite par Shwaistet al la performance thermique d’un radiateur a
ailettes plates dentelées est évaluée pour une gaenmombres de Reynolds, par simulations
numériques tridimensionnelles de I'écoulement cdairdessus du radiateur. L’écoulement est
considéré comme turbulent, hydrodynamiquement eétntilguement développé. lls ont calculé
les transferts de chaleur locale et globale aing bps paramétres d'écoulement tels que la
distribution de la température dans l'ailette, defficient de transfert thermique, le nombre de
Nusselt, la chute de pression et la températureimade du radiateur. Les résultats obtenus
servent a optimiser le fonctionnement du radiateargtudiant les variations des parametres de
conception autour des configurations existantess arametres sont la fragmentation des
ailettes, la disposition des ailettes, la hauteaitedte, 'espacement de la dentelure, I'épaisseur
d'ailette , 'espacement inter-ailette, I'épaisseerla base d'ailette et I'espace de dégagement
entre les bouts d'ailette et la paroi supérieureahal qui enferme le radiateur. La température
maximale est un paramétre important a considéres da classement des radiateurs pour la
sécurité de I'équipement électronique et des jonstici, les calculs de la température maximale

du radiateur indiquent un comportement intéresdant_. . La température maximale diminue

avec la hauteur de l'ailette. L'influence de latbaude l'ailette sur le coefficient de transfert
thermique moyen et sur la chute de pression eginae pour une petite réduction de la hauteur.
Cependant, cette influence devient plus grande plusr de réduction de la hauteur, notamment
sur la chute de pression qui grimpe jusqu'aux valémpraticables. Dans cette étude, les
chercheurs ont observé que la dentelure de l@aidtite n'est pas toujours une option bénéfique.
lIs ont prouvé que l'ailette plate dentelée pere Egmplacée par une ailette plate a surface lisse

ayant la méme performance thermique et moins éhé@briquer et & maintenir [36].

Paket almontrent que la résistance thermique optimale didiateur a microcanaux avec
collecteur (figure 1.14.) pour une puissance delesiradégagée, allant d&@02Wa 1.2W est
approximativement35% inférieure que celle du radiateur a microcanaurcagcoulement

parallele.
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Bien que le radiateur & microcanaux avec colleaé@uwrne performance de refroidissement
élevée et une faible chute de pression, il esicddfde I'appliquer aux équipements électroniques
compacts parce que le collecteur lui-méme estgraisd que le radiateur a microcanaux [37]. De
plus, Lee et Vafaiont comparé les pertes de charge d'un dissipdteamique a ailettes planes
soumises a umulti-jet impactanti cellesd’un dissipateur de chaleur comparathmt les ailettes
sontsoumises a un écoulement paralléle. lls ont canspae le dissipateur thermique soumis a
un multi-jet impactant présente des avantages amedebit d’écoulement pour refroidissement
trés élevé et une perte de charge relativemeniefdévant celui soumis a un jet d’écoulement

parallele[38].

Manifold ( Flow Divider)

Outlet

Microchannel Heat Sink

{b) Manifold microchannel heat sink [7]

Figure 1.14. Technique de refroidissement par réelia avec collecteur [38].

BN

Copelandet al ont indigué qu’un radiateur a microcanaux sourisin écoulement
paralléle (Fig. 1.15.) présente deux inconvéniemise chute de pression élevée due a la
combinaison de la largeur étroite du canal et l@td8evé et puis une différence significative de

température a I'intérieur du radiateur [39].
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Figure 1.15. Ecoulement paralléle dans un radiateu

En outre, le jet d'air impactant (Figure 1.16.) @s@té une grande attention. Un jet
impactant peut habituellement avoir comme consémpiéa flux local de transfert thermique
élevé dans la région du point de stagnation. L& thévacuation de chaleur assuré par un jet

impactant est comparable a celui assuré par uvoidefsement par liquide [39].

Figure 1. 16. Jet d’air impactant sur un radiateur.

Sur la base des études de Copektral et celles de Padt al, Jang and Kim conduisaient
une étude sur le transfert de chaleur et sur lléomnt de fluide dans un radiateur & microcanaux
soumis a un jet d'air impactant. Dans cette étiedecaractéristiques de I'écoulement de fluide et
de transfert thermique d'un radiateur de microcan@aoumis a un jet impactant, sont
expérimentalement étudiées. Afin d’évaluer la penince du radiateur a microcanaux soumis a
un jet impactant dans des conditions de puissaecsodfflage fixes, la chute de pression a
travers le radiateur et les distributions de lagérature a la base sont mesurées. Basés sur leurs
résultats expérimentaux, ils montrent que le radiad microcanaux soumis a un jet impactant

réduit les deux inconvénients du radiateur a mamaax avec écoulement parallele [40].
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Le tableau I. 1. montre que la différence de pogssi travers le radiateur & microcanaux
soumis a un jet impactant est inférieure environ98es % a celle d’'un radiateur avec un
écoulement parallele. Les deux radiateurs sont lsdnels et operent dans les mémes conditions.
Ce type de radiateur maintient un coefficient aéagsfert thermique élevé et enregistire faible

perte de pression, comparée au radiateur a micaganécoulement paralléle [40].

Radiateur & microcanaux avec Radiateur & microcanaux soumis a un
écoulement parallele jet impactant
(Résultats numérique de (Résultats Expérimentaux de
Kim et al. [41) Jang and Kim[40)
Hauteur du canal = 1.tair Hauteur du canal = 1./nr
Géométrie Largeur du canal = 206 Largeur du canal = 206
Epaisseur d'ailette = 20@ir Epaisseur d'ailette = 20@inr
Différence de pression
Qe S 4345.8 pa 409.8 pa
Différence de température
Q =20 SLM
Source de chaleur = 4.84 12.9 °C 1.6°C
wicnf

Tableau I. 1. : Comparaison des performances de deux radiateungcéocanaux, un soumis a
un écoulement d'air parallele et I'autre est souraisn jet d’air impactant.

Ces résultats signifient que le radiateur a mianaoca soumis a un jet impactant fournit un
plus grand débit avec une faible différence degioes Ceci est di principalement au fait que le
diametre hydraulique a l'entrée du radiateur a anamaux soumis a un jet impactant est plus
grand que celui du radiateur a microcanaux avealégwnt paralléle. La différence de la
température a travers la base du radiateur a naiceax soumis a un jet impactant est 1.6°C,
alors que la difféerence de la température a tealeebase du radiateur a micro-canaux avec un

écoulement paralléle est 12.9°C [40].

Kim et al ont présenté une étude dans laquelle la résestdmermique du radiateur a
microcanaux avec caractéristiques optimales soanis jet impactanést comparée a celle du

radiateur a microcanaux optimisé soumis a un eowené paralléle.
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Il est montré en conclusion, que la performancesfteidissement assuré par un radiateur a
microcanaux soumis a un jet impactant dépasse ien21% celle du radiateur a microcanaux

avec écoulement paralléle sous les mémes conddmssufflagg41].

Hilbert et al ont étudié une conception unique de radiateunsistant en des ailettes
intercalées, formant des canaux a un rapport caggemetrique élevée (hauteur du canal/largeur
du canal>60 fois). Dans cette conception, la largkucanal est égale a I'épaisseur de l'ailette,
puisque chaque ailette est utilisée pour espacaral adjacent. De I'air soufflé de dessus heurte
le centre du radiateur, I'écoulement étant lamindiine résistance thermique minimale a été

enregistrée en fonction de I'épaissepde l'ailette, a diverses chutes de pression arsaee
radiateur. Ce minimum de température s'est aveté po= 0.0127crr pour une chute de

pression d&500 Pa A mesure que I'épaisseur augmente, la surfataildéte diminue alors que
I'épaisseur de la couche limite augmente ausstesoles deux réduisent le transfert thermique.

Aussi, sil, augmente et dépasse 'optimum, la section d'éemuiediminue et le débit diminue a

cause des frottements [42].

Azar et Tavassoliont étudié l'effet des dimensions et du nombre lettais sur la
performance thermique d'un radiateur. On signale ¢p choix du radiateur dépend non
seulement de sa résistance thermique, mais égalelmerombre d’ailettes qu’il posséde et de la
facon dont il est monté sur le composant électrmmiqCompte tenu des plus petites surfaces
libres d'écoulement, la puissance requise pour portg fluide a travers les petits canaux,
augmente beaucoup. De ce fait, des pressions tee®e8 sont requises pour maintenir
'écoulement a travers ces canaux. Des corrélagpmmmettent de calculer la différence de

pression ont été proposées pour les micros etil@scanaux [43].

Sathe et Sammakia ont présenté les résultatstdee’'@'un radiateur unique refroidi par de
I'air impactant a rendement élevé. Une étude nuguéridétaillée sur la performance du radiateur
a été menée et verifié par des données expérirmenf@ans cette étude, un jet rectangulaire se
heurte sur un ensemble d'ailettes paralleles sttpurne en croisant 'écoulement. Les effets de
I'épaisseur de l'ailette, la largeur du canalplanke de l'ailette et la différence de pressionlsur

transfert thermique ont été étudiés.
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lIs ont constaté que la différence de pressioméskiite en coupant les ailettes dans la zone
centrale d'impact sans sacrifier le transfert thgue di a une réduction au point de la zone
stagnante. Une combinaison de I'épaisseur dettéaitke I'ordre de 0.Bir et des canaux de
0.8mmr avec une coupe centrale appropriée, a abouti &alears des coefficients de transfert
thermique dépassant les 1Wﬂ}n2K et une chute de pression de moins del\],()ﬂ2 [44]. Dans
le méme sens, des résultats numériques sont péssartissue d'une étude récente menée par
Shah et al., sur la performance d'un radiateur soumis a unimgtactant, concu pour un

ventilateur spécifique utilisé pour un micropro@ssde bureau, comme le montre la figure 1.17.

Un des objectifs de cette étude était d'examipéfet' de la forme de l'ailette du radiateur,
en particulier prés du centre du radiateur suhlgede pression et la température. L'analyse faite
par les auteurs concernait plusieurs radiateurg@mgtries d'ailettes difféerentes, toutes les
ailettes sont planes, paralléles et présententsdppressions de matériau proche du centre du

radiateur (forme d'escalier).

100000101

Radiateur

Figure 1.17.Schéma d'ensemble du Ventirad [45].

Le gradient de pression au centre du radiateas, @ la base, tend a étre substantiel, ce qui
réduit de maniére significative I'écoulement daipar conséquent le transport dans cette région.
Le but de cette étude été d'évaluer la possibdia@néliorer la performance du radiateur par
I'amélioration des caractéristiques d'écoulemexit pies du centre du radiateur.
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Les auteurs ont trouvé qu'une conception de radidigpe escaliers a pour résultat une faible
augmentation de température comparée a un radidtElette parallele intégrale. La différence
de pression pour le méme débit d'écoulement étaisidérablement inférieure que dans un

radiateur standard (sans coupe) [45].

Guarino et Manno ont étudié le refroidissement dmicroprocesseur d’ordinateur de
bureau. Le refroidissement est assuré par un jeaétant pour un faible nombre de Reynolds,
Re<1500(écoulement laminaire). Le refroidissement par dimentation de la vitesse du jet
s’est avére ayant un effet de refroidissement fdusque I'augmentation du diameétre de jet. La
puissance du ventilateur utilisé pour assurertlénjpactant est inférieure a celle du ventilateur

utilisé dans l'ordinateur original avec radiateamblable & écoulement parallfi€].

Maveety et Jung ont étudié le refroidissement d’gat impactant, d’'un microprocesseur, sur
un radiateur d’ailettes en forme de broches cardses des conditions turbulentes. lls ont
constaté que parmi diverses hauteurs d'ailettashbsobx5 jusqu’al3x13ailettes), une hauteur
optimale pour la rangée d'ailettes broches exmsbéd, 7x7 ailettes Une augmentation de la
hauteur d'ailette peut entrainer l'effet de refssidment, en réduisant la résistance thermique
totale.Cependant, au-dela d'une certaine valeur de lebadtailette {5mn), la diminution de

la résistance thermique du radiateur devient infsigne [47].

Ryu et al. ont travaillé sur l'optimisation numérq des performances thermiques du
radiateur a microcanaux. lls proposent d’étudieddéseloppement d’'une procédure d'analyse
tridimensionnelle et d'examiner les effets d'entideles performances thermiques du radiateur a
microcanaux. lls ont trouvé que méme si le radrafemicrocanaux présente des performances
significatives en matiere de refroidissement, #sh'pas toujours utilisé a cause de deux
limitations: une différence de pression élevée @ueliiametre hydraulique réduit du canal et une
variation de température significative a traversadiateur entre I'entrée et la sortie. Dans leur
analyse, le fluide est supposé incompressibleéebdlement considéré comme laminaire et
completement établi. Les équations de Navier-Stekeke I'énergie sont utilisées pour modéliser
I'écoulement. Une technique de recherche aléagsiretilisée pour optimiser le microcanal. Les
paramétres d'intéréts sont : le nombre de canausadport du canal, les dimensions du canal
ainsi que la puissance de soufflage d'air. lls @aiclu enfin que, parmi ces parametres de
conception divers, la largeur du canal apparaigrendeur la plus cruciale pour révéler la

performance du radiateur & microcanaux.
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lIs ont trouvé que la forme optimale du canal resativement inchangée méme si une
variation du nombre de canaux est large et quediggnsions optimales et la résistance

thermique ont une loi de dépendance de puissamda puissance pompée [48].

Chen honglong dans une étude récente, étudie compeut-on avoir un rapport
performance/volume élevé pour un refroidisseur decgsseur donné. Pour ce faire, une
simulation est réalisée pour un processeur AMD el'vitesse en dessous d&Hz avec une
puissance de 48, un radiateur classique en aluminium d'extrusidaide du logiciel d’analyse
thermique FLOTHERM. Il a fait une comparaison endeux radiateurs, I'un en aluminium
extrudé et l'autre en cuivre. L’étude visait I'e¢ffie quelques parametres qui favorisent d'avoir
une température de jonction la plus basse, seitpéfficient de transfert de chaleur, la vitesse
d’écoulement, la conductivité thermique du matérigfficacité de l'ailette et la longueur du
radiateur. En conclusion, il trouve que l'augmeptatde la longueur du radiateur n’est pas
intéressante au dela d’'une certaine limite ou@darra avoir comme conséquences un exces de

poids ainsi que des pertes de charge supplémenfdk

Biber and Fujol dans une autre étude, décriveprdeessus d'optimisation d'un radiateur a
ailettes paralléles, associé a un ventilateur niesiu refroidissement électronique. Les facteurs
considérés sont l'épaisseur et la densité d'ailt&tehauteur d'ailette, la taille globale et la
performance du radiateur. Les facteurs contraignaont choisis pour un ventilateur tenant
compte du poids, du codt et de la technologie bedation. Quelques conclusions sont faites sur
ce sujet par les auteurs: la sensibilité au nontbaiettes diminue a mesure que le nombre
d'ailette augmente, (figure 1.18Tant quel’espace inter ailettes est large cela conviendrdé

perte de pression la plus basse.
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Figure 1.18. Résistance thermique d'un radiatearfaaction du nombre et de I'épaisseur
d’ailettes [50].
L’augmentation du nombre d'ailettes produit unéleaaugmentation de pertes de pression
et ce, pour des ailettes longues que pour desesileburtes. En plus, l'augmentation du nombre
d’ailettes et de I'épaisseur d'ailette au dela el'gertaine limite, résulte en une amélioration

négligeable sur les performances du radiateur [50].

Biber a effectué une étude numérique pour détermingudees de charge d’'un seul canal
sous jet impactant avec une largeur d’entrée dianable (figures 1.19. et 1.20). Plusieurs
dizaines de combinaisons de parameétres sont ésudieees corrélations pour le coefficient
moyen de perte de pression statique le long dul,caoiar le nombre de Nusselt moyen du canal
isotherme ont été proposées. Ces corrélationsessuiite utilisées pour prédire les performances
de 10 radiateurs de refroidissement avec jets itapte Les radiateurs étudiés avaient entre 60 et
420mm de longueur et de 7 a 36mm de hauteur d&@iletaprés 'auteur, pour 9 cas sur 10
étudiés, les corrélations de son modéle sur-éstitasrperformances thermiques d’environ 20%
par rapport a I'expérience. Sachant que le modgdpase I'écoulement a I'entrée uniforme alors

gue réellement celui-ci provient d’'un ventilatebt].
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Figure L 10, Schéma du canal iraitéd [517] Figure L 20 Profil d'@coulement [51 ],

Saini & Webbquant a euxont pris linitiative de valider le modele propodéns la
littératurepar Biberpour la prédiction des pertes de charge et |stegsie thermique, pour les
dissipateurs de chaleur avec soit un écoulemeiti@iar au canal, soit un écoulement ajen
impactant.La validation a été faite en comparant les pattesharge et la résistance thermique
préditespar les modéles appropriépar la confrontationavec ceux de I'expérience. Pour un
eécoulement parallele, le modéle étudié sous-edamésistance thermique dans la limite de 8%
d'erreur par rapport aux résultats de I'expérierice. modele se limitant aux écoulements
laminairessous-estimaussi les pertes de charge le long du radiateuéfénence aux résultats
issus de I'expérience d’environ 20%. Dans le cagetiimpactant, les pertes de charge et la
résistance thermique prédites sont favorablemempacablesaux résultats expérimentaux dans
la limite des incertitudes acceptables du modfpire I. 21.).Les pertes de charge prédites
varient entre 13 et 31% de moins que les valeupraxentales. Par contre, la résistance
thermique de prévision est sur-estimée d’envirovb Jihr rapport a I'expérience sous les mémes

conditions de travail dradiateur [52].
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Figure. I. 21 Comparaison des résultats du modeéle avec les gdswdkpérimentaux [52].

Par alilleurs, El-Sheikh and Garimella ont étudig@ésimentalement 'amélioration du
transfert de chaleur en utilisant des radiateuaedtes broches carrées avec jet d’air impactant.
Dans ce travail, le coefficient de transfert deletiapour les radiateurs a ailettes plates et aussi
pour les ailettes aiguilles, ne dépend pas étraterdu rapport hauteur du jet/largeur de buse du
jet (H/d). Aussi, ils ont montré que le coefficiatiechange augmente lorsque le diametre de la
buse du jet diminue sous un débit d’air fixe. Ceap®tre est amélioré de 2,4 a 9,2 fois plus que

celui d'un radiateur a ailettes planes. Ces résubbat été corrélés en fonction du nombre de
Reynolds [53].

Duan and Muzychkant proposé un modele simple pour les pertes degehdans un
radiateur a ailettes planes sous jet d’air impdct@e modele est basé sur I'hypothése que
I'écoulement laminaire n'est pas complétement étdl# modele est ensuite validé par des
mesures expérimentales sur des radiateurs, emvéaidargeur du jet a I'entrée, I'espacement
des ailettes, la hauteur des ailettes et la vitdsd&coulement. Ils ont trouvé que les prédiction
du modele proposé s’accordent avec les résultgiériexentaux pour un taux d’incertitudes

n'excédant pas les 20% et ce pour des nombres yleoRis inférieurs & 1200 (figure . 22.) [54].
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Figure I. 22. Les pertes de pression au niveau tAgiateur-comparaison aux résultats

experimentaux [54].

Duan and Muzychkant également mengne étude expérimentale sur lesrformances
thermiques de quatre radiateurs sous jet d’air atgpé. La largeur d’entrée du jet, 'espacement
des ailettes, la hauteur d’ailette et la vitessalllement furent I'objet de cette étude. Ils ont
développé un modéle pour la prédiction des perfoo®s thermiques pour radiateurs de
refroidissement a ailettes planes soumis a jetsadatamt pour des fins de conception. Leurs

résultats de prédiction pour la résistance theremgpnt présentés sur la figure 1.23 [55].
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Figure I. 23. Validation de la résistance thermicquec des résultats expérimentaux [55].

Yang et Peng ont présenté une simulation numédgquadiateur a ailettes aiguilles soumis
a un jet d'air impactant par le biais d'un codeaeul développé sur la base de la méthode des
différences finies. Les parametres de simulationt 48 nombre de Reynolds, la largeur de
l'ailette, la hauteur d'ailette et le nombre dttéke Le radiateur est approché par un modéle
poreux. Les résultats présentés ont montré queésistance thermique s'améliore avec
laugmentation du nombre de Reynolds de [|'écoulem@ussi, augmenter la largeur ou la
hauteur d'ailette pourrait diminuer la résistanwermique. L'effet géométrique d'ailette a des
nombres de Reynolds faibles est plus importaniuet gignificatif que dans le cas des nombres

des Reynolds élevés [56].

Dans les derniéres années et avec le développermdest codes commerciaux
(Computational Fluid Dynamic€CFD)), leur capacité de traiter de plus en plus deblproes
physiques complexes, parallelement les calculateotrgonnu un développement drastique. Ces

deux atouts ont rendu possible le recours a ce dypatils tres puissant afin de parvenir a

améliorer davantage la conception des radiateursfa@dissement électroniques.
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Plusieurs recherches ont été menées afin d'étudietransfert thermique convectif

monophasique en utilisant I'outil CFD [24, 25, 26].

En 2007, Ozturk et Tannt utilisé le code CFD Fluent pour caractérisergerformances
thermiques d'un boitier d'ordinateur avec ventadithtérieur. Trois types de radiateurs différents
ont été modélisés, ensuite simulés. Des paranteteeque l'efficacité thermique du radiateur, les
modéeles de turbulence, le rayonnement et la gé@tiirradiateur ont été analysés en utilisant le
code CFD Fluent et Icepak™. Apres plusieurs sinmaat quelques améliorations ont étés
proposés. Les résultats de la prédiction numériG® des trois radiateurs sont ensuite

confrontés aux résultats expérimentaux de ladittée [57].

Plus tard, Arularasan and Velraj ont mené uneeéparamétrique par le biais du CFD
Fluent pour trouver la bonne combinaison des parasigéométriques d'un radiateur aboutissant
a des performances meilleures. 81 modeles de eadtath ailettes planes avec écoulement
parallele ont été créés et simulés via le code @& déterminer les parametres de sortie, telles
gue la température et la perte de pression. Uneeb@monfiguration du radiateur est donc
identifiée. Cette configuration permet au radiageifonctionner efficacement a une température
moins élevée et une faible perte de pression amemaximum d’échange thermique. Leurs
résultats ont été favorablement validés par lesilteds expérimentaux disponibles dans la
littérature[58].

RécemmentMohan and Govindarajaant utilisé l'outil CFD (Icepak) pour modéliser le
probleme de refroidissement d'un ordinateur deeawurke nombre d’ailettes, leur disposition, le
matériau de fabrication, I'épaisseur de l'aileké&paisseur de la base du radiateur, tous ces
parametres sont étudiés pour améliorer le taux idsipation de la chaleur du CPU. Des
améliorations sur la conception du radiateur sovdsibles par l'utilisation de I'out@FD.
Lorsque I'épaisseur de la plaque de base est vd@&i@5 mm a 5 mm et si elle est fabriquée en
matériau, Composite Carbon-Carbon (CCC), plutét dee cuivre ou l'aluminium, en
conséquence, la résistance thermique du radiagudiminuée et le radiateur acquiert une

amélioration de pres de 25% de performance end@ackange de chaleur.

Les auteurs trouvent qu’une tres forte augmentatiomombre d'ailettes n'est pas une bonne
solution pour diminuer la température du point chaihot spot) du radiateur, car cela

empécherait le passage de l'air pour atteindrarkeda plus chaude au centre du radiateur.
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Dans ce travail, trois épaisseurs de base diffésenit été sélectionnées et analysées. Ensuite
la conception optimale du radiateur qui donne lextde transfert de chaleur le plus élevé est

sélectionnée.

Si le radiateur est pris comme un élément dansaitiely on note quée champ de vitesse
autour du radiateur est affecté par la présenadrescomposants a lintérieur, ainsi que les
parois latérales du chassis qui réorientent I'eamehnt de l'air chaud vers le radiateur du
microprocesseur. La fidélité des résultats de ptiggis issus du modele CFD est tres bien
vérifiee par des tests expérimentaux selon les mémdeurs ainsi qu'avec les résultats
numériques de Ozturk et Tari (20Q39].

I. 4. Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons essayé de recendquegi@rticles pertinents de la littérature
spécialisée, pour mieux cerner la problématiquegé®e en introduction générale. Plusieurs
méthodes de refroidissement ont été étudiées @abstld'améliorer le transfert de chaleur et
augmenter ['efficacité des systémes de refroidigsgmParmi ces méthodes, on trouve les
méthodes traditionnelles de refroidissement parvections naturelle et forcée avec des
eécoulements gazeux et liquides. Les chercheursnené des études analytiques, numeériques et
expérimentales pour mieux comprendre les carattgres de I'écoulement ainsi que le transfert
thermique. Les résultats de leurs recherches softip trés dispersés, voir méme contradictoires
aussi bien pour les caractéristiques de I'écoulérger pour le transfert thermique. Certaines
études mettent en évidence une amélioration desférds thermiques. Plusieurs chercheurs
attribuent cette amélioration a la réduction deitzosité du liquide, d’autres la concedent a la
miniaturisation des dimensions. Cette revue bilbipbique, nous a permis également, de mettre
en surbrillance limportance de l'usage des micto meni-canaux pour améliorer le
refroidissement des puces électroniques. Parnsidlesions élaborées, nous citons I'utilisation du
jet d'air impactant comme technique qui s'imposegula présent pour son efficacité, sa simplicité
et son colt trés bas. C'est dans ce contexte gé&ezanenée la présente étule. effet, 'une
des solutions pour augmenter l'efficacité d’'un égst de refroidissement a air, en particulier
dans les boitiers d'ordinateurs de bureaus citons l'utilisation des jets d'air impactant. Ceci
permet donc d’améliorer les performances du reBea&lr et donc augmenter la puissance
dissipée par les composants électroniques.
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Modélisation hydrodynamique et
thermique

Dans le premier chapitre nous avons présentdifigsentes techniques utilisées dans le
refroidissement des systémes électroniques pouwgroliaméliorer et en développer une
technique plus performante. Dans le présent clgpitous allons a faire I'étude théorique du
refroidisseur a ailettes planes soumis a de jetidipactant, comme nous I'avons déja vu dans le
premier chapitre. L'étude complete des radiatemglobe deux volets différents. Le premier
volet est représenté par I'aspect hydraulique sfub@sé sur I'écoulement de I'air. Le second volet
consiste en l'étude des transferts thermiques.duplage de ces deux types de volets permet
d'avoir un modéle gouvernant. Dans cette partiee unodélisation du dispositif de
refroidissement est présentée. La configurationmg#oque considérée est représentée sur la
figure I1.1. Nous présenterons la modélisation bggnamique et thermique ainsi que les
conditions imposées aux frontieres du domaine dpaditif de refroidissement qui nous servira
par la suite a la simulation numérique du procesSatte modeélisation est basée sur les lois de la
mécanique des fluides et celles du transfert deeghaEnsuite, a 'aide du modéle propose, nous
allons estimer les performances du prototype r&gptication. Les calculs adaptés a ce cas

d’étude, seront également présentés.

[1.1. Présentation du cas d’étude

Considérons le radiateur a ailettes planes a cainaux rectangulaires, présenté sur la
figure I.1. et soumis & un jet d'air impactanadase duquel est appliqué une source de chaleur.
La puissance thermiqu@ dégagéeau niveau du microprocesseur, est transmise patuction
vers le radiateur, ensuite dissipée du radiatets Rembiance par convection forcée produite par
I'air frais aspiré du haut vers le bas du radiatpar le biais d'un ventilateur puis impacté sar le

ailettes se trouvant a la base du radiateur.



Chapitre Il Modélisation hydrodynamique et therngqu

L'air est ensuite chassé latéralement des deusscot radiateurLa densité du flux au

niveau de la base est supposée uniforme.

Air frais

|| —— Fenfilafeur
J|

§— Fadiafaury

[ Microprocessevr

Figure 11.1. Configuration du radiateur et principghi refroidissement.

Le terme "micro" est généralement utilisé la owliEmetre hydraulique est de l'ordre de
dix a plusieurs centaines de micrométres, alorslguerme "mini" est attribué a un diametre
hydraulique de l'ordre de un a quelques millimétiandlikar [60] propose (Tableau 11.1) la

classification suivante en fonction du diamétrerautiqueDy, pour les canaux:

Type du canal Diamétre hydraulique(Dy)
Canaux conventionnels Dy>3mm
Mini-canaux 200pm< D < 3mm
Micro-canaux 10pm< Dp < 200pum

Tableau I1.1. Classification des canaux suivantsediameétre hydraulique [60].

[I.2. Contraintes du systeme

Lors de la conception d'un radiateur destinéefwidissement électronique, un ensemble
de contraintes devront étre déterminées d'abordjél faudrait prendre en compte. Les
contraintes du systéme sont des parametres quihsositde contrdle du concepteur. Dans notre

cas d'étude, quelques contraintes sont énumérpessentées comme sulit:
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(2) Chaleur a évacuer:La contrainte du systeme la plus importante esalx de chaleur a
évacuer. Il est généralement supposé étre une rvéil Celle-ci est en fait le taux de
dissipation thermique maximale de la composanteréleique, méme si la dissipation de chaleur
a un aspect transitoire. La chaleur dissipée estadlinefficacité de la composante électronique.

C’est la différence entre I'entrée et la puissaieetrique de sortie.

(b) La température maximale de fonctionnement:Elle est généralement déterminée par les
propriétés du matériau du composant électronigaeplupart des composants qui ne sont pas
spécifiguement concus pour des applications nméigai ont une température maximale de
fonctionnement inférieure 300 °C La résistance thermique est calculée comme étaapf@ort

de la puissance dissipée par la puce sur la différentre la température de fonctionnement
maximale et la température ambiante. Un ordinatéilisant un processeur av80Wattde taux

de dissipation de chaleur & °Cde température de fonctionnement maximale dansuniéante

de 27 °C a besoin d'un dissipateur thermique avec unestaégie thermique de,66 °C/W

au moins. Ce nombre devrait inclure la résistaheentique du matériau de l'interface thermique
utilisée pour coller la source de chaleur et leatedir et aussi la résistance thermique de la puce.
(c) Température ambiante:La résistance thermique est calculée en se réfareEntempérature
ambiante. Hors pour des milieux confinés, commesdanboitier d'ordinateur, I'air a l'intérieur
du chéssis est plus chaud que l'air extérieurgmapérature moyenne de l'air a l'intérieur du

boitier est utilisée pour les calculs.

(d) Le volume maximal de dissipateur de chaleurC’est une autre contrainte lorsque I'espace
limité autour des circuits est considéré. Pourdpplications de convection forcée, la taille du
ventilateur devrait également étre envisagée. Ussighteur thermique, de typ&lpha PAL
8045A occupe un volume total d80x80x84mr) y compris le ventilateur [57]. Pour les
applications ou le botitier électronique n'a pagasbespace, des caloduc peuvent étre utilisés
pour évacuer la charge de la chaleur jusque ldwsigespace serait disponible pour utiliser un

dissipateur de chaleur important.

[1.3. Description du modele Physique

Le modele physique de notre étude est schématisldfigure 11.3. Ce modele physique
comprend un CPU (Central Processor Unit), un radrata ailettes planes surmonté d'un
ventilateur axial, ces éléments constituent ensemebsysteme de refroidissement considéré, I'air

est le fluide de caloporteur.
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Dans la configuration présentée sur ces figuresadiateur a mini-canaux rectangulaires
est chauffé du fond avec la puissance généréegalPU,Q, qui est absorbée par le radiateur et
libérée a I'ambiance a travers les autres surfaeesadiateur est surmonté d'un ventilateur axial,
qui souffle de l'air (fluide de refroidissementtravers les ailettes du radiateur pour enlever la
chaleur et la dégager dans I'ambiance avec undééleesflux volumique constant préalablement
défini V . L'air frais aspiré et soufflé sur le radiatewr hgurte aux mini-canaux suivant I'aQg

puis sort latéralement suivant I'a®& par deux issues géométriquement identiques.

Une fois le flux volumique connu, la vitesse d'éatd'air peut étre facilement déduite en
divisant le flux volumiqueV par la surface d'entrée d'ajr. De ce fait, le ventilateur sera défini

par la vitesse d'air qu'il délivre a l'entrée demittanaux. Pour notre étude, et daprés les

caractéristiques du ventilateur, la valeung@ I'entrée est prise égal®ay's.

La puce a refroidir est un microprocesseur Pentiiithde Inte? (Figure II. 2.), opérant &
3Ghz avec une puissance 868W [61]. La chaleur est supposée générée a lintériku
microprocesseur qui peut étre représentée paunrdé chaleur constant et uniforme au dessous
de la base du radiateur.

P4. 3.0GHz, Thermal Design Power 80 W, Max. Cover Temp. 70 °C

Figure 11.2 Microprocesseur Int&IPentiunf 4 [61].

La densité du flux de chaledy, est calculée par le rapport de la puissance sipdition

thermiqueQ sur la surface qu'occupe le CPA,, , suivant la formule suivante [62] :
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Q
Acru

q= (I.1)

Pour notre étude, le microprocesseur est supposéBtcontact direct et parfait (pas de
résistance entre les deux) avec le radiateur Qgtéfie qu’il n'y a aucune couche additionnelle

entre le processeur et le radiateur. Aussi, le hedd@ctionne sous une température ambigpte

Le radiateur refroidisseur est fabriqué en Alumimiipure d'extrusion, le choix de
I'aluminium est justifié par sa faible densi=2702 kg/n? et sa haute conductivité thermique,
d'environ237 W.ritK™* [49].

Enfrée jef d'air

<<<<<<<<<<<<<<<<

<<<<<

Sorfie air chaud
i %
: MJ
Z

Figure Il. 3. Schéma synoptique du modéle physique.

Les caractéristiques géométriques du radiateur poésentées sur la figure Il.4t

regroupées dans Tableau II.1.

-’gbazfsms =27

Haze th /

Figure Il. 4. Schéma et caractéristiques du modéle.
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Caractéristiques géométriques du radiateur

Nombre des ailettes N, e res 27
Forme d'ailette Rectangulaire
Largeur du radiateur B 0.066 m
Hauteur de l'ailette H 0.032m
Longueur d'ailette L 0.082m
Epaisseur de la base ty 0.004 m
Largeur du canal I 0.0015m
Epaisseur de l'ailette I 0.001m
Largeur d'entrée du jet S 0.068m

Tableau 11.2. Caractéristiques géométriques et disiens du radiateur.

Le fluide refroidisseur utilisé dans notre étuelst I'air, ses propriétés physiques a la

température ambiante de travBi=27°C (300K) sont données dans le Tableau I1.2

Propriétés physique de I'air (30R)

Densité, p 1,1614kgm™
Chaleur spécifique, c, 1007 Jkg™.K™
Conductivité thermique, A, 0,0263W.m™*.K™
Viscosité dynamique, H 1846x10° kgm™.s™
Viscosité cinématique, Vv 1589%x10°m?.s™*
Nombre de Prandtl, Pr 0707

Tableau 11.3. Propriétés physiques de I'air [63].

Vu la géométrie du radiateur, le modéle physiquat g&re réduit en un quart de la taille
globale, par raison de symétrie. Cette hypothéspldicatrice permet de réduire nettement le

temps de calcul. Les résultats obtenus peuvenfatiiement étendus a la totalité du radiateur.

-41 -



Chapitre Il Modélisation hydrodynamique et therngqu

Une vue intérieure du radiateur en 3 dimensiorigrig des plans de symétrie est présentée

dans la figure 11.5.

_____________l -

ot Gx
................. e
~
2

Microprocessair
.

FPlans de symétrie *©

(% ef z-y)

Figure Il. 5. Vue intérieure en 3D du radiateur gamt les axes de symétrie.

Malgré que le radiateur puisse sembler géométrignersimple, le fluide qui traverse le
champ des ailettes et le couplage thermique avecestourage, crée un probleme plutot
complexe. En fait, le radiateur refroidit le prosesgr en dissipant la chaleur dégagée le long des
ailettes par le biais de la conduction de chalPar. la suite, I'air en mouvement, transporte la

chaleur du radiateur par convection a l'ambiandes'dgit donc d'un probleme mixte

« conduction-convection ».

[1.3.1. Modele de I'écoulement

L’objectif est de refroidir un radiateur chaue principe est simple, il s'agit de souffler I'air
a une vitess¥, en dessus du radiateur. L'air ensuite, se répantites mini-canaux du radiateur,

sous forme de jet impactant.
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L’écoulement d'impact est produit par collision fluide avec les paroist a la base du

conduit.L’illustration de cet impact d’écoulement est prése sur la figure I1.6.

:mﬁuuuuu{:
\

Zone de !
stagraiion ’!

«—

Surface d impact

Figure I1.6. Principe d'écoulement de l'air a traseun canal du radiateur.

[1.3.2. Modele thermique

Le transfert de chaleur au niveau du radiateuruasprobléeme conjugué, combinant la
conduction thermique dans la partie solide du tedraet la convection cété fluide de
refroidissement.

Si nous considérons un canal (Figure 11.7), reatdmige du radiateur, les échanges
thermiques par convection forcée et par condudant a considérer afin de décrire le transfert

de chaleur total qui apparait sur ces surfaces.

Flux d'air

888

—— Flux deconvection

m— Flux de condichion
—_— Flur diair

Figure I1.7. lllustration des échanges thermiquesréveau des ailettes du radiateur.
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Les deux modes de transferts de chaleur sont coppléles continuités des températures et
les flux de chaleur & l'interface solide-fluidedéie 11.7), et sont exprimés par les relationsaen |

forme suivante :

Tor =Tir (1.2)
C‘1c0nd = C‘1c0nv (”3)
—)Isa—T =hT -T,) (11.4)

on

r

Les paramétresT, T, Q.. Yeonve As €1 h représentent respectivement la variable

température, la température ambiante, le flux hdgeur conductif, le flux de chaleur convectif,

la conductivité thermique du solide et le coefintide transfert de chaleur.

L'équation 1.3 exprime l'aspect conservatif dfthermique échangé en zone de frontiére
solide-milieu ambiant. Le term&(T_ —T) est la loi de Newton de refroidissement, exprime le
flux de la chaleur entre le milieu solide et I'ebminement qui est ddux convections forcées

et/ou naturellesT,, étant la température ambiante.

La loi de Newton de refroidissement pour un compsedroidissant par convection forcée,
s’exprime comme étant la perte de chaleur, ell@egiortionnelle a la différence de température
entre le corps solide et son environnement. Ertrd'aerme, la quantité de chaleur perdue par le
corps est équivalente a celle captée par son eméroent, voir figure 11.8.

Fluide

Solide

- e

Conduciion Convection

Figure 11.8. lllustration de loi d'équilibre thermue a une frontiére solide-fluide.
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I1.4. Parametres de calcul

Des paramétres déterminants sont utilisés pouirddes caractéristiques du transfert de

chaleur et de I'écoulement de fluide au niveawadiateur a mini canaux.

I1.4.1. Coefficient de transfert de chaleur par comection (h)

La dissipation de chaleur dans notre modéle estipalementissurée par mode convectif,
par le biais de l'air en interaction avec les &ketdu radiateur. Le flux de chaleur échangé par
convection est proportionnel a la différence dep@rature entre le radiateur et I'ambiance et
d'un facteur multiplicateur appelé le coefficiemt tdansfert thermique par convection. Ceci peut

étre formulé comme suit:
q= AT, -T,) (1.4)

Le coefficient d'échange de chaleur convehtibermet une formulation globale de I'échange de
chaleur entre le fluide et les parois du canaésll trés sensible aux petites variations dans les
propriétés du fluide (conductivité thermique, visiéé dynamique, densité, chaleur spécifique), a
certains paramétres hydrodynamiques tels que éssétd’écoulement du fluide considéré et le
régime d'écoulement (laminaire ou turbulent, établien cours d’établissement) et aussi aux

paramétres géomeétriques [62].

En fait, ces grandeurs ne sont pas nécessairenoeistaotes a la surface. Aussi, le
coefficient d'échange de chaleur par convection pater d'un point a un autre. La valeur kle
dépend du degré de convection a travers la surfadeyne forte convection est caractérisée par

un h élevé.

Dans l'analyse convective, le coefficient de trarisfle chaleurh est souvent exprimé

comme suif64]:

h=20 N (1.5)
D, '

Nu: Le nombre de Nusselt

A, : La conductivité thermique du fluide (I'air),

D, : Le diametre hydraulique.
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[1.4.2 Nombre de Nusselt Nu)

Le nombre de Nusselt est I'un des parameétres iasradimensionnels, sa détermination
facilite I'analyse du transfert de chaleur. Entefféchange de chaleur entre une paroi solide et
un fluide en mouvement, est caractérisé par le nembé Nusselt. L'efficacité de refroidissement
peut étre déterminée comme une fonction du nombidusselt [64]

- hDh - c']conv - q Dh (“6)

Nu —
/]f qcond (Tp _T°° ) /1f

Avec g est le flux de chaleur constani, est la température a la pardi, est la température
ambiante etA, est la conductivité thermique du fluide. Le nomiles Nusselt peut étre vu

comme le rapport de la conductivité équivalentd'@mulement, .D, ), sur la conductivité
reelle de l'air 4, ).

Le nombre de Nusselt est dans la plupart des casédpar des corrélations. Comme
I'écoulement est laminaire, une corrélation pagolulement laminaire a travers la surface d’'une

plague plane est appliquée pour calculer le nombrdusselt [62-65] :

Nu = 0664{Re)"’ {Pr)”* (11.7)

Re Le nombre de Reynolds;

Pr: Le nombre Prandtl.

Pour le cas de convection libre, ou la circulatitu fluide n’est pas forcée, le nombre de
Nusselt est influencé par le nombre de Rayl&ghont la convection naturelle dépend. Le
nombre de Nusselt pour la convection naturelle name sur une plaque verticale avec
température uniforme sur la paroi, est donné parg6]:

067Ra"*

Nu= 068+ o
[+ (0492Pn)*|

(11.8)

Oou: 10t <Ra<10°

Raest donné par la formule suivante:

gB(T, -T.,)L°
va

Ra=Gr.Pr= (1.9)
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Les parametresr, g, B, T, T.,, L, v et a sont respectivement le nombre de Grashof,
la gravité, le coefficient d'expansion, la tempématde la surface, la température ambiante, la
longueur caractéristiqgue de la plaque verticalejisaosité cinématique de l'air et la diffusivité

thermique. Dans le cas d'une plaque verticaleigimétre hydrauliqued, est égal a la hauteur de

la plaqueH.

11.4.3. Nombre de Prandtl (Pr)

C’est un nombre qui dépend essentiellement dexctéaistiques physiques du fluide. I
représente le rapport de la diffusivité de la quamte mouvement (viscosité cinématique) sur la
diffusivité thermique et est défini par :
HUce,

A

Les grandeurs, c, et A sont respectivement la viscosité dynamique, ldechaspecifique a

Pr=

(II. 10)

pression constante et la conductivité thermiquéaile Nous pouvons dire que, pour un nombre
de Prandtl élevé (Prl), le profil de température dans le fluide sengefoment influencé par le
profil de vitesse. C’est le cas de I'eau ou le nemile Prandtl varie entre 2 et 13. En revanche,
un faible nombre de Prandtl €°t) indique que la conduction thermique est tellent®nne que

le profil de vitesse a peu d'effet sur le profiltdenpérature. C’est le cas de I'air ou le nombre de
Prandtl est de I'ordre de 0,7.

I1.4.4. Reésistance thermique du radiateur R;,)

La caractéristique la plus importante d'un radiaiest sa résistance thermique. Elle est
exprimée comme le rapport de la différence de teatpée du composant électronique et celle de
'ambiance, sur la puissance dégagée par le pregedi?7, 38]. Le concept de résistance

thermique est schématiseé sur la figure 11. 9.
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T, tempeérature T
ambiante

Résistance
thermigue

¥ g température T
. . S
de jonction Joneaan

Figure 11.9. La résistance thermique du radiateur.

La résistance thermique est exprimée par la relaudvante :

T =T
R :’T (1.11)

Ou: T, Latempérature maximale a la base du radiateur;

T, : La température ambiante;

Q: La puissance dégagee par le processeur.

La chaleur générée au niveau de la jonction esingse par conduction a la base du
radiateur, ensuite aux ailettes et finalement éaqar convection forcée a I'ambiance.

11.4.5. La chute de pression :

La chute de pression est la caractéristique hyterdique qui détermine la puissance
hydraulique a fournir pour faire circuler l'air d& fluide d'une maniere générale a travers le
radiateur. Ce parameétre est sensé d'étre minimiséaaimum pour épargner les pertes d'énergie
fournie au systéme. Le modéle de prédiction deepale pression pour un conduit de radiateur
soumis a un jet dair impactant sera basé sur deeelations d'écoulement laminaire
généralement unidimensionnel, dans un canal. \4pd@ symétrique de notre modeéle, nous
allons étudier seulement un demi canal du radiatdar demi canal (Figure 11.10) peut étre

considéré comme étant le raccordement de deux xalau est vertical et I'autre est horizontal.
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W
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Figure 11.10. Configuration géométrique de I'écaulent en impact [51].

Cette hypothése est justifiable si I'on imagine ligne de courant au milieu du slot du jet.
Cette ligne de courant est bien approximée paralinee en forme del" de hauteur 0,5H (cf.
figure 11.10.) et de longueur (0,5L-0,25s) aprés eoude de 90° [51]. Par application de

I'équation de Bernoulli, la fonction de perte degsion totale du modéle est donnée comme suit:
1 2
AP = KE,oVO (1.12)
K est le coefficient global de chute de pressiamré par la corrélation suivante [51]:
2
Kfﬂj=4@5ﬁ%f+05¢ﬂﬂ” (1.13)
S

Avecx; est la longueur d'établissement de I'écoulemens’guprime:

_L-s+HH

X .14
' D,Re s (1119)

La différence de pression statique entre l'entiéeahalPengee €t 1a sortie du canddsere peut

étre déterminée par I'équation de Bernoulli comuiie]$4]:

AP =P

Entrée

P

Sortie

+%p@§—vf) (11.15)
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[1.5. Hypothéses simplificatrices

Les difféerentes hypotheses simplificatrices prises compte pour la modélisation de
I'écoulement et les échanges thermiques dans latead sont présentées et discutées. Ces
hypothéses sont frequemment utilisées dans leslasode la littérature [67].
- Ecoulement Newtonien,
- Les propriétés du fluide et celles du solide ssnpposées constantes,
- L'écoulement résultant est supposé bidimensionfa®),
- L’écoulement et le transfert de chaleur sont statnaires. L'état physique du systeme change
naturellement avec le temps (instable). En faigngule composant électronique (CPU) est mis
en marche, la température du radiateur commenagy@enter progressivement, en raison de
absorption de la chaleur générée du composartte Gempérature commen@nsuite a se
stabiliser & un point ou la chaleur générée seateédy la chaleur déplacée par le systeme de
refroidissement (Voir Figure 11.9.). A ce moment ¢t peut dire que le systeme fonctionne en
régime permanent [62]. Dans cette étude, on Fissééra seulement au régime permanent, c'est-

a-dire :

au_av_aT_o

—=""=""= 11.16
ot ot ot ( )

- L’écoulement est supposé laminairée régime d'écoulement est identifié sur la base d
nombre de Reynolds qui est fonction de la viteseetite d'air et du diameétre hydraulique du
radiateur et est défini par la relation suivantg [6

Re= VoDs, — VoD,

(11.17)
v %

Avec,
V, : La vitesse d'entrée de l'air;
D, : Le diametre hydraulique du canal;
v : La viscosité cinématique de l'air;
M : La viscosité dynamique de l'air;

p : La masse volumique de l'air;
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Le nombre de Reynolds définit la transition entme2coulement laminaire et un écoulement
turbulent. Dans un canal, les limites entre leRddhts régimes sont les suivantes [67]:
- Re< 2300 : Régime laminaire
- 2300< Re< 6000 : Régime transitoire
- Re> 6000 : Régime turbulent.

Pour déterminer le nombre de Reynolds, on doitradéter le diametre hydraulique du
canal par la formule suivante [67]:

4A _ ATh, O,
Dh - =—__ & ¢
P 20h, +I.

m

(11.18)

Avec A, P,, h, etl  désignent respectivement la section du canalétengtre mouillé

(voir Figure 11.4.), la hauteur de l'ailette etdageur du canal.

Le diamétre hydraulique pour notre radiateur a foamaux est,

_ 4x 0032m) x 0.0015m)
" 2x 0032Am) +0.0015m)

D’ou le nombre Reynolds :

=0.0029m;

o 5(M's)x0.0029m) _

922,
1589x107°(m?/s)

Re<2500par consequent, I'écoulement est donc laminaire.

- Le fluide est supposé incompressibl@ = const) . Le fluide dans le cas de la présente étude est
l'air. Toutefois, I'air est un fluide compressilies effets de compressibilité sont ignorés compte
tenu des faibles vitesses de fonctionnement. L'thgse de fluide incompressible est valide si le

nombre de Mach est plus petit que 0.3. Le nombidatsh est calculé comme suit [68] :

Ma = e (11.19)
C

V, est la vitesse de l'air a I'entré&<£5m/9) etc est la célérité du son. La célérité du son dépend

de la nature et de I'état du milieu dans lequgirepage le son. Dans l'air sec, a une température
de 27°C, la célérité du son est égale a 348 m/sobgressibilité du fluide peut étre négligeable
siMa << 0.3[68].
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D'apres les données de notre modm:%:0.0MB« 0.3. Alors, le nombre de

Mach est tres inférieur a 0.3, I'hnypothése de @uittompressible est donc valide pour notre cas
d'étude.

- L'influence des forces visqueuses est négligeabh cause des faibles vitesses de circulation
de l'air (~5m/s) [44].

- Le transfert thermique par rayonnement est négligable. Le rayonnement est I'un des
phénoménes important a prendre en considératisqublr s'agit d'un systéme ou les trois modes
de transfert sont réunis. Dans notre étude, lenrament est dominé par une forte convection

forcée ainsi que la conduction, d’ou la négligedeeayonnement dans notre modeéle [44].

- Le ventilateur est modélisé en un jet d'air en 2D, a vitessetrderconstante et uniforme, le

modéle ne considere pas le moyeu du ventilateur.

II.6. Mise en équations

D'apres le modéle physique décrit plus haut, tdméges thermiques et I'écoulement de
l'air dans les canaux, sont gouvernés par I'équate continuité, les équations de quantité de
mouvement et I'équation de I'énergie. En considdoanes les hypotheses citées précédemment,

ces équations régissant le modéle peuvent étresredgs comme suit :
- L'équation de continuité

ou L9V _g (11.20)
X y

- L'équation de mouvement

» Pour le fluide, dans un écoulement bidimensionégjuation de mouvement se présente

sous la forme suivante:

Suivant I'axe Ox:

2 2
p[ua_u+va_ujz_a_p+ﬂ(gxg+a g} (11.21)

Suivant I'axe Oy:

ov ov ] 0%v 0%
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»= Pour le solide, I'équation de mouvement prenddaéosuivante:
V=0 (1.23)
- L'équation de I'énergie
» Pour la partie fluide, I'équation de I'énergie s&spnte sous la forme:

0°T 0°T
Clu—+v—|=A,| —+— .24
P p[u ax VayJ f[ax2 asz (I24)

» Pour la partie solide, I'équation de I'énergieéskiit a la forme:

2 2 2
A (6T+6T+6Tj:0 (11.25)

pc, | ox>  dy* 0z°

Avec p, A¢, A, U, C,, P, V et T qui désignent respectivemdatmasse volumique

du fluide la conductivité thermique du fluide refroidisselaif), la conductivité thermique du

solide, la viscosité dynamique, la chaleur spéaéiq pression constante, la pression du fluide, le

vecteur vitesse et la température.

[1.7. Conditions aux limites

[1.7.1. Conditions aux limites hydrodynamiques

Les caractéristiques géométriques du radiatewsidéré dans cette étude, nous permettent

de tirer profit pour réduire davantage le tempsaleul. Comme présenté sur la figure 11.2, les

conduits sont tous identiques, par consequentulément fluide doit étre le méme dans tous les

conduits, cela nous permet de limiter la simulatienl'écoulement a un seul canal. De plus, par

raison de symétrie, seule une moitié du canal diateur est considérée, comme cela est monté

sur lafigure 11.11.
(@) A l'entrée du canal:
A l'entrée du canal, un profil uniforme de viegst imposé, soit=V,
(b) Aux niveau des parois:
Pas de glissement aux parois, la vitesse es ault parois solides internes:

u=v=0
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Flan de
symétrie - -

mﬂ Enide, v=17

i
i : ﬂ Clandition
i - ‘,,—""—' de parol
1
|

¥

de sortie

'J § Sortie, flux
N

I

Candition
de paroi

Figure 11.11.: Conditions aux limites hydrodynamiques imposéess tiacanal

d'écoulement.
(c) A la sortie du canal:

Une condition aux limites de type écoulement soidie, est spécifiée a la sortie du canal,
pour des simulations d'écoulement complétementiogpé :
ou
—=0 , ﬂ = O’
ox ox
(d) Au niveau du plan de symétrie:

Pour les conditions aux limites au niveau du mansymétrie, les gradients de vitesse a
travers les plans de symétrie sont nuls, il adroatdine condition dite de symétrie ou condition

miroir, exprimée par:

@:O’
on

g
g

11.7.2. Conditions aux limites thermiques

Notre modéle impose qu'on rajoute auxdamns aux limites déja fixées, d'autres

conditions aux limites spécifiques au volet thewmigillustrées sur la figure 11.12.
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Entrde d'air, T,

Flux

sortie

7,
P

Lapuce

Flux de chaler Surfuce iselde

Figure 11.12. Schématisation des conditions awitésthermiques extérieures.

(@) A I'entrée du radiateur:

L'air soufflé sur le radiateur, est aspiré dadiieur du boitier et non pas directement de
I'ambiance. C'est pour cette raison que l'airrdrbe est pris a une températiire qui dépasse
légérement la température ambiante. A I'entréecdaaux, une température constante pour l'air
est imposée, cette condition est de téchlet,

Terree = Toos

ntrée ~ o
(b) Au niveau de la source de chaleur:

Au niveau de la surface du microprocesseur (CPEIgufe 11.12), un flux de chaleur uniforme

gest imposé, simulant I'écoulement de la chaleuaréirpde la source chaude vers le corps du

radiateur, la condition est de tyNeumann:
oT
-A

3y (11.26)

q:
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L'équation (11.26) stipule que la chaleur imposéepropage au radiateur a travers la base
selon l'axeQy. Le signe moins (-) dans l'équation (1.26) ese wonséquence du fait que la

chaleur est transférée dans le sens décroissémtelmpérature [24, 42].

(c) Au niveau des parois internes:

A Tlintérieur des conduits, les conditions auxites mixtes ¢ondition de Robif, sont
imposées aux parois, elles expriment le transfertlthleur par convection forcée a travers les

ailettes (figure 11.13.).

oT

—A;— =hT-T,) (11.27)
on

r

T h

Flan de
syrmetrie

Flux de
Sariie

Ay
\ Condition
d Cquilibre
thermigiie

Figure 11.13. Conditions aux limites thermiquesraueau des parois internes.

(d) A la sortie du radiateur:

A la sortie du radiateur, I'écoulement est suppdsermiquement complétement
développé :

T _p (1.28)
0x
(e) A la base autour du microprocesseur:

La surface inférieure du radiateur entourant ieroprocesseur est prise comme étant une
surface isolée (Figure 11.12), c'est-a-dire, auveaiv de cette surface, il n'y a pas lieu d’avoir des

échanges de chaleur, une condition aux limitesbatigue est appliquée:
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q=-2A2 =0 (11.29)
oy y=0

() Au niveau du plan de symétrie:

Au niveau du plan de symétrie, le flux échangeocemsidéré comme nul, il s'agit de
condition aux limites miroir ou surface adiabatique

—/]S.Aa—T =0 (1.30)
on

(g) Aux niveaux des cotés latéraux:

A niveaux des deux cotés latéraux, I'échangehdiar avec le milieu ambiant est assuré
par la libre circulation d'air (Figure 11.14). A aaiveau, des conditions aux limites mixtes
(condition de Fourie), sont imposées aux parois, elles expriment la coié du flux thermique
(équilibre thermique).

—Asa—T =hT-T,) (11.31)
on

r

-

| |
1
i |
| |
i |
1
1
i |
- |
1
" i
1
|
1
1
1
1
| |
| |
i |
1
| |

5T ) R

Converfion
libre

A& & & & &L A A

B $3444° Radiatens
]'—:I'.:iﬂ <rlr'5::-? ':j:ﬂ

Flux uniforme, § = Cie

murface isolée

Figure II. 14. schématisation des conditions a@mites thermiques au niveau

de la base et aux cotés latéraux.
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[1.8. Conclusion

Dans ce chapitre, le modele physique de l'étstlgpeesenté, décrivant le processus de
refroidissement d’'un microprocesseur par le bigd'ar forcé, appliqué a un radiateur a mini-
canaux rectangulaires. Les parametres tels queoddficent de transfert de chaleur par
convection, la résistance thermique et les peréeshérge, ont été présentés afin d'évaluer les
performances thermiques et hydrauligues du sys{eadkateur-jet impactant). Dans ce chapitre
nous avons établi une modélisation mathématiqu@rdbleme hydrodynamique et thermique
d'un radiateur a ailettes planes soumis a un gt idhpactant concu pour le refroidissement du
microprocesseur de bureau. Ainsi, les conditions limites spécifiées pour le modele sont
élaborées en détail.

Le chapitre suivant portera sur la modélisation é@ugue pour résoudre et simuler ces
phénomeénes. Grace a ce modeéle, nous pouvons plggitessance maximale que peut dissiper
le radiateur pour un refroidissement sure et sgéude la puce. Aussi, la prédiction des

performances hydrauliques et thermiques est attessi

-58 -
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Modélisation Numérique

Ce chapitre est dédié a la modélisation numérapgeécoulements ainsi qu'aux échanges
thermiques qui ont lieu au niveau du radiateur ai-4gcanaux, décrit physiquement et
mathématiquement dans le chapitre précédent. Danprnemiére partie, I'équation de continuité
et les équations de quantités de mouvement sooluesspar la méthode des éléments finis, en
utilisant le code CFD Fluent 6.3.26. Dans la demneépartie de ce chapitre, on présentera une
autre méthodologie de solution du probléme, enilt#tala discrétisation des équations par
différences finies, la sélection du maillage, stdenditions aux limites. Cette méthodologie a été
mise en ceuvre a travers le développement d'una®dalcul pour une modélisation numérique
du modéle présenté au chapitre Il. Le code dévéloppus permet de traiter les aspects

hydrodynamiques et thermiques au niveau du radidevefroidissement.

[ll. 1. Description de I'outil numeérique Fluent

Dans cette partie, nous présentons la modélisdtionécoulement monophasique dans un

canal du radiateur décrit dans f[@%hapitre. Deux étapes seront détaillées :

* La premiere étape consiste a présenter les phaset dcconstruction du modéle
géométrique du systeme ainsi que la génération aillage nécessaire a la simulation
numérique.

¢ Dans la deuxiéme étape, nous établirons les équsatie bilan, régissant I'écoulement et
nous présenterons la méthode des volumes finisadilpar le logiciel Fluent afin de
pouvoir résoudre le systeme d'équations.

[11.1.1. Modélisation du domaine physique

Avant de parler de simulations numeériques, nousome d’abord créer le modéle
géométrique a l'aide du logiciel GAMBIT. Pour notias et vue la similarité de I'écoulement sur
'ensemble des mini-canaux, la simulation sera ew@dur un canal seulement. Aussi, compte
tenu de la symétrie de la configuration, nous ofal opérer que sur la moitié du canal

d'écoulement, en choisissant une modélisation 2Déroulement.
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L'écoulement de l'air est laminaire et le régirsestationnaire (chap.ll, 85.). D'aprés ce qui

précede, le temps de calcul est sensé étre réduit.

[11.1.2. Présentation du préprocesseur GAMBIT

Le logiciel GAMBIT permet a l'utilisateur de créeu d'importer une géométrie, de générer
des maillages plus ou moins complexes selon la §&@madoptée (Figure 1Il.1). Il peut étre
utilisé pour construire une géométrie et lui génére maillage éventuellement, une géométrie
d'un autre logiciel de CAO peut étre importée dampréprocesseur. Les options de génération
de maillage de GAMBIT offrent une flexibilité daleschoix du maillage. On peut décomposer la
géomeétrie traitée en plusieurs parties pour générenaillage structuré, sinon, GAMBIT génere
automatiquement un maillage non structuré qui $tata au type de géométrie construite. Avec
les outils de vérification du maillage, les défaatmt facilement détectés. Il peut générer des
maillages complexes en deux ou trois dimensiongréprocesseur permet aussi de définir les

conditions aux limites appropriées aux frontieresidmaine de calcul.

e
e

B Casarsl

e tive ﬂfﬂli‘- Emui

[ i v S ‘;f_qggg;e{
— — | s

Figure lll. 1. Interface du préprocesseur GAMBIT.

[11.1.3. Maillage

Le choix du maillage est un paramétre importansdarsimulation numérique. Il est donc
essentiel de bien choisir un maillage qui s'adéptaieux aux problemes considérés. GAMBIT
peut utiliser différents types de maillages, a sawes maillages structurés, des maillages non

structurés et des maillages hybrides (combinaigamgtrique d'éléments de différentes natures).
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Un maillage structuré est généralement composé elleles quadrilatérales en deux
dimensions (2D ou maillage surfacique) et hexaéesgen trois dimensions (3D ou maillage
volumique), tandis qu’un maillage non structurétp@&ve composé de mailles quadrilatérales ou
triangulaires en 2D et hexaédriques ou tétraédsigne3D.

Un raffinement au niveau de la couche limite, aisimage de la base du canal bloc a été pris en
considération pour mieux suivre les forts gradiatdsvitesse et de pression a ces endroits. Un
maillage relaché est adopté loin de la base dul dar@u les gradients sont moins importants
(Figure 111.2.). Toutefois, on ne peut pas diminaebitrairement la différence de taille et de

densité des mailles puisque le logiciel peut pnadun maillage comportant des cellules tordues.

Il existe deux méthodes possibles pour réaliserdilage sur GAMBIT:
* Soit avoir un volume et le mailler régulierementsavoir maillé les arétes,
» Soit mailler partie par partie, c'est-a-dire uéfide maillage défini sur les lignes pour

mailler les surfaces et par la suite les volumes.

C'est le deuxiéme type de maillage que nous avorisic

La génération d’une bonne qualité de maillage astqudiale pour la stabilité et la précision du
calcul numérique. Il faut donc minimiser les partne® présentant des distorsions (skewness) et
s'assurer de la résolution dans les régions prasenh fort gradient des grandeurs physiques
recherchées.

Figure Ill. 2. Maillage uniforme et maillage non-torme (raffiné) du domaine de calcul.
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Apres vérification du maillage, nous exportongidbier depuis le préprocesseur GAMBIT
vers le solveur FLUENT en formatntisti afin d'effectuer les simulations numériques tent

discrétisant les équations qui gouvernent I'écoafeém

I11.1.4. Conditions aux limites

Une fois que la géométrie et le maillage du domaihysique étudié sont définis, nous
spécifierons les zones géométriques sur lesqualbess allons appliquer les conditions aux
limites. Le logiciel GAMBIT propose différents typede conditions aux limites. Nous en
utiliserons quatre: vitesse, conditions de pamaagsdition a la sortie et conditions de symétrie.
Puisque nous limitons le calcul a une moitié du diow de calcul, la premiére condition aux
limites est imposée au niveau de l'axe de symétrimodele géométrique, cette condition est une
condition "symétrie".

- La condition aux limites a I'entrée du canalfeste comme condition "vitesse d'entrée”,

- La deuxiéme condition aux limites est du typertypa correspond aux différentes parois du
canal, a savoir la base et I'enveloppe,

- La troisieme condition aux limites est du typduXf de sortie" et est utilisée lorsque

I'écoulement est complétement établi. Elle assargradient de vitesse nul suivant la normale.

Les différentes conditions aux limites sont schésgat sur la Figure IllI..3

Condition: vitesse d ‘eninde

\ Condition: pered

Condition: syméirie
\
/'

Condition: flux de sartie

Condition: pered
Figure 111.3. Conditions aux limites du domaine.
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[1l.2. Equations de bilans
La modélisation des écoulements vérifiant I'hypsthdes milieux continus (quelle que soit

la nature du fluide et de I'écoulement) est forgigdes equations de bilans.

[11.2.1. Equation de continuité

Dans le cas d'un milieu continu, s'il n'y a ni appni perte de matiére au cours du
mouvement, le flux de masse est alors nul a travews surface fermée (théoréme de la
divergence).

L'équation de conservation de la masse s'écrit :

0(ev)=0 (11.1)

avec :
0 masse volumique en kgfm
V : vecteur vitesse.
[11.2.2. Equation de Navier Stokes

D'aprés la loi fondamentale de la mécanique, desek appliquées sur un systéme sont la
source de quantité de mouvement. Dans le cas ofistasité dynamiqueuest constante,

I'équation de bilan de la quantité de mouvementit'é

OV OV) = pg —Op + uAV (1.2)
Ou p est la pression.

Pour le modéle étudié, nous choisissons la forn@ua simplifiée de ces équations en tenant
compte des hypothéses adaptées a notre systeme.

[11.3. Présentation du logiciel Fluent

Le calcul numérique hydrodynamique a été effectu@ide du code de calcul "Fluent"
6.3.26. Le logiciel Fluent est un code CFD (Compaotel Fluid Dynamics) qui permet la
prédiction des écoulements fluides par résoluties équations de bilan en se basant sur la
méthode des volumes finis. Fluent (Figure Ill. $grmet de simuler tous les écoulements
fluides, incompressibles ou compressibles, implquies phénoménes physiques complexes tels
gue les écoulements multiphasiques, la turbuleneetransfert thermique, les réactions

chimiques...
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O FLUENT [2d, dp, pbns, lam] _l_l- m| ﬂ
File @rid Define Solve  Adapk S_HrFace Display  Plak  Report  Parallel  Help
T =]

Welcome to Fluent 5.3.26

Copyright 2886 Fluent Inc.
All Rights Reserved

Loading "C:%\Fluent.Inc\fluent6.3.26\1ib\f1_s1119.dmp™
Done.

> |

W El

Figure 1ll. 4. Interface du code de calcul Fluent.

[11.3.1. Méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis utilise des approkiona d'intégrales. Toutefois, elle
consiste a discrétiser le domaine de I'écoulemantree multitude de volumes de contrble
(hexaédres, tétraedres, prismes ...) qu’'on appedlsi aellules ou mailles. Ensuite, cette méthode
permet d'effectuer des bilans de masse, de qualditthouvement et d'énergie sur tous les
volumes ainsi que dans tout le domaine de calan.&antage est qu'elle est conservative : tout

ce qui sort d'un volume de contrble entre dansleme voisin [71].

Les expressions des termes de source volumiquae eliffusion varient en fonction des
types d’équations a résoudre. Le terme de grademression est inclus dans le terme source. |l
existe deux procédés de stockage des variableslisant la méthode des volumes finis. Dans le
premier, les variables scalaires telles que laspas la température, etc... sont calculées aux
centres des cellules du maillage. En revancheyvdembles vectorielles (composantes de la
vitesse...) sont calculées sur les faces des voldeesntrdle. Ce procédé de stockage est appelé
"maillage décalé". Dans le second procedé, towgssvariables sont stockées au centre des
cellules. Ce procédé est dit "collocalisé" et clesprocédeé utilisé par Fluent. La méthode des
volumes finis, applicable a toutes les géométsanfles ou complexes), facilite la linéarisation
des termes dans les équations de conservation.
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Pour cela, il faut suivre des étapes primordiglesr la détermination du champ des

variables dépendantes a savoir :

- Définition du domaine d'étude et maillage desmws correspondants,

- Intégration des équations de conservation sujuhaolume de contrdle,

- Discrétisation des différents termes de I'équadie transport,

- Affectation des conditions aux limites,

- Linéarisation des équations discrétisées,

- Résolution du systeme final par I'une des méthagerésolution itérative, semi itérative ou
directe,

- Présentation du champs approché&dens les points discrets du domaine étudié.

[11.3.2. Discrétisation
L'ensemble des équations de transport des gramdmuactéristiques de I'écoulement

s'écrivent sous la forme commune suivante :

0pd - 0 od
Y R e (I1-3)
i,t—" Termed aXi aXi Termesource
Terme coﬁ\r/rgctign volumicpe
Instationraire Termede

diffusion

ourl est le coefficient de diffusion.

Le terme de gradient de pression est inclus datesriee source.

SO ::-'1"1 Sz
‘|'O 1|r1 1|r2

it 3

Figure IIl.5. Exemple de volume de contrble élémieaten 2D
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L'équation I11.3. est appliquée a chaque volumeatdrble dans tout le domaine de calcul.
Les valeurs discrétes du scalaire sont stockéescanites des cellules (Figure Ill. 5.). La

discrétisation de I'équation (I11.3.) s'écrit sda$orme suivante :

N faces N faces

> p V@A = T(OP) A +Sv (11.4)
f f

avec:
®; : valeur ded transférée par convection a travers la face
A : aire de la facg

N faces:nombre de faces qui entourent la cellule,

0.V, A, : flux massique a travers la fake

(O), : valeur de(0®), perpendiculaire & la fade

v : volume de contrble.

Les termes de I'équation (lll.4.) sont discrétisies manieres différentes. Pour les termes
convectifs, Fluent propose plusieurs schémas aeddisation, parmi lesquels nous citons :

- Le schéma amont du premier ordre : Il permetaer&ine stabilité dans les calculs. La valeur
stockée au centre d'une cellule est égale a lammeyde toutes les valeurs de la méme cellule.
Les valeurs au niveau des faces sont égales & chike cellules se trouvant en amont. Il est a
noter qu'un raffinement du maillage est nécesgaive pouvoir utiliser ce schéma.

- Le schéma amont du second ordre : l'utilisatiencd schémpermet de minimiser la diffusion
numeérigue. Le développement des calculs des vabuwscentres des cellules est effectué en
série de Taylor afin de calculer les valeurs aweda La valeur approchée d'une variable au
niveau de la face dépend dans ce cas de la valesgia du volume des deux autres cellules en
amont.

- Le schéma QUICK est un schéma d’ordre supérieypodible dans Fluent. Il prend en compte
le flux aux interfaces. Ce schéma est plus préais de cas d'un maillage structure, aligné avec le
sens de I'écoulement. Néanmoins, il peut étresatihvec les maillages bien raffinés, non

structurés ou hybrides, dans les zones a fortsegrisd
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[11.3.3. Linéarisation des équations discrétisées
La linéarisation de I'équation (111.4.) peut étsemée sous la forme :

a,®=>a, o, +S (111.5)
nb

avec:
@ =1 pour I'équation de continuite,
®=u, v, w pour I'équation de quantité de mouvement,

a, et a ,sont les coefficients de linéarisation pduet ®yp,

nbindique les cellules voisines.

Le nombre de cellules voisines est égal a six paumnaillage hexaédrique. Cependant, ce
nombre dépend de la topographie du maillage. @efiation est décrite pour chaque cellule du
maillage, ce qui permet de créer un systeme di@msatlgébriques, présenté sous forme de
produit de matrices comprenant un grand nombreodéicients nuls. Fluent résout ce systéme
d'équations linéaires en utilisant la méthode titdeade Gauss-Seidel.

[11.3.4. Critere de convergence

A chaque itération, Fluent permet de juger detl'ée la convergence par le biais du
calcul des résidusdpour chaque variable (pression, composantes deseitéractions massiques
des composeés...). Par définitiony Récrit:

Ry< £ (I1.5.)

Les résidus nous renseignent sur le degré de débegjde I'’équation associée a chaque variable
sur toutes les mailles du domaine. La convergestelé&erminée a partir de ces résidus. Il est
conseillé d’examiner d'une part, les résidus ajosi leur évolution et d'autre part, les valeurs des
guantités calculées. Le choix adéquat des conditimitiales permet d'atteindre une convergence

accélérée et une solution stable.

[11.4. Définition du domaine fluide étudié
Un des trois écoulements classiques est I'écounleax¢erne. Le fluide est en contact avec
une paroi matérielle, mais illimité dans les autde®ctions. L'exemple le plus simple d'un
écoulement externe est celui d'une plaque plargégldans un écoulement a vitesse uniforme.
Au voisinage de la surface, il s'établit un gratide vitesse. Ce gradient est d0 au
phénoméne de viscosité : plus on s'approche dar@, plus le fluide est freing, la vitesse étant

nulle & la surface (condition d'adhérence a laiparo
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L'écoulement que nous étudions est supposé lamjngiermanent pour un fluide
incompressible et newtonien (Figure 111.6.). Nouposons que le systéme ne dépend pas des

forces de gravité. L'écoulement modélisé au coersette étude est bidimensionnel, avec un

R : V,.X N
nombre de Reynolds & la sortie de la buse de sgeffRe=—>= < 1C, ol x est la longueur
v

d'établissement de I'écoulement.

Yo=Cte

SARRERRLRE AL R -

bedbe il

—

Figure 111.6. Domaine du fluide étudié.

La résolution des équations se fait au sein de uzhaglume de contrble selon l'algorithme
suivant :

* Résolution de I'équation de conservation de la tjteade mouvement,

» Résolution de I'équation de conservation de la énati

e Actualisation des propriétés physiques du fluide,

» Vérification de la convergence,

L'organigramme représentatif du processus iterddinhs notre cas d'étude, est illustré par
la (Figure I11.7). La résolution se fait pour tositées cellules en méme temps. Un solveur
d’équation linéaire implicite en un point (Gaussdgf est utilisé. La mise en place du modele
nécessite une série de simulations préliminairesisNorésenterons dans cette partie les schémas

de discrétisations utilisés, la convergence obtetletype de maillage choisi.
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Initialisation des hypothéses initiales (U, T...)

et choix des propriétés physigue du fluide

Résclution de I'équation quantité de

mouvement

Résolution de Méquation de conservation de

la matiére

Verification de la convergence

Arrét des itérations

Figure 111.7. Organigramme de calcul

[11.4.1. Choix du Solveur
Deux types de solveurs existent dans Fluent :

» Le solveur découplé (Pressure based) est le plusjape pour les écoulements de fluides
incompressibles, il résout les équations de coiténae quantité de mouvement et de
I'énergie séparément.

= Le solveur couplé (Density based) implicite ou @if@ est plutbt réservé aux
ecoulements de fluides compressibles a grandeseiteg qui lui donne un avantage pour
le traitement des écoulements a forte interdéper@dantre la pression, la densité et la
température. Le solveur couplé permet la résoluteimultanée des équations
gouvernantes. Dans le cas des écoulements ingtaiies, il est judicieux d'utiliser le

solveur implicite.

Le choix de l'un des solveurs est basé sur la @aurprobléme étudié. La différence entre ces

deux types de solveur réside dans la maniére dedésles équations régissant I'écoulement.

Nous avons choisi le solveur découplé pour simlikstoulement a travers le demi-canal

considéré (Figure 111.3).
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I11.4.2. Spécification du fluide et des matériaux tilisés

Dans le module "Define" de Fluent, on peut chdisitype du fluide (gaz ou liquide), les
conditions d'opération (effet de la gravité etalpdession), les conditions aux limites...

L’air est le fluide utilisé pour notre étude ebbisi par défaut a partir de la base de données
dans Fluent. Nous avons précisé sa masse volunggga viscosité cinématique suivant les

conditions expérimentales a une température de.27°C

[11.4.3. Initiation et convergence du calcul

Avant de commencer les simulations numeériques keveagiciel Fluent, il faut fournir une
solution initiale a partir de laquelle le logiciebmmence le calcul. Le choix adéquat des
conditions initiales permet d'atteindre une solutistable et une convergence accélérée.
L'initialisation du calcul peut étre effectuée atpale I'entrée, de la sortie ou a partir du doreai
en entier. Dans notre cas, nous avons choisiidlisgr le calcul a partir du domaine en entier car

nous connaissons la vitesse et la températuraida I'entrée du canal.

La convergence du calcul est fixée par défaut dumsnt & 18. Ce critére ne satisfait pas
forcement la qualité et la précision de la solutilom logiciel arréte alors les itérations lorsqee |
résidu est stabilisé et inférieur a la valeur dtece de convergence par défaut. Nous utiliserons
les résidus normalisés pour juger de la convergelesecalculs. Lorsque ces résidus sont de

I'ordre de 10°, nous considérons que I'état de convergence testafFigure 11.8.

Te+DE

14405 -
] — continuity

le+4 3 _‘Tf_zg‘xg ‘

1ot i3

e+ 02 ‘

je+0]

le+00 d

P O _—

o] f e

Te-i S .-._.-_-:___-w

Te-04 - T ' :
o 5 10 15 20 o3 s

lterations

Figure 111.8. Convergence des solutions.
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[11.4.4. Indépendance du maillage

Un maillage de qualité est primordial. Le tempscd&ul et la précision du résultat sont
directement liés a la qualité du maillage. Si lésuiltats different de I'expérience, nous ne
pouvons confirmer si cette différence est due adat@physique non adéquat ou a la résolution
numérique. Il est donc important d’obtenir un naajé le plus performant possible.

Il est évident que plus le nombre des cellulegestd (cellules de petite taille), plus tésultats
(vitesses, pressions,...) sont proches les uns diessaCertes, le gain en précision est important,
en revanche, le temps de calcul devient plus lomgeaure que I'on augmente le nhombre de
mailles. Dans une telle situation, il est toujotesommandé de chercher un compromis entre la
gualité du maillage et le temps de calcul. Nousargmons dans la Figure Ill.§ue les profils de
vitesse sont pratiguement confondus pour le mailthant le nombre de cellules es854. Ainsi,
nous avons choisi un maillage ayant un nombre dédesa@gal a 2451Ce maillage permet

d'avoir une bonne précision des résultats dansmpg tres court.

7.00 =

so0  TEEe=—e

.00 H

Velocity 4™ -
Magnitude 1

(mIS) 200 2 — 834 nopuds
J — 3160 noeuds

— 2451 neeuds
200 —

1.00

0.00

250 500 750 100012501500175020.00225025.00 275030003250
Position (mm)

Figure 111.9. Vitesses axiales dans le canal poiffédents maillages.
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111.4.5. Fiabilité des résultats de calcul CFD

Les résultats obtenus par le code CFD Fluent né wides qu'au degré de validité des
modeles physiques (hypotheses simplificatrices.ndiajue les conditions aux limites imposées.
Ces résultats sont donc soumis a des erreurs dheatiwes associées aux methodes de
discrétisation des équations du modele (ici cestds des volumes finis) et a l'algorithme de
calcul de la solution, les erreurs darrondi, ailesichoix du maillage, tous conduisent a

compromettre I'exactitude des résultats numérigaeFD.

Le manque de précision lié aux calculateurs essiaource de d'imprécision. Les résultats

obtenus par CFD sont plus fiables :

a) pour des écoulements laminaires plutét que turlbsilen

b) pour des écoulements monophasiques plutdt quecdeteéents multiphasiques,

c) pour les écoulements non réactifs plutot que lesléments réactifs,

d) pour des réactions chimiques simples plutdt queéisions multiples,

e) pour des fluides simples plutét que des fluidespleres.
C'est pour ces raisons, que les résultats obtesu€D ont toujours besoins de validation par
I'expérience. A défaut d’expérience, ils serontfamtés a des résultats ou a des résultats

numériques déja publiés.

[11.5. Modélisation du probleme par la méthode deglifférences finies

La méthode des différences finies est I'une dabadés les plus utilisées dans la résolution
numeérigue des problémes d'écoulements de fluidde étansfert de chaleur et de masse. Cette
méthode a ses propres avantages et ses propresvéngents. Elle permet facilement la
discrétisation des équations physiques ainsi gsiecdaditions aux limites associées. Un autre
avantage de cette méthode est qu'elle fournit onedcompréhension du probléme et facilite la
modification des parametres intervenant dans le éeodonsidéré, tels que des sources de
chaleurs. Elle convient aussi aux géométries weatent simples. Sa simplicité de mise en
oeuvre a fait d'elle un outil tres prisé depuisdesées 1970, elle fait 'essence de plusieursscode

de calculs.
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La méthode des différences finies consiste égalemeliscrétiser I'espace du domaine de
calcul en une grille de points de calcul et & reopt les dérivées partielles par des

approximations numériques entre les points

[11.5.1. Méthodologie de résolution

Dans cette partie, on présentera la méthodolagigésolution pour le modeéle présenté au
chapitre Il. Nous Nous présenterons égaler@discrétisation des équations, le maillage étilis
les conditions aux limites ainsi que l'algorithmeerdsolution. La méthode sur laquelle nous nous
sommes basé pour la résolution des équations deleadoptea été mise en ceuvre a travers le
développement d'un code de calcul capable de nsedéles aspects hydrodynamique et
thermique du probleme considéré. Cette méthodologmse sur l'usage de la méthode de

différences finies avec un maillage dit décalé @daand-Cell (MAC) method) [72].

L'hypothese des propriétés physiques constantesi@aolide et pour le fluide permet de
découpler les équations hydrodynamiques de I'équde I'énergie. Par conséquent, la résolution
de I'équation de I'énergie s'effectue apres la@gmnce du calcul hydrodynamique. La solution

du probleme est recherchée pour un régime d'éceuligiaminaire.

[11.5.2. Maillage

Dans cette étude, la méthode Marker-and-Cell (MA&)utilisée pour définir les variables
a travers le champ de I'‘écoulement [72]. Esseetiwht la pression et la température sont
définies au centre des volumes de contrble prineites vitesses sont définies aux bords, centrés
en leurs propres volumes de controle. Cette dispostle la grille est connue sous le nom de
maillage décalé (voir figure 111.10.).
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-1 Vil T Ve T Vel
— Up2j+l - Prig+l = Ueljel — Pij+1 — Ugje] — Pishjsl — Wielj+l —

—— Vi1 Viji Vis]j m—
— Wiy Py Urly —— l;*: Uyj — Pislj — Urely ——

— V] —— ] — ] ] ——
— Weopl = Piagr — Urlpl = Pign — Uil — Pisgjn — Wislyjr —
-}’_ Vi Ji*,:: . 1’g|;'-2 S i’r—fJ'-z

X

Figure 111.10. Schéma de maillage décalé en 2Dg(Marker-and-Cell Grid) [72].

Le maillage décalé connu communément sous I'ageilldTheo Marker-and-Cell Grid
présente un avantage important et astucieux pouocmer les difficultés de notre probleme, les
composantes de vitesse sont définies exactemerfaeex des volumes ou elles sont nécessaires
et aucune valeur moyenne n'est employée. Patadl&®0) discutait les avantages de cette
disposition décalée en termes d’absence de « éagadhstables » dans les champs de pression et
de vitesse calculés [71]. Le maillage décalé esstitmé d'une grille principale, sur laquelle on
calcule la pression et la température. Une autile giécalée vers la droite et vers le haut
respectivement, est utilisée pour le calcul dessgiés horizontales et verticales (figures 111.10.,
.11.).
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I

V(L))

Ay —u(-1,)—P(1,))—u(l,))—

v(i,-1)

-

AX ’

Figure Ill.11 Schéma de maillage décalé en 2D.

[11.5.3. Algorithme MAC

Diverses méthodes d’approximations des équationsodénuité et de mouvement sont
développées et proposees dans la littérature. mutg étude, nous nous sommes basés sur une

méthode largement utilisée, présentée par le Ladicgade Los Alamos [72].

Vu la simplicité que présente cette technique psépoen régime variable, nous l'avons
adopté pour résoudre les équations de continuitdeetnouvement. Les résultats recherchés
seront ceux qui correspondent au régime permaAenes convergence et stabilité de la solution
en régime permanent, on introduit les résultatauindans I'’équation de I'énergie. Un autre
avantage de l'algorithme MAC, c'est que les comaktiaux limites de pression ne sont pas a

définir.
[11.5.4. Discrétisation des équations

La représentation par différences finies de I'équatie continuité par la relatid(hl.20),

est donnée comme suit;

1]

AX Ay

u.—-u_., V.-V _
i i-1j + ij-1 =0 (|”6)
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Pourdx=4y=h, I'équation devient:

U Uy

jtVi Ve =0

(111.6)

L'équation de mouvement est donnée comme suit:

ou__OP_ nu+a0? (I11.7)
at 10 Advection  Diffusion
Hr_/

Pression

Cette équation peut étre discrétisée par des diftérs finies pour former des équations explicites

pour les composantes de vitedserelation (111.7), peut étre réécrite comme suit

u™t =y" +At(_Anj +Dinj)+§DRj (|||8)

avec: A, et D", sont les termes d’advection et de diffusion respement.

Discrétisons les différents termes de I'équationmarivement suivant I'axe des terme par
terme, suivant le schéma de la Figure Ill. 12

Vi | Vi1, |
Ay pij—— Ui —— Pirt,]
Vi Vit 1, -1

Figure Ill. 12. Schéma de discrétisation des terdiadvection et de diffusion suivant I'axe des x.

o _gn
(@j N (111.9)

Arjj :|: ou aU}n _ (Uirllj )2 _(uir?j )2 + (UV)i"Yj —(uv)i”'j_1

[11.120
Ax Ay ( )
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(w), = (% (Uirji—l U )](% (Vin—J.J Vi )j
(oo =( G+ S e )

On obtient donc:

n

n
Uij * Ui

(uin—l,J —u) )]

n n
Uy U

n n n n 2 b~
(ui,i _ui+li)_(ui—LJ +ui,j) -a
n n
*(Ui,J _Ui,m)]
n n
*(Ui,J—l_ui,i)]

% :4_ix (Uir,]j +Uin+m)2 ta

A

1 [ n n n n i n n
A,i‘y " any (Vi,J +Vi+li)* (Ui,i +Ui,1+1)+aVi,J + Vi

n n
Vi -1 +Vi+:Lj—1

_4Tiy[(virji—1 + uirlrlj—l)* (Uin,j—l +U) )+ al

Et
D" =a 6_2u+6_2v =q Uiy ~2U5 * U5, + U'jes — 205 + U (11.11)
)] aXZ ayz g AXZ Ayz
On pose:
u; =u’; +At(-A’ + D) (I11.12)
Donc;
u"t = —At(@)
0X ), ;
n+l _ At
u'l =y —m(nm —pi-m) (111.13)

L'équation (1ll.13) est la solution approchée dedeposantel de vitesse par des différences

finies explicites.
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Pour la pression, la solutiop ; peut étre obtenue de la résolution de I'€quateoRalsson,

voir le schéma de discrétisation sur la Figurd 81.

0%p,, :ﬁmu;i (I11.14)
[azfﬁzfj =£[@+ﬂj (111.15)
ox* oy" ), At ox 9y,

¥ v(i,j)

A.V*u(l_'laj)—P(I:J) u(IJJ)

- V(i -1)—

T

Figure Ill. 13. Schéma de discrétisation du termespion suivant I'axe des x.

P _Zpi,j + P + pi,j+1_2pi,j + Pja_p uit+1,j _uit—l,j +Vit,j+1_vit,j—1 .16

AX? Ay? At Ax Ay (1.16)
SiAx = Ay, la relation (111.16) devient:

— ph t t t t
et i TP TP TP 4R =Wy ~U FV g~V
Poaj TP TPy TR 7R = ( 1 1 TV TV 1) (11.17)
La solution de I'équation de pression est :
Par itération simple:
1 h

P :Z(piﬂ,j TP TRt pi,j—l)_%( it+l,j _uit—Lj +Vit,j+1 _Vit,j—l) (11.18)

Par la méthodele sur relaxationSuccessivedver-Relaxation (SOR):

1 .h
pi,j :ﬁ(Z(pHLj + pi—l,j + pi,j+1 + pi,j—l)_%(uitﬂ,j _uit—l,j +Vit,j+1 _Vit,j—l)]-'- (1_,8) pi,j (|||.19)
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Suivant I'axe deg (Figure Ill. 14), on a:

n+1 V_nJ_rl -
(QJ =l 1 (11.20)
ot At

n

Uit j+1 = Pij+1 = Ui j+1

Ui, j = Pij = U

—

Figure 1ll. 14. Schéma de discrétisation des teraiadvection et de diffusion suivant I'axe des'y.

Anj — uﬁ+vﬂ " — (uv)in,j _(UV)in—l,i + (Vin,j+1)2 _(Vlnl )2 (|”21)
ox oy y AX Ay
Avec
n 1 n n ?
(Vi,j+1)2 =(§(Vi j+1 +Vi,j)j
n 1 n n ?
(Vi,j)z :[E(Vi j +Vi,i—1)j
n 1 n n 1 n n
(UV)i,j =(E(ui,j+l "'Ui,j—l)j(a(vi—u +Vi+Lj)]
n 1 n n 1 n n
(uv)i—l,j :(E (ui—l,j+1 +ui—lj—1))(§(vi,j +Vi—2,j)J
Pour le terme diffusif, on écrit:
2 2 n no_ n n n _ n n
D" :a(¥ +g_y‘2’j :a("w ZA‘:'(; Vg Ve ZA‘;; +"'"‘1} (111.22)
i
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La solution de la composantede vitesse peut étre établie avec la méme proeédiécrite
précédemment pour la composante

Vi =V + U= AT+ D7) (I11.23)
En introduisant le terme de pression, on obtiesblation suivante pour la composante

4 At
Virjlerl :Vit,j+1_m(pi,j+1_ pi,j) (1.24)

La solution pour les composantes de vitesset v est explicite, autrement dit la solution est
recherchée en temps-1 sur la base de la solution en tenmpgour chaque point,(j). Le choix

de la méthode explicite, nous oblige a faire quesgqeestrictions sur le pas du temps, pour assurer
la stabilité du schéma numérique.

Le pasAt est choisi selon le critére suivant:

i o & | a1 1
At = min(At,,At, ), avec:at, _me{|umax| ,|Vmax|} et At, ZV{AXZ By

Avec, 12<( <15

Avant d'entamer la discrétisation de I'équation abmservation de ['énergie, nous
rappelons que pour la partie fluide, I'équation'&eergie est donnée par la relation (11.24) etrpou

la partie solide par I'équatidh.25). Nous commencons par la parie fluide:

Discrétisation du terme advection suivant I'axexdes

oT
Al =us
oy (111.25)
A . :Z_ix[l'\,j (Tu +Ti+:,j)+‘5'|l'\,j |(T|1 _Ti+1,j)_q—l,j (Ti—l,j +Ti,j)_ﬁ|l'\—1,j |(Ti—1,j —T,])] (111.26)
Discrétisation du terme advection suivant I'@e
oT
A| =\V—
ook, (11.27)
A,j|y ZZ_iy Vi (le +Ti,j+1)+é'|vi,j |(-I-IJ _Ti,j+l)_vi—1,j (Ti—l,j +Ti,j)_ﬁ|vi,j—1|(Ti,j—1 -T )]
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Ou a est un coefficient qui détermine la quantité dédintiation avant (upstream) pour chaque
cellule, il est basé sur le pas du temps, les pasdpaces et la vitesse. Plus précisenzeduit

étre environ 1,5 fois plus grand que la valeur maké de:

VAL (VAL (111.28)
AXx Ay
Selon Hirt, Nichols et Romero [72].
Discrétisation du terme diffusif pour la partieifle:
D — /]f Ti+],j _2Ti,j +Ti—],j +Ti,j+1_2Ti,j +Ti,j—l (111.29)
31 fluide 2 2 )
pC, AX Ay
La solution de I'équation de conservation de Igieezst approchée par:
Ti’l\jlouvelle:-I-iincienne+At.|:A‘j ) +A,j‘y + Di|j:| (”|30)
Pour la partie solide, les termes vitesses s'anhu@® qui donne:
T =21 +T T =21+ T T =21+ T
¥ _ lisgjk Jik 1,k + Lj+Lk Link ,j-Lk + Lk+L ik L k=1 (|”31)

solide AX? Ay2 NZ2

De la relation (111.31), la température recherct&m noeud interne du radiateur est donnée par:

Ti—l,j,k + Ti+1,j,k + Ti,j-l,k + Ti,j+1,k + Ti,j,k-l + Ti,j,k+l
Ri-l j,k F‘2'+l j,k R j—Lk R j+1,k R k-1 RI j.k+1
T . = 21y 1+1], 1,]-L 1]+l 1], 1 )
+ + +

+ +
Ri-l,j,k Ri+1,j,k Ri,j—l,k Ri,j+l,k Ri,j,k—l Ri,j,k+1
Avec R ;, c'est les resistances thermiques de conductioe &% nceuds du solide, voir Figure

lll. 15. Les résistances thermiques peuvent étnrméles comme suit [64, 74] :

AX AX
Rk = A—y; Rk = A—y;
A — Az A — Az
_ Ly _ Ly
Ri,i+1,k - AX , Ri,j—l,k - A—X )
A, — Az )IS.7.AZ
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Az Az
R,j,k+1=T; R,j,k—lzT
A..—.NA A..—.NA
s o Y s o \%

# 41 /_'l_}’

Figure IIl.15Maillage par différences finies en 3D.

Les équations (111.13) et (1ll.24) nous fournisségs nouvelles vitesses. Il se peut que ces
nouvelles vitesses satisfont ou non I'équation atdiruité (Eq. de conservation de masse). La
divergence en masse (I'erreur en masée) a chaque maille peut étre calculée par I'équaten
continuité comme suit:

o=Lfup-ut oLy v 139
X ' y ‘
Comme le fluide est supposé incompressible, lauvale D doit étre inférieure & une certaine
valeur prescrite pour assurer que les valeurs degpasantes de vitesses obtenues satisfont
I'équation de continuité. SD| est supérieur a la valeur acceptée, la pressola dellule (ou

maille) doit étre corrigée par la relation suivante
Ap = -D (11.34)

avec,

_ w( 1 1)
B= 2At((Ax)2 & )2] (111.35)
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Ou west le facteur de relaxation (ks<2), utilisé pour accélérer le processus de caarer de

la pression.

Les nouvelles valeurs de vitesses a la nouvellatith peuvent étres corrigées par les équations

suivantes:
U +J Nouvelle =U . précédente+ % (|”-36)
Ui1.j nouvetle — Yi-1.j précédeme+ % (11.37)
Vi +J Nouvelle =V Ny précédeme+ Az—st (|”-38)
Vi i-Inouvelie — Vili-t précédente+ Az—st (111.39)

La divergence de masse des nouvelles composantestedse est a nouveau calculée par
I'equation (111.33). Un processus continu de cdreecdes champs de pression et des vitesses est
réalisé jusqu'a ce que la valeur B¢ devienne inférieure & une valeur acceptable'¢déré de

10°). Un diagramme schématisant I'algorithme du pseesle calcul est donné en Figure 111.16.
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Initialisation du
dompine d*écoulement

Tniroduction des

conditions aux limites

b J
Caleul des vitesses,
pression
(w, vt )

' g

Caleul de la divergrnce
18]

h
Correction de la
pressiog

Mise a four
dles viteases

Calenl de la divergence

Continoer le

Figure 111.16. Organigramme de calcul.

Apres avoir calculé les champs de vitesse, desipreslans le milieu fluide, nous allons
exploiter les résultats obtenus pour déterminehkmp de température dans le milieu solide du
corps du radiateur ainsi qu’au niveau du fluidey(@iré 111.17). Le champ de température dans le
radiateur est lié a celui du fluide. Par conséqu&guation de conservation de I'énergie doit étre
résolue simultanément dans le corps du radiatalares le fluide.
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Initialisation des
données du probléme

v

Introduction des
conditions aux limites

v

Calcul des vitesses,
pression

(w, v, et p)

v

g1

Calcul de la divergence
1D

v

Correction de la
pression

v

Mise i jour
des vitesses

| Calcul de ]a diverzence I

Résolution de I'équation
de 1'énergie.

Enregistrement des résultats

é

Fin

Figure 111.17. Organigramme de calcul global.

[11.5.5. Solution du systeme des équations algébnigs

Comme vu précedemment, la discrétisation des @qsatie notre modele aboutit a un
systeme d'équations algébriques, représentéegpaelbtions (111.13), (111.19), (11.24), (111.30)
et (111.32). La résolution d’'un tel systeme nécesta recours a une méthode itérative. Dans le cas

de la présente étude, nous appliquons la méthédgiite de Gauss-Seidel.
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[11.5.6. Critere de convergence

Une procédure est dite convergente si I'erreurngism sur la solution tend a décroitre au
cours des itérations. Elle converge lorsque lestiths ne produisent plus de changements
significatifs sur la solution, selon un critere g¢éni par l'opérateur. Ce critere, lorsqu'il est
satisfait, est donc utilisé pour arréter le progssie calcul itératif. Le processus de convergence
dépend principalement du type et du raffinementrdllage utilisé, ainsi que de la précision
requise. Le critere de convergence utilisé paolieae calcul repose sur le résidu de I'équation
de continuité D. Le résidu correspond a la somméacsues les mailles, des erreurs effectuées sur
I'équation discrétisée. Par définition:

D :;|D|m_ (11.40)

Le critére de convergence ) est fixé a 10 pour le résidu de I'équation de continuité (la
divergence de masse D). Pour la variable températar critere de convergence est fixé a

T -T" <107,

ik ik

[11.5.7. Maillage

Un maillage uniforme est utilisé le long des di@ts$ de la largeur, de la longueur et de la
hauteur du radiateur. Des simulations avec dift&®grilles plus raffinées sont employées pour
tester l'indépendance de la solution du maillager (vigure 111.17). Pour des raisons de clarté,
seule la vue longitudinale du conduit est schématen 2D.
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{c)

Figure 111.17. Différents maillages adoptés.

Les maillages utilisés dans la présente étude (®n¥1x36x66nceuds(b): 83x75x133
noeuds efc): 247x217x51%ceuds (Figure 111.17).

[11.6. Conclusion

Dans ce chapitre, et dans une premiere parties @ons présenté le préprocesseur
GAMBIT et le logiciel FLUENT et la méthode de diétisation pala méthode des volumes
finis. Le but était de présenter la formulation piobléeme en commencant par détailler les
méthodes utilisées dans la création et la générdtiamaillage du domaine physique. Enfin, nous
avons établi les équations qui régissent I'écoutgnaénsi que le domaine physique propres a
notre cas d'étude. La résolution par CFD fluentessuite réalisée. La deuxieme partie est
consacrée a la formulation du probléme par la nugthtes différences finies, la discrétisation, le
maillage du domaine physique et la méthode de u#ienl des équations algébriques. Un
algorithme de calcul est établi pour la résoluti@s équations gouvernantes. Enfin, la résolution

par code développé est effectuée.
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Résultats et Discussions

Nous présentons dans ce chapitre les résultatsodythmiques et thermiques
obtenus des simulations menées sur le radiatevefa®dissement, par CFD Fluent ainsi
qgue par le code développé sous les conditionsguda notre modele. De plus, une étude
paramétrique est effectuée sur la base des résualbaénus. Ensuite, ces résultats sont
analysés et discutés. Enfin, La comparaison derémdtats et leur validation est faites

avec les résultats antérieurs.
V. 1. Conditions de fonctionnement

Le modéle considéré dans notre étude est un Miocepseur Int&l Pentium &
(Figure II. 2) dont la fréquence d'horloge est @H2 ayant une puissance de 80Watts. Les
simulations conduites lors du présent travail sbasées sur les données du modele
présenté en Chapitre Il ainsi que les donnéesmgidmnement réel lors de I'exploitation.

L'ensemble des données de fonctionnement du medetonné dans le tableau IV.1.

Parametre Valeur Unité Description
T, 27 °C Température ambiante.
Q 80 W Puissance délivrée par le processeur.
Ay 35%35 mm? Surface du CPU.
Al 14x16 mnv? Surface de la matrice du CPU.
Vv, 5 ms™ Vitesse de l'air délivré par le ventilateur
h 161 W.m32K Coefficient d'échange de chaleur par convection
forcée, éq. (2.23 - 2.25).
h 10 W.m32K ™ Coefficient d'échange de chaleur par convection

naturelle (cotés non ventilés), [45].

Tableau 1V.1. Parametres de fonctionnement de nmotédele.

Les échanges par convection forcée au sein dateanli sont caractérisés par un
coefficient d'échange de chaleur par convectiormoyenné traduisant de maniére

empirique le transfert de chaleur par convection.
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Ce coefficienth est donné par les relations (Il. 5) et (1l.7). Ptas échanges par
convection libre qui ont lieu sur les deux cotéériaux du radiateur, ce coefficient est tiré
de [45, 62, 63, 64].

IV. 2. Indépendance de la solution du maillage

Le choix du maillage a une grande influence supricision des résultats et le
temps de calcul, afin de tester son effetlssrrésultats, nous avons conduis nos
simulation pour 3 types de maillage. Les maillaggssés dans la présente étude gant
41x36x66 nceuds(b): 83x75x133noeuds efc): 247x217x519nceuds (cf. 8.111.5.7).

Maillage (NIXNJxNK) Difference de températuredT)
41x36%66 22°C
83x75x133 19°C
247%x217%x519 18°C

Tableau 1V.2. Comparaisons du gradient de tempéegpour les différents maillages.

En examinant les écarts effectués sur les valedgs difféerence de température
Figure IV.1, le choix s'est fait sur le maillagg8x75x133 noeuds qui assure un bon

compromis entre la précision des résultatdeeemps de calcul.

.
[ |

o 22
e T
@ 20 1----
=
N
'8 15 +----
E
Z
& 10 -
@
=
g 97
= 0
41=36=66 83x75x133 247 =217 =518

Maillage (Nbre de Noeuds)

Figure IV.1 La différence de températufié (°C) en fonction du maillage.
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En plus de ce qui précéde comme validation du ¢@dede de calcul développé a
été validé en affrontant nos résultats de simuiatia divers résultats expérimentaux et
numériques disponibles dans la littérature, comrasnallons le montrer dans les
paragraphes suivants.

IV.3. Résultats hydrodynamiques

Les principaux parametres hydrauliques recheraudsprennent les champs de
vitesse, champs de pression statique, champs deigmedynamique et la chute de pression
au niveau du canal du radiateur, ces grandeurgsésgentées et analysées.

IV.3.1 Champs et chute de pression

Il est trés intéressant de déterminer la répantitie pression a travers le radiateur,
parce que sans une pression suffisante a I'entréudal, la circulation d’air a travers les

canaux du radiateur ne peut étre assurée.

Dans la configuration géométrique de notre modiddr, de refroidissement est
soufflé du haut centre du radiateur et le quitteges deux cOtés latéraux. Il est a signaler
gue notre objectif est de minimiser la différeneeptdessiomlp dans le canal d’écoulement
pour des raison de refroidissement ainsi que d@cas d’énergie. La répartition de la

pression dynamique dans le plan longitudinal X-¥représentée sur la figure IV.2.

2.56e+01
2.43e+01
2.30e+01
2.17e+01
2.0%e+01
1.92e+01
1.7%9e+01
1.66a+01
1.54e+01
1.41e+01
1.28e+01
1.15e+01
1.03e+01
8.98e+00
7.71e+00
5.43e+00
5.16e+00
3.88e+00
2.60e+00
1.33e+00
5.14e-02

Figure 1V.2 Contours de la pression dynamique a&éra le canal [CFD].
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D’apres la figure 1V.2, la pression dynamique &8t faible au niveau de la zone
d’'impact de I'écoulement (zone de stagnation), wiepgrement naturel et répond aux lois
de la physique des écoulements. Par contre a fie str canal, cette méme pression est
croissante et atteint ces valeurs maximales cegipbfue par I'absence de résistance a
I'écoulement dans le sens de sortie.

Les figures 1V.3 et IV.4 montrent la distributioe ¢h pression statique a travers le
canal du radiateur (plan X-Y). La pression statiqugmente progressivement de I'entrée
du canal en allant vers le point de stagnation entre tout en contrariant la résistance
croissante a I'écoulement pour y atteindre le fahd canal, et elle décroit dés que
I'écoulement change de sens en se dirigeant vesertie du canal. Une différence de
pression statique minimale est localisée a laesdidi canal ou la vitesse est la plus élevée,
ceci explique que la résistance de I'écoulementiragte au centre du radiateur, ce qui
empéche un bon refroidissement autour du pointatgation. D'aprés les résultats de la

pression, la chute de pression varie dans un miter{Ap = 60+85), la circulation de l'air

le long du canal est efficacement assurée. Paéqaesce, un bon échange thermique peut

avoir lieu.

0.00e+00
-4.28e+00
-8.57e+00
-1.28e+01
-1.718+01
-2.14e+01
-2.57e+01
-3.00e+01
-3.43e+01
-3.86e+01
-4.28e+01
-4 71e+01
-5.14e+01
-5.57e+01
-5.00e+01
-6.43e+01
-5.85e+01
-7.28e+01
-f.71e+01
-5.14e+01
-3.57e+01

Figure IV.3 Contours de la pression statique a éravle canal, [CFD Fluent].
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Figure 1V.4 Contours de la pression statique refata travers le canal, [code développé].

IV.3.2 La vitesse de I'écoulement

L'écoulement de I'air dans le canal est un exerdplget impactant d'air (Figure 1.5.,
Figure IV.6 et Figure IV.7). En effet, les donnéediquent que le jet heurte le centre du
canal du radiateur puis se divise sur deux dirastguivant I'axe ox, voir figure 1V.7. Dans
la direction transversale, cette structure reneoldrvortex correspondant au jet voisin
dans le plan médianx(d = L/2), le fluide quitte la paroi et se déplace dansdas Ox
transversalement a la direction de propagationadehbleur. Cette conception est trés
efficace du fait que I'écoulement en bas du carédgmnte un accroissement de la vitesse
prés de la base du canal ou les températures|spBes et nécessite d'étre bien refroidies.
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Figure IV. 5Distribution de la vitesse au niveau du canal, [CFDent].
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Figure 1V.6 Profil de vitesse prés de la paroi (baki radiateur), [CFD Fluent].
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Figure IV.7Distribution de la vitesse au niveau du canal, [CFDent].

Les champs des vitesses moyennes au niveau dudiamatliateur sont présentés sur les
figures IV.8 et IV.9.Les résultas montrent clairement que la vitesséédeulement de
I'air ralentit en allant vers la base et présentamtpoint d'arrét au centre de la base du
radiateur. Ceci est dU a la grande différence deson statique entre I'entrée et la base du
radiateur ainsi qu’a I'impact frontale de l'air @ bbase. Aprés que I'écoulement heurte la
base, on remargque que la vitesse de l'air augmimteouveau a la sortie inférieure du
radiateur cette augmentation s’explique par I'absatiobstacle et de moindre résistance a
I'écoulement dans le sens de sortie. Les vitesdassartie basse du canal dépassent la
vitesse a l'entrée, cela explique le phénoméneadsoliche limite qui est tres favorable
dans notre cas puisqu’il augmente I'évacuationaeHhaleur au niveaux de la base du

radiateur. Ces conclusions sont en excellent aceed celles de Biber [51].
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Figure IV.9Champs de vitesse dans le canal, [code développé].
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Les résultats de la vitesse a travers le canglirds IV.8 et IV.9, peuvent étre
comparés a ceux de la pression dynamique, figure2. \Les deux parametres
fournissement le méme modéle de distribution, cépenils possédent des quantités

différentes. Cela signifie que les deux grandeans proportionnels I'un a l'autre.

Les résultats obtenus pour ces deux parametres auit simulations par le code
développé et par CFD Fluent présentent un trésaboord.

La composante verticale de la vitesse est préselatés les figures IV.10 et IV.11, on
remarque que suivant l'axe du jet, les résultatatrant la décélération progressive de
I'écoulement en se rapprochant de la base du oaniély a bien a une zone morte (faible
vitesse) due a la collision du fluide aux paroiscdnal ainsi qu’'a I'impact avec la base, ce
décroissement de vitesse défavorise la dissipa@oohaleur dans le sens vertical surtout
prés du point de stagnation.
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-3 66e+00
— e+ 0
4 33e+00
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Figure IV. 10 : Champ de vitesse verticalg dans un canal du radiateur, [CFD Fluent].
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Figure IV. 11 Champ de la vitesse verticald,([code développé].

Par ailleurs, la composante de vitesse horizomegdesentée dans les figures V.12
et IV.13 au bien suite au changement de directiofjetlaprés impact. Cette vitesse croit
rapidement dans le sens de sortie du canal ehtattes valeurs plus élevées que celles a
I'entrée. L'écoulement de I'air est donc accélieréransfert de chaleur est par conséquent
amélioré.
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Figure IV. 12 Champs de vitesse longitudinalg, (CFD Fluent].
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Figure 1V.13 Champs de vitesse longitudinalg,([code développé].

La figure V.14 illustre les lignes du courant décbulement au niveau du canal

d'intérét.
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Figure IV.14 Lignes de courant dans le canal, [CFDent].
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IV.4. Résultats thermiques

Dans l'objectif de déterminer les caractéristiqtiesrmiques du radiateur a mini-
canaux, les répartitions de température a différenteaux du radiateur sont présentées.
Les résultats numeériques de la distribution de teatpre dans le radiateur a mini-canaux

sont montrés dans les (Figures 1V.15-25).

Les résultats de la distribution de températureamets la base du radiateur est
donnée par la figure 1V.16. Le point le plus chasd localisé au centre de la base du
radiateur, figure IV.17, ce qui est du premiéremeefd présence de la source de chaleur a
ce niveau et deuxiemement parce que le fluide icBéseur présente la plus faible
circulation a cet endroit. Il est remarqué ausse ka base du radiateur emmagasine la plus
grande quantité de chaleur. Ces résultats numériggsus du code développés sont
comparables & ceux des figures 1V.16 et IV.19respondantes aux travaux de Ozturk
and Tari [57] et Mohan and Govindarajan [59] resipement.
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Figure 1V.15 :Contours de température a la base du radiateurdgcdéveloppé].
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Figure IV. 16 Distribution de température sur urdiaeur Alpha PAL8952, [57].

La figure IV.17 illustre les contours de températau niveau de l'ailette centrale du
radiateur. Quand a la figure 1V.18, elle illustes Icontours de la température a une coupe
transversale L(2) au centre du radiateur. Les ailettes du radiatkssipent la chaleur
générée comme c'est montré dans les deux sensuldingl et transversal respectivement,
il parait que la longueur d'ailette au dela d'ueetaine limite (38nmr) ne serve pas a
abaisser la température (Figure 1V) 20 par conséquent, on peut la réduire pour réduire
les dimensions du radiateur. Par contre, suivarargeur du radiateur, la température
présente des gradients important jusqu'a la linsiéequi signifie que la chaleur peut étre
dissipée davantage selon la largeur. Les résultiattsnus sont comparables a ceux de

Mohan and Govindarajan [59], voir figure 1V.19.
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Figure 1V.17Contours de température &d =W)/2 (ailette centrale)[code développé].
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Figure 1V.18Contours de température Zd = L/2 , (coupe transversale), [code

développé].
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Figure 1V.19 Contours de température dans un rasia(40x54x65mm), (Q=80W) [59].
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Figure 1V. 20 Profil de température suivant la lamsgir du radiateur.
La figure 1V.21 montre la distribution locale derteérature dans l'ailette centrale du
radiateur (une section en coupe dans le plan YxZ@). Comme présenté, le gradient de

température dans l'ailette est linéaire et refletéransfert de chaleur conductif dans le

corps de lailette.
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Figure 1V.21 Distribution de la température au @@ de l'ailette centrale, [code

développé].

La température de l'ailette augmente de facon moatdans la direction de flux en
enregistrant la valeur la plus élevée sur la serfatérieure ailette-base et la plus basse
valeur est au sommet de l'ailette.

Au niveau des ailettes, les températures de swrfsmet inférieures aux températures
a lintérieur. Parce que, la chaleur provient deéf¥ieur et se dissipe vers le milieu

ambiant.
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Figure IV.23Distribution de la température dans le radiateundain radiateur
(82x82x81mr), (Q=80W) [59].
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Pour la distribution de température, les gradieietdempératures sont faibles sur le
radiateur a cause de la haute conductivité themnajaluminium. En effet, les résultats
montrent que la chaleur se dissipe de facon effichcradiateur et I'écart de température

varie au niveau du radiateur 288°C a46°C (Figure 1V.22).

Les résultats de la distribution de températursgarent un picTnay au niveau de la
jonction (source de chaleur) ce qui est évidensraassi des forts gradients de température
au centre du radiateur ou il y a lieu a une paginailation d’air suite a I'impact de l'air a
la base en cette zone. Le gradient de températwecedair est del9°C, donc une

résistance thermique @2375 °C/W.

Les résultats obtenus sont en bonne concordance cauex de la littérature, voir
figures IV.24 et IV.25 et le tableau IV.3.

D’apreés les résultats obtenus, nous pouvons cangiue le CPU en question est bien

refroidi sur la base des indications fixées pacdestructeur Intel® (P4, 3Ghz, 80 W),

Tmax<70°C[61].

Vitesse (m/s) Q(W) | AT (°C) | Rn(°C/W) ;rw
Chyi-Tsong Chen et a[1] 1.23 30 7.1683 0.2389 ( C)25
Shih and Liy27] 1.05 30 | 7.2171| 0.2433 25
Culham and MuzychKa8] 1.21 30 7.1885 0.2373 25
Présente étude 5 80 19 0.2375 27
Présente étude* 5 80 25 0.3125 35
Intel® Design Guidg61] 75 27 0.36 38
Hwa-Chong Tierj79] 80 31.25 0.39 35

Tableau IV.3 Comparaison des performances theresigie quelques radiateurs.
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Figure IV.24 Comparaison des performances thernggleequelques radiateurs de la

littérature.

@ Intel Design Guide [61] m Présente étude O Présente étude*
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Figure IV.25 Comparaison des performances thernsglesnotre radiateur et ceux de la

littérature.
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La figure 1V.26 présente la distribution de tempéra de I'air a travers le canal
central du radiateur. Comme c’est montré, la teatpée de l'air refroidisseur est le
résultat de contraintes hydrodynamiques signaléésédemment c.-a-d. que lair se
chauffe progressivement en se dirigeant du haw keefond du canal du radiateur ou est
chauffé au maximum au niveau du centre du canale(zie stagnation, source de chaleur).

En cette zone, I'air présente des forts gradieatethpérature.

40,00
35,00 -
30,00 +
L
25,00 ~
20,00 -
15,00 -

10,00 +

5,00

Température de I'air de refroidissement T(°C)

0,00

Hauteur du canal, Y(mm)

Figure IV. 26 Variation transversale de la températde I'air de refroidissement dans le

canal.

Dans la figure IV.27, est représentée la variatieria température de I'air du centre
du radiateur vers la sortie. L'air quitte le radiat avec une température minimale de

28.5°C qui est nettement supérieure a la températureaantebi
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Figure IV. 27 Variation longitudinale de la tempéxee de I'air de refroidissement dans le

canal.

IV.5 Effets des parameétres géométriques et d'écarhent sur les
performances du radiateur

Pour évaluer I'effet des différents parametres bggnamiques et géomeétriques sur
les performances du radiateur, une étude paramétacte réalisée.
IV.5.1 L'effet de la vitesse de I'écoulement sur lperformance du radiateur

L’influence du nombre de Reynolds de I'écoulement|®change de chaleur au
niveau du radiateur est évaluée et analysée nunednignt. La simulation est effectuée en
évaluant le coefficient de transfert de la chalgour des différents nombres de Reynolds

d'écoulementkRe
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Figure V.28 :Effet du nombre de Reynolds d'écoulement sur festeat de la chaleur.

Le coefficient de transfert de chaleur par coneecforcée, adopté dans cette étude

est une corrélation du nombre de Nussédt'\(% ), qui est a son tour dépendant du type
h

du radiateur. Le nombre de Nusselt pour les raglista plaques planes est fonction de la

vitesse d'écoulement du jeRé), les propriétés du fluideP() et le diameétre hydraulique

du radiateur D,)), Eq. (I..7).

D'aprés la figure 1IV.28, les échanges thermiquesuras par le radiateur sont
favorisés par l'accroissement du nombre de Reyra#d&coulement de refroidissement.
Par conséquent, un nombre de Reynolds élevé causgmentation du coefficient de
transfert de chaleurh() par convection. Les résultats obtenus pour wervatle de Nombre
de Reynolds de 200 a 1000 présentent un bon aesed les résultats de EI-Sheikh and
Garimella [53]. La différences entre les résultatédits et ceux de I'expérience pour le
coefficient de transfert de chaleur convectif h, g&néralement inférieure a 13.5%. Cet
écart est peut étre du a notre approche numéridoptée d’'une part et aux incertitudes

expérimentales pour ElI-Sheikh and Garimella [58)hé’ autre part.

D’autres part, le nombre de Nusselt est aussi an imdicateur d’échange
thermique de part sa définition. Le nombre de Nus@éu) moyen du radiateur de
refroidissement est une fonction du nombreRE),(elle est présentée sur la Figure 1V.29,

Pour lintervalle considéré dans la présente étudenombre de Nusselt croit avec
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I'accroissement du nombre de ReynolBs)( Toutefois, une augmentation plus élevée du
nombre de ReynoldsR€ sera au détriment d'une plus grande puissancsodilage
nécessaire, et par conséquent un deéficit en plysegormance. Les résultats obtenus par
simulation présentent la méme allure que ceux d=t3Jteaet al [77] en présentant un
écart net comme présenté sur la figure 1V.29 edstedu d’apres notre interprétation a la
différence entre notre radiateur et celui sur léguaavaillé Teertstrat al. [77]. Il faut

noter que la tendance du dit graphe est la méme ldaquasi-totalité des articles de la

littérature.
25 ‘ ‘ ; ;
—e— Teertstra et al. [77] ; ;
—=— Présente étude ! !
g 20 |- —a—Khanetal [76] Lo
[ | |
@ 15— IR ¥ IR
=) | | |
z l l l
3 l l ‘
0 10| W
o) | | | |
e l l l l l
o | | | | |
Z 5+ - R e I
0 1 1 1 1 1

Nombre de Reynolds, (Re)

Figure IV.29Le nombre de Nusselt en fonction du nombre de Risyd@coulement.

IV.5.2 L'effet de la vitesse de I'écoulement sur fepertes de pression

Pour différentes valeurs de la vitesse d’entréer,&¥g, la différence de pression
Apest évaluée. Elle représente la résistance a l&oent. Les résultats obtenus sont
représentés sur la figure 1V.30. Une augmentatienla vitesse se traduit par une
augmentation de la différence de pression. Deitddalifférence de pression de l'air dans
le canal du radiateur a mini-canaux dépend de Ul&roent de celui-ci. C'est-a-dire que le
facteur de frottement est supérieur pour des \egegdevées. Par conséquent, une grande
différence de pression a travers les canaux esitér @éfin d'avoir une bonne circulation

d'air.
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Figure IV. 30 Les pertes de pression a traversild oanal en fonction de la Vitesse
d’écoulement ()

Les pertes de pression issues de la simulationcgonparables avec ceux obtenues
expérimentalement par Saini and Webb [52] ainsiagcéux obtenus par Duan and
Muzychka [54] comme le montre la figure 1V.30. Gitdment, les résultats sont en bon
accord, I'écart enregistré entre notre résultatsideilation et ceux de I'expérience ne
dépasse pas les 26.75% ce qui est acceptable. @®tiation est peut étre due aux
hypotheses adoptées dans le présent travail et @issde Duan and Muzychka [54] et

éeventuellement aux incertitudes de I'expérimentagour Saini and Webb [52].

IV.5.3 L'effet de la géométrie du radiateur sur letransfert thermique

L'effet de quelques paramétres géométriques diatear & mini-canaux sur le
transfert de chaleur est étudié. L'approche swigiesiste a varier un parametre et fixer le
reste et voir son effet sur les performances diateuat.

Les parametres étudiés sont: I'épaisseur de lg baseeur de l'ailette, nombre des

ailettes et la largeur du canal.
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IV.5.3.1 Effet de I'épaisseur de la basehé) sur le transfert de chaleur

Afin d'étudier I'effet de I'épaisseur de la baseatliateur a mini-canaux, I'épaisseur
de la base a été décrémenté et incrémenté resgraetiv en gardant les autres parameétres

géométriques constants.
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. l l l l l
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s .
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) l l l l l "
T 02+ g P - - Fom-mmm—m - r----
- IR O
R T e et S
@ o Présente étude | | l l
S 01+4-- N I
g ' m Arularasan [58] | | |
D ‘ ‘ ‘ l l l
¥ 0054 1 F- R e R
0 1 1 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 12 14

Epaisseur de la b ase du radiateur, (mm)

Figure IV.31 Effet de I'épaisseur de la base surdmsfert de la chaleur.

La figure V.31 montre la résistance thermique @mcfion de I'épaisseur de la base
du radiateur. Cette figure prouve que la résistéimeemique diminue continuellement pour
des valeurs croissantes de I'épaisseur de la bassdteur. Au dela de certaines valeurs
d'épaisseur ¥ 8mm) l'amélioration en performance est négligeable.s Nésultats
numeriques sont compares a ceux d’Arularasan {(BBgcart est enregistré et ceux d’apres
nous est du aux différences de caractéristiquas aotre radiateur et celui d’Arularasan,

mais en terme de tendance, on enregistre un bancades résultats.

IvV.5.3.2 Effet de la hauteur de l'ailette @) sur le transfert de chaleur

La figure 1V.32 montre que la longueur d'ailetteipeontribuer & améliorer les échanges
thermiques suite a la croissance de la surfackat¥®e, mais au-dela de certaine valeur, ce
gain en performance est inversé par une mauvaiselation d'air causée par I'élévation
excessive de la hauteur.
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Figure IV.32Résistance thermique en fonction de la hauteutadette du radiateur.

L'analyse ci-dessus montre simplement que l'augatientde la hauteur du radiateur
ne pourrait pas améliorer nettement les perfornmmte radiateur. Par conséquent, la
hauteur totale du radiateur doit étre considéréer dgs limitations d’espace du boitier

abritant le radiateur lors de 'augmentation dedateur d’ailette.

IV.5.3.3 Effet du nombre des ailettesib,,.,..) sur le transfert de chaleur

ilettes

Avec l'augmentation en nombre des ailettes unenantation dans le flux de

chaleur est remarquée (Figure IV.33).

D'aprées la figure V.33, on observe qu'en augmentannombre des ailettes, la

résistance thermique s'améliore davantage.
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Figure 1V.33Résistance thermique en fonction du nombre detesildu radiateur.

IV.5.3.4 Effet de la largeur du canal (,) sur le transfert de chaleur

La largeur du canal est un indice d'inflcee directe sur la surface d'échanges
convectifs (Eq. (11.7.)), figure 1V.34.

300
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150 ~

100 ~

50

Coefficient d'échange par convection, h(W/mz2.K)

0 | 3
00005 0001 00015 0,002 00025 0003  0,0035

Largeur du canal, Ic(m)

Figure IV.34: Coefficient d'échange thermique cativeen fonction de la largeur
du canal.
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Figure 1V.35Résistance thermique en fonction de la largeurahat

La largeur du canal représente l'espace intetasletLa figure V.35 présente
I'influence de la largeur du canal sur la résisahermique. Les résultats obtenus refletent
l'effet négatif de l'abaissement de la largeur doat sur les performances thermiques.
Cette dégradation en performances est causée partdarésistance a I'écoulement d'air
crée par le rétrécissement de la section d'écounlerAessi, un élargissement excessif du
canal réduit nettement la surface d'échange, celégrade les échanges thermiques cela
est conforté par les résultats présentés pardieal [80]. Il est donc nécessaire de

rechercher une largeur de canal optimale.

I\V.6 Effet de la vitesse d’écoulement sur la résistantkeermique du radiateur

La figure 1V.36. montre que si la vitesse d'écowdatnest augmentée, la résistance
thermique décroit en favorisant la dissipation Heleur. Mais, cette amélioration est
ensuite freinée au-dela d’'une certaine vitesseodlément, cela est d’aprés nous est lié a
I'effet a 'augmentation des pertes de chargescatte performance. Pour juger de la
validité de nos résultats pour la résistance thepmidu radiateur, une comparaison avec
les résultats expérimentaux de Saini et Webb [&2¢eux issus du modéle analytique de

Duan et Muzychka [55]. Globalement, la tendancerégssltats numérique est tres bonne.
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Figure IV.36 Résistance thermique en fonction datksse d’écoulement de l'air.

IV.7 Superposition des performances principales duadiateur

Dans I'objectif de synchroniser les performandesrhique (R) et hydrodynamique
(Ap) du radiateur considérées comme indicateurs ipang de performance, la figure IV.
37. a été tracée. Nous remarquons qu’en superplesadeux courbes relatives aux deux
caractéristiques, ces résultats montrent qu'iltexism potentiel pour l'optimisation de la
vitesse d’écoulement pour améliorer le transfertitideur tout en ayant la plus faible perte
de pression et par conséquent une faible consommatiergétique du ventilateur de
soufflage. Cependant, la figure 1V.37, nous réwgle I'optimal des deux indicateurs de
performances représentés correspond a une vitégéeeinent inférieure a celle avec le

ventilateur tourene.
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Figure IV.37 La liaison des performances hydrodyitu®a et thermique.

V.8 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté les ré&sdiatotre étude numériques afin de
caractériser le radiateur refroidisseur étudié sesmiparametres de fonctionnement.

Dans un premier temps nous avons présenté |leatéstde I'hydrodynamique pour
mieux cerner la structure globale de I'écoulementamalyser pour voir son effet sur le
transfert de chaleur.

Dans un deuxieme temps, nous avons présentésrtagreghie thermique du
radiateur et nous l'avons interprété en associativec les données thermiques et la
structure de I'écoulement de I'air de refroidissatne

Toutefois, lors des simulations, nous aveis varié plusieurs paramétres pour
voir leur influences sur les performances du radiatde refroidissement. Une étude
d’optimisation complémentaire détaillée serait dogcessaire pour des recommandations
plus fiables pour le développement industriel deiveaux types de radiateurs de
refroidissement de puces électroniqué&sfin, Les résultats numériques obtenus semblent
satisfaisants et en bon accord avec la littéraair@ar conséquent, le code de calcul
développé est valide pour la caractérisation ddmteurs de refroidissement pour puces

électroniques soumis a jet d’air impactant.
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et Perspectives

Ce travail de these a été consacré a I'étudefardissement d'un Microprocesseur
d’ordinateur de bureau par I'usage d'un radiatewiléttes planes soumis a un jet d'air

forcé.

Une revue bibliographique nous a permis d'étahlim bilan des résultats
expérimentaux et numériques concernant les prolslefies a la surchauffe des
composants électroniques de puissance et nous é aidépertorier les différentes
méthodes de refroidissement de tels composantisqaiedeurs limites d'utilisation.

Il a été procédé de mettre a profit les capagitédictives et de caractérisation d’'un
outil numérique de simulation d'un écoulement suradiateur a ailettes planes formant
une rangée de plagues chauffées par le bas, palie€ke comportement de I'écoulement,
ainsi I'évolution du transfert de chaleur.

Afin de valider et assurer la fiabilité des réatdtobtenus par le code CFD Fluent,
ainsi que le code développé, nous avons préseraépéire I'outil numérique utilisé en
passant par une analyse du choix du maillage, aeditions aux limites et des critéres de
convergence. Les capacités de l'outii numérique emsuite pu étre évaluées par
I'affrontement de I'ensemble des résultats obteaus résultats disponibles dans la
littérature.

Cette étude a permis de bien cerner les atoutéod®# numérique, a refléter et
reproduire les phénomeénes physiques y intervendptés avoir assuré I'étape de
validation, le code a été exploité pour étudidfdtede plusieurs parametres géométriques
et dynamique sur les caractéristiques de I'écoulertepar conséquent sur I'amélioration
du transfert de chaleur.



Les résultats numeériques obtenus puis discutés gkabalement en bon accord avec

les résultats expérimentaux et numeériques rapppaek littérature.

Cependant, I'écart entre le modele numériquesetkaultats de la littérature s'éleve a
environ 27% dans les cas les plus défavorablesa @st du nous semble-t-il aux
différences qui existent entre notre modele et akuba littérature ainsi qu'aux hypotheses
simplificatrices adoptées de part et dautre, emspbes erreurs induites par la

discrétisation numérique.

Les résultats numériques obtenus montrent bienleWdicroprocesseur deélivrant
jusqu’a 80W de puissance, est convenablement defoar le radiateur étudié comme cela
est indiqué par le constructeur. Cela reflete diutre coté la performance du design du

dispositif de refroidissement.

D’aprés l'analyse des résultats d’'une maniére aigbles performances thermo-
hydrodynamiques peuvent étres améliorées si orveard réduire la résistance a
I'écoulement au niveau de la zone de stagnatiooetwi-ci est ralenti par I'impact et par

conséquent le transport de chaleur est affecte.

Dans ce sens, on suggeére de faciliter I'écoulermpant’élimination d’'une portion de
la matiére au centre du radiateur, la différencepdession sera faible et la vitesse
augmente par conséquent, le transport de chalkenesiore davantage.

A lissu de la présente étude, nous avons conltafgortance des caractéristiques
géométriqgues et dynamiques qui jouent un role Bagnif dans I'amélioration des
capacités de refroidissement du radiateur. On mote amélioration globale de la
résistance thermique du radiateur d’environ ~7% meut avoir lieu en augmentant la

vitesse de refroidissement de 5 m/s jusqu'a 6putement.

Nous avons également remarqué que I'augmentaéida ditesse de I'écoulement et
un choix adéquat de la largeur du canal, apporte nette amélioration du coefficient
d'échange et par conséquent un bon refroidissement.
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Plusieurs travaux, concernant la simulation nuguéri du refroidissement des
éléments de puissances par convection d’'air fore@at, a envisager en perspectives de
cette these.

- Comme perspective qui s'impose, il est a endsatg poursuivre ce travail par une

étude d’optimisation des performances du radigteur

- Des expériences soigneuses sont nécessairesalmar les résultas obtenus du code de
calcul et de CFD, pour fournir des informationstigaes pour améliorer et enrichir
I'étude;

- Il est tres intéressant également d'étudieraldage de I'élimination du matériau au
niveau de la zone de stagnation, ainsi I'effetudbulence sur I'amélioration du transfert

convectif et par conséquent sur la températureRiu C

- Etendre la présente étude au régime instatiomngiour un bon contréle de
'augmentation de la température lors de la misenanche et jusqu’a la stabilisation au
régime permanent.
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