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Résumé

Avec le remplacement des réseaux hydrauliques et pneumatiques a bord des aéronefs par des réseaux
¢lectriques, le nombre d’équipements embarqués pour assurer un bon fonctionnement augmentera. Le
passage a un avion enticrement électrique permettrait de réduire les couts de production et
fonctionnement, assurerait une meilleure fiabilité des systémes, et réduirait I’impact écologique de la
circulation d’un tel appareil. En effet, un tel avion serait plus léger qu’un avion actuel. Pour s’assurer
de cela, il est nécessaire de réduire la masse des équipements embarqués servant a la gestion, la mise en
forme, la distribution d’énergie électrique. Le dimensionnement et 1’optimisation de la masse des
équipements embarqués est donc une problématique fondamentale dans le développement de I’avion
plus électrique. Cette masse est majoritairement fixée par les systémes de refroidissement lorsque 1’on
considere des systémes de conversion d’énergie.

Parmi I’ensemble des systémes de refroidissement disponibles et dédiés au refroidissement des
convertisseurs statiques, deux grandes technologies ont été sélectionnées, dans 1’objectif d’en produire
des modeles dédiés a des routines d’optimisation.

Les dissipateurs a ailettes droites en convection forcée, ainsi que les systémes associant dissipateurs a
ailettes et caloducs seront modélisés au cours de ces travaux de thése. Des modéles analytiques de ces
systémes de refroidissement seront proposés, dans 1’optique de pouvoir optimiser au mieux leur masse
tout en assurant un bon fonctionnement thermique.

Méme si de nombreuses méthodes de dimensionnement et d’optimisation dédiées aux systemes de
refroidissement existent, notre choix de modélisation s’est porté sur une représentation analytique. En
effet, ce type de modélisation est déduit d’une résolution exacte de 1’équation de la chaleur pour
représenter des configurations géométriques et thermiques simples. Les configurations sélectionnées
correspondent a des configurations simples a modéliser analytiquement. L’avantage de tels modéles
réside dans le fait que le comportement thermique de systémes de refroidissement, i.e de la température
de la source de chaleur a I’ambiant, est une fonction des paramétres géométriques, des matériaux et des
conditions environnementales des systémes de refroidissement. Ce sont donc des modéeles tres rapides
d’exécution qui donnent une solution exacte du comportement thermique des dissipateurs modélisés. Ils
présentent donc un réel intérét dans I’optique d’optimiser la masse de ces systémes.

Mots clef :

Dissipateur thermique, modélisation analytique, convertisseur de puissance, optimisation, simulation
par ¢élément finis.







Abstract

The replacement of hydraulic and pneumatic network embedded in aircraft by electrical network will
increase the number of embedded systems to ensure the effective functioning of the aircraft. The
development of an electrical aircraft will allow the reduction of production and functioning costs. It will
also help ensure a better reliability of systems and will reduce the ecological impact of the aircraft
circulation.

This kind of plane would be lighter than a usual one. To be sure of this, it is necessary to reduce weight
of embedded equipment’s dedicated to management, conversion and distribution of electrical energy.
The sizing and the optimization of embedded equipment’s weight is a critical issue in the development
of more electrical aircraft. This weight is mostly defined by heat transfer systems, when we consider the
sizing of energy conversion system

A lot of heat transfer system exists and are dedicated to the cooling of power converters. We selected
two of these heat transfer system, in order to produce models of them. These models will be used in
optimization routines.

Plate fin heat sink in forced convection, and system assembly, combining heat pipe and plate fin heat
sink, will be modelled during this thesis. Analytical models of these heat transfer systems will be
developed, to optimize their weight and ensure a good cooling of electrical systems.

Even if lots of dimensioning and optimization methods exists, dedicated to heat transfer systems, we
choose to use analytical modelling.

This kind of models gives an exact solution to the heat equation, to describe simple geometric and
thermic configurations. Selected heat transfer systems can be simply described.

The main advantage of these models is that it represents the thermal behavior of the system as a function
of its geometrical parameters, materials and environmental conditions. Execution of these models is
very fast and gives a precise solution of the thermal parameters of the described configuration.

There is then a real interest to use this type of models to optimize weight of heat transfer systems, and
then power converter.

Key words:

Heat sink, analytical modelling, power converter, optimization, finite element simulation






Table des matieres

Remerciementsuouocooo.o.oooooooooooooooooo.o.ooooooooo.o.o.o.o.o.o.o.o.ooooooo.ooooooooouououououocooo.o.ooooouoco 2

RESUIM......uuneeiiiniiiiniiiiinniininniinsnticnsnsticssnseesssssiessssecssssssssssssessssesssssssssassasssanss 4
ADSEFACT aacnnriiiiiiniiiiintiisintienisntnissssnesssstesssssessssssassssssssssssssssssssssssssassssssessassasssssss 6
Table des MALICIES .....ccccvueervreirseressenisseressnnissnisssnsssncsssnsssssessssssssssssssssssssssssssssns 8
Table des fIGUIES . ...cciicriirericcsisrnricsssssnnricssssnnsesssssssssecssssssssssssssssssssssssssssssssssases 12
Table des tableauX .....cuuueeieniiiiisiiiiiniiiniiiiisinniensnnecssntecssseecssssesssssecssssesssanns 17
NOMENCIATUL @ ..cuuueeeeinrriiinnreisneiessntecsssatecssnnescsssseessssessssssesssssessssssessssssnsssssansans 18

INtroduction GENEIrale......uciccerrrereccssssnneecsssssansecsssssnnessssssssssasssssansssssssssssssssssses 2 1

Chapitre 1  INtroduction .......eeccceeecnsseiccssnnenssnnecsssnsecsssnesssssessssssecssssssssanss 23
1.1 Introduction .........cc..c.... .24
1.2 Etat de I’art des systémes de refroidissement en électronique de puissance............ 26
1.2.1 Rappel de I’architecture d’un module de PUiSSANCE .........ccceevverieeieerieerieereeneesresereeene 26
1.2.2 Systemes de refroidissement classiquEs EXIStANES ........c.ccvveerveerieereeriierienreereeseesieeseeens 27

1.2.2.1  DiSSIPAtEUr @ QIIETEES....uvierieiieiieiiieeieereeie et et etee st esseesteeseaessseesseesseeseesseesssesssennnas 27
| A O 1 1o T L ot OO USSP 29
| T o o LTI i o [ (<P STP 31
1.2.2.4  Choix des configurations @ MOAEISET ..........cc.eevvieriieriierierieiie e et 31
1.3 Etat de I’art des méthodes de dimensionnement des systémes de refroidissement.. 32
1.3.1 MEthodes aNalYLIQUES ......c.veevieiiieiieieesie ettt ettt sre e e teeteebeesbeessaesnneennes 32
1.3.2 MELhOAES NOAALES ..ot sttt et e beesbeesaaeeneeennes 35
1.3.3 Méthodes par E1EMENtS fINIS ......c.evverieriiriiierieeie et 35
1.3.4 CROTX TOAELL. ...ttt ettt ettt e ee e e et et eaeereeneene 36
1.4 Conclusion 36

Chapitre 2  Modé¢lisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection

fOFCée 00000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000 38
2.1 Introduction 39
2.1.1 Configurations ChOISIES ........c.eeruieriieiieiie ettt ettt 39
2.1.2 Description qualitative de la propagation de la chaleur..........c...ccoevvevvevienienienieereen. 40

2.1.2.1  Propagation de la chaleur de la source a 'ambiant............ccceceeveeiieniiniiinienieee, 40
2.2 Modgéle analytique de dissipateur 41




2.2.1
222
223

224
2.2.4.1
2242
2243

2.2.5
2.2.5.1
2252

226
2.2.6.1
2.2.6.2

2.2.7
2.2.7.1
23

2.3.1
23.1.1
23.1.2

232
23.2.1
2322
2323

2.4
2.5

Position du probl€me et ObJECHIT......cceiviiiiiiiicieeie e 41

APPTOCHE CLASSIQUE ... veiviieiiieiieiteie ettt ettt ettt ettt et e staesaneenneenseenes 41
Modélisation proposée et apPrOXIMALION.........eevierieruierrierieeriiesteereereeseesseesseesseesereennes 42
Modéle de conduction dans 1a SEMELLE .........vveveieieeeeeieeeeeeeeeeeeee e 43
Conduction 3D dans la semelle du dissipateur a ailette ..........cocevereeveninicnenienene. 43
Conduction 2D dans un empilement de blocs de tailles différentes...........cccccoeeeneee. 44
LIIMTEATIONS «evvvveeeeee oottt e e e e e et eeeeeeeee e eeeeeeseeeaaaeeeeeesessaneaneeeeeesananans 46
Modeéle thermique de Pailette......ccuviiiiiieeieeiecieeie et 48
Modg¢le analytique d’une ailette droite..........cceevievierierieriiiie e 48
Couplage avec le modéle de conduction dans la semelle.............ccceeviiniiniininnne. 49
Couplage avec le ventilateur et calcul du coefficient d’échange hamp .....ccoovevvverieneenee. 50
Détermination du point de fonctionnement « dissipateur-ventilateur » ...................... 50
Relation phénoménologique pour le coefficient d’échange convectif hams................ 51
CaS & PIUSICUIS SOUICES ..veuvvievrierreerieiteesteeetteesreesreesseeseeseesseesssessseesseesseesseesseesssesssesssessnes 52
Mise en ceuvre sur la semelle d’un dissipateur a ailettes........c.coceeveervereenienciennenne. 53
Comparaison avec des simulations par éléments finis 54
CAS A UNE SOUTCE .....eieeeieeeee ettt e e e e e e ettt e e e e e eeseaaeeeeeesessnaaeeeeesessesnnnaaeees 56
Etude de ’influence du ratio d€ SUITACE ... ...vveveeeeeeeeeeeeee e 56
Influence de la répartition et du nombre d’aillettes........ccuevvveviieieeiiieriieeeeieeieeeeeee. 57
(07 I W (G100 QYo 11 4 o1 DO 58
Influence du facteur de forme de la source chaude ............coovvevevieeeeiieeeeeeieeeeeeeee, 59
Influence de la répartition et du nombre d’ailettes........ooceeverircieniniiiiniiieeeee, 60
Influence du nombre de sources de Chaleur .........cooveoueeeiieeiieeeeeeeee e, 60
Analyse des effets 2D et 3D sur la résistance de diffusion dans la semelle................ 62
Conclusion 65

Chapitre 3  Validation expérimentale..........cccoecevicrcunrccccnniccssnnicssnsccssnssccsess 660

3.1

3.2
3.2.1
322

323
3.2.3.1
3232
3233

33

3.3.1
3.3.1.1
3.3.1.2

332
34

Introduction 67
Mise en place du banc de test . 67
BaNC d@ TS L. ..ottt ettt ettt b e 67
INSTIUMENTATION ..ttt ettt et et et e bt e b e sbeesaeeeaees 69
Incertitudes et EtalONNAZE ........ceeeiviiiiiieieeciee ettt e e et e e saeesbeesree e sbeeenreaens 70
Etalonnage du banc de teSt.......cuiviiiiiiiiiiiicie ettt 70
Incertitude sur la mesure de teMPETAtUTE .........ccueevvieriierierieeie et 70
Incertitude sur la mesure de Vitesse d @il .........ccuvevuieriierienienie e 72
Comparaison avec relevés expérimentaux 73
Confrontation des données avec les températures issues du modele thermique.............. 73
CaS A7UNE SOUICE ..ottt ettt ettt ettt ettt et e bt et e steeseeneeeneeneeseeneenseseis 74
CaS dE ACUX SOUICES ...eeeuviiieiieeirieeiieeeieeetteesiteeeteeeeteeeesbeeeteeesaseeeseeesaseeesesensseesnseaans 79
Discussion sur I’incertitude sur la détermination du coefficient d’échange.................... 81
Conclusion 84

Chapitre 4 Modélisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection
forcée associ€é a UN CAlOAUC ....ccouueriiinricnsnricnsnnrinssnnicsssnnicsssnessssssssssasscssssssssses 39

4.1
4.1.1
4.1.2

Introduction 86
Configuration CROTSIE ......c.eiiiiiiieiieieeiie ettt ettt 86
Description qualitative de la propagation de la chaleur...........c..coccooiiiiiiiinninineeeee 87



4.2 Modzéle analytique de dissipateur associé a des caloducs 88

4.2.1 Modelisation et aPPrOXIMATION .......eerveerrierierieereeteeteeeeeseeeseeesressaeeseeseesseesseesseesseesnns 88
422 Modéle de diffusion dans 1a SEMELLE .......cevvvviiiiiiiiie e 89
4.2.2.1  Simplification GEOMETIQUE ...c..eeuveiiriiiiiiieiieterte ettt ettt 89
4222 Conduction dans 18 SEMEILE ... ......uveeieiiiieeeeeee e 91
42223 LAMITATIONS .oieieieieeeeeeeeeeeee e e e e e e e e e e e e e e e eaeens 93
423 Modeéle thermique de Pailette......ccuviriiiieiieeiecie ettt 94
4.2.3.1  Echange thermique dans I"ailette ...........cccooeeiiiiiiniiiiiiie e 94
4.2.3.2 GEnéralisation dU MOAELE........coooiiiieieieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e 97
424 Modele de dissipateur COMPIEt ........cceeviiiiiiiiiiieiee e 99
4.2.5 Le €as du MUILE SOUTCES ..coooveiiiiiieiieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e e 101
4.2.5.1  Mise en ceuvre sur la semelle d’un dissipateur & ailettes..........coccvvevereeeereeenieeeneeenne. 101
4.3 Comparaison avec des simulations par éléments finis 103
4.3.1 Comparaison du modele de SemElle .........ccvvevvieiiieiiiiiiiiecie e 105
43.1.1 Etude de I’influence de la dimension de 18 SOUICE .........cccovvvveiiiiieieiiiiiiiieeeeeeeeee 105
43.1.2 Etude des dimensions du CAlOAUC. ........oovvuviiiiiiiiiiieeee e 106
4.3.1.3 Etude de I’influence du nombre de SOUICES.......coovveeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e 106
432 Comparaison du modele d’ailettes..........oeviieiiiieiiieiiieee e 107
432.1 Etude de I’influence du ratio de SUITACE ........eveeeeieieeeeeeeeeeeeeeeeeeee e 108
4.3.2.2  Etude de I’influence de I’épaisseur de ’ailette.........cccceevierienienienieeieiieieeeeiee 108
44 Conclusion 109
Chapitre 5  Optimisation de systéme de refroidissement........cccceeereeeeeees 110
5.1 Introduction . 111
5.2 Comparaison du modéle de dissipateur a ailette droites avec un logiciel commercial
111
5.2.1.1 Source Non Centrée et VENTILATEUT ........vvvvviiieiieiiieeee et 112
5.2.1.2  Deux sources non centrées et vitesse d’air iMPOSEL.......cceevveereerrerverereecreerreerreeneeens 114
53 Optimisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée.................... 115
5.3.1 Dimensionnement et optimisation par Critere gEOMELIIQUE ......eervvererereverreereereereeenenens 116
5.3.1.1 INFTUENCE A€ 18 SOUICE....ccoooieieieiieeeeeeeeeeee e 116
53.1.2 Influence des parametres GEOMELTIQUES ......eevverererererreeieeieesieeseesresreereeseeseesenens 120
532 OptimiSation ZLODAIC.........c.eiviiiiiiiiiiie ettt ettt ebeebeebeesaee 130
5.3.2.1  EXploration SYStEMAtIQUE .......cceveeveerieeiiesiiesiieseieeteeteeseesseesseesseesseeseseenseesseeseesseens 130
5.3.2.2  Optimisation par méthode déterministe .............cceevverrererieereeriesiesie e eeeeeeeneeens 135
5.3.2.3  Influence du « pas d’observation » sur la précision des résultats obtenu par exploration
SYSEEMALIQUE. ..evveeuvietietiestiesieeteeteenteesteeeteesateesteenseenseenseessaesseeassessseenseansaeseesssesnsesnseanseenseenseens 137
54 Dimensionnement comparé entre un dissipateur a ailettes droites et dissipateur a
ailettes droites associé a un caloduc 138
5.5 Conclusion . . 141

Conclusion Générale et Perspectives.......ccceeeecssnrccsssnrcsssasscssssssssssssssssasscsess 143

RETEIEIICES euueereereenneeeeeeeneeceereeeeesosseseessesssssessssssssssssssssssssssssssssssossasssssesssssesssce 140

ATINICXES  eeereereereereeescseesecsesssosessescssssscsassssssssssssssssssasssssasssssasssssssssssasssssassssssnsssces 11

10



11



Table des figures

Figure 1: Tendance d’évolution des réseaux d’énergies embarqués au sein des avions [3]. 24
Figure 2: Schéma classique de dimensionnement d'un convertisseur statique. Ici I'établissement de la
commande du convertisseur n'a pas été représenté. 25
Figure 3 : Rupture d'un fil de bonding [5] . 25
Figure 4: Convertisseur statique complet développé par le PES LAB [11]. 26
Figure 5 : Module de puissance classique constitué de 3 cellules de commutations. 26
Figure 6 : Représentation schématique d’'un composant de puissance positionné sur un dissipateur a ailettes.
27
Figure 7: Dissipateur a ailettes dédié a de la convection naturelle a gauche [21]. Dissipateur a ailettes dédiés
a de la convection forcée a droite [22]. 28
Figure 8 : Différentes formes d'ailettes classiques existant [25] . La liste présentée sur cette figure n’est pas
exhaustive. 29
Figure 9: Schéma de principe de fonctionnement d'un caloduc. 30
Figure 10: Différents types de réseaux capillaires possibles au sein d'un caloduc [13] 30

Figure 11 : Composants industriels associant caloduc et dissipateur a ailettes [34]. Le systéeme de
refroidissement a droite permet de transporter la chaleur vers les ailettes. A gauche, le caloduc est utilisé

comme « spreader » au sein de la semelle pour mieux répartir la chaleur au sein de cette derniére. 31
Figure 12: Plaque a eau [35]. 31
Figure 13: Représentation électrique équivalente d’un composant de puissance et de son dissipateur a

ailettes. 33
Figure 14 : Potentiel de contact entre deux éléments résistifs. 34
Figure 15 : Représentation schématique d’un réseau de conductances [50]. 35
Figure 16: Exemple de dissipateur a ailettes. 39
Figure 17: Répartition schématique des flux de chaleurs circulant au sein d'un dissipateur a ailettes et dans
son environnement proche, en considérant que ce dernier est isolé sur les faces latérales. 40

Figure 18: Modéle électrique équivalent d'un systéme de refroidissement. La résistance globale du dissipateur
y est décomposée en deux résistances thermiques. Ces résistances sont associées aux différents éléments

constituant un dissipateur a ailettes. 42
Figure 19: Représentation d'un dissipateur a ailettes droite et des dimensions caractéristiques associées a sa
géométrie. 43
Figure 20: Représentation schématique des échanges thermiques appliqués sur la semelle du dissipateur lors
de I'établissement du modéle analytique, vue en coupe. 43
Figure 21: Représentation schématique des échanges thermiques appliqués a I'ensemble de blocs lors de
I’établissement du modéle analytique. 45
Figure 22: Champ de température en régime permanent d'une configuration 2D avec deux blocs de tailles
différences superposés. 46
Figure 23:Evolution de la température en (L/2,H1) dans la configuration présentée Figure 21 en fonction du
nombre de termes utilisés dans les sommes de séries de Fourier, pour différentes épaisseurs de bloc B. ____47

Figure 24: Evolution de la température en (L/2,H1) dans la configuration présentée Figure 21 en fonction du
nombre de termes utilisés dans les sommes de séries de Fourier, pour différentes valeurs de hgg et de largeur

de bloc B. 48
Figure 25: Schéma représentant une section d'ailette et les échanges thermiques associés 49
Figure 26 : Exemple de détermination graphique du point de fonctionnement (débit, pression) de I'ensemble

'ventilateur +dissipateur’ 51

Figure 27: Vue du dessus de la semelle d’un dissipateur a ailettes, lorsque deux sources sont positionnées a sa
surface. L'écart de température entre la source de chaleur et 'ambiant est le méme pour les deux sources
puisque le systéme est symétrique. 54
Figure 28: Vue du dessus de la semelle d’un dissipateur a ailettes, lorsqu’une source est positionnée a gauche
d sa surface. 54
Figure 29: Vue du dessus de la semelle d’un dissipateur a ailettes, lorsqu’une source est positionnée a droite a
sa surface. 54

12



Figure 30: Surface d'ailettes participant au transfert convectif. Les zones violettes correspondent aux zones
auxquelles est appliqué un méme coefficient d'échange convectif. Les zones grisées sont considérées isolées

thermiquement 55
Figure 31 : Représentation tridimensionnelle du profil de température d’'un dissipateur a ailette droite, avec
une (a gauche) et deux (a droite) sources, simulés sous COMSOL 56

Figure 32: Ecarts entre les modéles analytiques et numériques lorsque le coefficient d’échange appliqué a la
face inférieure de la semelle est calculé a partir de la surface d’ailettes appliquée sur cette face et du

coefficient d’échange convectif appliqué a ces ailettes 57
Figure 33: Ecarts observés entre les modéles analytiques et numériques lorsque le nombre d'ailettes varie _58
Figure 34: Répartition des sources de chaleur a la surface de la semelle du dissipateur 59
Figure 35: Ecart entre les modéles analytiques et numériques lorsque la taille des sources varie, pour la

source numéro 1. Les deux sources voient leurs dimensions varier en méme temps. 59

Figure 36: Ecart entre les modéles analytiques et numériques lorsque le nombre d'ailettes varie sous la
semelle, la courbe rouge correspond a la source de coordonnées (0,05 ; 0,05), la courbe bleu a la source de

coordonnées (0,15 ; 0,05) 60
Figure 37:Ensemble des configurations multi sources testées. 61
Figure 38: Ecart entre les modéles analytiques et numériques lorsque le nombre de sources sur la semelle

varie. Chaque source dissipe la méme puissance 61
Figure 39: Modéle électrique équivalent global d'un systéme de refroidissement 62

Figure 40: Evolution de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée en
fonction de I'épaisseur de la semelle, dans le cas ot l'effet de spreading est pris en compte dans le calcul de la
résistance, et dans le cas ot la semelle est considérée monodimensionnelle. Le ratio de surface est de 0,01. _63
Figure 41: Evolution de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée en
fonction de la surface de la source de chaleur, dans le cas ot I'effet de spreading est pris en compte dans le
calcul de la résistance, et dans le cas ot la semelle est considérée monodimensionnelle. L’épaisseur de la

semelle est de 0,005m. 64
Figure 42:Evolution de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites en fonction forcée en
fonction de I'épaisseur de la semelle, pour différents ratio de surface 64

Figure 43: Banc de test utilisé. Les deux composants de puissance commandés en conduction sont positionnés
d la surface du dissipateur. Les 11 thermocouples insérés dans la semelle sont également visibles. Le flux d’air
est canalisé du ventilateur au dissipateur (en rouge) puis le long des ailettes (partie basse des ailettes fermée
par un scotch jaune). Le ventilateur est donc dans un flux d’air aussi homogeéne que possible. 68
Figure 44: Caractéristique du ventilateur Sanyo 9GV3612G301 utilisé sur le banc de test mis en ceuvre.___68
Figure 45: Représentation schématique de la circulation d’un flux d’air imposé circulant dans un dissipateur
a ailettes. Le phénomeéne de « flow bypass » y est représenté, par 'ensemble des lignes de flux d’air qui sortent
du dissipateur. 69
Figure 46: Insertion des thermocouples dans la semelle. 69
Figure 47: Vue du dessus de la semelle du dissipateur, ot la position de chaque thermocouple inséré dans la
semelle est spécifiée. Le ventilateur est positionné a I'extrémité droite de la semelle. Les zones marquées de

rouge correspondent aux différentes positions que prendra la source de chaleur durant les essais. 71
Figure 48: Evolution de l'incertitude sur la mesure de vitesse de I'air en fonction de la vitesse de l'air, sur la
gamme de vitesse du ventilateur. 72

Figure 49: Ecart de température entre les températures mesurées aux positions des thermocouples et la
température de I'air ambiant, pour les trois configurations étudiées. Les incertitudes de mesures, liées aux
mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés pour chaque courbe. 74
Figure 50: Profil mesuré et calculé de I'écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque
la source de chaleur est placée en position T1. L’élévation de la température de I'air sera prise en compte dans
le profil calculé. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en
pointillés. 75
Figure 51: Profil mesuré et calculé de I'écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque
la source de chaleur est placée en position Te. L’élévation de la température de I'air sera prise en compte dans
le profil calculé. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en
pointillés. 76
Figure 52: Profil mesuré et calculé de I'écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque
la source de chaleur est placée en position T11. L’élévation de la température de l'air sera prise en compte
dans le profil calculé. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en
pointillés. 76
Figure 53: Ventilateur utilisé sur le banc de test et sa section utile. 77

13



Figure 54: Profil de I'écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la source de
chaleur est placée en position T11, pour plusieurs valeurs de longueur de « air duct ». 78
Figure 55: Profil de I'écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la source de
chaleur est placée en position T11. L’écart de température simulé qui prend en compte I'augmentation de la
température de 'air et I'écart de température mesuré lorsque le « air duct », est de 12mm sont trés proches

Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés. 79
Figure 56: Schéma d’une vue du dessus de la semelle du dissipateur, ot la position des deux sources est
spécifiée. 79

Figure 57: Profil de I'écart de température AT mesuré le long de la semelle du dissipateur, lorsque deux
sources sont placées sur la semelle du dissipateur. Deux profils d’écarts de température sont également
représentés. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.

80
Figure 58: Image prise par la caméra thermique lors des essais effectués pour relever la température des
thermocouples le long de la semelle lorsque deux sources sont placées a la surface du dissipateur. 81
Figure 59: Banc de test avec ajout d’une canalisation du flux d’air en sortie des ailettes pour mesurer la
vitesse de l'air. 81

Figure 60: Profil (Q, P) du ventilateur utilisé sur le banc de test. Le profil de pertes de charges du dissipateur,
ainsi que les différents points de fonctionnement déterminés (théoriques et expérimentaux) sont également

représentes. 82
Figure 61: Dissipateur a ailettes droites en convection forcée associé a ventilateur [71].Ici les caloducs insérés
dans la semelle sont en forme de U. IIs sont au nombre de 3. 86

Figure 62: Schéma en coupe du systéme de refroidissement modélisé. Les transferts de chaleur intervenant
dans le fonctionnement du systéme sont détaillés : conduction dans la semelle, changement de phase dans le

caloduc, convection et conduction au niveau des ailettes. 87
Figure 63 : Représentation de la vue en coupe du dissipateur a ailettes droites en convection forcée associée a
des caloducs, et les dimensions géométriques associées. 89
Figure 64 : Schéma d’un caloduc circulaire inséré dans la semelle d’un dissipateur, vue en coupe 90
Figure 65 : Schéma d’un caloduc rectangulaire inséré dans la semelle d’un dissipateur, vue en coupe 90
Figure 66: Schéma représentatif de la semelle d’un dissipateur traversée par un caloduc, en deux dimensions.
91
Figure 67: Cartographie de température en régime permanent au sein de la configuration présentée Figure
66. 93
Figure 68:Evolution de la différence de température Ta(x,Z1)-TcaLen fonction de la position suivant la largeur
de la semelle, pour une source de 0,01m centrée. 93

Figure 69: Schéma représentatif d’une ailette traversée par un caloduc, avec ses cotes géométriques. Les
échanges convectifs avec I'air ambiant sont représentés, ainsi que I'échange convectif équivalent sur la zone
du caloduc. 95
Figure 70: Cartographie de température en régime permanent au sein de la configuration présentée Figure
69, en z=Ea. 96
Figure 71: Schéma représentant une vue du dessus d’une ailette, découpée en différentes zones. Les zones en
gris sont liées a un échange convectif avec I'air ambiant, la zone en rouge correspond au caloduc. 97
Figure 72: Schéma représentant une vue du dessus d’une ailette, découpée en différentes zones. Les zones en
gris sont liées a un échange convectif avec I'air ambiant, la zone en rouge correspond au caloduc. Un second

caloduc est rajouté au travers de l'ailette par rapport a la Figure 71. 98
Figure 73: Représentation schématique d’un dissipateur a ailettes droites associé a un caloduc. 99
Figure 74: Représentation résistive de la configuration présentée en Figure 73. 99
Figure 75: Représentation schématique de deux sources superposées a la surface de la semelle d’'un
dissipateur a ailettes associé a un caloduc. 102
Figure 76: Représentation schématique de la semelle d’un dissipateur a ailettes associé a un caloduc,
lorsqu’une source est positionnée a droite a sa surface. 102
Figure 77: Représentation schématique de la semelle d’un dissipateur a ailettes associé a un caloduc,
lorsqu’une source est positionnée a gauche a sa surface. 103
Figure 78: Configuration tridimensionnelle représentée sous COMSOL pour effectuer une comparaison entre
modeéle analytique d'ailettes et simulation numérique. 104
Figure 79: Configuration bidimensionnelle représentée sous COMSOL pour effectuer une comparaison entre
modele analytique de semelle et simulation numérique 104
Figure 80: Ecart € entre modele analytique et simulation élément fini, pour une largeur de la source de
chaleur variant de 0,005m a 0,1m. 105

14



Figure 81: Ecart € entre modéle analytique et simulation élément fini, lorsque les dimensions du caloduc

varient, de 0,005m a 0,045m pour sa hauteur et de 0,005m a 0,095m pour sa largeur. 106
Figure 82: Ensemble des configurations multi sources testées. 107
Figure 83: Ecart ¢ entre les modéles analytiques et numériques lorsque le nombre de sources sur la semelle
varie. Chaque source dissipe la méme densité de puissance. 107
Figure 84: Ecart € entre modele analytique et simulation par éléments finis, pour un ratio de surface { variant
de 0,005 a 1. 108
Figure 85 : Ecart € entre modéle analytique et simulation élément fini, pour différentes épaisseurs d’ailettes.
109
Figure 86: Dissipateur en aluminium simulé sous R-TOOL et implémenté dans le modéle analytique. _____ 112
Figure 87: Placement et dimensions de la source de chaleur a la surface de la semelle. La puissance dissipée
est de 60W. 113
Figure 88: Point de fonctionnement aéraulique lorsque I'espace inter-ailettes est fixé. 114

Figure 89: Placement et dimensions des sources de chaleur a la surface de la semelle des deux configurations
envisagées pour observer l'influence de la position des sources sur I'écart entre le modéle analytique et I'outil
R-TOOL. La puissance dissipée par la source n° 1 est de 70W, celle dissipée par la source n°2 est de 35W._ 114
Figure 90 : Position du centre de la source considérée, a la surface de la semelle. Lors de I'étude, la source de

chaleur sera déplacée sur I'ensemble de ces positions. 116
Figure 91 : Cartographie de I'écart de température moyen AT, pour I'ensemble des positions étudiées, sans
prise en compte de la variation de température d’air le long des ailettes. 117
Figure 92: Cartographie de I'écart de température moyen AT, pour I'ensemble des positions étudiées, avec
prise en compte de la variation de température d’air le long des ailettes. 117
Figure 93: Représentation des différentes combinaisons de positions prises par I'ensemble des trois sources
considérée pour cette étude. 4 jeux de positions ont été retenus. 118
Figure 94: Cartographie de I'écart de température moyen AT, pour I'ensemble des positions étudiées._____ 118

Figure 95:Représentation de la configuration otl le placement des sources sera optimisé. La source centrale
sera fixe. Les sources aux deux extrémités de la semelle varieront jusqu’a atteindre la source centrale. La

température de 'air variera linéairement suivant la longueur du dissipateur. 119
Figure 96: Cartographie de l'écart de température moyen AT, pour la position optimale obtenue apres
déplacement des sources de chaleur suivant I'axe vertical de la semelle. 119
Figure 97: Evolution du CSPIu en fonction de la largeur de la semelle. 121
Figure 98: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de la largeur de la semelle.
121
Figure 99: Evolution du CSPIu en fonction de I'épaisseur de la semelle. 122
Figure 100: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de I'épaisseur de la
semelle. 122

Figure 101: Evolution du CSPIu en fonction de la longueur de la semelle, pour trois ventilateurs différents. 123
Figure 102: Courbe (Q, P) des différents ventilateurs utilisés. Le profil de pertes de charge du dissipateur est
également représenté, ainsi que les points de fonctionnement aérauliques pour chacune des configurations

étudiées. Ces derniers sont signalés par les points rouges sur le graphe 124
Figure 103: Evolution de la résistance thermique Rru en fonction de la longueur de la semelle, pour trois
ventilateurs différents. 125
Figure 104: Evolution du CSPIu en fonction de la hauteur des ailettes 125
Figure 105 : Evolution de la résistance thermique en fonction de la hauteur des ailettes 126
Figure 106: Evolution de la résistance thermique en fonction du taux de remplissage k, pour un nombre
d’ailettes fixé a 10. 127
Figure 107: Evolution du coefficient d’échange convectif appliqué aux ailettes en fonction du taux de
remplissage k, pour un nombre d’ailettes fixé a 10. 127
Figure 108: Evolution du CPSIu en fonction du taux de remplissage k, pour un nombre d’ailettes fixé ____ 128

Figure 109: Evolution du CPSIu en fonction du nombre d'ailettes, pour un taux de remplissage k fixé a 0,5. 128
Figure 110: Evolution de la résistance thermique en fonction du nombre d’ailettes, pour un taux de

remplissage k fixé a 0,5. 129
Figure 111: Evolution du coefficient d’échange convectif appliqué aux ailettes en fonction du nombre
d’ailettes, pour un taux de remplissage k fixé a 0,5. 129
Figure 112: Procédure d’optimisation de la masse d’un dissipateur a ailettes droites pour une résistance
thermique donnée, de maniére directe. 130
Figure 113: Dissipateur thermique et module de puissance de référence utilisé a 'IRT Saint Exupéry. ____ 131
Figure 114: Profil (Q, P) du ventilateur associé au dissipateur de référence. 131

15



Figure 115: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de la masse pour
I'ensemble des configurations envisagées lors de I'étude. Le front de Pareto représenté sur cette figure indique
I'ensemble des solutions optimales pour les critéres du probléme. Les points obtenus (le minimum de masse
pour une valeur de résistance fixée et le minimum de résistance globale, ainsi que le dissipateur de référence)

sont représentés sur ce graphique. 134
Figure 116: Procédure d’optimisation de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites, en
utilisant la fonction fmincon de MATLAB. 135

Figure 117: Profil (Q,P) du ventilateur associé aux dissipateurs a ailettes droites (avec et sans caloduc). __ 139
Figure 118: Procédure d’établissement du modéle de dissipateur a ailettes droites en convection forcée
associée a un caloduc, une fois implémenté sous MATLAB. 140
Figure 119: Ecoulement d’eau confiné dans un tuyau de cuivre, avec schématisation des couches limites et de
leur comportement théorique, en régime laminaire. Illustration de I'évolution de la vitesse, ainsi que de la

température de la couche limite thermique. 152
Figure 120: Evolution de la température de I'eau au sein d’une conduite 153
Figure 121: Schéma représentatif de I'’échange thermique décrit par I'équation (81) 155
Figure 122: Schéma représentatif de I'’échange thermique décrit par I'équation (82) 156
Figure 123: Schéma représentatif de I'’échange thermique décrit par I'équation (83) 156
Figure 124: Equivalence de surface prise en compte lors de I'établissement du modéle donné équation (84)
156
Figure 125: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (81). 158
Figure 126: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (82). 158
Figure 127:Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (83). 158
Figure 128: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (84). 159

16



Table des tableaux

Tableau 1: Propriété des principaux types de matériaux utilisés pour réaliser des dissipateurs a ailettes.___28
Tableau 2: Dimensions et caractéristiques du dissipateur a ailettes droites en convection forcée considéré

dans I'étude menée section 2.3. 56
Tableau 3: Tableau récapitulatif des caractéristiques du dissipateur a ailettes droites et de sa source associée,
utilisés lors de I'étude. 62
Tableau 4: Valeur des incertitudes de mesure de chaque thermocouple inséré dans la semelle du dissipateur.
71
Tableau 5: Mesures expérimentales de vitesse d’air et point de fonctionnement aéraulique théorique. 82
Tableau 6: Coefficient d’échange convectif déterminé a partir des points de fonctionnements aéraulique
théorique et expérimentaux déterminés Tableau 5. 83
Tableau 7: Ecarts moyens obtenus par le modeéle analytique, pour les différentes valeurs de coefficients
d’échanges proposés Tableau 6. 83
Tableau 8: Ecart de température entre les deux configurations présentées Figure 64 et Figure 65. 90

Tableau 9: Dimensions de la semelle du dissipateur pour les différentes études menées en section 4.3.1. ___ 105
Tableau 10: Ecart relatif du modéle analytique au modeéle R-TOOL, en pourcentage, pour le régime

permanent établi. 113
Tableau 11: Ecart relatif du modéle analytique au modele R-TOOL, en pourcentage, pour le régime
permanent établi, pour la configuration de gauche de la Figure 89. 115
Tableau 12: Ecart relatif du modéle analytique au modéle R-TOOL, en pourcentage, pour le régime
permanent établi, pour la configuration de droite de la Figure 89 115

Tableau 13: Coefficients d’échange convectifs obtenus aux différents points de fonctionnement de I'étude_ 124
Tableau 14: Parameétres pris en compte lors de I'optimisation de la masse et de la résistance thermique du
dissipateur a ailettes, a partir du dispositif existant. 132
Tableau 15: Jeu de parameétres obtenus lorsque la résistance thermique du dissipateur dimensionné a été
minimisée. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant I'écart
relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence. 132
Tableau 16: Jeu de parameétres obtenus pour minimisation de la masse du dissipateur, pour une résistance
thermique contrainte. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en
calculant I'écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence. 133
Tableau 17: Jeu de parameétres obtenus lorsque la masse du dissipateur dimensionné a été minimisée, pour
une résistance thermique fixée. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée,
en calculant I'écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence, et en
déterminant 'écart relatif par rapport a l'optimum de masse obtenu en 5.3.2.1. La convergence de
minimisation de la masse a duré 3,4 secondes, sur le méme ordinateur que précédemment, contre 24 minutes
pour l'exploration systématique effectuée en section 5.3.2.1. 136
Tableau 18 : Jeu de parameétres obtenus lorsque la masse du dissipateur dimensionné a été minimisé, pour
une résistance thermique fixée, apres une optimisation « multistart » base sur des algorithmes de gradient.
Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant I'écart relatif entre
les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence, et en déterminant l'écart relatif par rapport a

I'optimum de masse obtenu en section 5.3.2.1. 137
Tableau 19: Paramétres pris en compte lors de I'optimisation de la masse et de la résistance thermique du
dissipateur a ailettes, a partir de la configuration donnée en Tableau 16. 137

Tableau 20: Jeu de paramétres obtenus pour minimisation de la masse du dissipateur, pour une résistance
thermique contrainte. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en

calculant I'écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence. 138
Tableau 21: Dimensions du dissipateur a ailettes droites en convection forcée obtenu pour assurer une
température de source de 55°C, 139
Tableau 22: Dimensions du dissiapteur a aielttes droites en convection forcée associé a un caloduc pour
obtenir une température de source de 55°C. 140

17



Nomenclature

T
AT

®,Q
Rrn

Igeom, Harerres HsemeLLE

IcaLopuc
hAMB
SComposant

xComposant

Tams, TamBIaNT

\\Y

Hs

Ha

b

L

Ea
Tsource
AT

Xc, Ye

ws, Is

km 5 51170\)117“1“701’61\],]\4
XSEMELLE, 7\'AILETTE

hEQ

Aa, AB, Ac, AFLUIDE
Ao, Bo ,Bl ,An ,Bm:CIJCNaM

Qo
Na

P
Q.G

p
Ke

Kec
fAPP

1)
Cp
Re
Pr
Nu

T]ONCTION
apB, A, 3,y
V,v

m

hc

Tc, TeaL

Symbole

Unité
°Couk
°Cou kK

W.m'.K!
W.m2K!
W.m'.K'!

Pa.s

°Cou kK

m.s’
kg.s

W.m2K'!
°C ou K

Signification
Température
Ecart de température
Flux de chaleur a évacuer
Résistance thermique
Parametres géométriques définissant la semelle, les
ailettes ou le caloduc
Coefficient d’échange convectif avec 1’air ambiant
Surface de la source de chaleur a refroidir
Coordonnées de la source de chaleur sur le dissipateur
Température de 1’air ambiant
Largeur de la semelle du dissipateur
Hauteur de la semelle du dissipateur
Hauteur des ailettes
Espace inter ailettes
Longueur de la semelle
Epaisseur d’une ailette
Température moyenne de la source
Ecart de température moyen
Coordonnées du centre de la source de chaleur a la surface
de la semelle
Dimensions de la source de chaleur
Valeurs propres des solutions mathématiques développées
Conductivité thermique de la semelle et des ailettes
Coefficient d’échange convectif équivalent
Conductivité thermique
Coefficients des solutions mathématiques développées
Densité de flux
Nombre d’ailettes
Pression
Débit
Masse volumique
Pertes par contraction du flux d’air
Pertes par expansion du flux d’air
Pertes dues a la friction apparente
Viscosité dynamique de I’air
Capacité calorifique de I’air
Nombre de Reynolds
Nombre de Prandtl
Nombre de Nusselt
Température moyenne de la jonction du composant de
puissance
Incertitudes de mesure
Vitesse d’air
Débit massique
Coefficient d’échange convectif équivalent représentant
un caloduc
Température de caloduc

18



Geavrobuc
TPAROLEVAPORATEUR, | EVAPORATEURCAL
TPAROLCONDENSEUR » | CONDENSEURCAL
c

XCONDENSEUR, YCONDENSEUR
DarLerTE

g

wet , len

€

k

M

CSPIu

K.w-!
°CoukK
°C ou K

W.kg! K!

Conductance de caloduc
Température de paroi a I’évaporateur du caloduc
Température de paroi au condenseur du caloduc

Rayon caloduc
Coordonnées du centre du caloduc dans le plan de I’ailette
Flux de chaleur évacué par une ailette
Rapport de surface
Dimensions du caloduc inséré¢ dans 1’ailette
Pourcentage d’écart
Taux de remplissage
Masse
Cooling System Performance Index

19



20



Introduction Générale

Introduction générale

L’empreinte écologique et environnementale des systémes de transport, et notamment des aéronefs, ne
cesse d’augmenter ces derniéres années. Les considérations environnementales actuelles poussent donc
a réduire leur impact écologique. Des projets tels que le projet « Clean Sky » offrent une réponse a cette
problématique, en proposant une réduction des émissions de gaz polluants, et notamment de CO». Le
développement d’un avion dit « plus €lectrique » permettrait de réduire ces émissions, en remplacant les
systemes d’énergie hydraulique et pneumatique par des systémes d’énergie €lectrique. En effet, ce sont
des systémes massifs. Les remplacer permettrait de réduire le carburant consommé, et ainsi les émissions
de polluants. I permettrait en outre d’améliorer la fiabilité des systémes, et de réduire les colts de
conception et de fonctionnement.

Le nombre d’appareils de conversion d’énergie installés a bord des aéronefs est ainsi en forte
augmentation. Une optimisation de la masse de ces systémes ¢lectriques est nécessaire, afin d’obtenir la
meilleure densité de puissance possible. En effet, la réduction de la masse des équipements embarqués
est une problématique critique dans le cas d’un aéronef : tout surplus de masse entraine une
surconsommation d’énergie et une augmentation des émissions polluantes. Une majeure partie de la
masse des convertisseurs étant imposée par les systémes de refroidissement qui leur sont associ¢s, leur
dimensionnement nécessite une attention particuliére.

La minimisation de la masse du dissipateur thermique passe essentiellement par une optimisation de sa
géométrie. C’est a dire qu’il faut étre capable avant tout de modéliser les performances thermiques du
systéme de refroidissement pour une large gamme de paramétres géométriques. Se placer sur ce terrain
est systématiquement délicat : (i) il est nécessaire de s’appuyer sur un modeéle ne dépendant pas ou de
fagon tres limitée d’hypotheses géométriques simplificatrices et on va donc vite se retrouver dans des
approches tridimensionnelles, (ii) il faut pouvoir assurer la résolution de ce modele quel que soit la
complexité géométrique (différents rapports d’aspects et échelles par exemple) et enfin (iii), pour guider
la recherche d’optimum, il faut déterminer la sensibilité du modéle aux parametres géométriques. Ces
méthodes de détermination sont essentiellement basées sur des méthodes numériques, elles sont
généralement chronophages, la plupart du temps complexes a utiliser et ne permettent pas forcement
une exploration de I’ensemble des dimensionnements possibles afin de trouver un optimum. L’usage de
ces méthodes est, de plus, limitant lorsque I’on cherche a les faire interagir avec d’autres méthodes de
dimensionnement dans une optique d’optimisation d’un convertisseur complet par exemple. Au final,
1I’optimisation des dissipateurs thermiques pour 1’électronique de puissance est en trés grande majorité
réalisée par une « bonne pratique » constituée d’allers-retours entre modeles approchés de pré-
dimensionnement et simulations plus fines ou I’ingénieur utilisent ses connaissances et son expérience
pour trouver un optimum.

L’objectif de la these est de proposer des modeles de dissipateurs thermiques permettant de répondre a
la question de I’optimisation de la masse des convertisseurs de puissance. Dans ce cadre applicatif, le
constat a ¢té fait que les dissipateurs usuels comme les dissipateurs a ailettes restent des objets
relativement simples géométriquement, ce qui ouvre la voie a des modeles analytiques c’est a dire ou la
résolution des équations de la physique est abordée de fagon mathématique. L’énorme avantage est alors
que I’on produit des solutions qui sont des fonctions explicites des paramétres géométriques résolvant
de fait la question du calcul des sensibilités aux paramétres géométriques et offrant des possibilités de
dimensionnement et d’optimisation rapides et couplés avec d’autres modeéles. En cela, ces
développements seront extrémement précieux pour 1’ingénieur dans le cas précis des dissipateurs
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considérés. D’autre part, les optimums de masse pourront servir de références aux méthodes numériques
généralistes s’attaquant a la question de I’optimisation d’objets géométriquement complexes.

Le chapitre 1 présentera le contexte de I’intégration de convertisseur de puissance en tant que systéme
embarqué et les problématiques associées a leur dimensionnement. Différentes technologies de
refroidissement existent, pour dissiper la chaleur produite en fonctionnement par un convertisseur de
puissance. Un choix parmi ces technologies sera effectu¢ et détaillé. Différentes méthodes classiques de
modélisation du systéme de refroidissement seront alors évoquées. Enfin nous justifierons le choix de
I’approche analytique dans le contexte applicatif de 1’étude.

Un premier modele analytique de dissipateur a ailettes droites utilisé en convection forcée est présenté
chapitre 2. Ce modele décrit le comportement thermique du composant de puissance a I’air ambiant, en
prenant en compte la propagation tridimensionnelle par conduction au sein de la semelle jusqu’aux
ailettes, puis en détaillant le transfert thermique par conduction et convection le long des ailettes. Une
comparaison avec un logiciel de simulation par ¢léments finis sera effectuée pour évaluer les différences
entre ces deux méthodes de modélisation.

Une validation expérimentale du modele thermique est effectuée, et présentée chapitre 3. L objectif de
cette confrontation avec I’expérience étant de quantifier I’écart entre un systeme constitué d’un
composant de puissance associé a une interface thermique et positionné sur un dissipateur a ailettes
droites, et un modele analytique décrivant une configuration similaire.

A partir de la, et pour permettre d’augmenter la densité de puissance des systémes embarqués, une
solution de refroidissement plus intégrée a été envisagée. Elle consiste a rajouter des caloducs au sein
de la semelle, qui vont permettre de transférer la chaleur jusque dans les ailettes, de maniere plus
uniforme. Un mod¢le analytique d’un tel systéme de refroidissement est proposé dans le chapitre 4. 11
sera également comparé a une simulation numérique.

Enfin, dans le chapitre 5, les modeles développés aux chapitres précédents sont implémentés dans des
routines d’optimisation. Une étude de sensibilité aux paramétres de ces modeles a au préalable été
effectuée. Les résultats obtenus de cette optimisation sont comparés avec des systémes réels existants
commercialement, ainsi qu’avec des dissipateurs a ailettes droites obtenus via des logiciels de
dimensionnement commerciaux, afin de mettre en avant I’intérét d’utiliser des mode¢les analytiques dans

des routines de dimensionnement/d’optimisation de systémes de refroidissement.
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1.1 Introduction

Les problématiques environnementales actuelles poussent a réduire I’impact écologique des systémes
de transport, et notamment des aéronefs. D’autant plus qu’une augmentation du trafic aérien de 5% d’ici
2020 est prévue [1]. Pour réduire I’impact des aéronefs sur I’environnement, une solution a émergé, et
consiste a développer un avion dit « plus électrique ». L’objectif étant d’optimiser la conception des
avions produits, et de réduire leur masse, pour diminuer la quantité de carburant consommé et donc les
émissions de CO,[1][2]. Ainsi, les systémes hydrauliques et pneumatiques embarqués seront remplacés
par des systemes d’énergie ¢électriques [2], comme présenté Figure 1.

= A380
: S i i.'
Conventional Hydraulicless

Electrification of hydraulic systems

Figure 1: Tendance d’évolution des réseaux d’énergies embarqués au sein des avions [3].

De plus, éliminer les systémes d’énergie hydraulique et pneumatique peut permet de réduire les cofits et
d’augmenter la fiabilité des systémes [2]. Le passage a des systémes d’énergie uniquement électrique
va toutefois demander une augmentation de la densité de puissance des équipements embarqués.

Avec ’augmentation des niveaux de puissance électriques, le volume et de la masse des différents
convertisseurs statiques a tendance a augmenter, et il est donc important d’optimiser la conception de
ces dispositifs. Lorsque I’on cherche a réduire la masse et le volume d’un convertisseur, les surfaces
d’échange diminuent et les pertes ont tendance a augmenter ; la thermique est donc rapidement au cceur
de cette problématique, d’ou le présent travail.

Classiquement, chaque élément constituant un convertisseur de puissance est dimensionné séparément
a son optimum. L’intégralité de ces ¢léments optimisés est ensuite associé, comme présenté Figure 2,
pour définir un convertisseur complet.

Comme on peut le voir Figure 2, les systémes de refroidissement sont dimensionnés en dernier. De plus,

afin d’étre certain que les pertes produites par les composants en fonctionnement soit correctement
évacuée, ces systemes de refroidissement ont tendance a étre surdimensionnés.
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Définition d’un cahier des charges :

Choix des s
niveau de courant et tension. ... i o s

de puissance

Choix de la lréquence
de decoupage de
fonctionnement

Dimensionnement des
filtres

Dimenstonnement du
systéme de
refroidissement

Figure 2: Schéma classique de dimensionnement d'un convertisseur statique. Ici l'établissement de la commande
du convertisseur n'a pas été représenté.

La maitrise de la température de fonctionnement, donc I’extraction de la chaleur est fondamentale. En
effet, sous I’effet de la chaleur, les matériaux constituant les convertisseurs peuvent se dilater et rompre.
Dans un module de puissance par exemple, les fils de « bonding » peuvent s’arracher et dégrader les
performances du systéme, voire entrainer sa destruction [4].

Figure 3 : Rupture d'un fil de bonding [5] .

Les convertisseurs statiques sont donc souvent contraints en volume et en masse par leur systéme de
refroidissement [6]. Cependant, le dimensionnement d’un convertisseur de puissance complet, avec pour
objectif de minimiser sa masse, ne correspond pas forcement a une configuration ou la masse du systéme
de refroidissement est minimale.

Pour intégrer au mieux un convertisseur statique, une optimisation globale de 1’ensemble de ces
constituants de manicre simultanée doit étre effectuée. Cette notion d’optimisation globale apparait avec
le développement de « prototypage virtuel » [7]. Ces techniques permettraient d’explorer des solutions
qu’un ingénieur ne pourrait pas envisager, par manque de temps. L’objectif étant d’associer les différents
¢léments du convertisseur entre eux afin de chercher la meilleure config possible pour répondre aux
critéres imposés.

Différents travaux utilisant ce principe de prototypage virtuel ont été réalisés [8][9][10]. L’ensemble de
ces travaux propose des outils de prototypage virtuel utilisant une résolution via un solveur fréquentiel.
Des modeles de composants actifs [9] et passifs [9][10] ont déja été réalisé. Pour compléter une
bibliotheque de modeéles développés durant ces différents travaux de thése, nous proposerons aux cours
de ces travaux différents modeles de systemes de refroidissement.
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Les travaux présentés dans ce manuscrit contribuent a enrichir cette bibliothéque de modéles en
proposant des modéles de systémes de refroidissement classiquement utilisés en électronique de
puissance. Ces modeles sont développés par une « approche directe », qui consiste a décrire des objets
physiques réels a partir de leurs dimensions géométriques, de leur forme et des caractéristiques des
matériaux qui le composent. A partir de ces informations, et de fonctions décrivant le comportement
thermique (dans le cas présent) des €léments décrits, des informations sur la masse, sur la résistance
thermique, sur le colit... peuvent étre obtenus.

1.2 Etat de I’art des systémes de refroidissement en
¢lectronique de puissance

1.2.1 Rappel de I’architecture d’un module de puissance

La majorité de la chaleur produite au sein d’un convertisseur statique et que 1’on doit évacuer se situe
au niveau des éléments magnétiques et au niveau du module de puissance. C’est sur ce dernier que 1’on
se focalisera.

Un convertisseur statique classique est composé d’un, ou de plusieurs, module(s) de puissance, de
composants passifs, d’'une commande et d’un systéme de refroidissement. L’ensemble des éléments
actifs et passifs est fixé sur le dissipateur thermique, tel qu’illustré Figure 4.

Figure 4: Convertisseur statique complet développé par le PES LAB [11].

Le module de puissance est constitué d’un ensemble de puces de composants de puissance reliées entre
elles par des connectiques, comme on peut le voir sur la Figure 5.

W on Lo

Figure 5 : Module de puissance classique constitué de 3 cellules de commutations.

Sur cet exemple représentatif de la majorité des modules existants, des cellules de commutation sont
brasées sur des plages d’accueil ou du cuivre a été déposé, I’ensemble reposant sur une couche de
céramique permettant de s’isoler de la plaque d’aluminium inférieure. C’est cette derni¢re qui sera en
contact avec le systeme de refroidissement via une interface thermique. L’ensemble des cellules de
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commutation et des fils de « bonding » servant aux connectiques est noyé dans une résine isolante. Le
module de puissance posseéde également un couvercle (non présent sur la photo) traversé par les picots
que I’on voit sur la Figure 5 et qui connecte électriquement le module au reste du circuit de conversion.
Du point de vue thermique, un module de puissance est donc constitué d’un empilement de couches
planes hétérogénes de dimensions croissantes en allant des puces semi-conductrices a la face inférieure
connectée a un dissipateur et la quasi-totalité¢ du flux thermique est évacuée via ce chemin.
De maniére schématique, en ne considérant qu’un module de puissance, I’association de ce dernier a un
systéme de refroidissement peut se présenter comme on peut le voir Figure 6. Ici, le systéme de
refroidissement choisis pour évacuer la chaleur est un dissipateur a ailettes.
Boitier du composant de
P“‘“'“’\ Composant de puissance

Interface de cuivre

Support céramique 4
\r 1 :/lmerface thermique

Semelle du boitier e

Dissipateur
thermique

Figure 6 : Représentation schématique d’'un composant de puissance positionné sur un dissipateur a ailettes.

1.2.2 Systémes de refroidissement classiques existants

Il existe un certain nombre de technologies de refroidissement dédiées a I’¢électronique de puissance. Le
choix de la solution a implémenter dépend des contraintes auxquelles est soumis le convertisseur
statique : densité de puissance a extraire, volume autorisé¢, masse maximale atteignable, contraintes de
maintenance et de sécurité...

Lorsque 1’on doit évacuer de fortes puissances on utilise préférentiellement des plaques a eau. Les
caloducs sont généralement dédiés aux moyennes puissances. L’évacuation de faibles puissances
concerne les dissipateurs a ailettes [12][13].

Un systéme de refroidissement ne se limite pas au systéme d’extraction de la chaleur mais englobe aussi
le packaging du module de puissance, I’interface thermique, le revétement utilisé pour le systéme de
refroidissement... Les modeles établis au cours de ces travaux ne concernent toutefois que les
technologies de refroidissement. Une modélisation de I’environnement du module de puissance (boitier,
interface thermique...) n’a pas été envisagée.

Les différentes technologies usuelles existant sont : les dissipateurs a ailettes, les plaques a eau, les
caloducs (associé a des dissipateurs a ailettes). D’autres systémes de refroidissement comme les boucles
a pompage capillaire, le refroidissement par micro canaux et autres solutions de nature diphasique ne
seront pas abordées au cours de ce manuscrit, car trop peu utilisées actuellement dans le refroidissement
des convertisseurs statiques, et en particulier dans le milieu aéronautique [14].

1.2.2.1 Dissipateur a ailettes

Le dissipateur a ailettes est I’¢lément de refroidissement le plus commun que I’on retrouve associé a des
convertisseurs statiques. En effet, ce sont des systemes faciles a produire (élément en métal plein, aux
formes géométriques plus ou moins complexes), au colt de production faible, et qui assurent une bonne
tenue mécanique en fonctionnement. De plus, le dissipateur en lui-méme ne présente pas de risque de
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panne ou de casse (pas de risque de fuite, pas d’élément fragile...). Seul le ventilateur associé peut
risquer I’endommagement et un besoin de maintenance.

De nombreux matériaux peuvent étre utilisés pour réaliser un dissipateur a ailettes. Quelques-uns
peuvent étre cités, tel que I’aluminium, le cuivre, le graphite, certains alliages plastiques, les
céramiques... [15][16][17][18]. Le choix des matériaux se fait en fonction des environnements des
convertisseurs, des contraintes mécaniques et des contraintes de masse et de densité de puissance a
évacuer. Différentes propriétés thermiques de matériaux usuels sont présentées Tableau 1. En pratique
les dissipateurs sont classiquement réalisés en aluminium ou en cuivre et sont peints en noir pour
intensifier le transfert radiatif. Il existe différentes techniques de fabrication [12][19], qui n’ont pas le
méme colt, et ne permettent pas les mémes contraintes géométriques, mais ceci ne sera pas détaillé ici.

Matériau Cuivre | Aluminium Grap'h lte, dans Diamant ALG Al-Dia 400 | Alunit
matrice époxy 2208
Conductivité xly : 370 x/y:
thermique a 401 273 5 R 33 2200 2220 400-450 >200
25° (W/m.K) ’ z: 140
CTE (25°C) x/y:8
(109/K) 17 23 2-6 2 2 12 9-10 4-6
Densité
massique 8,96 2,70 2,09-2,23 3,5 2.3 3 >323
(g/cm?)

Tableau 1: Propriété des principaux types de matériaux utilisés pour réaliser des dissipateurs a ailettes.

Il existe des dissipateurs a ailettes a refroidissement liquide, mais le fluide utilisé pour évacuer les
calories reste quand méme majoritairement 1’air. Ces dissipateurs a ailettes peuvent fonctionner en
convection naturelle ou forcée. La distinction entre les deux natures d’écoulement sera détaillée section
1.1.2 du chapitre 2. En fonction du type de convection que I’on souhaite mettre en ceuvre, la forme des
ailettes sera différente comme on peut le voir Figure 7. La gamme de fonctionnement classique d’un
dissipateur a ailettes varie entre quelques watts jusqu’a quelques centaines de watts. Pour des puissances
allant jusqu’a 50 watts, la convection naturelle est privilégi¢e [20]. L usage de systémes en convection
forcée se fait au-dela de 50 watts [4].

En convection naturelle, I’échange convectif est moins intense, et le transfert par rayonnement devient
non négligeable. Il faut donc le prendre en compte, en peignant les dissipateurs en noir pour augmenter
leur émissivité. L’orientation joue aussi un role dans 1’évacuation de la chaleur. Le principal avantage
de la convection naturelle est qu’elle ne consomme pas d’énergie, puisqu’il n’y a pas de ventilateur, ce
qui augmente sa fiabilité et sa facilit¢ de mise en ceuvre. La convection forcée permet un meilleur
refroidissement que la convection naturelle, mais plus la quantité de chaleur a évacuer est importante,
plus le ventilateur doit étre puissant, ce qui rajoute de la masse au dispositif et provoque des nuisances
sonores.

Figure 7: Dissipateur a ailettes dédié a de la convection naturelle a gauche [21]. Dissipateur a ailettes dédiés a
de la convection forcée a droite [22].
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Différents types d’ailettes existent. Les plus couramment utilisées sont les ailettes droites (rectangulaires
ou carrées), et les ailettes circulaires ou elliptiques. Il faut également noter que les ailettes peuvent étre
continues, ou discontinues, alignées ou décalées. Certaines de ces différentes formes sont illustrées
Figure 8. Le fait de décaler les ailettes permet d’intensifier I’échange avec 1’air qui circulera entre elles
en cassant les couches limites qui se forment entre les ailettes. Il faut toutefois pouvoir canaliser le flux
d’air circulant entre les ailettes en convection forcée, pour éviter le phénomeéne de flow-bypass qui
réduira les performances thermiques du dissipateur défini. [23][24].

- - S— ® e s -~
ERRRERRRRRRRReNeeR [Fan
Ailett Ailettes
ilettes
Ailettes rondes, rectangulaires, ou
rectangulaires, ou Allettes droites ou elliptiques conilics. Abcahl

carrées, alignées

Figure 8 : Différentes formes d’ailettes classiques existant [25] . La liste présentée sur cette figure n’est pas
exhaustive.

Un compromis est a faire entre colit de fabrication, pertes de charges, et performances thermiques. En
convection naturelle, par exemple, il est conseillé d’utiliser des ailettes espacées entre elles et circulaires,
ou elliptiques [26], afin de permettre une meilleure circulation de I’air entre les ailettes et assure un
meilleur échange. Utiliser des ailettes circulaires ou elliptiques permet d’augmenter la surface d’échange
sur un volume plus faible. Ce sont des configurations d’ailettes tres utiles lorsque le fluide servant a la
convection est projeté verticalement sur la semelle du dissipateur [27]. Pour de la convection forcée, ou
le flux d’air est envoyé parallelement a la semelle du dissipateur, dans les canaux formés entre les
ailettes, des ailettes droites sont plus efficaces [24]. Les ailettes droites également sont les plus simples
et les moins cheres a manufacturer, ce qui explique leur usage important [12].

Toutefois, ces dissipateurs a ailettes nécessitent une circulation d’air, et sont donc difficilement
utilisables lorsque les convertisseurs sont dans des espaces confinés. De plus, dans des applications ou
la densité de puissance a extraire est au-dela de quelques dizaines de W/cm? [28], I’extraction de la
chaleur par ce type de systémes de refroidissement devient problématique.

1.2.2.2 Caloducs

Le caloduc est un systéme de refroidissement diphasique passif fermé, souvent présenté sous la forme
d’un tube de cuivre. La chaleur est prélevée en un point, appelé évaporateur et est transportée vers le
condenseur. Ce transport se fait sans pompe, ou autre moyen de transport de fluide, mais par changement
de phase d’un fluide caloporteur qui s’évapore au niveau de I’entrée de chaleur et se condense sous
forme liquide a l'autre bout. Grace au réseau capillaire, le fluide retourne vers 1’évaporateur. La
troisieme zone du caloduc est appelée zone adiabatique et permet au fluide devenu gaz de se déplacer et
de transporter la chaleur jusqu’au condenseur, comme on peut le voir Figure 9.

Un certain nombre de fluides peuvent étre utilisés comme fluide caloporteur. Les plus courants sont
I'eau, I'alcool de bois, I'acétone, les réfrigérants (fréons), I’ammoniaque [29]. Le choix de ce fluide étant
adapté en fonction des applications a refroidir, de leurs conditions environnementales et des normes de
sécurité. En effet, certains fluides peuvent réagir lorsque la pression est faible, ou que la température est
basse, typiquement 1’eau qui gele a zéro degré, et qui oblige a utiliser des alcools pour des applications
spatiales. Un résumé de ces associations est donné dans [30] et permet de sélectionner un réseau
capillaire, un caloduc et un fluide adapté. Typiquement pour 1’électronique de puissance, ou les
températures sont maintenues autours de 150°C, le caloduc le plus couramment rencontré associe un
caloduc en cuivre et de I’eau. Si la température du milieu ambiant est inférieure a zéro, I’eau sera
remplacée par du méthanol [31].
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Figure 9: Schéma de principe de fonctionnement d'un caloduc.

Le réseau capillaire dont le caloduc est doté peut se présenter sous différentes formes comme on peut le
voir Figure 10. En pratique, le refroidissement de convertisseurs statiques terrestres se fait a partir de
caloduc avec poreux, au centre de la Figure 10. Les systémes a rainures sont plutot dédiés a des
applications spatiales.

Poudres métalliques

frittées Rainures axiales

Meches tissées

Figure 10: Différents types de réseaux capillaires possibles au sein d'un caloduc [13]

L’avantage du caloduc, en plus d’étre un systéme complétement passif et étanche, c’est que sa
conductivité thermique équivalente est trés élevée : 100 a 1000 fois supérieure a celle du cuivre [4][29].
D’un bout a l’autre du caloduc, I’élévation de température est trés faible, on parle de court-circuit
thermique [4][29]. Ceci présente un avantage certain lorsque les systémes a refroidir sont dans des
environnements confinés. Grace a ces propriétés, le caloduc permet de transporter efficacement la
chaleur d’une zone inaccessible vers un espace plus dégagé ou I’extraction de la chaleur sera gérée plus
aisément que dans I’environnement immédiat du composant. Les distances de transport possibles varient
entre quelques cm jusqu’a 1m.

De plus, c’est un dispositif fiable, sans piéces mobiles, avec une durée de vie élevée. Il est, en outre,
silencieux en fonctionnement [29][33]. Cependant, il ne dispense pas de I’utilisation d’un ventilateur
pour refroidir le condenseur et in fine transférer la chaleur a ’ambiant. D’autre part, il y a une
température et une puissance limite de fonctionnement a ne pas dépasser, afin de ne pas assécher la
structure capillaire a 1’évaporateur (limite capillaire). Ses performances dépendent aussi de la quantité
de fluide introduite au départ.

Dans de nombreux dispositifs industriels, caloducs et dissipateurs sont associés (Aavid Thermalloy,
Wakefiled-Vette, Mersen...). Quelques exemples de configurations existantes sont présentés Figure 11.
Cette association est réalisée soit pour augmenter la distribution de chaleur au sein de la semelle du
dissipateur et mieux la répartir, soit pour déplacer la chaleur produite de maniére plus uniforme vers
I’ensemble des ailettes et refroidir plus efficacement le dispositif considéré. L’association des deux
dispositifs permet d’augmenter ainsi la densité de puissance a évacuer et d’atteindre des valeurs allant
jusqu’a 150 W/cm?[32]. Ce systéme diphasique est aujourd’hui totalement mature et posséde un faible
cout.
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Figure 11 : Composants industriels associant caloduc et dissipateur a ailettes [34]. Le systeme de
refroidissement a droite permet de transporter la chaleur vers les ailettes. A gauche, le caloduc est utilisé
comme « spreader » au sein de la semelle pour mieux répartir la chaleur au sein de cette derniere.

1.2.2.3 Plaque froide

Le dernier type de systéme de refroidissement usuellement rencontré lorsque 1’on cherche a refroidir un
convertisseur statique est la plaque froide, ou plaque a eau, comme présenté Figure 12. Ces dispositifs
sont utilisés pour évacuer de fortes puissances (densité de puissance allant jusqu’a plusieurs centaines
de W/cm? [32]). En effet, ’usage de fluide dans ces configurations permet d’obtenir des valeurs de
chaleur spécifiques, de densité, de conductivité thermique plus élevées, supérieures a ce que 1I’on peut
obtenir pour un refroidissement a air classique (convection naturelle ou forcée). Le coefficient d’échange
convectif est également beaucoup plus élevé. Avec ce systeme de refroidissement, la chaleur peut étre
évacuée au plus preés du composant et étre transportée afin d’étre dissipée plus efficacement [29].

Les principaux fluides caloporteurs sont 1’eau, qui est cependant limitée par ses températures de
solidification et d’ébullition, 1’eau glycolée, mélange d’eau et d’éthylene (gele a -65°C) ou le fréon,
fluide dié¢lectrique ayant une gamme de fonctionnement allant de -65°C a 100°C [4]. Une fois le fluide
sélectionné, il circulera dans des tuyaux, en régime turbulent.

Le défaut de ces structures est qu’il est nécessaire de refroidir le fluide caloporteur. Ce refroidissement
se fait via un échangeur air-liquide, le plus souvent en convection naturelle. Des pompes, régulateurs de
débits et réservoirs de stockages sont également utilisées pour ce type de systeme de refroidissement [4]
ce qui en fait des systémes peu fiables car nécessitant une maintenance. Cependant, 'usage de pompes
pour contraindre le passage du fluide permet d’en faire un systéme régulé et donc de s’adapter a la
quantité de chaleur a évacuer.

Figure 12: Plaque a eau [35].

1.2.2.4 Choix des configurations a modéliser
Parmi toutes les solutions existant, nous avons choisi de nous focaliser sur deux types de systémes de
refroidissement : les dissipateurs a ailettes droites en convection forcée, et les systémes associant

dissipateurs a ailettes et caloduc.

Ces solutions sont en effet les plus couramment rencontrées pour refroidir des convertisseurs statiques
dans les gammes de puissance des applications typiques des aéronefs plus électriques (2 a SOkW). Les
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procédés de fabrication sont maitrisés, et peu colteux. Il n’y a pas de pompe, ni de circulation de liquide
dans des boucles pouvant fuir. Les matériaux utilisés sont trés classiques : aluminium ou cuivre le plus
souvent. Le fluide utilisé pour les caloducs est souvent de I’eau. Par ailleurs ces solutions sont moins
lourdes et présentent des taux de panne plus faibles que les solutions actuellement utilisées pour les
systémes embarqués, qui sont généralement des solutions utilisant des plaques a eau.

C’est pourquoi, nous établirons dans la suite de ce manuscrit des modéles analytiques approchés de ces
deux types de systémes de refroidissement.

1.3 Etat de ’art des méthodes de dimensionnement des
systémes de refroidissement

La description du comportement thermique d’un dissipateur passe en théorie par la résolution de
1I’équation de la chaleur dans les parties solides a compléter avec la résolution couplée de 1’équation de
Navier-Stokes et de la conservation de ’énergie pour le fluide ou les fluides lorsque les échanges
convectifs entrent en jeu. Enfin, il faut aussi considérer I’ensemble des transferts radiatifs entre les
différentes parties du dissipateur et entre le dissipateur et son environnement. Cependant, dans le cas de
notre application ou le transfert est piloté par de la convection forcée, le transfert radiatif peut étre
négligé [36]. 1l s’agit donc ici de modéliser la conduction dans le dissipateur et la convection aux
frontiéres. Seul le comportement en régime établi sera représenté, seul le régime stationnaire sera
envisagé. La capacité thermique des dissipateurs a ailettes droites ne sera donc pas déterminée.

Au régime stationnaire, 1’équation de la chaleur dans un milieu purement diffusif de conductivité
thermique constante est donc donnée dans un repere cartesien orthornomé.

0°T(x,y,2z) 0°T(x,y,2z)  0°T(x,y,2)
dx2 dy? z2
T(x,y,z) correspond a la température en un point du volume considéré, en régime permanent.

)

Une résolution mathématique compléte de 1’équation de la chaleur méme uniquement de la partie
conductrice n’est pas raisonnablement envisageable a cause de la configuration géométrique de la
semelle couplée a des ailettes. Pour répondre aux problématiques de dimensionnement des systemes de
refroidissement, diverses méthodes sont employées. L’utilisation de modeles reposant sur des
résolutions analytiques partielles de I’équation de la chaleur présentées sous forme de fonctions
mathématiques ou de résistances équivalentes, est généralement réservée au pré-dimensionnement et a
des cas de figures simples. L’extension numérique de cette approche constituée par les méthodes nodales
est alors utilisée pour des systemes avec des géométries plus complexes et mélant divers processus
physiques couplés. Enfin, plus récemment, avec les progres réalisés a la fois par les capacités de calculs
et le développement de logiciels sur le marché, 1’utilisation de simulations via des logiciels éléments
finis est aussi mis en ceuvre cependant principalement pour affiner et vérifier les étapes précédentes de
dimensionnement.

1.3.1 Méthodes analytiques

Lorsque I’on parle de mod¢le analytique représentant un dissipateur thermique, la représentation du
comportement de ce dernier par des résistances thermiques est la premiére méthode de modélisation a
laquelle on songe dans la communauté de I’¢électronique de puissance. En effet, ’analogie électrique
pour représenter 1’échange thermique au sein d’un dissipateur est couramment utilisée
[37][38][39][40][41]. On parle de résistance thermique, définie par une forme équivalente a la loi d’ohm
telle que :
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AT
Rpy = — )
TH =g
Ou Ry correspond a la résistance thermique du systéme considéré, en K/W, @ le flux de chaleur (la
puissance) a dissiper, en W, et AT I’écart de température entre deux points aux extrémités du systéme
considéré, en K. Le courant circulant dans un circuit électrique correspond au flux de chaleur a évacuer
et la différence de potentiel correspond a la différence de température.

L’expression de ces résistances en fonction des propriétés des matériaux et de la géométrie est obtenue
pour des couches purement conductrices en résolvant au régime stationnaire 1’équation de la chaleur
dans des configurations la plupart du temps monodimensionnelles. Autrement dit, dans ce cas,
I’expression de la résistance n’est qu’une réécriture, sous la forme de 1’analogie électrique, de la solution
analytique du probléme physique stationnaire.

L’avantage pratique de I’approche en résistance réside dans le fait qu’il est aisé de traiter des systémes
constitués de diverses couches de matériaux différents selon les lois de composition des résistances en
série ou paralléle. D’autre part, en choisissant de traiter la convection par une loi de Newton c’est a dire
a partir d’un modele basé sur un coefficient d’échange (et non sur la résolution des équations de la
mécanique des fluides), il est possible aussi de définir une résistance entre la paroi et le fluide et de
traiter la convection comme une résistance supplémentaire au transfert thermique. Le systéme est ainsi
représenté sous forme de résistances thermiques en série et/ou en parallele, dont I’expression dépendra
de la nature du transfert décrit et du découpage choisi.

On peut voir, présenté Figure 13, une représentation ¢lectrique série d’un systeéme de refroidissement
constitué d’un boitier, d’une interface thermique et d’un dissipateur a ailettes. Associées en série, ces
¢léments résistifs peuvent faire la liaison entre la température de jonction du composant de puissance,
au sein de son boitier, et I’air ambiant. Les résistances de boitier, d’interface thermique, sont prises dans
les notices techniques des €léments associés. Entre le point de contact du boitier, spécifié Figure 13, et
I’air ambiant, des résistances thermiques liées a des échanges conductifs, convectifs et parfois radiatifs,
sont utilisées. Toute la question est alors de discuter de la pertinence du découpage et, pour un découpage
donné, de I’expression de chaque résistance obtenue a partir d’ une résolution analytique des équations.
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Figure 13: Représentation électrique équivalente d'un composant de puissance et de son dissipateur a ailettes.
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La résistance thermique permet de représenter les échanges thermiques entre deux zones (correspondant
aux deux bornes de la résistance) qui seraient chacune isotherme. Selon la taille de ces zones, I’écart au
comportement thermique du systéme réel est plus ou moins grand, et pour obtenir une bonne précision
on peut aboutir a des réseaux maillés de grande taille. La résolution de tels réseaux peut étre assez rapide,
mais 1’évaluation de chacune des résistances peut quant a elle étre difficile. Associer en série ou en
paralléle deux « résistances thermiques » constitue déja un modele approché puisque, pour établir ce
modele, on considére que le « potentiel » au raccordement (i.e la température), défini Figure 14, est le
méme.

T(.‘UN'I'.-\("I'

Figure 14 : Potentiel de contact entre deux éléments résistifs.

Ceci implique que la température est soit uniforme, soit que 1’on définit les résistances a partir d’une
température moyenne sur I’interface entre les deux éléments. En pratique, ce cas de figure n’est exact
que lorsque la propagation de la chaleur est monodimensionnelle. Méme en passant par des réseaux de
résistances treés fins, on obtient quand méme une représentation approchée du comportement d’un
systeme réel. En effet, dans la réalité, la taille des systémes varie entre eux, de quelques millimétres pour
un composant de puissance a plusieurs dizaines de centimetres pour le dissipateur a ailettes et la
conduction est effectivement tridimensionnelle. La température entre 1’interface thermique et le
dissipateur n’est donc pas exactement la méme partout. Modéliser un tel systéme par une représentation
résistive implique donc un certain niveau d’approximation du comportement du systéme.

Depuis les années 1960, des modéeles analytiques ont été proposés pour décrire le comportement
thermique des dissipateurs a ailettes capables de prendre en compte les effets 2D et 3D de propagation
de la chaleur notamment dans la semelle. On peut donc voir apparaitre des modeles bi ou
tridimensionnels qui proviennent d’une résolution mathématique directe de 1’équation de la chaleur. Ces
modeles analytiques décrivent des systémes idéaux soumis a différents types de contraintes thermiques
(température, flux imposé...) avec une ou plusieurs sources (centrée ou non), des superpositions de
couches de mémes dimensions, pour des milieux finis ou infinis...

Dans [42][43][44] des modeles analytiques décrivant la propagation bi ou tridimensionnelle de la
chaleur dans des milieu semi-infinis ont été développés, pour différents types de conditions limites.
Dans [45] la résolution de 1’équation de la chaleur sur un systéme en 2D soumis a un échange convectif
sur sa face inférieure et possédant 3 couches de mémes dimensions a été proposée et offre un modéle
analytique de la résistance thermique de spreading maximale d’un tel systéme. Dans [46] des modéles
analytiques 2D et 3D pour des systemes avec une face isotherme et un flux imposé ont été proposés,
ainsi qu’une expression normalisée de résistance thermique moyenne prenant en compte des effets de
propagation 2D et 3D. Les mod¢eles présentés dans [47][48] proposent, eux, le méme modéle de
différence de température moyenne entre la source et ’air ambiant, provenant de la résolution de
I’¢équation de la chaleur en régime permanent sur un dissipateur en 3D possédant une (ou plusieurs)
source, en considérant un échange convectif sur la face inférieure du systéme.[48] va plus loin en
proposant une expression de cette différence de température pour deux couches de matériaux de mémes
dimensions superposées.

Au final, il est intéressant de mentionner qu’au-dela de 1’analogie électrique, il est plus général de
nommer par méthodes analytiques toute approche de modélisation du dissipateur permettant d’obtenir
une fonction explicite des parametres géométriques, des propriétés physiques, des conditions aux limites
et voire éventuellement du temps, pour la température de jonction Tjoncrion. La notion de résistance du
dissipateur, quand il est possible de la définir, n’est vu alors qu’une observable associée aux
performances thermiques du systéme.
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1.3.2 Méthodes nodales

La méthode nodale décline au grand nombre la démarche d’un découpage en résistances. En effet, elle
repose sur une discrétisation de I’espace, en termes de volumes et de propriétés physiques, pour résoudre
des équations complexes. Elle s’est développée dans les années 1950 pour I’étude de circuits électriques.
Dé¢s les années 1980, son usage s’est développé pour des problématiques thermiques [49][50]. Cette
méthode est employée dans de nombreux domaines pour décrire des problémes thermiques au sein des
moteurs [51][52], pour de la modélisation de composant de puissance [53] ainsi que pour modéliser des
systeémes de refroidissement complexe (empilement de caloduc, dissipateur a géométrie travaillée,
boucles liquides...).

La méthode nodale consiste a découper I’élément considéré en petits volumes ¢élémentaires
V; isothermes (de température 7;), de capacité massique C; identique sur tout le volume et de méme
masse volumique p; [S0] comme représenté Figure 15.
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Figure 15 : Représentation schématique d’un réseau de conductances [50].

Chaque ‘cceur’ de volume correspond a un neeud. Pour résoudre le probléme thermique posé au systéme,
ces nceuds sont reliés entre eux par des conductances G; ;+; qui décrivent I’échange thermique ayant lieu
entre deux volumes (par conduction, par convection, par rayonnement). Cela permet de déterminer
®@; ;+4, le flux de chaleur échangé entre ces deux nceuds, donné par la relation (3).

P41 = Giivr” (Tigr —T0) 3)
La difficulté de cette méthode vient a priori du découpage en volume élémentaire du systéme global, et
de I’¢établissement de 1’expression des conductances [50]. Celles-ci sont la plupart du temps choisis dans

leur forme monodimensionnelle, 1’idée étant que les effets géométriques étant captés par la
discrétisation. En cela, on est dans une logique sensiblement différente des méthodes analytiques.

1.3.3 Méthodes par éléments finis

Pour des géométries compliquées, dans les cas ou plusieurs phénomenes physiques sont couplés, des
méthodes numériques sont nécessaires a la détermination du probléme défini. Les outils développés a
partir de ces méthodes numériques permettent d’établir la distribution de température dans les corps
considérés, mais également d’étudier les mouvements de fluides les environnant.

Des méthodes de différences finies, d’éléments finis, de volumes finis sont utilisées pour résoudre
I’équation de la chaleur. Lorsque des phénomenes fluidiques interviennent (transfert par convection), il
est nécessaire d’utiliser des méthodes de calcul de mécanique des fluides. Ces équations sont fortement
non linéaires et nécessitent une résolution numérique [53].
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Ces méthodes sont trés précises, mais elles sont chronophages et nécessitent une puissance de calcul
importante, ainsi qu’une réelle connaissance des schémas numériques sous-jacents pour pouvoir traiter
en confiance les résultats de simulation.

1.3.4 Choix modéle

Chaque méthode de modélisation présentée dans les sections précédentes a ses avantages et ses
inconvénients, en fonction des objectifs d’optimisation que le concepteur poursuit.

Les modéles analytiques sont faciles a manipuler, ce sont des modéles simples, basés sur une analogie
¢lectrique et qui offrent une solution approchée du phénomeéne de propagation bi, ou tri, dimensionnel
dans la semelle du dissipateur, pour une source ou plusieurs sources. Ils sont simples a coupler avec une
procédure d’optimisation puisqu’ils fournissent une expression de la température sous la source (ou de
facon équivalente de la résistance du dissipateur) sous la forme d’une fonction explicite des propriétés
thermiques et des paramétres géométriques. Selon le découpage choisi, ces fonctions sont plus ou moins
complexes dans leur élaboration mais restent rapide d’exécution, offrent une solution intéressante a
priori, capable de capter une partie des effets tridimensionnels dus a la conduction. Ceci dit, le choix
d’une résolution analytique n’est possible que pour des cas de figure simples. Il ne faut pas qu’il y ait
de complexité géométrique (configuration circulaire, ‘trou’ dans la géométrie...). Dans ce cas, on atteint
les limites de ce que I’on peut obtenir par un mod¢le analytique et il faut se tourner a nouveau vers des
solutions numériques.

Les mode¢les nodaux sont plus complexes a mettre en ceuvre, et la précision dépend du nombre de termes
utilisés. Cependant, plus le nombre de termes est important et moins le mod¢le est rapide a exécuter. Par
ailleurs, le maillage efficace de la géométrie et la définition des éléments de base nécessitent une maitrise
de ce type de représentation. De méme, les modélisations par élément finis sont chronophages et
nécessitent également une expertise dans leur mise en ceuvre. Toutefois, ce type de modele offre une
résolution extrémement précise de problémes trés complexes géométriquement et physiquement.

Au final, sachant que la complexité géométrique est assez limitée dans le cas des dissipateurs a ailettes
droites, ’emploi des méthodes nodales et par éléments fines ne se justifient pas pleinement. Ainsi, dans
le cadre d’une démarche d’optimisation de la masse des systémes, avec implémentation de modeles dans
une routine de calcul, ’'usage de mod¢les analytiques présente un réel intérét en termes de facilité de
mise en ceuvre et de faible colit de temps de calcul. En s’appuyant partiellement sur des équations
physiques tridimensionnelles, elle peut potentiellement offrir une précision importante. D’autre part, les
travaux de Lipps [54] ont montré récemment qu’une approche analytique pouvait étre mise en ceuvre
pour les caloducs a méches poreuses élargissant les perspectives d’utilisation aux dissipateurs intégrant
des caloducs.

11 existe également des logiciels constructeurs qui permettent un dimensionnement du dissipateur voulu,
comme le logiciel en ligne proposé par Mersen, et qui propose des simulations basées sur des modeles
analytiques. Le choix d’un modele analytique décrivant les configurations choisies est donc le meilleur
compromis.

1.4 Conclusion

11 existe un grand nombre de systémes de refroidissement. Le choix de la technologie a utiliser dépend
des contraintes de volume et de masse, des contraintes de sécurité, de la possibilité d’assurer une
maintenance, du colt.

La modé¢lisation de dissipateur a ailettes droites en convection forcée, ainsi que de systéme associant

des dissipateurs a ailettes a des caloducs découle de ce choix de technologie. Le développement
d’aéronefs plus électriques nécessite une optimisation de la masse des convertisseurs d’énergie
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embarqués. L usage de ces technologies de refroidissement permettrait d’assurer un refroidissement de
ces convertisseurs tout en utilisant des technologies plus 1égeres, plus fiables, moins chéres... que celles
installées actuellement.

Le choix de la méthode de modélisation est également un point crucial pour I’établissement de modéles,
sachant que ces modeles doivent étre développés dans une optique d’optimisation des dissipateurs. Il
faut donc s’assurer d’obtenir un compromis entre justesse du modele et rapidité d’exécution. De
nombreuses méthodes existent, mais nous avons choisi de nous focaliser sur des méthodes de
modélisation analytiques, passant par une résolution directe de I’équation de la chaleur. Ce choix de
méthode nous permettra d’obtenir un modele précis, et rapide d’exécution, pour représenter un
dissipateur a ailettes droites.

Ces mod¢les seront présentés dans les chapitres qui suivront.
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Chapitre 2 Modé¢lisation d’un dissipateur
a ailettes droites en convection forcée
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Au cours de ce chapitre, les modéles analytiques développés durant cette thése seront présentés, avant
d’étre comparés a des simulations par élément finis. On mettra en avant I’intérét d’utiliser ces modéles
par rapport aux techniques purement numériques dans le cadre d’une recherche d’un optimum
géométrique. Enfin, on montrera que pour étendre 1’approche a des cas plus complexes comme par
exemple des dissipateurs intégrant des couches de tailles différentes, on peut s’appuyer sur des étapes
de découpage et de raccordement de sous-systémes. Les limitations liées a I’usage de ces modéeles seront
alors explicitées.

2.1 Introduction

2.1.1 Configurations choisies

De nombreux systémes de refroidissement ont été présentés en section 1.2 du chapitre précédent. Le
plus couramment utilisé en électronique de puissance est le dissipateur a ailettes droites, utilisé en
convection forcée, qui peuvent étre réalisés de plusieurs fagons : par extrusion, par usinage, par moulage.
En effet, c’est celui qui présente le plus grand nombre d’avantages : il est facile a produire en série et a
faible colt, aucun fluide liquide n’est nécessaire a son fonctionnement, c’est un dispositif robuste et
fiable (le taux de panne étant lié¢ au ventilateur). C’est pourquoi nous avons choisi de nous focaliser sur
ce type de dissipateur illustré Figure 16.

Le dissipateur a ailettes est constitué d’une semelle de métal pleine, au sein de laquelle sont insérées des
ailettes droites, en métal également. Elles sont positionnées dans le sens de la longueur de la semelle.
Un ventilateur est placé suivant la largeur de la semelle, pour faire circuler de 1’air dans 1’espace formé
entre les ailettes. Les ailettes sont fermées sur le dessus, afin de s’assurer que tout 1’air produit par le
ventilateur circulera dans les canaux inter-ailettes. La présence de plusieurs sources de chaleur a la
surface du dissipateur est envisagée.

Source de chaleur

4

Semelle \entilateur

Ailettes

Figure 16: Exemple de dissipateur a ailettes.

Comme cela a été présenté en section 1.2 du chapitre précédent, un convertisseur classique est constitué
d’un empilement de composants de différentes dimensions. Le modele analytique développé
précédemment évoluera pour prendre en compte les complexités géométriques liées a une configuration
réelle, comme celle présentée Figure 16.

Si la densité de puissance devient trop importante, 1’usage de dissipateur a ailettes droites en convection
forcée devient limitant : les systémes sont surdimensionnés et n’évacuent pas complétement la chaleur
produite par le convertisseur en fonctionnement. Il est nécessaire de passer sur des technologies plus
performantes en insérant des caloducs au sein du dissipateur a ailette. Ce type de systéme de
refroidissement sera présenté chapitre 4, avec les modeles qui lui sont associés.
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2.1.2 Description qualitative de la propagation de la chaleur
2.1.2.1 Propagation de la chaleur de la source a I’ambiant

Modéliser un dissipateur a ailettes droites en convection forcée nécessite de connaitre les mécanismes
de transfert thermiques intervenant dans le fonctionnement du systéme. On décrira ainsi le
comportement thermique d’un systéme constitué d’un composant de puissance positionné sur un
dissipateur a ailettes. Un rappel des transferts thermiques sera fait Annexe A.

Lors de I'utilisation d’un convertisseur, un flux de chaleur correspondant aux pertes des composants de
puissance, générées en fonctionnement, va étre €vacué au travers du dissipateur thermique choisi. Cette
chaleur se propage par conduction au sein du boitier, jusqu’a atteindre I’interface thermique placée entre
le composant de puissance et le dissipateur. La chaleur produite par le composant, et récupérées sur la
face arriere du boitier sont majoritairement transférées par conduction.

Le transfert par rayonnement au niveau du boitier (si celui-ci n’est pas isolé de son environnement par
un gel) est minime, et souvent négligé, ainsi que le transfert par convection naturelle qui pourrait avoir
lieu dans I’environnement proche du boitier.

L’interface thermique transfére par conduction la chaleur jusqu’a la semelle du dissipateur a ailettes. La
surface de contact est plus petite que celle de la semelle du dissipateur, il faut donc en théorie envisager
des échanges de chaleur par convection et par rayonnement sur le reste de la face supérieure de la
semelle.

Une premicre conséquence se traduit donc par le fait que le flux va se diviser en deux termes : la chaleur
évacuée par la face supérieure et les faces latérales de la semelle et celle se propageant dans le dissipateur
et circulant jusqu’aux ailettes, comme on peut le voir Figure 17.

Source de chaleur

\

Flux conductif Flux convectif et
vadiatif

Figure 17: Répartition schématique des flux de chaleurs circulant au sein d'un dissipateur a ailettes et dans son
environnement proche, en considérant que ce dernier est isolé sur les faces latérales.

A partir de la surface de contact entre I’interface thermique et le dissipateur, le flux de chaleur produit
par le composant de puissance se propage par conduction dans la semelle du dissipateur, jusqu’a
atteindre la zone de jonction avec les ailettes. La diffusion de la chaleur dans le dissipateur est bien
tridimensionnelle : les termes de conduction selon la tangente a la surface supérieure du dissipateur vont
étre déterminants dans la répartition du flux entre chacune des ailettes. Il n’y aura donc plus de gradient
de température uniforme suivant I’axe z, et par conséquent les ailettes accolées a la face inférieure du
dissipateur ne verront pas toute la méme température au point de jonction avec la semelle. D’autre part,
la température dans les ailettes sera, a priori, non-uniforme.
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Chapitre 2 — Modélisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée

Le flux de chaleur est ensuite transféré par conduction le long des ailettes, tout en échangeant avec 1’air
circulant entre les ailettes par convection. C’est le passage de I’air poussé par le ventilateur dans 1’espace
entre les ailettes, qui va évacuer la chaleur. Ce flux d’air circulant entre les ailettes est canalis¢ afin de
ne pas pouvoir s’échapper des canaux.

Une fois que I’air entre dans le canal inter ailette, une zone d’établissement se crée, nécessaire a la
stabilisation du régime de I’écoulement. Sa longueur est d’environ une dizaine de fois la dimension du
canal. Dans cette zone, le transfert de chaleur est légérement plus intense. Une fois le régime
d’écoulement établi, le transfert se fait avec la méme intensité le long des ailettes. 11 faut également noter
que D’air canalisé se réchauffe au contact des ailettes. La différence de température entre I’entrée et la
sortie dépend du débit de circulation d’air dans les ailettes et du flux a dissiper.

Proposer un modele analytique de dissipateur a ailettes droites en convection forcée nécessite donc de
prendre en compte les phénoménes de conduction du composant jusqu’au dissipateur, dans la semelle
du dissipateur et dans les ailettes, ainsi que le phénoméne de convection dans I’air. Les phénomeénes
physiques mis en jeu sont complexes : propagation par conduction en trois dimensions de la chaleur,
variation de la température de 1’air le long des ailettes, établissement et modélisation de I’écoulement
d’air produit par le ventilateur et la géométrie des ailettes.

2.2 Modéle analytique de dissipateur

2.2.1 Position du probleme et objectif

L’objectif de notre travail est de dimensionner le dissipateur susceptible de maintenir un ou des modules
semi-conducteurs a des températures compatibles avec I’objectif de fiabilité visé. Les pertes générées
par les excitations électriques de ces semi-conducteurs sont supposées connues, et ces semi-conducteurs
qui sont assimilables a des sources de chaleur rectangulaires homogénes doivent étre disposés en face
supérieure d’une semelle assurant fixation mécanique et diffusion de la chaleur vers des ailettes placées
dans une veine d’air. On cherche généralement a minimiser la masse ou le volume de ce dissipateur, en
jouant en particulier sur le nombre et I’épaisseur des ailettes, 1’épaisseur de la semelle, et la disposition
des semi-conducteurs sur la semelle. On sait par expérience que la surface de la semelle doit étre bien
supérieure a la somme de celles des modules, et il est donc primordial de représenter correctement les
phénomenes de diffusion latérale pour estimer avec précision les températures aux endroits qui nous
intéressent.

Destiné a étre intégré dans un environnement de conception complet, le module de calcul doit étre
robuste (large domaine de validité), rapide (vectorisable, intégrable dans des routines d’optimisation...)
et précis (la température de jonction est un paramétre crucial). Dans ce domaine, il est assez rare de
prendre en compte correctement le comportement thermique de la semelle et ¢’est en particulier sur ce
point que nous souhaitons une amélioration. Notre objectif est donc de produire des modéles de fagon a
rendre possible une optimisation de la masse du dissipateur ce qui passe par une optimisation
géométrique du systéme.

2.2.2 Approche classique

L’approche classique consiste a vérifier que le ou les composant(s) de puissance ne dépassent pas une
certaine température critique de fonctionnement avec un modele basé sur un empilement simple de
quelques résistances thermiques.

On peut donc établir le modele d’un dissipateur a ailettes droites tel que représenté Figure 18. Le

dissipateur a ailettes est décrit en associant une résistance de semelle a une résistance associée aux
ailettes.
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Figure 18: Modéle électrique équivalent d'un systeme de refroidissement. La résistance globale du dissipateur y
est décomposée en deux résistances thermiques. Ces résistances sont associées aux différents éléments
constituant un dissipateur a ailettes.

Dans le cas du dissipateur, la diffusion tridimensionnelle de la chaleur dans la semelle entraine la non
uniformité de la température a la jonction entre ailettes et dissipateur. Le couplage thermique entre
semelle et ailettes entraine une considération globale du dissipateur thermique, et non élément par
¢lément. Du point de vue de la modélisation, ceci suggere qu’il est impossible a priori de dissocier la
contribution de la base de celle des ailettes.

2.2.3 Modélisation proposée et approximation

L’approche que nous avons choisie d’adopter consiste a s’appuyer sur la résolution des équations de
transferts pour générer une fonction aussi précise que possible de la température maximale du composant
de puissance en fonction des conditions opératoires et parametres géométriques soit :

T]ONCTION_MAX = f(HGEOMl l-[AILETTES' hAMBr SComposant' XComposant: 4)' TAMB) (4)

avec [;poy les paramétres géométriques liés a la semelle du dissipateur, exprimé en m, [l prres les
parametres géométriques liés aux ailettes, également exprimée en m, 4 le coefficient d’échange
convectif appliqués aux ailettes en W/m’K, Scomposant 1a surface du composant de puissance en

7, Xcomposant 1a position du composant de puissance sur la semelle en m, ¢ le flux produit sur la
surface du composant en W, T4y, la température de I’air ambiant en K.

Pour établir un tel modéle, il est nécessaire de passer par une résolution compléte de 1’équation de la
chaleur dans I’ensemble du dissipateur pour obtenir I’information que 1’on souhaite c’est a dire la
température maximale sous le composant de puissance, voire la température moyenne sur la surface de
contact entre composant et dissipateur Ceci n’étant pas clairement envisageable analytiquement, toute
notre question est alors de batir un modele permettant d’obtenir une approximation satisfaisante de la
fonction de I’équation (4). Le dissipateur a ailette dont nous présenterons le modele analytique approché
complet présente les dimensions introduites Figure 19. Par la suite, tous les calculs menés seront établis
a partir de cette géométrie.
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Figure 19: Représentation d'un dissipateur a ailettes droite et des dimensions caractéristiques associées a sa
géométrie.

L’idée de base proposée par [48] est alors de considérer que I’ensemble des ailettes se traduit par un
coefficient d’échange uniforme pour la semelle ce qui ouvre la possibilité de la résolution analytique
tridimensionnelle de 1’équation de la chaleur dans celle-ci. Il suffit ensuite de faire un choix pour que ce
coefficient d’échange soit représentatif de la conduction dans les ailettes puis de 1’échange convectif
avec |’air ambiant.

2.2.4 Mode¢le de conduction dans la semelle
2.2.4.1 Conduction 3D dans la semelle du dissipateur a ailette

Le modele analytique choisi pour représenter la diffusion tridimensionnelle de la chaleur dans la semelle
est tiré de [48]. La configuration décrite est celle d’'un pavé, constitué d’un ou plusieurs matériaux
différents mais de mémes dimensions, supportant une source, comme présenté Figure 20.

Le parallélépipede considéré est isolé thermiquement sur les faces latérales, et sur sa face supérieure
(zones non couvertes par la source de chaleur. Un coefficient d’échange convectif uniforme est appliqué
sur la face inférieure. Ce coefficient d’échange permet de décrire 1’échange thermique conductif et
convectif qui a lieu au sein du jeu d’ailettes identiques et réguliérement espacées disposés en face arriére
de la semelle et placés dans une veine d’air uniforme. Cette hypothése est plus réaliste que celles
imposant une température uniforme en face arriére de la semelle, la propagation du flux de chaleur dans
un trapeze au sein de la semelle... La source de chaleur est considérée comme une surface imposant une
densité de flux constante.

P Seurce de

chaleur
Isolation

thermigque 0

S Semelle

\ Z

heo coefficient d’échange
convectif uniforme

Figure 20: Représentation schématique des échanges thermiques appliqués sur la semelle du dissipateur lors de
l’établissement du modéle analytique, vue en coupe.

Une relation analytique lie ainsi la température moyenne de la paroi située sous la source avec la
température du milieu ambiant, quelle que soit sa position sur la semelle du dissipateur, grace a la
relation donnée équation (5).
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Les sommes de séries de Fourier constituant le reste de 1’équation (5) peuvent étre assimilées a la
solution représentant 1’effet de spreading, de propagation en trois dimensions, de la chaleur dans la
semelle.

Ici, Am et 8, sont les valeurs propres associées a la résolution mathématique donnant le modele équation
(5). Am, An, Amn sont des coefficients spécifiés dans [47] et dépendent des dimensions de la source (ws,
[, en m), des coordonnées de la source (X, Y., en m), de la puissance évacuée (Q, en W) et du coefficient
d’échange convectif uniforme appliqué sur la partie inférieure de la semelle (hzo , W/m?K) dont
I’expression sera détaillée en section 2.2.6. Ils dépendent également des dimensions de la semelle (7,
L, Hs, en m) et de la conductivité de la semelle (Asemerze, en W/mK). Le détail complet de I’expression
de ces coefficients est donné dans [48].

Une comparaison entre ce modele et des modeles résistifs classique a été effectuée et présentée en
Annexe B. Elle permet de mettre en avant la différence entre les méthodes de modélisation
classiquement utilisées et le modele proposé dans cette section.

2.2.4.2 Conduction 2D dans un empilement de blocs de tailles différentes

Aller plus loin dans la représentation d’un systéme réel est possible en complexifiant le modéle
analytique de dissipateur pour par exemple par en compte I’effet de deux couches de matériaux et de
tailles différentes. Pour cela, nous avons cherché a produire nos propres solutions. Plusieurs cas/modéles
de base ont été résolus a partir des travaux proposés dans [55][56], avant de proposer une relation
analytique donnant le champ de température de la configuration géométrique décrite Figure 21 qui
permet de discuter de 1’effet conductif d’une couche superficielle d’un matériau différent (par exemple
une céramique isolante) disposée sur la semelle.

Ce modele analytique est un modele bidimensionnel (invariance supposée selon 1’axe y). La
configuration décrite est celle de deux blocs superposés, de dimensions et de matériaux différents,
comme présenté Figure 21. L’ensemble des deux blocs superposés est isolé thermiquement sur les faces
latérales, et sur la face supérieure du bloc supérieur (zones non couvertes par la source de chaleur). La
face inférieure du bloc inférieur est soumise a un coefficient d’échange convectif uniforme, Ce
coefficient est de la méme nature que le coefficient /g utilisé pour le modele précédent, section 2.2.4.1.
11 permettra de traduire la présence d’ailettes au niveau de la face inférieure de la semelle et de prendre
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en compte le transfert thermique ayant licux au sein de ces ailettes pour établir le comportement
thermique global du dissipateur. La source de chaleur est représentée par une densité de flux uniforme.
Densite de flux de

Isolation chaleur g,
thermigue ’ t :.'
1

1] 1
H,
g 1 n Coefficient dechange
conmvectit uniforme
"

o N \: N AW L 2

Figure 21: Représentation schématique des échanges thermiques appliqués a I’ensemble de blocs lors de
I’établissement du modeéle analytique.

Le champ de température, en régime permanent, dans la configuration présentée Figure 21 est donné
par I’association des équations (7) et (8). L’avantage d’un tel mod¢le est qu’il est également possible de
déterminer la température d’un point de la géométrie sans avoir a tracer I’intégralité du champ de
température.

Le détail des calculs détaillant le développement du modele sera présenté Annexe C. La température du
bloc A est donnée par I’équation (7) qui offre la possibilité de déterminer la température en tout point
du bloc, pour un régime permanent établis.

De la méme fagon, la température du bloc B est donnée par 1’équation (8).

hgg
TA(x,Z) = TAMB +A0 . TZ"‘ 1
A

+ Z A, - cos(6, - x) - <cosh(6n -z) + 1 Q8 - sinh(§, -z))

A n

(7)

hg

n=1
Tg(x,z) =By+ B,z
+ z cos(Bm - (x — X1)) (8)
By - cosh(B - (Zy — 2)) + o - S (B - (Zs — 2)) )

= — 290" (sin(ﬁm (X3 — X1)) - sin(ﬁm (X - Xl))) 9)

" AB'Brzn'(le-_Xl)
Ici, Tamp est la température de I’air ambiant en K, 14 est la conductivité thermique du bloc A en W/mK,
heo le coefficient d’échange convectif uniforme appliqué sur la partie inférieure de la semelle, en W/m?K
dont I’expression sera détaillée en section 2.2.5.2. ¢, est la densité de flux a évacuer en W/m?, X; les
coordonnées délimitant le systéme présenté Figure 21 en m, 45 la conductivité du bloc B en W/mK. Les
grandeurs x et z correspondent a I’ensemble des coordonnées de la configuration Figure 21, donnés en
m. Ils sont définis tels que x évolue de 0 a L avec un pas choisi, et que z évolue de 0 a H avec ce méme
pas. d. S sontles valeurs propres pour 74(x,z) et Tp(x,z), telles que définies dans [56]. Ces valeurs propres
sont solutions des fonctions propres de chaque solution (74(x,z) et Ts(x,z)). Ces fonctions propres sont
obtenues lors de la résolution analytique, a partir des conditions limites définies. Le détail de I’obtention
de ces valeurs propres est détaillé en Annexe C
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Les coefficients 4; et B; sont déterminés numériquement. En effet, 1’établissement d’un modéle
analytique liant la température de la zone chauffée avec I’air ambiant nécessite d’effectuer un
« raccordement mathématique » entre les deux blocs délimités géométriquement selon les conditions de
raccord données équations (10) et (11). Ce raccordement mathématique permet d’assurer une continuité
en température et en flux entre les deux blocs.

Ty(x,z) = Tg(x,z) sur [X;, X,] (10)

oa(x,2) = pg(x, z),soit
dTA (x, Z)
dz

dTB (x, Z)
BT
Z=H, Z=H,

= 0 sur [0,X1]U[X,, L]

Dans ce cas, la difficulté pour I’approche analytique réside plus dans la différence de taille que dans la
différence de matériau. En effet, le découpage crée deux blocs de tailles différentes. Ce raccordement
entraine ’apparition d’un certain nombre d’équations couplées notamment entre les coefficients de
Fourier d’indices différents. Ceux-ci sont alors solutions d’un systéme linéaire de grande dimension.
C’est la résolution numérique de ce jeu d’équations couplées qui permet d’obtenir les coefficients du
modele.

A4 sur [Xy, X,] (11)

Avec ce type de modeéle, il est possible d’obtenir, par exemple, le champ de température Figure 22. Ici
le bloc A fait 0,1m de large pour 0,047m de haut. La température ambiante est considérée a 25°C et le
coefficient d’échange convectif équivalent est égal 4 10000 W/m?K. Les conductivités des blocs A et B
sont identiques et égales a 237 W/mK. Le bloc B mesure 0,003m de haut et 0,08m de large. La source
est centrée et mesure 0,02m de large. Elle dissipe une densité de puissance de 100000 W/m?.
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Figure 22: Champ de température en régime permanent d'une configuration 2D avec deux blocs de tailles
différences superposés.

2.2.4.3 Limitations

Complexifier un mod¢le analytique pour se rapprocher d’une situation réelle a des limites.
L’établissement d’une solution analytique telle que présentée section 2.2.4.2 n’est possible que dans
certaines configurations géométriques.
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En effet, lorsque la géométrie se complexifie ¢’est-a-dire qu’il y a présence d’arrondi ou de nombreux
coins, ces développements analytiques se complexifient. En effet, comme présenté dans [55], s’il y a
présence d’arrondi dans une géométrie a angle droit, I’association d’une résolution numérique a la
résolution analytique est nécessaire, complexe, et peut ne pas converger en fonction des cas de figure.
Ainsi, pour des configurations géométriques complexes, on retrouve que l’usage de méthodes
numériques par exemple par éléments finis est nécessaire.

De plus, dans le modéle présenté section 2.2.4.2, une limitation mathématiques, liée a la convergence
numérique des séries de Fourier a été rencontrée. En effet, pour certains jeux de parametres, les sommes
de séries de Fourier évaluées divergent, notamment au niveau du raccordement des solutions des deux
parallélépipedes. Ceci s’explique par le fait que les coefficients sont alternativement positifs et négatifs
(série alternée) et d’autre part ils sont définis a partir de cosinus et de sinus hyperboliques. Ces derniers
sont d’autant plus grand que le terme qu’ils contiennent est grand et ces termes dépendant des valeurs
propres et de la longueur considérée suivant z. Plus la valeur propre est petite, et plus la longueur, ou la
largeur, est grande, plus la divergence en fonction du nombre de termes dans la série est rapide de par
le fait que I’on réalise la somme algébrique de termes en valeur absolue trés grand.

Ici, chaque bloc possede sa valeur propre. Les blocs n’étant pas de taille similaire, les échelles de
définition des valeurs propres sont différentes. La valeur propre du bloc B est celle qui possede la plus
petite échelle. C’est donc le comportement de ce bloc qui entrainera la divergence du mod¢le. Cette
divergence apparait en premier a la jonction entre les deux blocs, en z=H;, puisque c’est la que la
longueur suivant z est la plus grande pour la solution analytique du bloc B.

Un exemple de divergence est présenté Figure 23. La température est relevée en z=H; et pour x=L/2 et
évolue en fonction du nombre de termes, et en fonction de la hauteur du bloc B. L’ensemble des autres
dimensions est maintenu constant, identiques a celles utilisées pour obtenir la Figure 22, seule
I’épaisseur du bloc B varie. Plus 1’épaisseur du bloc B augmente, plus le nombre de termes faisant
diverger la solution diminue. La largeur du bloc B étant fixée, les valeurs propres sont donc identiques
dans les deux configurations, on n’observe donc que I’influence de 1’épaisseur du bloc supérieur.

R ﬂ Bloc B & épabsenr 0. 1m

/

Bloc B epabssenr 0.2m

]

Temperature & ba jomction '€
- - 2

" N " o - ton I»
Nambire de terme dans bes sommes e s thes de L onrier

Figure 23:Evolution de la température en (L/2,H,) dans la configuration présentée Figure 21 en fonction du
nombre de termes utilisés dans les sommes de séries de Fourier, pour différentes épaisseurs de bloc B.

L’exemple suivant, illustrant la divergence du mode¢le, est axé sur I’influence de la largeur du bloc B et
de la source de chaleur, ainsi que la prise en compte de I’échange avec 1’air ambiant. Les dimensions
sont identiques a celles utilisées pour représenter la Figure 22. La hauteur du bloc B sera fixée a 0,02m.
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Le coefficient Ao prendra deux valeurs (500W/m’K et 10000W/m?K), de méme que la largeur du bloc
B (0,08m et 0,04m), la densité de puissance restera constante, de méme que la largeur de la source.
Comme on peut le voir Figure 24, plus la largeur du bloc B diminue (plus la valeur propre augmente) et
plus le modele diverge rapidement, pour une épaisseur de bloc fixé. On peut cependant voir que, toutes
dimensions fixées, I’intensité du transfert thermique avec 1’air ambiant affecte peu la convergence du
modele.
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Figure 24: Evolution de la température en (L/2,H;) dans la configuration présentée Figure 21 en fonction du
nombre de termes utilisés dans les sommes de séries de Fourier, pour différentes valeurs de heo et de largeur de
bloc B.

Un grand nombre de paramétres interviennent donc dans la divergence du modele développé équations
(7) et (8). 1l est nécessaire de vérifier sa convergence en passant par des tests tels que ceux présenté dans
[55]. Ces tests permettent de déterminer le nombre de termes a prendre en compte dans chaque solution
pour obtenir une réponse cohérente. Pour obtenir cependant des solutions moins limitées en nombres de
termes dans la somme et donc en précision, il faudrait travailler la forme mathématique des coefficients
de Fourier (deux a deux) de facon a limiter les effets d’approximation numériques liés au caractére
alternée de la somme.

2.2.5 Modg¢le thermique de I’ailette

2.2.5.1 Mod¢éle analytique d’une ailette droite

Le méme mod¢le analytique sera établi pour I’ensemble des ailettes considérées. En se plagant selon
I’hypothése corps thermiquement mince (ici le nombre de Biot est toujours petit devant 0,1), ce modele
analytique correspond a une approximation monodimensionnelle de la température de surface de
I’ailette. La configuration décrite, présentée Figure 25 est celle d’un rectangle dont la face verticale
accolée a la semelle du dissipateur est a température constante 7). La face verticale opposée est
considérée isolée thermiquement du milieu ambiant. Les faces latérales échangent par convection avec
I’air circulant entre les ailettes, suivant la direction y. L’air circulant entre les ailettes est considéré
comme étant a température uniforme. Le flux de chaleur arrivant de la face en contact avec le dissipateur
se propage également par conduction le long de ’ailette, suivant la direction x.
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\

Face isolée

SR S N \ %
—— " ‘
! Section délinie par une température "

movenne T(x.0)

Hy

Figure 25: Schéma représentant une section d'ailette et les échanges thermiques associés

En résolvant I’équation de la chaleur appliquée a ce cas de figure, on montre que la température au sein
de D’ailette décroit exponentiellement le long de 1’axe de ’ailette et on en déduit 1’expression de la
résistance d’une ailette, donné par I’équation (12).

1
@ Auprerre * Ea - L - tanh(a - Hy)

(12)

R TH_AILETTE =

o= hamp =2+ (Eq + L) (13)

AAILETTE "Eq L

Avec L la longueur caractéristique du systéme en m, ici la profondeur de I’ailette, h4us le coefficient
d’échange convectif appliqué aux ailettes, en W/m’K, et détaillé section 2.2.6, Auerre la conductivité
thermique des ailettes en W/mK, Suuerre la surface d’échange donné par le produit £,-L en m>. Le
développement de ce modéle analytique est présenté Annexe D.

Un des points clé dans la modélisation du comportement thermique des ailettes est lié¢ a la valeur du
coefficient d’échange convectif utilisé pour représenter I’écoulement. C’est en effet la valeur du
coefficient qui va déterminer toute la modélisation de 1’échange par convection. Ce coefficient
d’échange est déterminé section 2.2.6.

2.2.5.2 Couplage avec le modéle de conduction dans la semelle

Comme évoqué en section 2.2.3, I’hypothése de base réalisant le couplage entre mod¢le thermique de
semelle et modéle thermique d’ailette se fait en considérant que 1I’ensemble des ailettes se traduit pour
la semelle comme une condition aux limites de type convective via le coefficient d’échange convectif
uniforme /Ao appliqué sur la face inférieure de la semelle. Pour obtenir in fine une expression approchée
de I’équation (4), les modéles analytiques présentés équation (5) et (7) vont donc étre associées a une
relation donnant I’expression de ce coefficient d’échange /zp. Ce coefficient est fonction du coefficient
d’échange convectif avec I’air ambiant, ainsi que de différents parameétres géométriques. Le coefficient

heo est définit a partir de la résistance globale, comme calculé équation (14).
hgo = ! (14)
EQ — RTH " S

Ou S correspond a la surface inférieure de la semelle, en m?, et Ry & la résistance thermique équivalente
de I’ensemble des ailettes détaillé section 2.2.5, en K/W.

Une maniére simple d’exprimer ce coefficient est de considérer le cas d’une source de chaleur de mémes
dimensions que la semelle. Dans ce cas, la température dans la semelle ne dépend que de 1’épaisseur
(situation monodimensionnelle) ou autrement dit, la température est uniforme dans tout plan
perpendiculaire aux ailettes. Ainsi, la température en face arriére de la semelle est la méme en tout point.
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Il est alors possible d’évaluer la résistance thermique de I’ensemble de Ny ailettes, et qui inclue les
espaces inter ailettes, donnée par un modéle de résistances en paralléle soit par 1’équation (15).
1 Ny Ny—1

= + (15)
RTH RTH_AILETTE RTH_GAP

Ou la résistance thermique liée a 1’échange par convection dans un espace inter-ailette est donnée par
I’équation (16).
R 1
TH_GAP — hAMB . b . L
Avec hyyp le méme coefficient d’échange convectif uniforme que celui appliqué aux ailettes en W/m?K,
b I’espace inter ailettes en m et L la profondeur du dissipateur en m.

Le coefficient d’échange convectif avec 1’air ambiant /.43, est fonction de différents parametres, tel que
spécifié équation (17).

(16)

hame = f (WaLerrEs, P, Q) (17)

Ou Iy prres correspond aux parametres géométriques des ailettes en m, P et O donnent le profil de
pression en fonction du débit du ventilateur utilisé. P est en Pa, Q en m¥/s.

Ainsi, le coefficient d’échange convectif hg peut s’exprimer par la fonction décrite équation (18).

hgo = f semerLe, Naerres, P, Q,) (18)

2.2.6 Couplage avec le ventilateur et calcul du coefficient d’échange hams

Comme on a pu le voir dans I’ Annexe A, représenter le phénoméne de convection s’avére complexe en
¢tant sensible a la structure d’écoulement dans I’ensemble du dissipateur. Par souci de simplicité et étant
donné la maturité des développements phénoménologiques sur ces configurations a ailettes, nous avons
fait le choix de représenter la convection via une relation de Newton qui nécessite de connaitre la valeur
du coefficient d’échange convectif /45. Une des complexités supplémentaires vient du fait qu’il faut
alors évaluer ce coefficient d’échange en fonction du débit massique de 1’écoulement d’air dans les
ailettes. Or ce débit évolue en fonction de la perte de charge dans les ailettes. Dans une procédure
d’optimisation géométrique, il est donc nécessaire de décrire les variations de /i4uz avec le débit ainsi
que du débit avec la géométrie de I’ensemble pour un ventilateur donné.

2.2.6.1 Détermination du point de fonctionnement « dissipateur-ventilateur »

Pour pouvoir calculer la valeur du coefficient d’échangé convectif, il est important de déterminer les
caractéristiques de 1’écoulement d’air que 1’on considére.

L’air déplacé par le ventilateur circulera entre les ailettes. Ceci entrainera une perte de charge, c'est-a-
dire une variation de pression entre 1’entrée et la sortie du canal de circulation. Ce phénoméne modifie
le point de fonctionnement du systéme « ventilateur + dissipateur ». La vitesse de 1’air circulant dans
les ailettes sera différente de celle du ventilateur seul, a sa vitesse nominale de fonctionnement.

L’expression de la vitesse moyenne de I’air circulant entre les ailettes est donnée par I’équation (19).
G
(Na—1)-b-Hy (19)

VvV =

Avec G le débit volumique en m’/s, N, le nombre d’ailettes, b ’espace inter ailette en métre, H, la
hauteur des ailettes en métre.
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Cette vitesse moyenne d’air dépend du point de fonctionnement du systéme « dissipateur-ventilateur ».
Pour I’obtenir, il faut prendre en compte, dans 1’établissement des caractéristiques de I’écoulement, les
pertes de charges li¢es au dissipateur. Ce modele est tiré de [57] et sera rappelé au cours de cette section.
Les pertes de charge associées au dissipateur sont données par 1’équation (20).

2
v
AP =—p- (K. + Ko + fupp) (20)

Avec p la densité de I’air en kg/m?, u est la viscosité dynamique de I’air en Pa.s, K. et K, les pertes dues
a une soudaine contraction ou expansion du flux en entrée et en sortie des canaux entre les ailettes,
respectivement donnés par les équations (21) et (22), fap les pertes dues a la friction apparente données

par I’équation (24).
2
EA.NA 2
K, = 1—(1— ) 1)
=(1-(-5))
K.=042 (1 (1 EA'NA)Z 22)
c— Y W
‘v+'b
Re=" (23)

L 47,33-b R,
fam’_Re-b L

+ (2 f)2 (24)

Ou fest une fonction du ratio b/H,, nommé y, et donné par I’équation (25).
f=24—32527-¢ + 46,721 - % — 40,829 - 3 + 22,954 - p* — 6,089 - )° (25)

L’intersection entre les profils des pertes de charge du dissipateur et du ventilateur donnera le point de
fonctionnement du systéme, comme présenté Figure 26.

~

Carncteristique du
ventilateur

Point de
fonctionnement

Pression (Pa)

.

Pertes de charges _
du dissipateur \

Debit (m''s)

Figure 26 : Exemple de détermination graphique du point de fonctionnement (débit, pression) de l'ensemble
'ventilateur +dissipateur’

2.2.6.2 Relation phénoménologique pour le coefficient d’échange convectif havs

Une fois que la vitesse de 1’air est déterminée a partir du point de fonctionnement du systéme, il est
possible de caractériser le transfert thermique par convection lié a la circulation de I’air.
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Pour cela, il existe plusieurs grandeurs caractéristiques, liées a I’écoulement, qui permettront de spécifier
la nature du transfert et ainsi trouver la bonne corrélation donnant le coefficient d’échange convectif.
Ces grandeurs ont été¢ introduites dans 1’Annexe A. Un bref rappel des grandeurs nécessaires a la
modélisation de la convection forcée sera toutefois fait.

En convection forcée, on se focalise sur le nombre de Reynolds, Re* et le nombre de Prandtl Pr donnés
équations (26) et (27). Le nombre de Reynolds caractérise la nature de 1’écoulement (turbulent ou
laminaire). Le nombre de Prandtl lui caractérise I’influence de I’écoulement sur le transfert, a savoir si
le transfert sera plus conductif ou convectif. Pour de faibles valeurs de Prandtl, le transfert se fait
majoritairement par conduction

- C
Pr:# P (26)
Afluid
“v'b b
Re*:p p -Z (27)

En fonction de ces coefficients, il est donc possible de choisir la bonne corrélation donnant le coefficient
d’échange convectif. Cette corrélation, donnée par 1’équation (28), est explicitée a partir du nombre de
Nusselt, introduit dans I’Annexe A. Ce modele aéraulique est tiré de [58]. Il semble étre intéressant
puisqu’il permet de prendre en compte différents régimes d’écoulement.

-1/3
28
1 1 (28)

+
(BESP1Y' (0664 YPr-VRe" + 3,65 VRe')

Nu

Ce coefficient est défini comme étant le rapport du flux de convection au flux de conduction a la paroi
et permet de déterminer si le transfert est purement diffusif ou si le mouvement du fluide est vecteur de
I’échange. A partir du coefficient de Nusselt, on peut définir le coefficient d’échange convectif A4us,
suivant I’équation (29).

Afhl;ide (29)

Ou Nu est le nombre de Nusselt, b correspond a 1’espace inter ailette en m, et Anuige €st la conductivité
du fluide participant a 1I’échange de chaleur par convection.

hays = Nuy, -

2.2.7 Cas a plusieurs sources

A partir des modeles développés section 2.2.4.1 et 2.2.4.2, il est possible de représenter des
configurations possédant plus d’une source, grace au principe de superposition. L’exemple développé
sera celui du modele présenté section 2.2.4.1. La démarche est toutefois la méme pour les deux modéles.
Ici, on peut mesurer un autre avantage de |’approche analytique qui permet sans nouveaux
développements d’envisager des cas a Nsources. Ainsi, méme si le nombre de paramétres augmente, il
reste donc aussi ais¢ de mettre en ceuvre une procédure d’optimisation géométrique avec plusieurs
sources alors qu’avec une méthode numérique le nombre de sources fait croitre de fagon trés importante
le nombre de simulations et donc le temps de calcul nécessaire.

Superposer deux solutions mono-sources AT,(x,y, z) et ATg(x,y,z), tel que représenté Figure 28 et
Figure 29, revient donc a résoudre le probléme suivant :
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d?AT, (x,y,2) N d?AT, (x,y,2)) N d?AT, (x,y,2)) N d?ATg (x,y,2)) N d?ATg (x,y,2))
dx? dy? dz? dx? dy?

+ dzATB (X, Y, Z)) _

dz? a

La superposition de deux solutions mono sources amene aux conditions limites détaillées équation (31).

dAT,(x,y,7)) dATg(x,y,2))

_— + _—
dx dx

dAT,(x,y,2)) N dATg(x,y,7))
dy y=0,L dy

dATg(x,y,7))
+ -
dz

(30)

0

=0

x=0,W x=0,W

=0
y=0,L

dAT,(x,y,7))

Az = hgg * (AT4(x,y,2) + ATg(x,y,2)) (31)

z=0

dATg(x,y,2))

+ -
dz

z=0
dAT,(x,y, 7))

dz = @oa SUr [X14,X24]1U[V14,Y24]

z=Hg

z=Hg

= @op SUr [x15, X25]U Y15, Y25]

= 0 ailleurs

OU @o4, Qo ,(X14,V14), (X24,124), (X18,Y18) €t (x2)28)correspondent aux correspondent aux flux et aux
cordonnées des sources A et B placées a la surface de la semelle.

Un probléme tridimensionnel multi source, ot I’on cherche a déterminer AT (x,y, z), se traduit par les
conditions limites ci-dessous.

dAT (x,y,2)) ~0
dx x=0,W
ATy 2)f
dy y=0,L
W Tl ATGy.2) ~

= Qo4 SUr [X14,%24]U[Y14,Y24]
z=Hg

dz

= @op SUr [x1p, X,5|U Y15, ¥25]

= 0 ailleurs

En superposant deux solutions mono-source, on décrit une configuration identique a un probléme multi
source.

2.2.7.1 Mise en ceuvre sur la semelle d’un dissipateur a ailettes
On considere le cas de plusieurs sources disposées sur la face supérieure de la semelle. D’apres [48] la

différence de température moyenne d’une source j correspond a la superposition des i solutions mono
sources évaluées a la position de la source J.

Ce principe sera détaillé en prenant ’exemple de deux sources carrées de dimensions identiques, de

0,02m de coté, qui évacuent la méme puissance de 100W, tel que représenté Figure 27. Les différences
de températures moyennes de ces sources a I’ambiant sont déterminées a partir de 1’équation (33).
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0,05m 0,

Figure 27: Vue du dessus de la semelle d’'un dissipateur a ailettes, lorsque deux sources sont positionnées a sa
surface. L écart de température entre la source de chaleur et [’ambiant est le méme pour les deux sources
puisque le systeme est symétrique.

A partir du modéle mono source, il est possible d’évaluer la différence de température moyenne de
chaque source a I’ambiant. Ainsi, on reléve les valeurs présentées Figure 28 et Figure 29.

0,05m - -- 0,05m

Ly

~

0,15m

0,05m

Figure 28: Vue du dessus de la semelle d 'un dissipateur a ailettes, lorsqu ‘une source est positionnée a gauche a
sa surface.

-- 0,05m

0,05m aisn- y ]___

x

Figure 29: Vue du dessus de la semelle d’'un dissipateur a ailettes, lorsqu 'une source est positionnée a droite a
sa surface.

Compte tenu de la linéarité des équations de la chaleur, on peut obtenir la solution du probléme a deux
sources par superposition des réponses aux deux problémes mono-source. La somme des deux écarts de
température relevés dans les deux cas ou une source est placée sur la semelle permet d’obtenir 1’écart
de température des sources lorsqu’elles sont placées simultanément sur la semelle.

De fagon plus générale, pour un systéme multi-source, la différence de température moyenne des
Nsource sources a I’ambiant peut alors étre exprimé par 1’équation (33).

NsoUuRce

B =Ty~Tws= ) BT, (33)
i=1

L’expression de AT, est déterminée a partir de I’équation (5) Nsource représente le nombre de sources
L
présentes sur la face supérieure de la semelle.

2.3 Comparaison avec des simulations par éléments finis

Une comparaison avec des simulations obtenues par ¢lément finis permet de déterminer la précision des
modeles développés, avant de passer a une étape de validation expérimentale. Cette comparaison se fera
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via un logiciel de simulation par éléments finis : COMSOL. Le modéle analytique sera, lui, implémenté
sous MATLAB.

Le critere de comparaison choisi sera 1’écart de température entre la source considérée et I’air ambiant.
Pour pouvoir comparer ces simulations numériques avec les modeles analytiques établis, il est important
de completement reproduire les conditions dans lesquelles ces derniers ont été établis (température
ambiante, conditions limites, géométrie des systémes...) mais également s’assurer que le maillage utilisé
pour décrire la structure est adapté. C’est a dire fin aux endroits ou les variations de flux sont importantes
(angles, singularité géométriques...).

Dans les simulations sous COMSOL effectuées dans cette section, nous modéliserons le transfert de
chaleur par conduction dans la semelle, ainsi que dans les ailettes sera simulé, ainsi que 1’échange
convectif avec I’air ambiant par un coefficient constant, déduit du modéle aéraulique.

Ce coefficient d’échange convectif équivalent uniforme est appliqué sur toute la surface des ailettes
participant au transfert, comme par exemple dans le cas d’un dissipateur a ailettes en trois dimensions,
comme présenté Figure 30.

(TITITITT

Figure 30: Surface d'ailettes participant au transfert convectif. Les zones violettes correspondent aux zones
auxquelles est appliqué un méme coefficient d'échange convectif. Les zones grisées sont considérées isolées
thermiquement

Le choix d’utiliser un coefficient d’échange convectif uniforme et non de simuler 1’écoulement de 1’air
entre les ailettes est 1ié a la maniére dont est calculé le point de fonctionnement du systéme « dissipateur-
ventilateur » lors de I’exécution du modele analytique. Le point de fonctionnement aéraulique est
déterminé et une valeur de coefficient d’échange uniforme est obtenue. Lors de 1’étude qui va suivre,
seul un profil de perte de charge, indépendant d’un ventilateur quelconque, a été considéré. Cela afin de
s’affranchir des dimensions imposées par le ventilateur en termes de largeur de semelle et de hauteur
d’ailette (ventilateurs carrés).

L’étape suivante aurait pu €tre de simuler un écoulement réel sous COMSOL et de le comparer a notre
modele analytique ou le coefficient d’échange est constant et uniforme. Des difficultés a simuler
I’écoulement d’air sous COMSOL ont été rencontrées et ont empéché d’effectuer cette étape
supplémentaire. Cette démarche ne sera présentée que pour le modéle développé section 2.2.4.1. Une
démarche similaire peut étre menée pour le modele développé section 2.2.4.2. Cette démarche ne sera
toutefois pas détaillée au cours de ce manuscrit.

Plusieurs ratios de surface, défini par I’équation (34), seront étudiés afin de mettre en avant ’effet de
spreading (les effets tridimensionnels) sur la propagation de la chaleur et de pouvoir dégager des
domaines de validit¢ du modéle.

Ssource _ Wg ls (34)
Ssemelle W-L

Concernant le dissipateur a ailettes en trois dimensions, 1’étude comparative qui suit sera menée sur un
dissipateur ou semelle et ailettes sont en aluminium. Les dimensions de la configuration considérée,
ainsi que les caractéristiques du transfert convectif sont donnés Tableau 2. La puissance sera maintenue
constante durant toute I’étude, et égale a 100W. Pour cette configuration le nombre de Biot est de 0,0018.

(=
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On se trouve donc bien dans un cas de figure ou ’ailette est thermiquement mince. L’efficacité d’une
ailette est ici de 0,94.

W(m) | L(m) | Na | Hs(m) | E4(m) | b(m) | hos(W/m?K) | Taus(°C) | A(W/mK)
0,2 0,1 |17 | 0,009 | 0,0061 | 0,006 70 20 237

Tableau 2: Dimensions et caractéristiques du dissipateur a ailettes droites en convection forcée considéré dans
[’étude menée section 2.3.

Deux configurations seront considérées. Dans un premier temps, une seule source sera envisagée,
comme présenté a gauche de la Figure 31. Par la suite on en placera plusieurs a la surface de la semelle,
comme présenté a droite de la Figure 31

Figure 31 : Représentation tridimensionnelle du profil de température d’'un dissipateur a ailette droite, avec une
(a gauche) et deux (a droite) sources, simulés sous COMSOL

2.3.1 Cas d’une source

Une premicre comparaison dans le cas d’une source centrée sur la semelle est d’abord effectuée. Les
conductivités de la semelle et des ailettes, Asemerre €t Agitertes Seront fixées a 237 W/mK tout au long
de I’étude. De la méme maniere, la largeur de la semelle W, la longueur de la semelle L, le nombre
d’ailettes N, la hauteur des ailettes H ainsi que leur épaisseur ep, seront fixées. La puissance dissipée P
sera également maintenue constante (mais pas la densité de flux).

L’intérét de cette étude est de déterminer les domaines de validité du modéle en plus de permettre de
quantifier 1’écart entre le modéle analytique et le modele numérique. Ainsi, les dimensions de la source
chaude, w; et [, varieront dans les deux dimensions pour étudier 1’influence du ratio de surface sur la
précision du modele. La source de chaleur considérée restera toutefois centrée. Cette étude numérique
permettra également d’étudier I’influence de la répartition des ailettes sur la face arriére de la semelle
dans le cadre de I’hypothése d’un coefficient d’échange convectif équivalent uniforme.

2.3.1.1 Etude de ’influence du ratio de surface

Les dimensions de la source de chaleur varient respectivement de 0,01m a 0,1m pour la longueur /s, et
de 0,01m a 0,2m pour la largeur ws. Ceci implique une évolution du ratio de surface entre 0,005 soit une
source chaude 200 fois plus petite que la semelle, jusqu’a un ratio unitaire, et donc une source de méme
dimension que la base du dissipateur.

La comparaison entre modéle analytique et numérique se fera en évaluant 1’écart entre les écarts de
température moyens a I’ambiant des deux mode¢les, € défini équation (35).

€= HANALYTIQUE — AT¢omsor (35)

Ou AT¢oumsorL correspond a I’écart de température entre la température moyenne de la source de chaleur,
donnée par le modéle numérique, et ’air ambiant. De la méme fagon ATy 4 LyTique correspond a I’écart
de température entre la température moyenne de la source de chaleur, donnée par le modele analytique,
et I’air ambiant. Lorsque les dimensions de la source varient, 1’écart entre les différences de température

56



Chapitre 2 — Modélisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée

des mode¢les analytiques et numérique reste trés faible, comme on peut le constater sur la Figure 32. On
observe que I’écart maximal est de 1,4°C lorsque le ratio de surface est de 0 ,005.
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Figure 32: Ecarts entre les modéles analytiques et numériques lorsque le coefficient d’échange appliqué a la
face inférieure de la semelle est calculé a partir de la surface d’ailettes appliquée sur cette face et du
coefficient d’échange convectif appliqué a ces ailettes

On peut toutefois noter que I’écart moyen entre les deux modeles varie en grande majorité entre 0,4°C
et -0,4°C sur la plage des ratios expérimentgs.

2.3.1.2 Influence de la répartition et du nombre d’ailettes

La source de chaleur sera fixée a largeur ws 0,02m et de longueur /s 0,01m, soit un facteur de forme de
0,01, dans ce paragraphe. De plus, on conserve les dimensions de la semelle, ainsi que la hauteur et
I’épaisseur des ailettes, les conductivités, et la puissance dissipée par la source, explicité en début de
section.

Cette fois c’est I’hypothése de coefficient convectif uniforme que 1’on cherchera a valider. Pour cela,
on fera varier le nombre d’ailettes afin de déterminer le nombre limite d’ailettes a placer en face arriére
de la semelle pour respecter ce critére d’échange uniforme. La encore, la comparaison entre les modéles
se fait via I’écart défini équation (35).
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Figure 33: Ecarts observés entre les modéles analytiques et numériques lorsque le nombre d'ailettes varie

D’apres la courbe Figure 33, lorsque le nombre d’ailette est faible I’écart entre les modeles analytiques
et numériques est le plus important. Un nombre insuffisant d’ailettes influence 1’hypothése d’un
coefficient d’échange uniforme sur la face inférieure. Lorsqu’on se retrouve avec 2 ailettes aux
extrémités de la semelle (pire configuration, pour une source centrale), I’échange avec le milieu ambiant
se fait aux extrémités de la semelle via les deux ailettes, et au niveau de la zone centrale, correspondant
a ’espace inter ailette. Le minimum observé se situe autour de 10 ailettes placées sous la semelle.
Lorsque le nombre d’ailettes augmente a nouveau, la différence entre simulation et modele analytique
augmente légerement.

Comme on peut le voir dans le cas ou la source est de mémes dimensions que la semelle, un écart existe
toujours lorsque le nombre d’ailettes considéré est faible. Cependant, I’évolution de I’écart entre modele
analytique et numérique est plus faible dans un cas de figure monodimensionnel (1°C d’évolution entre
les deux configurations extrémes) que lorsque la propagation de la chaleur dans la semelle est
tridimensionnelle (6°C d’évolution entre les deux configurations extrémes).

Il semble donc que ce soit les effets de propagations tridimensionnels qui créent un écart entre les
simulations. En provoquant une « non uniformité de température » sur la face inferieure de la semelle,
qui entraine des écarts au niveau du comportement thermique au sein des ailettes et influence ainsi
I’uniformité du coefficient d’échange convectif appliqué a la face inférieure de la semelle. Toutefois,
cet écart est faible pour une large gamme d’ailettes, seul le cas non réaliste de deux ailettes associées au
dissipateur provoque un tel écart entre modélisation analytique et simulation numérique. L’hypothése
d’un coefficient d’échange uniforme sur la face inférieure de la semelle est donc valide.

2.3.2 Cas a deux sources

En plus des comparaisons effectuées pour une seule source, une comparaison prenant en compte
I’influence du nombre de sources sera effectuée.

L’utilité de cette étude comparative est la méme que précédemment : déterminer les domaines de validité
de ce modele analytique, quantifier 1’écart entre le modéle analytique et le modéle numérique.
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Le critére de comparaison entre modéle numérique et analytique reste celui donné par 1I’équation (35).
On déterminera pour les deux sources I’évolution de ¢ en fonction de différents critéres (ratios de

surface, nombre d’ailettes, nombre de sources).

Deux sources de chaleur, de dimensions variables, situées symétriquement sur la semelle, comme
présenté Figure 34 seront considérées pour les études qui suivront. Les dimensions de la semelle et des
ailettes, le nombre d’ailettes, la conductivité des matériaux sont les mémes que ceux utilisés section

2.3.1. Chaque source dissipera 100W.
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|
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Figure 34: Répartition des sources de chaleur a la surface de la semelle du dissipateur

2.3.2.1 Influence du facteur de forme de la source chaude

Les deux sources considérées pour cette ¢tude feront toujours les mémes dimensions. Chaque source
variera de 0 ,01m a 0,1m en largeur, et en longueur. Ainsi, le ratio de surface de chaque source évoluera
de 0,005 a 0,5. Seul un profil tracant I’évolution de ¢ en fonction du ratio de surface sera présenté, le
comportant des deux sources étant identique puisque la configuration est entierement symétrique.

Comme on peut le voir sur la Figure 35 I’écart observé est maximal lorsque chaque source fait la moitié
de la surface de la semelle, et est égal a -1,1°C, sur toute la gamme de ratio considéré. L’écart entre
modélisation analytique et simulation numérique est toutefois majoritairement compris entre 0,8°C et -

0,8°C.
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Figure 35: Ecart entre les modeles analytiques et numériques lorsque la taille des sources varie, pour la source
numéro 1. Les deux sources voient leurs dimensions varier en méme temps.
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2.3.2.2 Influence de la répartition et du nombre d’ailettes

De la méme maniére qu’en 2.3.1.2, on validera également I’hypothése de coefficient équivalent
uniforme en faisant varier le nombre d’ailettes. Les dimensions des deux sources sont les mémes et
valent 0,02m en largeur et en longueur. Chaque source dissipera 100W. Les dimensions géométriques
restantes sont les mémes que celles utilisées pour I’étude menée en 2.3.1.2. L’évolution de I’écart de
température entre les modeles analytiques et simulations numérique, pour chacune des sources est
présentée Figure 36. L’évolution de ce comportement est identique pour les deux sources. Cet écart est
¢galement important lorsque le nombre d’ailettes est faible, comme en 2.3.1.2. Toutefois, I’évolution de
cet écart est faible (2°C) sur une grande partie du nombre d’ailettes explorés.
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Figure 36: Ecart entre les modeéles analytiques et numériques lorsque le nombre d’ailettes varie sous la semelle,
la courbe rouge correspond a la source de coordonnées (0,05 ; 0,05), la courbe bleu a la source de coordonnées
(0,15 ; 0,05)

2.3.2.3 Influence du nombre de sources de chaleur

La derni¢re influence a valider est celle du nombre de source. Ainsi, plusieurs test ont ét¢ effectué, et
1’écart absolu tel que calculé équation (35) a été représenté Figure 38 pour 2 a 6 sources présentes sur la
semelle, et repartie uniformément pour chaque configuration testée. Ces configurations sont présentées
Figure 37. Toutes ces sources ¢taient de mémes dimensions 0,02m de c6té pour 100W dissipés.
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Figure 37:Ensemble des configurations multi sources testées.
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Figure 38: Ecart entre les modeles analytiques et numériques lorsque le nombre de sources sur la semelle varie.
Chaque source dissipe la méme puissance

On peut remarquer que, plus le nombre de source augmente, plus 1’écart entre modele analytique et
mode¢le numérique augmente. Le modéle numérique surestime légérement les températures des sources.
Le « pire » cas de figure présente toutefois un écart trés faible, ce qui permets de valider I’'usage du
modeéle multi source ; quel que soit le nombre de sources.
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2.4 Analyse des effets 2D et 3D sur la résistance de
diffusion dans la semelle

La valeur de la résistance du dissipateur sera le critére de comparaison utilisé pour notre étude. Cette
résistance totale moyenne du dissipateur se déduit de cette température de jonction par 1’équation (36).
Cette expression introduit le modéle de résistance équivalente de la Figure 39.

Tioncrion — Tamsrant (36)
(o)

Rth =

Flux de chaleur

TJO\(‘I 1oN
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Tavmianr

Figure 39: Modele électrique équivalent global d'un systeme de refroidissement

Lorsque la source de chaleur est plus petite que la surface de la semelle, la prise en compte de la
propagation tridimensionnelle de la chaleur est nécessaire lors de I’évaluation des performances
thermiques du systéme de refroidissement. En effet, si [’approximation d’une propagation
monodimensionnelle de la chaleur par conduction dans la semelle est faite, la capacité d’évacuation de
la chaleur du dissipateur a ailettes est surestimée.

Pour illustrer cela, on considére une source carrée centrée de c6té ws placée sur un dissipateur de semelle
carrée. Les caractéristiques de la source et du dissipateur sont résumées Tableau 3.

ws (m) | Puissance de la source (W) | W(@m) | Hs(m) | N4 | E4(m) | H4(m) Ratio de
surface
0,01 50 0,1 0,005 | 15 | 0,0029 0,04 0,01

Tableau 3: Tableau récapitulatif des caractéristiques du dissipateur a ailettes droites et de sa source associée,
utilisés lors de I’étude.

A partir du modele d’ailettes défini en section 2.2.5 et en considérant que les ailettes sont soumises a un
méme coefficient d’échange convectif de 60W/m?K, il est possible d’établir la valeur de la résistance
totale du dissipateur (semelle + ailettes).

Dans le cas ou on envisage une propagation monodimensionnelle dans la semelle, la résistance
thermique de la semelle est donnée par 1’équation (37).
Hs

Rthsemetie1np = (37)
ASEMELLE ' SSEMELLE

Ou AggymeLLg correspond a la conductivité de la semelle, en W/mK, et S5 correspond a la surface
de la semelle, en m®. La résistance totale du dissipateur qui vaut ainsi 0,1556K /W. Si la conduction est
tridimensionnelle, alors 1’expression de la résistance thermique de la semelle est tirée de la section
2.2.4.1 et la résistance totale du dissipateur vaut 0,4210 K/W.

62



Chapitre 2 — Modélisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée

Ainsi, un écart de 63,04% entre les deux valeurs de résistance peut étre observé. Cette diminution de la
valeur de résistance thermique peut avoir un impact conséquent sur le fonctionnement des convertisseurs
(température de jonction maximale des composants dépassée, cassure de connectiques...). Cet écart sera
d’autant plus marqué lorsque la source est trés petite comparée a la taille de la semelle, ou que 1’épaisseur
de la semelle est importante.

Figure 40, I’évolution de la résistance thermique du dissipateur a ailette en fonction de 1’épaisseur a été
représentée. Les dimensions utilisées pour I’étude sont celles explicitées en début de section. L’épaisseur
variera de 0,00lm a 0,02m. On peut relever un écart entre les résistances thermique, calculé suivant
I’équation (38), de 53% en moyenne, avec un écart maximal de 86% dans le cas ou la semelle est la plus
fine.
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Figure 40: Evolution de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée en
fonction de I’épaisseur de la semelle, dans le cas ou I effet de spreading est pris en compte dans le calcul de la
résistance, et dans le cas ou la semelle est considérée monodimensionnelle. Le ratio de surface est de 0,01.

De la méme fagon, si on regarde I’évolution de la résistance thermique lorsque la surface de la source
de chaleur varie, détaillé Figure 41, on peut relever un écart maximal de 64%. Lorsque la taille de la
source correspond a la moitié de la taille de la semelle, un écart de 7% entre les deux modéeles est relevé.
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Figure 41: Evolution de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée en
fonction de la surface de la source de chaleur, dans le cas ou l’effet de spreading est pris en compte dans le
calcul de la résistance, et dans le cas ou la semelle est considérée monodimensionnelle. L’ épaisseur de la
semelle est de 0,005m.

A partir d’un certain rapport d’aspect, il semble donc acceptable de prendre une hypothese
monodimensionnelle de propagation de la chaleur, pour une configuration donnée. En dessous, cette
hypothése est erronée, et I’écart observé entre les deux modeles met en avant la nécessité de considérer
la propagation en trois dimensions de la chaleur. L’évolution de la résistance thermique en fonction de
I’épaisseur de la semelle, pour différents ratios de surface est représentée Figure 42. Le reste des
dimensions du probléme est le méme que pour les autres études de la section. Un marqueur est placé
pour délimiter la zone ou la résistance thermique du modéle tridimensionnelle est inférieure ou égale a
10% de la valeur de résistance du modéle monodimensionnel.
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Figure 42:Evolution de la résistance thermique d 'un dissipateur a ailettes droites en fonction forcée en fonction
de I’épaisseur de la semelle, pour différents ratio de surface
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C’est pourquoi il est nécessaire de prendre en compte 1’effet de spreading dans la détermination de la
résistance thermique d’un dissipateur (ou dans le calcul de la température d’une source).

2.5 Conclusion

L’objectif de ce chapitre est de présenter un modele approché d’un dissipateur a ailettes droites en
convection forcée a partir d’une approche analytique capable de prendre en compte les effets de
conduction tridimensionnels dans la semelle du dissipateur.

Plusieurs développements analytiques ont pu étre proposés intégrant le comportement thermique et
acraulique de dissipateur a ailettes. Un mod¢le 3D a d’abord été proposé, qui permet de prendre en
compte la diffusion de la chaleur en trois dimensions dans la semelle du dissipateur. Pour aller plus loin
dans la modélisation et proposer un mode¢le analytique approché plus « réaliste », un modele 2D de deux
blocs superposés, de dimensions différentes, a ensuite été proposé. Ces modeles lient la température
d’un point sous la source ou la température moyenne de source de chaleur a la température de I’air
ambiant en fonction des paramétres géométriques, des matériaux et des conditions environnementales
du systéme ouvrant la voie a une procédure aisée d’optimisation géométrique destinée en particulier a
trouver le dissipateur le plus léger.

La représentation analytique 3D développée a ensuite pu étre comparée a des simulations éléments finis.
Les résultats obtenus montrent un écart maximal de 3°C, entre les différentes de température 7="50 URCE —
Tamp dans les cas étudiés, qui couvrent une large gamme des dissipateurs a ailettes utilisés en
¢lectronique de puissance.

Il existe un réel intérét a représenter la propagation tridimensionnelle de la chaleur dans la semelle du
dissipateur, pour dimensionner au mieux un dissipateur. Nous avons pu voir que plus le ratio de surface
est faible, ou plus I’épaisseur de la semelle est fine, et plus I’effet de propagation tridimensionnel est
important.

Ces modélisations analytiques ont toutefois des limites, lorsque les géométries décrites se complexifient.
En effet, la convergence numérique des séries ne sont pas toujours assurées quand le nombre de termes
est grand ce qui oblige a tester systématiquement la convergence de la solution. D’autre part, la
procédure passe partiellement par des étapes de résolutions numériques trés faiblement consommatrices
de temps de calcul mais introduisant une erreur numérique.

Pour valider ce modéle, et quantifier son écart a une configuration réelle, un banc de test sera mis en
ceuvre. Ceci fera I’objet du chapitre 3.
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3.1 Introduction

Au cours du chapitre précédent, des modeles analytiques approchés d’un dissipateur a ailettes droites en
convection forcée ont été développés. Ces modeles ont été comparés a des simulations numériques ou
les hypotheses d’un coefficient d’échange uniforme dans les ailettes et d’une température d’air uniforme
avaient été reportées.

La validité de ces hypotheses dépend cependant des performances du ventilateur choisi pour les
dimensions du dissipateur considéré et par exemple, on sait que la zone d’établissement du profil de
vitesse dans la zone d’entrée de I’air dans les ailettes se traduit par une modification du coefficient
d’échange. Pour aller plus loin, un banc de test a ét€ mis en ceuvre, afin de confronter expérimentalement
les mode¢les analytiques développés et de quantifier 1’écart avec des données obtenues sur un systéme
de conversion d’énergie (composant de puissance et dissipateur thermique).

L’objectif de ce banc de test est donc de déterminer si les modéles thermiques et aérauliques utilisés
présentés au chapitre précédent permettent de prédire avec une précision satisfaisante le comportement
thermique du systéme. Seul le modéle thermique présenté section 2.2.4.1 sera comparé au banc de test
mis en ceuvre. En effet, le modeéle analytique développé section 2.2.4.2 est un modéle bidimensionnel,
qui ne sera donc pas comparé a une configuration réelle tridimensionnelle. Le banc de test, ainsi que son
instrumentation seront détaillés dans un premier temps. Une comparaison entre les relevés
expérimentaux obtenus apreés une campagne de mesure et résultats fournis par les modeles sera ensuite
effectuce.

3.2 Mise en place du banc de test

3.2.1 Banc de test

Le banc de test qui servira a notre validation expérimentale est présenté Figure 43. Il est composé d’un
dissipateur a ailettes droites extrudées, entierement en aluminium. Deux composants de puissance
(MOSFET C2M0080120D) seront montés a sa surface. Ils seront commandés en continu via une carte
de commande pour n’avoir que des pertes par conduction, ce qui permet de les assimiler a une source
de chaleur facilement réglable et mesurable avec une grande précision. En effet, il est trés facile de
mesurer les pertes produites par un composant en conduction en relevant le courant qui traverse le
composant et la tension a ses bornes. De plus il est facile d’imposer la puissance a évacuer. A ce systéme
sera associé un ventilateur (Sanyo 9GV3612G301). Le ventilateur choisi posséde une section carrée
36mm de coté, alimenté en 12V DC. Sa caractéristique (débit, pression), ou (Q, P), est présentée Figure
44,
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Commande

Dissipateur Seotch fermant Ia
/ partie supérieure
Ventilateur des ailettes

N

Composant de puissance Thermacsnpls

Figure 43: Banc de test utilisé. Les deux composants de puissance commandeés en conduction sont positionnés a

la surface du dissipateur. Les 11 thermocouples insérés dans la semelle sont également visibles. Le flux d’air est

canalisé du ventilateur au dissipateur (en rouge) puis le long des ailettes (partie basse des ailettes fermée par un
scotch jaune). Le ventilateur est donc dans un flux d’air aussi homogeéne que possible.

Le dissipateur considéré mesure 12cm de long pour 4cm de large. Il posséde une semelle d’épaisseur
6mm. La hauteur des ailettes est de 36mm, pour une épaisseur de 0,8mm. Une interface thermique
d’épaisseur 0,5mm (Gap Pad 5000S35 - Bergquist) est placée a la surface du dissipateur, entre le
composant et la semelle. Cette interface assurera un maintien mécanique du composant, une bonne
répartition de la chaleur dissipée mais assurera également une isolation électrique de ce dernier. D’autre
part, la surface supérieure de I’ensemble du dispositif sera isolée thermiquement par de la laine de verre
de 2,5cm d’épaisseur.

- ' : ) )
LU LR w

Figure 44: Caractéristique du ventilateur Sanyo 9GV3612G301 utilisé sur le banc de test mis en ceuvre.

Pour assurer une canalisation du flux d’air produit par le ventilateur au sein des ailettes, la face inférieure
des ailettes sera fermée par du scotch, comme on peut le voir sur la partie droite de la Figure 43. Ainsi,
le phénomene de flow bypass (i.e. la non circulation de I’air au sein des ailettes), illustré Figure 45 est
supprimé.

Eviter ce phénomeéne est nécessaire pour se rapprocher au mieux des hypothéses du modele aéraulique
utilisé dans I’établissement du modele analytique de dissipateur. De plus, le fait d’assurer une circulation
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de I’air produit par le ventilateur intégralement au sein des ailettes permet d’augmenter le transfert
thermique et ainsi de réduire la température des composants a la surface du dissipateur [63][64].
Flux d"aiv

v

— __4,/

Figure 45: Représentation schématique de la circulation d’un flux d’air imposé circulant dans un dissipateur a
ailettes. Le phénomene de « flow bypass » y est représenté, par I’ensemble des lignes de flux d’air qui sortent du
dissipateur.

3.2.2 Instrumentation

Pour effectuer les différentes mesures, le banc de test présenté précédemment a été instrumenté a 1’aide
de thermocouples et d’un anémometre. Ce dernier permet de relever la vitesse de I’air circulant entre les
ailettes. A partir de cette information, il est possible de remonter aux pertes de charges du systéme
« dissipateur+ventilateur ». L’anémométre choisi (AF210 de chez DIGITRON) est un anémometre a
fil chaud, qui sera placé en sortie des ailettes. Les thermocouples permettront de cartographier la
température a la surface de la semelle, mais ¢galement de déterminer la température de 1’air ambiant.

Nous avons donc sélectionné 11 thermocouples de type N (n° 621-2192 — RS) et usiné la semelle de
notre dissipateur pour en positionner un tous les centimétres. L’espace restant dans ces rainures est
comblé par de la colle thermique. Cette colle permettra d’améliorer le contact thermique entre la sonde
et le métal. Cette insertion de thermocouples dans la semelle du dissipateur est illustrée Figure 46. Les
thermocouples ainsi positionnés sont au niveau de la surface de la semelle mais ne sont pas affleurant
pour s’assurer que la température relevée est bien celle de la surface de la semelle et non celle du
composant de puissance, comme on peut le voir Figure 43.

Semelle

Thermocouple

bhos

Thermocouple

Figure 46: Insertion des thermocouples dans la semelle.

La température ambiante sera mesurée par un thermocouple de type K (n°® 621-2170 — RS). Aucun
thermocouple n’a été placé en sortie du flux d’air. En effet, mesurer la température moyenne du flux
d’air avec un unique thermocouple placé en sortie de 1’écoulement d’air, sur la surface de la section
d’ailettes, ne permet pas de mesure précise. La disparité des valeurs de température relevée est trop
importante pour obtenir une valeur cohérente de température moyenne puisque la température de 1’air
ne se réchauffe pas de maniere uniforme dans tous les canaux inter-ailettes.
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3.2.3 Incertitudes et étalonnage
3.2.3.1 Etalonnage du banc de test

L’anémomeétre a fil chaud utilisé ne nécessite nécessité pas d’étalonnage, contrairement aux des
thermocouples insérés dans la semelle. Le thermocouple utilisé pour mesurer la température de ’air
ambiant a €té récupéré sur un ancien banc de test. Aucune information sur son étalonnage n’a pu étre
récupérée.

L’étalonnage des thermocouples placés dans la semelle s’est fait pour des températures allant de 30°C
a 100°C. Un bain thermostaté a été utilisé, associé a un fluide frigorigéne pouvant rester liquide au-dela
de 100°C (Kryos 51). Un thermocouple de référence a été utilisé pour établir les corrections a effectuer
sur ’ensemble des thermocouples a caractériser. A partir de la température de référence, des lois de
correction ont été déterminées et appliquées lors de la lecture des températures données par les
thermocouples utilisés.

3.2.3.2 Incertitude sur la mesure de température

Il est important de pouvoir quantifier I’incertitude de mesure sur les relevés effectués. Il faut donc
déterminer I’expression de ces incertitudes sur nos relevés de températures et de vitesse. L’ incertitude
de mesure est complexe a évaluer. 1l faut prendre en compte les incertitudes liées a la mesure
(répétabilité, stabilité des équipements de mesure...) et les incertitudes liées aux capteurs utilisés
(précision du constructeur, résolution de lecture, étalonnage...). Ces deux types d’incertitudes sont
donnés dans le GUM (Guide d’incertitude de mesure) [65] et sont dites de type A, ou de type B.

Le GUM [65] est un document utile pour établir 1’expression de ces types d’incertitude. Seule
I’incertitude sur les thermocouples insérés dans la semelle a pu étre effectuée. En effet, de nombreuses
informations nécessaires a ce calcul d’incertitude n’étaient pas disponibles pour le thermocouple
mesurant la température de I’air ambiant, ce dernier étant récupéré d’une manipulation antérieure. Nous
utilisons ensuite 1’approche décrite dans [65], pour établir I’expression de I’incertitude associée a la
mesure de température.

L’expression de I’incertitude associée a la mesure de température est ainsi donnée par les relations qui
suivront. Dans un premier temps, il est nécessaire d’établir I’incertitude associée aux thermocouples de
référence. Cette incertitude dépend de :

e L’incertitude maximale lors de la calibration de thermocouple, «, qui vaut 0,25°C dans notre
cas.

e L’incertitude liée aux bruits sur la chaine de mesure et aux variations du bain thermostaté, /3,
calculé a partir du jeu de données relevées. On relévera I’écart type a la moyenne sur 20 points
de mesure.

e [’incertitude de lecture liée au nombre de chiffres significatifs relevés, y, soit 0,005°C.

e K, le facteur multiplicatif qui permet d’obtenir une incertitude étendue, et valant 2.

Ainsi, on obtient I’incertitude de la sonde présentée équation (39).

oo fer (e

Une fois cette incertitude sur la sonde de référence obtenue, on établit ’expression de I’incertitude de
mesure. Elle dépend de :
e L’incertitude liée a I’écart type sur I'écart de prédiction de la régression linéaire a la référence,
o. Cet écart est calculé pour chaque thermocouple, pour les 20 points de mesure effectués.
L’écart type entre valeur mesurée et valeur corrigée est obtenu pour chaque point de mesure, et
une somme quadratique est réalisée sur toutes ces valeurs obtenues. Un exemple est présenté ci-
dessous.
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e [’¢écart type lors de la prise de mesures liées aux variations du bain et au bruit de la mesure, f3.
De la méme maniére que pour le thermocouple étalon, I’écart type a la valeur moyenne, pour
les 20 points de calcul, pour chaque thermocouple, est établi.

e L’incertitude de lecture li¢e au nombre de chiffres significatifs relevés, y, soit 0,005°C.

e [’incertitude du systéme de sonde étalon, d, correspondant au U établi précédemment équation
(39)

e K, le facteur multiplicatif qui permet d’obtenir une incertitude élargie. Cette incertitude élargie
fournir un intervalle de confiance sur I’incertitude U obtenue [65]. Pour un niveau de confiance
de 95%, la valeur de K donnée par [65] est 2.

L’incertitude de mesure chaque thermocouple est ainsi donnée par 1’équation (40).

Ay = J 4 () 4o v (40)

Ainsi, on peut établir I’incertitude de mesure a appliquer aux thermocouples. Ces incertitudes sont
présentées Tableau 4.

Numéro de thermocouple | Incertitude (°C)
1 Aru 1=0,6961°C
2 At 2 =0,6039°C
3 Arn 3=0,639°C
4 Arn 4= 0,8293°C
5 Arn 5= 0,821°C
6 Arn 6= 0,9763°C
7 Arn 7= 0,8991°C
8 Aru = 1,2701°C
9 ATH}: 0,9585°C
10 ATHJO: 0,6206°C
11 ATH711: 0,6591°C

Tableau 4: Valeur des incertitudes de mesure de chaque thermocouple inséré dans la semelle du dissipateur.
Les thermocouples dont I’incertitude est présentée Tableau 4, sont tels que numérotés Figure 47.

Differentes positions de ka source
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Figure 47: Vue du dessus de la semelle du dissipateur, ou la position de chaque thermocouple inséré dans la
semelle est spécifiée. Le ventilateur est positionné a l’extrémité droite de la semelle. Les zones marquées de
rouge correspondent aux différentes positions que prendra la source de chaleur durant les essais.
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3.2.3.3 Incertitude sur la mesure de vitesse d’air

Pour les pertes de charge, I’erreur se propage a partir de la mesure de vitesse, on obtient donc une relation
liant I’incertitude sur les pertes de charge a I’incertitude liée a la vitesse. Les incertitudes li¢es a la vitesse
de mesure d’air dépendent de :
e lincertitude liée a la précision de I’appareil de mesure A, qui est de +3% + 0,20m - s~ pour
I’anémometre a fil chaud,
e larésolution de lecture de I’appareil de mesure a, qui est de 0,01 pour I’anémométre a hélice,
e K, le facteur multiplicatif qui permet d’obtenir une incertitude élargie, et valant 2. Ce
coefficient a été préalablement défini en section 1.2.3.2.
L’incertitude de vitesse est donc donnée par 1’équation (41).

=k () (%) )

De la, en suivant les indications spécifiées dans [65], on établit la relation suivante entre incertitude sur
la mesure de vitesse et incertitude sur les pertes de charge, donnée par 1’équation (42).

JdAP
AAP= WAV (42)
AP _ V (Kc + Ke) + 355008+2Lf2Re 43
gy P e e e U Dh (43)

Ou p est la densité de I’air en kg/m®, u est la viscosité dynamique de I’air en Pa.s, V est la vitesse de I’air
en m/s, L est la longueur de la semelle du dissipateur donnée en m, Re est le nombre de Reynolds associé
a I’écoulement d’air entre les ailettes. K. et K. sont les pertes dues a une soudaine contraction ou
expansion du flux en entrée et en sortie des canaux entre les ailettes définies section 2.2.6.2 du chapitre
2. Dy est le diametre aéraulique défini en m, f,,, correspond aux pertes dues a la friction apparente et f
est une fonction du ratio b/H4 sont également définie section 2.2.6.2 du chapitre 2. L’espace inter-ailette
est donné par la variable b, exprimée en m, et H, est la hauteur d’une ailette, en m. L expression de
I’incertitude est directement dépendante de la valeur de vitesse mesurée et doit étre calculée a chaque
relevé. L’évolution de cette incertitude de mesure est présentée en Figure 48, pour la gamme de vitesse
du ventilateur utilisé sur ce banc de test.
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Figure 48: Evolution de I'incertitude sur la mesure de vitesse de [’air en fonction de la vitesse de l’air, sur la
gamme de vitesse du ventilateur.
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3.3 Comparaison avec relevés expérimentaux

Divers essais seront effectués, utilisant une, puis deux sources de chaleur. Durant ces essais, nous avons
déplacé la source de chaleur pour observer I’influence de sa position sur la répartition du flux de chaleur
et ’extraction de la chaleur produite. En effet, des études ont montré que la position de la source de
chaleur avait une influence sur la répartition du champ de températures, a puissance égale et pour un
méme flux d’air [66].

Les premiers essais n’utilisant qu’une source ont conduit a la placer en trois positions différentes a la
surface du dissipateur : au plus proche du ventilateur sur le thermocouple n® 11 ou position 77;;, au centre
de la semelle sur le thermocouple n° 6, ou position 75, a I’extrémité de la semelle sur le thermocouple
n° 1, ou position 7;. Les thermocouples sont numérotés comme présenté Figure 47.

Lorsque deux sources sont positionnées sur la semelle, elles ne peuvent pas étre ¢loignées 1'une de
’autre, au vu de la commande utilisée, comme on peut le voir Figure 43. Une seule configuration faisant
intervenir deux sources a été envisagée. Les deux sources seront positionnées de maniére a ce que le
composant de puissance le plus proche du ventilateur soit placé au niveau du thermocouple n° 10, ou
position 7. Le composant de puissance le plus éloigné du ventilateur sera, lui, placé entre les
thermocouples n°® 7 et n° 8, ou position 7.

3.3.1 Confrontation des données avec les températures issues du modéle
thermique

Cependant, étant donné le ventilateur utilisé, on ne pourra pas considérer dans les expériences que la
température de I’air reste quasi-uniforme deés que la puissance dépassera quelques dizaines de W. Le
bilan d’énergie sur 1’air montre en effet que :

Q

m-cy

TAMBIANT sorie = TAMBIANT pngrse T (44)

Avec, Q le flux de chaleur transmis a ’air en W, m le débit massique en kg/s, ¢, la capacité calorifique
de I’air en J/kg/K.

En considérant que la totalité de la puissance dissipée par le composant est évacué par les ailettes (les
pertes thermiques sur les surfaces latérales et supérieures sont négligées), la température de 1’air dans
les ailettes s’¢léve de 8 degré entre I’entrée et la sortie pour une puissance de SOW. Ceci n’étant pas pris
en compte dans le modé¢le, il a donc fallu rajouter une correction sur la température. Dans [48], la
proposition est de considérer que la température ambiante augmente linéairement le long de la surface
de la semelle comme présenté équation (45).

Q

m:c,

=~ =

TAMBIANTNOUVEAU = TAMBIANTPRECEDENT + (45)
Avec x la position a laquelle on évalue la température de 1’air suivant la longueur du dissipateur en m,
L la longueur du dissipateur en m.

Si cette corrélation permet d’assurer une élévation correcte de la température entre 1’entrée et la sortie
du dissipateur et donc d’assurer le bilan d’énergie sur I’air entre 1’entrée et la sortie des ailettes, on peut
montrer par contre que le profil de température dans les ailettes varie exponentiellement en fonction de
la position. Cette correction introduira donc clairement des écarts selon la cote x notamment quand la
différence de température entrée/sortie sera supérieure a quelques degrés.

Pour comparer les profils obtenus a partir du modéle analytique et les profils mesurés, dans les études
qui suivront, on définit un écart relatif donné par 1’équation (46).
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AT — AT,
. ( MESURE ANALYTIQUE) - 100% (46)
ATmEsure

3.3.1.1 Cas d’une source
3.3.1.1.1 Influence de la position de la source
La source considérée dissipera SOW. En déplagant le composant de puissance le long de la semelle du

dissipateur, on peut remarquer, Figure 49, qu’en fonction de la position de la source de chaleur, I’écart
de température maximal observé n’est pas le méme.
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Figure 49: Ecart de température entre les températures mesurées aux positions des thermocouples et la
température de [’air ambiant, pour les trois configurations étudiées. Les incertitudes de mesures, liées aux
mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés pour chaque courbe.

1l existe donc bien une position optimale pour refroidir un composant de puissance, et il semble que ce
soit en le placant dans la zone centrale de la semelle. Ceci semble logique car, placé dans cette zone,
I’effet de spreading sera plus prononcé et la chaleur mieux repartie a la surface inféricure de la semelle,
donc dans les ailettes. On notera d’autre part, que dans les conditions opératoires, la température de I’air
n’est pas uniforme entre I’entrée et la sortie des ailettes comme le prouve la dissymétrie du profil avec
la source placée en 7.

3.3.1.1.2 Comparaison entre modéle analytique et relevés expérimentaux

Pour les différentes positions de sources présentées Figure 47, les profils représentant 1’écart de
température définis par [’équation (44) sont tracés Figure 50, Figure 51, et Figure 52. Pour chaque
configuration testée, le composant de puissance dissipera SOW. Ces profils ont été établis en positionnant
le ventilateur contre le dissipateur et ses ailettes, sans espace.

En Figure 50 le profil prédit par le modele est plus éloigné du profil mesuré, sur le long de la semelle.
Toutefois, au niveau de la source de chaleur placée en position 77;, on peut se rendre compte que 1’écart
¢ entre AT mesur¢ et analytique est de 6,98%. Cette différence est li¢e au fait que 1’air circulant dans les
ailettes ne se réchauffe qu’au voisinage de la source, et que la température s’¢éléve peut sur la longueur
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du dissipateur. Le fait de prendre en compte de maniére linéaire 1’é1évation de température dans le
modéele analytique entraine une surestimation de la température d’air sur la longueur du dissipateur.
D’autre part, ’hypothése consistant a calculer la température de 1’air en sortie en considérant que les
pertes thermiques sont négligeables sur la face supérieure notamment, peut aussi aboutir a une
surestimation de la température de la semelle en sortie de dissipateur et se répercuter sur I’ensemble du
profil

\ = Peofil mesire
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Figure 50: Profil mesuré et calculé de I’écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la
source de chaleur est placée en position T,. L élévation de la température de [’air sera prise en compte dans le
profil calculé. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.

Dans les profils présentés Figure 51, lorsque la source est placée en position 7, le profil avec prise en
compte de 1’élévation de température est proche des températures mesurées a la surface du dissipateur.
L’écart ¢ observé au niveau du thermocouple n° 6 est de 8,15%. On retrouve encore que la température
en sortie de dissipateur est surestimée ce qui peut provenir en partie du calcul de la température de 1’air
en sortie d’écoulement mais aussi du calcul du coefficient d’échange.

75



Chapitre 3 — Validation Expérimentale

Eeart de tomperature AT (°C)

e PPt e
o= Profil shtemn par b mndele anah thgue  avee variathon de b emper sture F sir

1 2 ' ‘ s . ? . B " "
Ther mocouples

Figure 51: Profil mesuré et calculé de I’écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la

source de chaleur est placée en position Ts. L élévation de la température de [’air sera prise en compte dans le

profil calculé. Les incertitudes de mesures, lices aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.

Les profils obtenus quand la source est placée en position 77; sont présentés Figure 52. Le profil avec
prise en compte de I’élévation de température est plus proche des valeurs mesurées. Dans ce cas de

figure également, I’écart ¢ entre les AT au niveau de la source de chaleur est de 16,9%.
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Figure 52: Profil mesuré et calculé de I’écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la
source de chaleur est placée en position T;;. L’ élévation de la température de I’air sera prise en compte dans le
profil calculé. Les incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.
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Méme en prenant en compte 1’élévation linéaire de la température, I’écart entre les mode¢les analytiques
et les relevés expérimentaux existe. Une des raisons a I’existence de cet écart peut étre liée au modele
acraulique utilis¢, ou bien a la mise en ceuvre du ventilateur dans le banc de test.

La validation du modele aéraulique se fera section 3.3.2. L’implémentation du ventilateur sur le banc
sera développée section 3.3.1.1.3.

3.3.1.1.3 Influence de la position du ventilateur

L’intensité de I’échange convectif au niveau des ailettes dépend de 1I’écoulement d’air auxquelles elles
seront soumises. En fonction de la position du ventilateur, vis-a-vis de la section d’entrée des ailettes,
I’écoulement d’air imposé aux ailettes ne sera pas le méme. En effet, il semble qu’une chambre
d’établissement pour le flux d’air permet d’améliorer le transfert thermique et de réduire la température,
ou a minima d’étre dans des conditions plus proches de celles du modéle. Dans cette section, pour une
puissance de 50W, différentes positions de ventilateur seront testées. Lorsqu’un ventilateur est plaqué
contre un ensemble d’ailettes qu’il doit alimenter, la section de circulation d’air ne correspond pas
toujours a celle des ailettes. Les ventilateurs peuvent avoir un « cceur » plein qui limitera la zone ou I’air
est produit et circule, comme on peut le voir Figure 53.
Section en
entree du
dissipateur
12.96em’

Scetion utile
8.17cm’

Figure 53: Ventilateur utilisé sur le banc de test et sa section utile.

Toutes les ailettes ne sont ainsi pas irriguées de la méme fagon par le flux d’air, et certaines ne se voient
méme pas soumises a I’écoulement. Ceci va dégrader les performances thermiques du dissipateur. Par
ailleurs, le modéle analytique considéré envisage que la section des ailettes corresponde a la section de
I’écoulement d’air, cette différence peut entrainer des écarts importants entre simulations et relevés.

La section effective de circulation d‘air conduit jusqu’aux ailettes, lorsque le ventilateur est directement
collé aux ailettes est de 8,17 cm?, contre 12,96 cm? lorsqu’un tunnel d’air est placé entre ventilateur et
dissipateur. Une différence de 37% de section de circulation existe donc entre les deux configurations.
Ceci va permettre d’uniformiser 1’irrigation des ailettes par le flux d’air, et d’assurer que le dissipateur
est utilisé a sa capacité maximale.

C’est pourquoi les dissipateurs que 1’on peut trouver sur étagére présentent parfois ce type de chambre
d’air, ou «air ducty» [67]. C’est d’ailleurs un probléme soulevé dans la littérature [40][68][69][70]. Le
coefficient d’échange n’est pas le méme localement, en fonction de la position du ventilateur. La zone
centrale présente la valeur de coefficient d’échange la plus faible. Les ailettes qui lui sont accolées ne
voient donc pas le méme écoulement, puisqu’elles ne sont pas placées dans le flux d’air propulsé par les
pales [68]. Dans notre cas, pour un composant de puissance placé au plus prés du ventilateur, nous
avons effectué trois tests différents. Dans un premier temps le ventilateur est collé aux ailettes, ensuite
un gap de 5,5mm est cré¢ entre dissipateur et ventilateur, enfin un gap de 12mm est créé.

Figure 54, lorsque la source est placée en position 77;, on peut noter que la température sous le
thermocouple le plus proche du ventilateur (n° 11) diminue fortement lorsque I’espace entre ventilateur
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et ailette augmente. Le profil le long de la semelle ne varie pas vraiment en fonction de la taille de la
chambre a air, méme si on peut remarquer que sa présence réduit les températures le long de la semelle.

En calculant I’écart ¢ entre les différences de températures au niveau du thermocouple n® 11, on observe
un écart de 18,7% entre une configuration sans « air duct », et une configuration avec 12mm de « air
duct ». Lorsque la chambre a air mesure 5,5mm on observe un écart de 3,2% par rapport a une
configuration sans chambre a air.

On peut donc clairement considérer que la présence d’une chambre a air permet d’augmenter le transfert
thermique en appliquant le flux d’air produit par le ventilateur a toutes les ailettes, et en les soumettant
toutes a un coefficient d’échange élevé.

o Prof meevars samn « wir dwet
" = Prafl meswry aver wm o w0 Buet - A& S
== Profll mevars avee wn « s duet - de | 2o

Foart de tomperanime AL 1°C)

Ther mem o uphes

Figure 54: Profil de I’écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la source de chaleur
est placée en position T, pour plusieurs valeurs de longueur de « air duct ».

En Figure 55, toujours lorsque la source est placée en position 77;, on représente 1’évolution de 1’écart
de température A7 mesuré avec un « air duct » mesurant 12mm et pour un écart de température AT
obtenu a partir du mode¢le analytique en prenant en compte 1’élévation de la température d’air. On peut
remarquer que I’écart entre les deux profils représentés est trés faible. Au niveau de la source de chaleur
placée en position 77;;, I’écart ¢ entre les deux profils est de 2,1%.
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Figure 55: Profil de I’écart de température AT le long de la semelle du dissipateur, lorsque la source de chaleur
est placee en position Ty;. L’écart de température simulé qui prend en compte I’augmentation de la température
de ['air et I’écart de température mesuré lorsque le « air duct », est de 12mm sont trés proches Les incertitudes
de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.

3.3.1.2 Cas de deux sources

Un seul essai sera réalisé pour comparer modéle analytique et configuration réelle. Pour cet essai, une
des sources est placée au niveau du thermocouple n° 10, I’autre sera ainsi placée entre les thermocouples
n° 7 et n® 8§ comme on peut le voir Figure 56. La premiere source dissipera 60,1W, la seconde dissipera
36,36W. Afin de tester les limites du modele analytique, les deux sources n’évacueront pas la méme
puissance. Les valeurs choisies pour chaque source sont celles que nous avons réussi a atteindre avec
I’alimentation du banc de test. Un « air duct » de 12mm sera réalisé entre le ventilateur et la section
d’ailettes.

Pasition des somrces
de chaleur

7 N

Dissipatenr \ entiluteur

Figure 56: Schéma d’une vue du dessus de la semelle du dissipateur, ou la position des deux sources est
spécifiée.

Les résultats de cet essai sont présentés Figure 57. On peut observer I’évolution de I’écart de température
le long de la semelle. La présence des deux sources se remarque par les deux « pics » au niveau des

79



Chapitre 3 — Validation Expérimentale

thermocouples n° 10 et entre les thermocouples n° 7 et n° 8. Ce profil a été comparé avec celui obtenu
par mode¢le analytique, lorsque la variation de température d’air est prise en compte.

Pour la source placée en position 77, I’écart ¢ entre le AT mesuré et le AT analytique est de 3% au niveau
de la source de chaleur. Pour la source placée en position 77, la différence est plus importante. L’écart €
au niveau de la source de chaleur est de 4,3%. L’écart observé au niveau du thermocouple 7; est
important entre profil mesuré et profil calculé. Ceci est li¢ a la correction de la température de 1’air
effectuée et de I’hypothése que 1’intégralité de la puissance qui arrive sur le dissipateur est transmise
aux ailettes. Les pertes a la surface du dissipateur, ou sur ses faces latérales ne sont peut-&tre pas si
négligeables dans le transfert thermique considéré.
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Figure 57: Profil de I’écart de température AT mesuré le long de la semelle du dissipateur, lorsque deux sources
sont placées sur la semelle du dissipateur. Deux profils d’écarts de température sont également représentés. Les
incertitudes de mesures, liées aux mesures de thermocouples, sont représentées en pointillés.

La superposition de modeles analytiques mono sources pour décrire un comportement multi source
permet donc de modéliser de fagon tres satisfaisante le comportement d’une configuration multi source
malgré 1’une hypothése forte choisie pour prendre en compte 1’¢lévation de température de I’air dans les
ailettes.

11 est cependant a noter que le modéle du chapitre 2 correspond bien aux températures mesurées, puisque
ce modele donne la température en surface de semelle. Le comportement thermique au sein du boitier
du composant de puissance n’est pas représenté. Ceci peut étre confirmé par une image via une caméra
thermique. Son émissivité a été réglée a 1. Une fois le régime permanent établi, une image thermique a
¢été prise, comme on peut le voir Figure 58.

La température des composant de puissance n’est pas la méme que celles relevées au niveau des
thermocouples. En effet, on reléve, pour une température ambiante de 24,2°C, un écart de température
au niveau du composant placé en 779 de 85 °C contre un écart de 35,8°C relevé par le thermocouple a la
méme position. Les écarts de températures relevés via I’image de la caméra thermique, au niveau du
thermocouple 3 par exemple, sont peu €loignés de ceux relevés par les thermocouples. En effet, en 7,
on reléve un écart de 19,2°C par image thermique contre 21,6°C via le thermocouple. Le modéle
analytique présenté section 2.2.4.1 du chapitre précédent ne permet donc pas de remonter directement a
la température de jonction du composant de puissance, mais uniquement a celle de la zone de contact,
sous I’interface thermique.
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T,=38,3°C T,237,5°C

T,240,5°C

T,43,4°C

T,=44,1°C

T,=89,7°C

T,,=109,2°C

Figure 58: Image prise par la caméra thermique lors des essais effectués pour relever la température des
thermocouples le long de la semelle lorsque deux sources sont placées a la surface du dissipateur.

3.3.2 Discussion sur ’incertitude sur la détermination du coefficient
d’échange

Dans cette partie, on se focalisera sur le modele aéraulique de fagon a déterminer la sensibilité de la
détermination du coefficient d’échange aux mesures. Pour cela, le flux d’air en sortie d’ailettes sera
canalisé sur Scm, comme on peut le voir Figure 59. Aucune source de chaleur n’a été alimentée pour cet
essai.

\Ventilateur

I

4 " Canalisation du flux @ sir
| en sortie du dissipateur

Figure 59: Banc de test avec ajout d’une canalisation du flux d’air en sortie des ailettes pour mesurer la vitesse
de l'air.

L’anémometre a fil chaud sera placé en sortie de cette canalisation, et déplacé, afin de mesurer une
vitesse moyenne d’air en sortie des ailettes. Une mesure de la vitesse de 1’air en sortie d’ailettes sera
effectuée lorsque le ventilateur est accolé a la section d’ailettes, et lorsqu’un gap de 12 mm est créé entre
ventilateur et ailettes.
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A partir de cette mesure de vitesse d’air, le calcul des pertes de charges au point de fonctionnement
acraulique du systéme « ventilateur + dissipateur » peut étre effectué. Les points de fonctionnement
théoriques et expérimentaux seront comparés par la suite.

Ce point de fonctionnement théorique est présenté Figure 60, ou le profil (Q, P) du ventilateur ainsi que
les pertes de charges du dissipateur sont représentées. Les points de fonctionnements expérimentaux

obtenus lors des deux mesures effectuées sont ¢galement représentés Figure 60.
300 T T T T T T

250
Profil du ventilateur

/

200 -

Point de
fonctionnement
théorique

l
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fonctionnement
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Pertes de charge du dissipateur
50
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Figure 60: Profil (O, P) du ventilateur utilisé sur le banc de test. Le profil de pertes de charges du dissipateur,
ainsi que les différents points de fonctionnement déterminés (théoriques et expérimentaux) sont également
représentés.

Les valeurs moyennes de vitesse d’air mesurées en sortie d’ailettes, ainsi que leurs pertes de charges
associées, sont détaillées Tableau 5.

Vitesse movenne Pourcentage Pourcentage
ot yen Pertes de d’écart de vitesse a | d’écart de perte de
d’air en sortie L. X
o charge (Pa) | la valeur théorique | charge a la valeur
d’ailettes (m/s) L.
théorique
Point de
fonctionnement 3,92 105
théorique
Point de
fonctionnement 4,09 +0,23 92,02 +£4,74 4,33% 12,34%
sans gap
Point de
fonctionnement 422 +0,23 79,83 + 4,80 7,65% 23,95%
avec gap de 12mm

Tableau 5: Mesures expérimentales de vitesse d’air et point de fonctionnement aéraulique théorique.

Les pourcentages d’écart relatifs entre le point de fonctionnement théorique et les points de
fonctionnement mesurés sont détaillés Tableau 5 et sont établis a partir de la relation donnée équation
(47).

Vtheorique — Vinesuree

AV = -100% (47)

Vtheorique
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Ce pourcentage d’écart calculé est déterminé a partir de la valeur moyenne de vitesse d’air. Ce méme
principe de calcul est appliqué aux pertes de charges.

L’écart entre vitesse mesurée et théorique est faible, méme si on reléve une sensibilité plus importante
au niveau des pertes de charges associées. Le coefficient d’échange convectif associé aux différents
points de fonctionnement aéraulique est détaillé Tableau 6. L’écart a la valeur théorique a été déterminé
a partir de I’équation (47). Il semble que malgré les variations observées sur le point de fonctionnement
acraulique, le coefficient d’échange convectif appliqué aux ailettes varie peu.

Point de fonctionnement | Point de fonctionnement . Point de
théorique sans gap fonctionnement avec
gap de 12mm

Coefficient d’échange
convectif moyen (W/m?K) 35,28 36,2 36,85

v S
Pourcent:ilge.d écart ala 2.6% 4.4%
valeur théorique

Tableau 6: Coefficient d’échange convectif déterminé a partir des points de fonctionnements aéraulique
theéorique et expérimentaux déterminés Tableau 5.

A partir du modéle analytique, on déterminera I’écart de température moyen pour les différentes valeurs
de coefficients d’échange proposées Tableau 6, afin de comparer I’impact de la variation du coefficient
d’échange sur les performances thermiques du dissipateur. Pour cela, on considére une source placée au
niveau du thermocouple n° 11, de méme dimension qu’un des composants de puissance utilisé dans le
banc de test, et qui dissipe une puissance de SO0W. L’écart de température moyen est donné par I’équation
(48).

(48)

Comme on peut le voir Tableau 7 1’écart de température moyen n’est pas particulicrement affecté,

AT = TSOURCE — Tams

lorsque la valeur du coefficient d’échange varie 1égérement.

Point de fonctionnement | Point de fonctionnement . Point de
théorique sans gap fonctionnement avec
gap de 12mm

Ecart de température
AT (°C) 30,45 30,07 29,8

7 S
Pourcentag€ d .ecart a 1.25% 2.13%
la valeur théorique

Tableau 7: Ecarts moyens obtenus par le modéle analytique, pour les différentes valeurs de coefficients
d’échanges proposés Tableau 6.

Le modele introduit chapitre 2 pour déterminer le point de fonctionnement aéraulique du systéme semble
donc cohérent avec le comportement observe sur le banc de test. Par ailleurs, les différences que 1’on
pourrait observer entre comportement du systéme et les prédictions théoriques n’impactent que peu le
coefficient d’échange moyen appliqué aux ailettes.
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3.4 Conclusion

L’objectif de ce chapitre est de tester les prédictions du modele analytique développé chapitre 2 section
2.2.4.1 sur une configuration expérimentale.

Le profil de température relevé a la surface du dissipateur du banc de test a ét€¢ comparé avec les résultats
obtenus par ce modéle. Les prédictions issues du modele ont une précision tout a fait satisfaisante avec
des écarts relatifs compris entre 2,1 et 16,9%.

Les écarts principaux sont probablement associés a la correction faiblement précise de la température
de I’air qu’il a fallu introduire. En effet, en fonction de la position de la source a la surface de la semelle,
I’air circulant dans les ailettes ne se réchauffera pas de la méme maniére. Or la correction prise en compte
est linéaire, quelle que soit la position de la source sur la semelle du dissipateur. Par ailleurs, les échanges
sur la face supérieure et sur les faces latérales de la semelle ont été considérées négligeables, ce qui n’est
peut-tre pas complétement le cas.

La mise en place du ventilateur au sein du banc de test a été une source significative de différences entre
modele thermique théorique et expérimental. En effet, un ventilateur plaqué contre les ailettes n’irrigue
pas de maniére uniforme I’ensemble des ailettes. Afin de s’assurer d’un échange identique sur
I’ensemble de ces derniéres, une canalisation du flux d’air en entrée du dissipateur a été nécessaire.

Lorsque les densités de puissance a évacuer sont importantes, il faut se tourner vers d’autres technologies

de refroidissement. Dans le chapitre précédent, on présentera des modéles analytiques décrivant des
configurations associant dissipateurs a ailettes droites et caloducs.
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Chapitre 4 Modé¢lisation d’un dissipateur
a ailettes droites en convection forcée
associé a un caloduc
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4.1 Introduction

Aller plus loin dans I’intégration des composants de puissance correspond directement a encore plus
densifier la chaleur a dissiper. Lorsque les limites en termes de densité de chaleur a évacuer sont atteintes
pour un dissipateur a ailettes droites, il est nécessaire de changer de technologie de refroidissement. Pour
répondre a cette problématique, on s’est intéressé a des systémes de refroidissement associant dissipateur
a ailettes droites en convection forcée et caloduc.

En effet, une limitation majeure des dissipateurs a ailettes provient du fait que, lorsqu’on augmente la
densité de flux (pour un composant), il est nécessaire pour assurer le maintien de la température de
jonction sous sa température maximale acceptable, d’augmenter la taille de la semelle pour mettre a
profit toujours plus d’ailettes. Ainsi, la conduction doit étre réalisée avec des ailettes toujours plus
¢loignées de la source et donc a plus basse température a mesure que 1’on s’¢loigne de la source. Pour
une épaisseur de semelle donnée, on atteint donc une longueur au-dela de laquelle les ailettes sont tres
proches de la température ambiante et ne dissipent plus la chaleur. Pour sortir de cette limitation, il
faudrait pouvoir rendre la semelle le plus isotherme possible et avec une température la plus porche du
composant. C’est ce que permettent d’envisager les caloducs en réalisant, a partir de la circulation
naturelle d’un fluide, le transport de la chaleur du composant jusqu’aux ailettes de facon bien plus
efficace que la conduction dans la semelle. Le caloduc est donc un moyen de dépasser le role associé a
la semelle pour la conduction tridimensionnelle.

4.1.1 Configuration choisie

Parmi toutes les technologies présentées section 1.2 du Chapitre 1, nous avons choisis de nous tourner
vers un systéme de refroidissement associant dissipateur a ailettes droites en convection forcée et
caloduc. Le type de configuration sélectionnée est présenté Figure 61. Le caloduc inséré dans la semelle
est souvent pressé et inséré de force dans les ailettes, ou au sein de la semelle. Le contact est assuré au
mieux afin de minimiser la résistance de contact entre les différentes parties du dissipateur.

Figure 61: Dissipateur a ailettes droites en convection forcée associé a ventilateur [71].Ici les caloducs insérés
dans la semelle sont en forme de U. Ils sont au nombre de 3.

Le dissipateur a ailettes est constitué 1a encore d’une semelle de métal pleine, au sein de laquelle est
inséré un, ou plusieurs caloducs formant des U, ou des L. Des ailettes droites de métal sont placées le
long du (ou des) caloduc(s), de telle sorte que ce(s) dernier(s) traverse(nt) I’ensemble de 1’empilement
formé par les ailettes. Un ventilateur est placé parallélement au caloduc, et 1’air produit circulera entre
les différentes ailettes. La disposition du ventilateur vis a vis des ailettes implique que I’ensemble des
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canaux inter-ailettes n’est pas fermé. Une, ou plusieurs, sources de chaleurs peuvent étre envisagées sur
la surface de la semelle du dissipateur.

4.1.2 Description qualitative de la propagation de la chaleur

Afin de pouvoir modéliser ce nouveau systeme de refroidissement, il est nécessaire de comprendre les
mécanismes de transferts thermiques intervenants lors de son fonctionnement. Comme pour le
dissipateur étudi¢ Chapitre 2, le comportement thermique du module de puissance placé sur la semelle
du dissipateur sera détaillé.

De la méme manicre qu’en section 2.1.2 du Chapitre 2, le flux de chaleur correspondant aux pertes en
fonctionnement du convertisseur va étre évacué au travers du dissipateur. Tout d’abord par conduction
via le boitier du module de puissance, jusqu'a atteindre 1’ interface thermique placée entre le module de
puissance et la semelle du dissipateur. Une grande partie de la chaleur produite sera transférée depuis
I’interface thermique, par conduction, a la semelle métallique.

La surface de contact entre I’interface thermique et la semelle du dissipateur est plus petite que la surface
de la semelle. La chaleur a évacuer est donc principalement transmise par diffusion via la semelle, mais
¢galement par convection et rayonnement a la surface de la semelle. Le flux de chaleur propagé par
diffusion dans la semelle est tridimensionnel, ce qui veut dire que 1a encore, le gradient de température
n’est pas uniforme suivant 1’axe z. Toutefois, contrairement au dissipateur modélisé chapitre 2, ce sont
les caloducs enchassés dans la semelle qui transporteront la chaleur jusqu’aux ailettes et le réle principal
de la semelle sera de servir d’interface géométrique entre les composants parallélépipédiques et les
caloducs cylindriques.

Flux
A air
enirant
Allette
e
[—3
Prs— Echange conyectif e
~ radiatil
U
\ entilateur %
A . +——Semclle du dissipateur
’ ’ Diffusion de I
‘ chaleur par
Source de chaleur conduction
Echange convectil et radiatif

Figure 62: Schéma en coupe du systeme de refroidissement modélisé. Les transferts de chaleur intervenant dans
le fonctionnement du systeme sont détaillés : conduction dans la semelle, changement de phase dans le caloduc,
convection et conduction au niveau des ailettes.

Au niveau du caloduc, I’apport de chaleur au niveau des évaporateurs fera changer le fluide caloporteur
d’état. Ce changement de phase permettra de transporter un flux de chaleur plus important que lorsque
le transport de chaleur s’effectue par diffusion. La vapeur se déplacera jusqu’au condensateur du
caloduc, et permettra d’irriguer les ailettes, par diffusion a travers la paroi du caloduc. Cette chaleur
transmise se propagera par conduction dans tout le volume des ailettes. C’est au niveau des ailettes qu’a
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lieu I’échange avec I’air ambiant, via le flux d’air généré par le ventilateur et qui circule entre les ailettes
comme on peut le voir Figure 62. Le liquide retourne a I’évaporateur sous 1’effet du pompage capillaire
se produisant a I’évaporateur.

Le flux d’air produit par le ventilateur ne s’écoule pas cette fois dans un canal fermé, mais entre deux
plaques ouvertes. Ceci ne modifiera pas le fait qu’une zone d’établissement se crée, avant que le régime
d’écoulement ne se stabilise et que 1’échange soit uniforme le long de I’ailette. Il est a noter, que la
présence du caloduc dans le canal d’écoulement va perturber le flux d’air et créer des turbulences, ce
qui peut intensifier le transfert thermique. La encore, I’air circulant entre les ailettes se réchauffera le
long du canal d’écoulement.

4.2 Modéle analytique de dissipateur associé a des
caloducs

4.2.1 Modélisation et approximation

Proposer un mode¢le analytique de dissipateur a ailettes en convection forcée associé a des caloducs
nécessite de prendre en compte des phénoménes de conduction, de convection et de changement de
phase. Les phénomenes physiques a décrire sont complexes et couplés. Il faut, en effet, décrire la
propagation par conduction de la chaleur dans la semelle et dans les ailettes. Le transfert convectif,
I’écoulement d’air associé, ainsi que 1’élévation de la température de 1’écoulement doivent étre
¢galement explicités. Par ailleurs, le phénomene de changement de phase est fortement non linéaire et
couple thermique et fluidique.

Une résolution compléte de 1’équation de la chaleur dans I’ensemble du dissipateur, mais également une
résolution de 1’équation de Navier-stokes au niveau du caloduc serait nécessaire pour obtenir
I’information sur la température du composant de puissance. Une telle résolution décrivant le systéme
n’est pas envisageable de maniére directe a la vue de sa complexité dans le cadre d’une procédure
d’optimisation de la masse du dissipateur. Tout I’enjeu de la modélisation du systéme de refroidissement
est donc de proposer un modele approché de la fonction f'décrite équation (49):

T(x,y,z) = f(HSEMELLE; arerres: Nearopues hamss her Tames Ter Scompr Xcomps ‘D) 49)

Ou [lsgmerce représente les parametres géométriques de la semelle en m, [Lyierres représente les
parametres géométriques des ailettes en m, Ilcaropuc représente les parametres géométriques des
caloducs en m, s représente le coefficient d’échange convectif appliqués aux ailettes en W/m2K et
hc un coefficient d’échange convectif associé au caloduc, en W/m?K. Scoumpest la surface du composant

de puissance en m?, X-opp la position du composant de puissance sur la semelle en m, @ le flux produit
sur la surface du composant en W, T la température de 1’air ambiant en K.

Le réle de ce modele est le méme que celui développé chapitre 2 : vérifier que pour une configuration
donnée, ou la masse du systéme a été réduite a son maximum, le comportement thermique du systéme
est toujours acceptable. C’est a dire que la température de jonction du composant ne dépasse pas un
seuil critique. La température au sein du dissipateur sera donc exprimée a partir de 1’équation (49).

Un certain nombre de mode¢les existent, pour décrire le comportement thermique d’un caloduc, ou d’un
systéme utilisant des caloducs pour déplacer ou mieux répartir la chaleur. Certains modeles sont
uniquement centrés sur la représentation du caloduc, et de son comportement tels que [72][28][54]. [72]
propose un modele résistif, destiné a représenter le comportement thermique, mais également a prendre
en compte les limites fluidiques du caloduc. Le modéle proposé par [54] offre lui, une modélisation
analytique thermique et fluidique d’un caloduc. Il existe également des modeles résistifs décrivant le
comportement thermique d’un systéme complet associant dissipateur et caloduc [73][74][75][76].
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Cependant, en considérant, le comportement thermique global du dissipateur dans 1’établissement du
modele et sachant que les caloducs se traduisent par de trés forte conductance devant celles associées a
la conduction dans I’aluminium, on voit que les zones qui vont principalement limiter le transfert de
chaleur sont de nouveau la semelle qui raccorde le composant aux caloducs ainsi que le paquet d’ailettes
placé au niveau du condenseur.

Pour pouvoir établir le modéle analytique complet d’un tel systéme, une approximation quant a la
représentation du caloduc a été effectuée. Méme si le comportement thermique et fluidique de ce dernier
peut se présenter sous forme analytique [54], nous avons considéré dans un premier temps que le
comportement du caloduc pouvait étre approximé en définissant une température d’évaporateur et une
température de condenseur. Une voie d’amélioration du modéle développé se situera donc dans la
complexification du modéle de caloduc. La semelle et les ailettes seront décrites séparément. Le
couplage entre les modéles se fera via le caloduc. En effet, en choisissant une valeur de conductance de
caloduc, il est possible de relier température de paroi d’évaporateur et température de paroi de
condenseur. Cette conductance est définie par 1’équation (50).

¢

TPAROI,EVAPORATEUR - TPAROI,CONDENSEUR

(50)

Gealoduc =

Ou @ est le flux de chaleur regu a la paroi de I’évaporateur en W, Tparos evarorareur €t Tparor coNDENSEUR
sont les températures de paroi au niveau de I’évaporateur et du condenseur, en K. En premiére
approximation, il est possible de considérer que cette conductance est infinie, et que les températures de
paroi a I’évaporateur et au condenseur sont identiques.

Le systéme dont on présentera un modele analytique global approché est donc le dissipateur a ailettes
droites en convection forcée associ¢ a des caloducs, présenté Figure 63.

Loom L
c:f/i

H,

i
*

W

Figure 63 : Représentation de la vue en coupe du dissipateur a ailettes droites en convection forcée associée a
des caloducs, et les dimensions géométriques associées.

4.2.2 Modele de diffusion dans la semelle

4.2.2.1 Simplification géométrique
Modéliser un caloduc inséré dans une semelle de manicre analytique nécessite des simplifications

géométriques. Un caloduc posséde généralement une section circulaire. Ceci se traduit par la
configuration présentée Figure 64. Une configuration 2D sera envisagée dans un premier temps, afin de
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pouvoir gérer plus facilement la complexité mathématique que crée la présence du caloduc dans la
semelle.

Source de chalear

Isolation thermique

Semelle du
dissipateur

Caloduc

Figure 64 : Schéma d’un caloduc circulaire inséré dans la semelle d’un dissipateur, vue en coupe

Résoudre 1’équation de la chaleur pour ce type de configuration nécessite de pouvoir gérer 1’écriture du
probléme dans deux jeux de coordonnées différentes. Ceci complexifie sensiblement la résolution
numérique de la solution mathématique que I’on obtiendra [55][56] en ajoutant des itérations pour faire
coincider a la surface de contact les formes de solutions dans les deux jeux de coordonnées. On tentera
donc de simplifier la géométrie a décrire. Pour cela, afin de pouvoir établir le modele analytique en
coordonnées cartésiennes, on remplacera la surface circulaire correspondant au caloduc par une surface
rectangulaire. On se placera donc dans la configuration décrite Figure 65.

Sonrt}de Chaleur Isolation thermique

N

Semelle du
dissipateur

Figure 65 : Schéma d’un caloduc rectangulaire inséré dans la semelle d 'un dissipateur, vue en coupe

2
. . . . c-m
La surface de la section circulaire est donnée par — > Ol ¢ est le rayon du caloduc. La surface de la

section rectangulaire correspondante est de 2 - c2. Ainsi la surface de la section rectangulaire est 1,2 fois
plus grande que celle de la section circulaire. Une simulation élément fini sous COMSOL a permis de
déterminer 1’écart entre les AT, définis en équation (51), des deux configurations présentées Figure 64
et Figure 65.

AT = TSOURCE — Tams (51)

La semelle considérée fait 0,15m de large pour une hauteur de 0,08m. Le caloduc posséde un rayon ¢
de 0,02m. Il sera modélisé par une température de caloduc de 90°C et un coefficient d’échange convectif
associé au caloduc égal a 30000W/m’K afin de s’assurer que la zone correspond au caloduc soit
isotherme. La température ambiante est prise égale a 25°C. La source de chaleur sera centrée, dissipera
100W, et mesurera 0,075m de long. L’écart de température moyen AT, défini par I’équation (51) est
détaillé Tableau 8 pour les deux sections de caloducs envisagées.

Configuration circulaire Configuration carrée
Ecart de température moyen AT (K) 65,24 65,21
Ecart par rapport a la configuration
. . 0,03
circulaire (K)

Tableau 8: Ecart de température entre les deux configurations présentées Figure 64 et Figure 65.
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Au vu de 1°écart de température observé, cette simplification géométrique sera utilisée pour établir le
modele analytique de dissipateur a ailettes proposé dans ce chapitre.

4.2.2.2 Conduction dans la semelle

La représentation associée a la semelle du dissipateur est basée sur une configuration 2D, ou le caloduc
sera représenté comme une zone rectangulaire a température uniforme. Cette complexité géométrique
sera gérée en 2D dans un premier temps pour faciliter I’établissement du modele, puisqu’avec une telle
configuration géométrique, il faudra effectuer le raccordement de trois blocs entre eux, comme on peut
le voir sur la Figure 66.

La semelle est définie comme un bloc d’aluminium, au sein de laquelle on insére une zone isotherme de
température Tca qui représente le caloduc. La prise en compte du comportement du caloduc, par
modélisation du changement d’état du fluide caloporteur ne sera pas prise en compte. Les faces latérales
et les parties supérieures de la semelle sont considérées isolées thermiquement. La face inférieure de la
semelle est considérée isolée, sauf au niveau de la zone de la source de chaleur, ou la densité de flux est
considérée uniforme. La configuration définie, au sein de laquelle on établira la résolution de 1’équation
de la chaleur en régime permanent est donnée par la Figure 66.

1tz Température uniforme Tey
b3
He
x
7y
Densité de flux de
chaleur o,
1]
1] NN Xy X, W &

Figure 66: Schéma représentatif de la semelle d’un dissipateur traversée par un caloduc, en deux dimensions.

Comme dans le cas du modéle développé en section 2.2.4.2 du chapitre 2, ce modéle donne la
température en tout point de la configuration présentée Figure 66, sans avoir a résoudre I’intégralité du
champ de température. L’expression de la différence de température globale entre la température en
chaque point de la semelle et la température de I’air ambiant A7(x,z) est obtenue a partir des températures
des blocs A, B et C. En fonction de la position a la surface de la semelle, on choisira I’une ou I’autre de
ces températures pour décrire le comportement global du systéme. Ces relations sont données par
I’équation (52).

Ta(x,2) =Teap +Ag+ 41 -z + z cos(wy, * x) - (A, - cosh(w, * z) + T, - sinh(w, - z) )
n=1
—2- ¢ - (sin(wy, - X3) — sin(wy, - X3))
AA W (U:,zl

avec T, =

(52)

Tp(x,z) = Teay + Z €OS(tm * X) * By " cosh(pum * (Hs — 2))

m=1
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To(x,2) = Tear + ) cos(ay - (Xs — x)) - C; - cosh(oy - (Hs — 2))
=1

La conductivité du bloc A est donnée par 14 en W/mK. T4z est la température du caloduc en K. Les
coordonnées de chaque point de la semelle sont données par (x, z) en m. T4(x,z) est la température en
tout point du bloc A, T(x,z) est la température en tout point du bloc B, T¢(x,z) est la température en tout
point du bloc C. Les valeurs propres des blocs A, B et C sont données respectivement par @,, tim, €t or.
Ces valeurs propres sont solution des fonctions propres de chaque solution (74(x,z), Ts(x,z), Tc(x,2)).
Ces fonctions propres sont obtenues lors de la résolution analytique, a partir des conditions limites
définies. Le détail de I’obtention de ces valeurs propres est détaillé en Annexe E.

Les coefficients 4y, A1, An, B, Ci seront déterminé en raccordant mathématiquement les blocs A, B et
C. Le détail du modg¢le est présenté en Annexe E. Il est donc, comme en section 1.2.4.2 du chapitre 2,
nécessaire de passer par une résolution numérique des jeux d’équations obtenus a partir des conditions
de raccordements mathématiques. La difficulté pour 1’approche analytique réside ici aussi dans la
différence de taille des différents blocs que dans la différence de matériau. En effet, le découpage crée
trois blocs de tailles différentes. Ce raccordement entraine I’apparition d’un certain nombre d’équations
couplées notamment entre les coefficients de Fourier d’indices différents. Ceux-ci sont alors solutions
d’un systéme linéaire de grande dimension. C’est la résolution numérique de ce jeu d’équations couplées
qui permet d’obtenir les coefficients du modele.

Ce raccordement mathématique des différents blocs se fera pour z=Z;, en considérant une continuité de
flux et de température aux interfaces entre les blocs, comme on peut le voir décrit en équation (53).
Ty(x,Zy) = Tp(x, Zy) sur[0, X1]
= Tcar sur [X, X4]
= Tc(x,Zy1) sur [Xy, Xs]

0T, (x, 2) 0Tg(x, 2)
A —az =Ag" —az sur [O,Xl] (53)
z=Z4 z=Z,
= 0 sur [Xq,X,4]
aTc(x, Z)
=Aer—p — sur [Xy, Xs]
z=7Z,

Ou A4, 48, Ac sont respectivement les conductivité thermiques des blocs A, B et C, en W/mK.

A partir de la solution mathématique proposée en équation (52), il est possible d’obtenir le champ de
température présenté Figure 67. Les conductivités des trois blocs sont identiques, et égales a 237W/mK.
Le bloc A mesure 0,1 m de large et 0,035m de haut. Les blocs B et C sont identiques et mesurent 0,005m
de haut et 0,035m de large chacun. La source est centrée, elle mesure 0,01m de large et dissipe une
densité de puissance de 10° W/m?. Le caloduc est considéré a 90°C.
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Figure 67: Cartographie de température en régime permanent au sein de la configuration présentée Figure 66.

4.2.2.3 Limitations

Ce modele présente toutefois des limitations, lices a la complexité géométrique de la configuration
décrite et a 1’établissement du modele analytique, comme pour le modele en 2D développé au chapitre
2. Latempérature du caloduc n’est pas totalement imposée a la surface du bloc A, entre les points X; et
Xy, pour z=Z7;. Ceci peut se voir Figure 68, ou I’écart de température T4(x,Z;)-Tcar est représenté. Comme
on peut le voir, au niveau des raccords entre les blocs, pour X;=0,035m et X,=0,065m, I’écart de
température est négatif. Ceci entraine des discontinuités dans la représentation de la température sur
I’intégralité de la semelle en z=Z,. Toutefois, ces discontinuités ne perturbent pas la valeur de la
température de la source de chaleur en z=0. Les dimensions utilisées pour effectuer la courbe Figure 68
sont celles utilisées pour représenter le profil de température Figure 67.
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Figure 68:Evolution de la différence de température Ta(x,Z1)-Tcar en fonction de la position suivant la largeur
de la semelle, pour une source de 0,01m centrée.

93



Chapitre 4 — Modélisation d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée associé a un caloduc

Le modele analytique développé posséde également des limites liées a la convergence numérique des
sommes de série de Fourier qui le constituent, notamment au niveau de la zone de raccordement entre
les blocs, pour z=Z;. Ces divergences sont liées a certains jeux de paramétres géométriques qui
deviennent treés grands quand le nombre de termes dans la série est grand, couplé au fait les coefficients
de Fourier définissent, dans la plupart de cas résolus, des séries alternées. En effet, ces solutions
analytiques sont exprimées a partir de cosinus et de sinus hyperboliques, qui deviennent trés grands pour
certaines dimensions des blocs A, B et C. Ces derniers divergent si leur terme est grand et ces termes
dépendant des valeurs propres et de la longueur considérée suivant z. Plus la valeur propre est petite, et
plus la longueur, ou la largeur, est grande, plus la divergence est importante. En effet, les blocs n’étant
pas de taille similaire, les échelles de définition des valeurs propres sont différentes. Les valeurs propres
des blocs B et C sont celles qui posseédent les plus petites échelles. Cette divergence apparait en premier
a la jonction entre les deux blocs, en z=H,, puisque c’est la que la longueur suivant z est la plus grande
pour les blocs B et C. Le fait que deux blocs soient & considérer, soit deux raccords a prendre en compte
pour le bloc A, complexifie encore les choses puisque les blocs B et C peuvent ne pas avoir la méme
largeur méme s’ils possédent la méme longueur. Il faut donc composer entre les largeurs des blocs A, B
et C ainsi que la hauteur des blocs A et des blocs B et C.

On se retrouve donc a retrancher des termes treés grands dont la somme algébrique doit faire précisément
des valeurs proches de zéro ce qui introduit une erreur numérique importante. De nouveau, un travail
d’optimisation de la solution mathématique reste a considérer pour pallier ces problémes de divergences
qui limitent la précision de la solution dans certains cas critiques amplifiés par des rapports d’aspect
importants de 1’objet.

4.2.3 Mode¢le thermique de ’ailette

4.2.3.1 Echange thermique dans Pailette

La représentation mathématique associée au modele d’ailettes sera basée sur une configuration 3D, d’un
pavé de métal plein traversé par un caloduc auquel on associe différentes conditions limites. Plutdt que
de faire un modéle incluant le découpage du volume qui sera toujours délicat du point de de la résolution
analytique en multipliant le jeu de coefficients de Fourier, nous avons choisi de nous placer sur un
domaine parallélépipédique plein sur lequel on vient imposer la température du caloduc dans la
profondeur de ’ailette via les conditions aux limites de températures uniformes sur les faces supérieures
et inférieures. Les faces latérales de ailette sont isolées thermiquement, la face inférieure et la face
supérieure sont identiques. On contourne ainsi la complexité de la description géométrique associée a
un ou plusieurs caloducs traversant et il est ainsi beaucoup plus facile de résoudre 1’équation de la
chaleur sur une telle configuration. La question de 1’équivalence de ce modéle avec un modéle prenant
en compte un contact a travers une surface traversante sera discuté dans le chapitre.

La représentation de 1’échange convectif avec I’ambiant se fait par une condition limite en flux. Le
caloduc est une zone isotherme, il faudrait donc le représenter par une condition limite en température.
Or, définir sur une méme surface deux conditions limites différentes n’est pas possible du point de vue
de la résolution analytique (conditions aux limites mixtes). Nous avons donc choisi de représenter la
face supérieure (et inférieure) de I’ailette par une condition en flux. Cette surface est découpée en deux
zones. Une zone d’échange avec I’air ambiant, défini par la température T4z et le coefficient d’échange
haus. Une zone décrivant la présence du caloduc et définie par une température 7c4; et un coefficient
d’échange convectif /c4r. Une telle représentation permet de s’assurer que la température du caloduc
soit bien imposée sur la surface définie, en prenant une valeur de coefficient d’échange /¢ tres grande.

Au vu de la symétrie du probléme, on peut découper la semelle en deux, et considérer une semelle

d’épaisseur E4/2, dont la face inférieure serait isolée thermiquement. Il est alors possible de résoudre
I’équation de la chaleur en trois dimensions, appliqué a la configuration présentée Figure 69.
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Figure 69: Schéma représentatif d 'une ailette traversée par un caloduc, avec ses cotes géométriques. Les

échanges convectifs avec ['air ambiant sont représentés, ainsi que [’échange convectif équivalent sur la zone du
caloduc.

Le résultat obtenu lie la température au sein de ’ailette a ’ambiant. Cet écart de température est donné
par I’équation (54). A partir de ce modele, la température en chaque point de I’ailette peut étre obtenue.

AT(x,y,z) =T(x,y,2) — Z;AMB

= Ay + Z Ay - cos(Ay " x) - cosh(Ay - z)

o N=1

+ Z By - cos(8y * ) - cosh(Sy - 2) (54
MS1

+ Z Z Cn oy - cos(Ay - x) - cos(6y-y) - cosh(Byy - 2z)
N=1M=1

Ou T(x,y,z) est la température en tout point de I’ailette en K, 74uz est la température de 1’air ambiant,
Ao est un terme constant de la solution. Les coefficients Ay, B et Cyas sont les coefficients des sommes
de série de Fourier, et dépendent de I’ensemble des parametres géométriques définis Figure 69, ainsi
que des conditions opérationnelles appliquées a I’ailette : conductivité du matériau constituant 1’ailette,
coefficient d‘échange convectif avec 1’air ambiant, et coefficient d’échange convectif représentant le
caloduc. Ay, dum, fvm sont les valeurs propres des sommes de séries de Fourier et sont définies de la
méme maniére qu’en section 2.2.4.2 du chapitre 2 et qu’en section 4.2.2.2 de ce chapitre. Le détail de la
résolution mathématique associ¢ au modéle équation (54) est disponible Annexe F.

Résoudre I’équation de la chaleur dans le volume de I’ailette nécessite de spécifier les conditions limites
associées a la configuration concernée. De plus, afin de pouvoir résoudre analytiquement ce type de
probléme, les conditions limites associées a chaque cas de figure traités doivent étre homogenes. Si elles
ne le sont pas, il faut se ramener a un probléme ou seul I’une des conditions est non homogeéne, et
superposer les résolutions effectuées. Il y aura donc autant de solutions a superposer que de conditions
non homogenes pour obtenir la solution globale du probleme décrit [55][56]. Contrairement au modele
présenté section 2.2.4.1 du chapitre 2, obtenir les coefficients Ay, By et Cnrde I’équation (54) n’est pas
immédiat, a cause de la condition limite a la surface de I’ailette. Cette derniére est donnée par 1’équation
(59).
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aT(x,y,2))
_AAILETTE ' T

= hymp " (T(x,y,2) — Tayp ) sur [0, X;]U[X,, Hy] & [0,Y;]U[Y,, L]
= hcar* (T(x,y,2) — Tcay ) sur[Xy, X;1&[Y;,Y2]

Ou Aarerre est la conductivité thermique d’une ailette W/mK.

Ce type de condition n’est pas homogéne [55][56]. Pour pouvoir résoudre analytiquement 1’équation de
la chaleur dans le volume de I’ailette, il est nécessaire d’homogénéiser au maximum les conditions
limites associées a la configuration choisie. C’est pourquoi un changement de variable a été effectué,
afin de se ramener a une seule condition limite non homogene, donnée par 1’équation (56).

0AT (x,y,2))
_AAILETTE ' T

(35)

_Ea
=7

(56)
= hayp " AT (x,y,z) sur [0,X1]U[X,, Hy] & [0,Y;]U[Y,, L]

= hca, " (AT(x,y,2) — Tcar + Tamp ) sur[Xy, X5]&[Y;, V2]

Cette équation est toujours non homogene, a cause du terme défini sur la surface du caloduc mais est
homogene sur le reste de la surface de I’ailette. Elle fait toutefois intervenir a la fois A7(x,y,z) et sa
dérivée, ce qui nécessite une résolution numérique. Cette résolution numérique de 1’ensemble des
équations obtenues a partir des conditions limites du probléme permettra d’obtenir la valeur des
coefficients Ay, Bu et Cyu de 1’équation (54).

Le profil de température a la surface de I’ailette est illustré en Figure 70. L’ailette mesure 0,1m de large,
0,2m de long et 0,005 m de haut. Le caloduc est représenté par une zone a isotherme a 90°C, avec un
coefficient d’échange Aca de 30000W/m?K. Il mesure 0,04m de long pour 0,02m de large. Il est placé
au centre de ailette. L’air ambiant est considéré a 25°C, le coefficient d’échange avec I’air ambiant est
fixé a 50W/m’K.

Ty Ey (°C)
n2 ‘
\
018 BT
86 °C
B16
18°C
(X7
182
goaz
o LTS
-
E "
{ W
=008
ToC
006 "M
0o Y
0o T
° o
0 0o w2 001 004 (s

Largeur H_ (m)

Figure 70: Cartographie de température en régime permanent au sein de la configuration présentée Figure 69,
enz=E,.
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Pour déterminer le comportement thermique du dissipateur global, il est nécessaire de faire le lien entre
ce modele d’ailettes et le modéle de semelle, comme on le verra section 4.2.4. Ce couplage passe par
une connaissance du flux de chaleur évacué par une ailette.

Ce flux de chaleur est donné par I’équation (57).

X, rL Ha L
DPprLETTE = f f 2 hyyp - AT (x,y, E4)dxdy +f f 2 hayp " AT (x,y, E4)dxdy
o Jo P X, J0
+ f f 2 ) hAMB ) AT(x, y, EA)dxdy
x; Jo
X, oL
+f f 2 hyyp " AT(x,y, Eg)dxdy
X, 'Y,

DarerrE = 2 haup

' (Aoo ' (L "Hy+ Y (Xp — X)) + Yo (Xy — Xz))

N in(dy - X in(Av -+ X.
+ Z Ay - L-cosh(Eq-Ay) - sin(Ay - X1) _ sin(Ay - X,) 57
/‘{N /1N
N;l
in(Ay - X. in(Av - X
+ Z AN . (L — YZ + Yl) . COSh(EA ) AN) . <sm( AN 2) _ S]n( iv 1) )
N=1 . "
o8] . 6 . Y . 6 . Y
+ Z By - (X, — X;) - cosh(Ey - 6y) - (Sln( 5M 1) sin( 5M 2))
M=1 » »
(00} (o0} . A . X . A . X
+ Z Z Cp - cosh(Ey - Bum) - sin(y - Xz)  sin(Ay - X1)
AN AN
N=1M=1
sin(8y - Y;)  sin(8y - Y,)
6M 6M

4.2.3.2 Généralisation du modele

A partir de ce modéle, il n’est pas possible de superposer directement les solutions pour rajouter des
caloducs au travers des ailettes, contrairement aux modeles développés en Chapitre 2. Pour rajouter un
caloduc, il faut donc modifier les conditions limites du systéme précédent, et donc les relations
mathématiques liant les différents coefficients de la solution globale. A cause de la condition limite sur
la face supérieure de la semelle, il est nécessaire de découper la face supérieure de 1’ailette en zones,
pour résoudre 1’équation de la chaleur appliquée a I’ailette, comme on peut le voir Figure 71. Une
nouvelle résolution numérique est alors nécessaire.

1}
Calodue

Ailette

Hy

Figure 71: Schéma représentant une vue du dessus d 'une ailette, déecoupée en différentes zones. Les zones en
gris sont liées a un échange convectif avec [’air ambiant, la zone en rouge correspond au caloduc.
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L’intégralité des conditions limites associées a la configuration décrite Figure 69 est donné par
I’équation (58).

0AT(x,y,7)) _ 0
ax x=0,HA

0AT (x,y,7)) 0
ay y=0,L

AT (x,y,2)) 0 (58
0z 70 N

0AT (x,y,2))
AILETTE T E = —hyyp AT (x,y,z) sur [0, X;|U[X;, Hy] & [0,Y;]U[Y>, L]
=LA
2

= —hcar (AT (x,y,2) — Tear + Tamp ) sur[Xy, X;1&[Y1, V5]

Toutefois, méme s’il est impossible de superposer les solutions pour rajouter des caloducs au travers de
la semelle, déterminer la solution d’une nouvelle configuration demandera moins d’effort que de
développer une solution compléte a nouveau. Il est alors possible de créer une solution générique par
bloc, adaptative en fonction de 1’évolution de la condition limite a la surface de I’ailette.

Par exemple, rajouter un caloduc au travers de I’ailette donnerait la configuration suivante. Un

découpage de la surface de I’ailette, pour ce cas de figure, est présenté Figure 72.
Caloduc

Ailette

H,

Figure 72: Schéma représentant une vue du dessus d’une ailette, découpée en différentes zones. Les zones en
gris sont liées a un échange convectif avec [’air ambiant, la zone en rouge correspond au caloduc. Un second
caloduc est rajouté au travers de I’ailette par rapport a la Figure 71.

Comme on peut le voir, ce découpage se présente sous forme de bloc, de méme nature que ceux présenté
Figure 71. On retrouve des blocs définis sur une dimension de la surface, des blocs faisant intervenir la
zone du caloduc, et des blocs ne considérant que I’échange avec I’ambiant mais sur une portion de la
surface de ’ailette. La solution correspondant a chaque type de zone a préalablement été établie, lors de
la résolution de la configuration décrite Figure 69. L’adapter au nouveau découpage revient a changer
les bornes des surfaces définies mais ni la forme de la solution ni la structure de 1’algorithme de calcul
des coefficients de Fourier n’est a refaire.
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Ainsi, en réécrivant sous une forme générale a N caloducs la condition aux limites (56) il est donc
possible de complexifier le systéme étudié en y rajoutant des caloducs, sur la base de la solution
développée pour un caloduc.

4.2.4 Modéle de dissipateur complet

Le modé¢le mathématique liant la température de la source de chaleur a I’air ambiant, du dissipateur
présenté en Figure 73, est obtenu en associant les modéles analytiques développés en section 4.2.2 et
section 4.2.3.

Taus

Tsovrer

TeoNpENSEUR €AL

Caloduc
Semelle

T
Ailettes

Figure 73: Représentation schématique d’'un dissipateur a ailettes droites associé a un caloduc.

Une représentation résistive d’une telle configuration est présentée en Figure 74.
Ry ameree
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Figure 74: Représentation résistive de la configuration présentée en Figure 73.

L’expression de la résistance globale du dissipateur a ailettes droites en convection forcée associé a un
caloduc est donnée par :

TSOURCE - TAMB
RTHDISSIPATEUR o) Rry SEMELLE + Rry CALODUC + RTHAILETTES (59)
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Ou @ est la puissance dissipée par la source de chaleur en W.
11 faut donc pouvoir a partir des modeéles développés dans les sections 4.2.2 et section 4.2.3 définir le
comportement thermique global du dissipateur complet.

L’expression de la résistance de la semelle peut étre déduite de maniere directe du modéle analytique
développé en équation (52). Cette expression de résistance est donnée par :

_ TSOURCE - TEVAPORATEURCAL _ TSOURCE(xSOURCE' 0) - TEVAPORATEURCAL

R -
TH
SEMELLE ) o)

_ ATsource(Xsource, 0) (60)
0}

ou AT (xsoyrce, 0) = Ap + Z cos(wy, * Xsource) * An

n=1
Ou Tsource(xsourck, 0) est la température maximale de la source de chaleur en °C.

La résistance de caloduc est donnée de la méme facon par

R _ TevaporaTEURc,, — TCONDENSEURC,,
THcarLopuc — o) (61)

OU Tevarorateurcar €t Tconpenseurcar sont respectivement les températures de paroi du caloduc au niveau
de I’évaporateur et du condenseur, en °C.

L’expression théorique de la résistance d’une ailette est donnée par :

TCONDENSEURCAL (xCONDENSEURl yCONDENSEUR'EA ) - TAMB

Rry AILETTE ~—

cI)AILETTE
_ ATAILETTE (xCONDENSEURr YCONDENSEUR» EA)

GAILETTE

Ou ATarerTE (xCONDENSEUO}S' YcoNDENSEUR» Ea)

= Ao + Z Ap » cos(Ax * Xconpenseur) - COSh(Ay - Ep) (62)
N=1

+ z By * cos(8y * Yconpenseur) * €0sh(8y - Ep)

Z Z M - COS(Ay * XcoNDENSEUR) cos(8y * YcoNDENSEUR)
N=1M=1
osh(By,m " Ea)

Ou Oamerrre est le flux circulant dans une ailette, donné en équation (58), en W.
La résistance de I’intégralité du réseau d’ailettes est donc donnée par :
1 Ny
= (63)

Rry AILETTES Rry AILETTE

Ou N, est le nombre d’ailettes. Ce nombre d’ailettes est directement des dépendant de la dimension du
condenseur du caloduc.
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Ce modele d’ailettes est plus compliqué a définir, puisque la température de la paroi du condenseur est
une entrée du modele analytique développé en section 4.2.3, nécessaire au calcul des coefficients des
sommes de série de Fourier. Pour établir le comportement thermique du dissipateur au sein des ailettes,
cette température de paroi du condenseur du caloduc sera obtenue de maniére itérative, par un processus
de dichotomie, de fagon a ce que :

Ny ®ppprre = @ (64)

La température de la source est donc fonction de nombreux parametres, tel qu’on le définit en équation
(65).

TSOURCE = f(HSEMELLE) l_IAILETTE' TAMB' Q! P, NA! TEVAPORATEURCAL’
(65)

_
Tconpenseur cap Nearopuer s Scomps Xcomp )

Ou Ilsemerie correspond aux paramétres géométriques et a la conductivité de la semelle, [Tanerte
correspond aux parameétres géométriques et a la conductivité de 1’ailette. Na est le nombre d’ailettes,
Tawms est la température de 1’air ambiant en °C,® a la puissance dissipée, Q et P viennent de la courbe
(débit, pression) du ventilateur en m*/s et en Pa, TrvarorateurcaL €t Tconpensteurcarl correspondent
respectivement a la température de paroi du caloduc au niveau de 1’évaporateur et du condenseur, en °C.
Icaropuc correspond aux parametres géométriques du caloduc, Scomp correspond aux dimensions de la
source de chaleur en m?, Xcowmp correspond aux coordonnées de la source de chaleur, en m.

4.2.5 Le cas du multi sources

Comme nous avons pu le voir au cours des sections précédentes, il n’est pas possible de rajouter
directement plusieurs caloducs dans la solution établie. Toutefois, le rajout de sources est possible,
comme nous avons pu le démontrer section 2.2.7 du chapitre 2, en se basant sur le principe de
superposition. A partir de la solution mono-source développée section 4.2.2, il est possible de représenter
une configuration multi source.

4.2.5.1 Mise en ceuvre sur la semelle d’un dissipateur a ailettes

On considére deux sources carrées, de 0,02m de large, placées sur la semelle du dissipateur comme
présenté Figure 75. Chaque source évacuera 100W. La semelle considérée fait 0,2m de large pour
0,008m de haut. La température ambiante est fixée a 25°C. Le caloduc est représenté par une température
de 90°C. Son rayon c est de 0,02m. De la méme maniére que pour le modele développé chapitre 2, la
différence de température de la source j est égale a la superposition des i solutions mono-sources
¢évaluées a la position de la source ;.
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AT = 114170 AT = LA

007m

Figure 75: Représentation schématique de deux sources superposées a la surface de la semelle d’un dissipateur
a ailettes associé a un caloduc.

Les différences de température a I’ambiant pour les deux configurations mono-sources détaillées Figure
76 et Figure 77 sont déterminées a partir de 1’équation (52). L’écart observé entre les deux solutions
mono-sources présentées Figure 76 et Figure 77 est dii aux limites du modele de semelle introduites
précédemment en section 4.2.2.3. L’influence de la superposition de sources sur la précision du modg¢le,
par rapport a une simulation élément finis sera présentée en section 4.3.1.3. Les différences entre les
deux profils viennent des limitations présentées en section 4.2.2.3.

?// % %

v

AT = 12.02°C AT=9%381°C

Figure 76: Représentation schématique de la semelle d’'un dissipateur a ailettes associé a un caloduc,
lorsqu 'une source est positionnée a droite a sa surface.
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AT =102,1°C AT=18,11°C

Figure 77: Représentation schématique de la semelle d’'un dissipateur a ailettes associé a un caloduc,
lorsqu 'une source est positionnée a gauche a sa surface.

Compte tenu de la linéarité des équations de la chaleur, on peut obtenir la solution du probléme a deux
sources par superposition des réponses aux deux problémes mono-source. La somme des deux écarts de
température relevés dans les deux cas ou une source est placée sur la semelle permet d’obtenir I’écart
de température des sources lorsqu’elles sont placées simultanément sur la semelle. De fagon plus
générale, pour un systéme multi-source, la différence de température des Nsource sources a 1’ambiant
peut alors étre exprimé par 1’équation (66).
Nsource
ATj(x' Z) = Tj(x' Z) - TCAL = ATi(xl Z)
i=1

4.3 Comparaison avec des simulations par éléments finis

(66)

Une comparaison avec des simulations obtenues par éléments finis permettra de déterminer la précision
des modeles développés. Le logiciel élément fini utilisé est COMSOL. Le mod¢le analytique sera
implémenté sous MATLAB. Coupler les deux modéles sous COMSOL, pour représenter un dissipateur
a ailettes droites en convection forcée associé¢ a un caloduc est trop complexe, quant a la représentation
du caloduc liant la semelle et les ailettes. Chaque modeéle sera donc comparé a une simulation COMSOL
séparément, contrairement aux comparaisons menées chapitre 2.

Le mod¢le d’ailette est un modele 3D, il sera comparé avec une plaque de métal (d’aluminium ici en
I’occurrence) trouée en son centre. Les parois du trou formé au centre de la plaque représentant I’ailette
seront a température constante correspondant a la température du caloduc Tcownpenseur car- Une
représentation de la configuration simulée est représentée Figure 78.
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Zone isotherme
Ailette en sluminium représentant le caloduc

Figure 78: Configuration tridimensionnelle représentée sous COMSOL pour effectuer une comparaison entre
modele analytique d ailettes et simulation numérique.

Le modéle de semelle sera comparé a une simulation en 2D, ot une semelle en aluminium présentera
un trou, tel qu’on peut le voir en Figure 79. Les parois du trou sont considérées isothermes, a la
température Trevarorateur caLdu caloduc.

Zone isotherme
representant le caloduc

Semelie en aluminium

Figure 79: Configuration bidimensionnelle représentée sous COMSOL pour effectuer une comparaison entre
modele analytique de semelle et simulation numérique

Les modeles développés proposent une cartographie de la température dans I’intégralité de la semelle,
ou a la surface de I’ailette. L’observable choisi pour comparer simulation ¢léments finis et modele
analytique est donc la différence de température entre la température relevée en un point et la
température de 1’air ambiant, donné équation (67).

e(x,y,0) = ATcomsorpax (%, ¥, 0) = ATanavyrique,, . (%Y, 0) (67)

Dans le cas du modele d’ailette donné en équation (54), on définit AT comsormax(X,y,0) comme I’écart de
température entre la température maximale obtenue pour la simulation élément fini effectuée et la
température ambiante. ATnaryriouemax(X,y,0) correspond a I’écart entre la température maximale
obtenue a partir du modéle analytique et la température ambiante.

Dans le cas du modele de semelle donné en équation (52), on définit ATcomsormax(X,y,0) comme 1’écart
de température entre la température maximale obtenue pour la simulation élément fini effectuée et la
température du caloduc. ATuvaryriouemax(X,y,0) correspond a 1’écart entre la température maximale
obtenue a partir du modéle analytique et la température du caloduc.

Afin de pouvoir comparer simulation COMSOL et modélisation analytique, il a été choisi de déterminer
I’écart entre les maximums de température de chaque profil obtenu. Effectuer une comparaison entre
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simulation ¢léments finis et modeéle analytique nécessite de se placer dans des conditions identiques. Le
coefficient d’échange convectif correspondant au transfert thermique avec 1’air ambiant sera constant,
et appliqué a l’intégralité¢ de la surface d’ailette de manic¢re uniforme. En effet, comme lors de la
comparaison effectuée section 2.3 du chapitre 2, I’écoulement d’air ne sera pas calculé a partir d’une
vitesse d’air imposée en entrée des ailettes. En effet, le coefficient d’échange convectif utilisé dans le
modele analytique est fixé constant et uniforme sur I’ensemble de la surface de 1’ailette. De la méme
maniere, la température associée au caloduc est considérée constante et appliquée uniformément sur la
surface représentant le caloduc.

4.3.1 Comparaison du modéle de semelle

Les comparaisons de cette section sont basées sur la configuration présentée Figure 66.

4.3.1.1 Etude de I’influence de la dimension de la source

La taille de la source de chaleur variera dans un premier temps entre 0,005 et 0,1m, afin de déterminer
la limite des plages de validité du modele analytique. La source sera centrée sur face inférieure de la
semelle. Les dimensions de la semelle et du caloduc seront fixées. Ces dimensions sont données en
Tableau 9. La semelle sera en aluminium, de conductivité égale a 237K/W.

W(m) VA (m) Hy (m) Tcar (OC) ®Po (W/mz) X-Xi (m) Tams (K)
0,1 0,03 0,05 90 10° 0,04 25

Tableau 9: Dimensions de la semelle du dissipateur pour les différentes études menées en section 4.3.1.

Comme on peut le voir Figure 80, I’écart € entre simulation numérique et modele analytique augmente
lorsqu’on se rapproche d’une configuration ou source de chaleur et semelle font la méme largeur. Cela
s’explique par le fait qu’au niveau du raccordement de deux blocs lorsque la source de chaleur est
grande, le flux envoyé au niveau des blocs B et C sera important. L’écart maximal observé est cependant
faible puisqu’il est égal a 1,6°C. Les températures maximales atteintes pour la configuration
correspondante sont de 257,26°C pour la simulation sous COMSOL et de 258,57°C pour le modele
analytique.

> = -

Eourt de wemperstore ¢ 1°C)

“ nii L] e e w0 " nr aam 0 ]
Largens de s souree de chabeur m)

Figure 80: Ecart € entre modele analytique et simulation élément fini, pour une largeur de la source de
chaleur variant de 0,005m a 0, Im.
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4.3.1.2 Etude des dimensions du caloduc

Cette fois ¢’est la dimension du caloduc que I’on fera varier, pour déterminer les limites de dimensions
du caloduc assurant une bonne précision du mod¢le analytique comparé a une simulation numérique.
La source de chaleur restera centrée de largeur 0,02m, la semelle est toujours considérée en aluminium
et posséde les mémes dimensions que celles données en Tableau 9. La hauteur du caloduc variera de
0,005 a 0,045m. Sa largeur variera de 0,005m a 0,095m.

Comme on peut le voir Figure 81, I’écart ¢ entre simulation numérique et modéle analytique est trés
faible, sauf lorsque la largeur du caloduc est de 0,005m, ou 1’écart maximal observé est de -7°C. L’écart
observé pour ces dimensions est sans doute li¢ a des limitations géométriques faisant légerement
diverger le modele analytique. Le nombre de termes considéré dans les sommes de série de Fourier a
été adapté pour s’assurer de la convergence de chaque configuration.

i)

Eoart de tempersture 2 (0
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Figure 81: Ecart € entre modeéle analytique et simulation élément fini, lorsque les dimensions du
caloduc varient, de 0,005m a 0,045m pour sa hauteur et de 0,005m a 0,095m pour sa largeur.

4.3.1.3 Etude de I’influence du nombre de sources

Enfin, ¢’est I’influence du nombre de sources qui sera étudié, pour déterminer son impact sur la précision
du modele analytique par rapport a un modéle numérique. On fera varier le nombre de sources de 1 a 4.
Les dimensions de la semelle considérée ne varient pas et sont celles données en Tableau 9. Les
configurations envisagées sont détaillées Figure 82. La référence de position est prise sur le coin gauche
du bas des configurations présentées Figure 82. Ainsi pour la premicre configuration par exemple, /2
représente la distance du centre de la source de chaleur par rapport a la référence de position.
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Figure 82: Ensemble des configurations multi sources testées.

Comme on peut le voir Figure 83, I’écart ¢ entre simulation numérique et mod¢le analytique est faible.
La valeur maximale atteinte étant de -1,5°C. Il semble donc que lorsque le nombre de sources augmente,
la différence entre modéle analytique et simulations numérique augmente. Toutefois cette augmentation
est faible. Le nombre de termes considéré dans les sommes de série de Fourier a été adapté pour s’assurer
de la convergence de chaque configuration.

'
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Figure 83: Ecart € entre les modeéles analytiques et numériques lorsque le nombre de sources sur la semelle
varie. Chaque source dissipe la méme densité de puissance.

4.3.2 Comparaison du modéle d’ailettes

Les comparaisons de cette section sont basées sur la configuration présentée Figure 69.
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4.3.2.1 Etude de I’influence du ratio de surface

Dans un premier temps on cherchera la plage de validité du modéle développé en faisant varier le ratio
de surface défini par 1’équation (68) de 0,005 a 1. Soit une surface de caloduc 200 fois plus petite que
la surface d’ailettes, jusqu’a un caloduc de taille identique a celui de I’ailette. Bien évidemment, ces cas
extrémes ne sont pas réalistes, et ne sont envisagés que pour déterminer les limites du modéle analytique

_ ScaLopuc _ Wcr ler

¢ (68)

SAILETTE Hy- L
Les dimensions de ’ailette seront fixes pour cette étude, seules les dimensions du caloduc varieront dans
les deux dimensions de 1’espace pour étudier 1’influence du ratio de surface sur la précision du modele.
L’ailette étudie fait 0,2m de long pour 0,1m de large et 0,008m d’épaisseur. La température ambiante
est de 25°C, et le coefficient d’échange convectif avec ’air ambiant est fixé 8 50W/m?K. Le caloduc a
sa température fixée a 90°C, par un coefficient d’échange convectif équivalent de 300000W/m’K. La
largeur du caloduc variera de 0,01lm a 0,1m. Sa longueur variera de 0,01m a 0,2m. Comme on peut le
voir Figure 84, 1’écart ¢ entre simulation numérique et modéle analytique est autours de 0°C. Elle
augmente lorsque le ratio de surface est égal a 0,005. Dans ce cas de figure, 1’écart entre les deux
modeles est de -0,2°C.
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Figure 84 Ecart € entre modéle analytique et simulation par éléments finis, pour un ratio de surface {
variant de 0,005 a 1.

4.3.2.2 Etude de I’influence de I’épaisseur de I’ailette

Pour cette étude, les dimensions de 1’ailette sont gardées identiques a 1’étude précédente. La surface du
caloduc est fixée telle que sa largeur soit égale a 0,04m et sa longueur soit égale a 0,05m, ce qui donne
un ratio de surface de 0,1. L’épaisseur de 1’ailette variera de 0,002m a 0,06m.

L’évolution de I’écart ¢ entre simulation élément fini et mod¢le analytique est détaillée en Figure 85.
Ces résultats montrent que méme pour des épaisseurs d’ailettes assez importantes 2cm, la précision reste
remarquable ce qui valide 1’approche choisie pour représenter un contact avec un caloduc pris dans la
masse. Plus I’épaisseur de 1’ailette augmente, plus 1’écart entre les modeles augmente (2°C pour une
ailette de 6cm d’épaisseur). Cela est d au fait que lorsque I’ailette devient trop épaisse, les effets de
propagation par conduction au sein de ’ailette sont plus importants et nous n’arrivons plus a imposer
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une température uniforme correspondant a la valeur de la température du caloduc sur la profondeur de
’ailette.
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Figure 85 : Ecart € entre modeéle analytique et simulation élément fini, pour différentes épaisseurs
d’ailettes.

4.4 Conclusion

L’objectif de ce chapitre est de présenter un modéle analytique décrivant le transfert thermique au sein
d’un dissipateur a ailettes droites en convection forcée associé a des caloducs.

La représentation d’un tel systéme de refroidissement s’est fait en deux parties. La semelle du dissipateur
a été représentée en 2D, tandis que les ailettes ont été représentées en 3D selon une approche permettant
de prendre en compte sans modification de la structure numérique I’insertion de plusieurs caloducs.
D’autre part, on notera que ce modele d’ailette en incluant sur sa surface supérieure des zones d’aire
différentes sur lesquelles régnent des conditions aux limites convectives avec des coefficients d’échange
différents ainsi que des températures différentes, définit une brique de base a partir de laquelle il est
possible de développer un modéle plus général de dissipateur prenant en compte (par blocs) la variation
du coefficient d’échange (ou de la température) le long de la semelle d’un dissipateur. Il apporte ainsi
une perspective d’amélioration de la modélisation élaborée dans les chapitres précédents.

Les représentations 2D et 3D des différents éléments constituants le dissipateur ont été comparés avec
des simulations par ¢léments finis afin de déterminer leurs plages de validité. Les résultats obtenus
montrent que le modele 3D d’ailette présente dans le pire des cas un écart de 2°C par rapport a la
simulation numérique dans les cas étudiés. Ces configurations étudiées couvrent une large gamme des
dissipateurs a ailettes utilisés en électronique de puissance. Concernant le modele en 2D de la semelle,
les écarts sont faibles, autours de -0,5°C, sauf pour certains cas de figure. Ceci est li¢ aux limitations du
modele géométrique, et a sa grande sensibilité aux dimensions de la semelle.

On peut donc voir apparaitre des limites a la modélisation analytique, notamment au niveau du modele
de la semelle du dissipateur. En effet, une limitation numérique a été rencontrée lors de I’implémentation
sous MATLAB du modéle analytique développé. Cette limitation est liée aux cosinus et sinus
hyperboliques qui deviennent en valeur absolue trés grands, en fonction des valeurs propres et des
dimensions géométriques de la semelle couplée au fait que les séries sont constituées de coefficients de
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signe différents. Améliorer la convergence et la précision de ce modéle entrainerait un travail de la
solution analytique mathématique, pour reformuler la différence de température.

Chapitre 5 Optimisation de systéme de
refroidissement
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5.1 Introduction

Les modeles développés précédemment, au cours des chapitres 2 et 4, sont dédiés a 1’optimisation. Ce
sont des modéles précis et rapidement exécutables de systémes de refroidissement usuels. Au cours de
ce chapitre, le modele de dissipateur a ailettes droites sera comparé a un logiciel commercial, afin de
comparer les performances des deux outils.

Par la suite, ces modéles seront utilisés dans des routines d’optimisation. Le modele de dissipateur a
ailettes droite en convection forcée sera utilisé afin de réaliser un dimensionnement optimisé en masse
d’un systeme de refroidissement existant. Il existe de nombreuses méthodes de recherche d’optimum de
la masse d’un systeme de refroidissement. Cela peut se faire en recherchant une valeur minimale de
masse pour une résistance thermique fixée au sein d’une base de données ou a partir de I’interpolation
de datasheet de dissipateur thermique.

Dans ce chapitre, deux méthodes de recherche de minimum seront effectu¢es. Dans un premier temps,
on appliquera une méthode directe ou I’intégralité des variations paramétriques est effectuée. La
recherche de minimum se fait sur la plage de solutions obtenues. Par la suite, on utilisera une méthode
dite déterministe, ou la recherche de minimum se fait a partir d’un point de départ, sur une plage de
variation donnée, via la fonction fimincon de MATLAB.

Enfin, le dimensionnement d’un dissipateur thermique pour une application donnée sera effectué a partir
des modéles présentés aux chapitres 2 et 4. Les performances thermiques des deux configurations
obtenues seront comparées, pour estimer le gain en termes d’intégration de puissance lorsque 1’on utilise
un systéme associant dissipateur a ailette et caloducs.

5.2 Comparaison du modele de dissipateur a ailette droites
avec un logiciel commercial

11 existe des logiciels commerciaux qui permettent une simulation thermique de dissipateurs a ailettes
(directement disponibles ou a fabriquer sur demande). Il a ainsi semblé intéressant de comparer les
résultats obtenus par le modéle présenté au chapitre 2, et les résultats fournis par un logiciel constructeur.
Ceci permettra de quantifier la précision entre des logiciels largement utilisés pour du dimensionnement,
et le modele analytique développé.

Le choix du logiciel s’est porté sur I’outil R-TOOL proposé par MERSEN [77].C’est un logiciel en ligne
qui simule le comportement aéraulique et thermique de dissipateur thermique a ailettes en utilisant
conjointement des mode¢les analytiques thermiques et aérauliques [78].

Différentes options de design sont possibles mais seules deux configurations ont été sélectionnées pour
effectuer cette comparaison. Les configurations que nous avons sélectionnées permettent de valider les
principaux points constituant le modele présenté chapitre 2.

Cela permettra dans un premier temps de comparer le point de fonctionnement aéraulique, lorsque la
vitesse d’air est obtenue a partir de la caractéristique du ventilateur associé au dissipateur. Dans un
second temps, une vitesse d’air constante sera imposée afin de comparer uniquement les deux modéles
thermiques. Le comportement thermique des configurations décrites sera également comparé entre les
deux méthodes de modélisation. La comparaison entre logiciel industriel et modele analytique se fera
via la température maximale des sources existant dans les configurations décrites.

Un des points forts du modele du chapitre 2 est la possibilité de représenter des dissipateurs possédant

plusieurs petites sources de puissances, tailles, et positions quelconques, a la surface de la semelle. C’est
pourquoi les configurations choisies pour cette étude présenteront différents ratios de surface, pour une
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ou plusieurs sources, positionnées sur 1I’ensemble de la surface de la semelle. Le dissipateur a ailettes
décrit ne changera pas d’un essai a I’autre. Le dissipateur simulé sous R-TOOL présente les dimensions
illustrées en Figure 86. Le flux d’air simulé dans le logiciel R-TOOL ne sera appliqué qu’au niveau de
la section d’ailette, les bords d’attaques ne sont pas considérés dans la section d’écoulement d’air [78].Le
dissipateur représenté dans notre modéle analytique présente les mémes dimensions que celles
présentées en Figure 86. Les bords d’attaque de 2,2mm ne sont pas pris en compte dans le calcul du
modele aéraulique. Lorsque I’on calculera la résistance thermique, on prendra toutefois en compte une
semelle de largeur 40mm, qui inclue ces deux bords d’attaque.
11 ailettes

- Ty

343 mm 1,27 mm

40 mm

Profondeur
120mm

Sroese

Figure 86. Dissipateur en aluminium simulé sous R-TOOL et implémenté dans le modeéle analytique.

Pour comparer le logiciel commercial et le modele analytique, on définira 1’écart de température
maximal comme observable, donné par I’équation (69)

ATyax = Tsource Max Tams (69)

L’écart relatif par rapport au mode¢le analytique sera calculé, pour chaque étude menée. Cet écart est
donné par 1’équation (70).

6= ATMAXANALYTIQUE - ATMAXRTOOL

(70)

ATy ax ANALYTIQUE
5.2.1.1 Source non centrée et ventilateur

Le ventilateur choisi a pour référence « EBM 414 JHH» produit par EBM-PAPST, alimenté en 24V
DC, de débit maximal 0,0067m?/s et de pression maximale 215,2Pa. La source choisie est placée sur la
semelle du dissipateur tel que représenté Figure 87 et dissipe 60W. Ici la surface de la source représente
40% de la surface de la semelle.
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40 mm

Source de
chaleur

IS8 mm-=-~

10,95 mm

120 mm

-

Semelle du dissipateur

Figure 87: Placement et dimensions de la source de chaleur a la surface de la semelle. La puissance dissipée est

de 60W.

Une fois les simulations effectuées, 1’écart relatif entre les différentes grandeurs thermiques et
aérauliques (débit, pression, écart de température maximal) est calculé et présenté Tableau 10. Le
coefficient d’échange convectif moyen /.45 du point de fonctionnement aéraulique du logiciel R-TOOL
est obtenu a partir du modéle analytique présenté en Chapitre 2. Ce coefficient d’échange convectif
moyen huys est de 33,62W/m?K. Le point de fonctionnement aéraulique obtenu par notre modéle
analytique ainsi que celui obtenu par le logiciel R-TOOL sont représentés en Figure 88.

Pourcentage d’écart relatif

Logiciel R-TOOL | Modéle analytique ¢ (%)
Débit (m?/s) 0,0056 0,0044 -27,2%
Pertes de charge (Pa) 38,8 52,9 26,65%
Ecart de température o
maximale A4 Ty4x (°C) 228 22,9 0,44%
Coefficient d’échange
convectif h.4vp 33,62 33,47 -0,44%
(W/m*K)

Tableau 10: Ecart relatif du modéle analytique au modele R-TOOL, en pourcentage, pour le régime permanent

établi.

Comme on peut le voir, méme si 1’écart sur les pertes de charges entre les deux modeles est important,
I’influence est faible sur les performances thermiques. En effet, I’influence du point de fonctionnement
aéraulique sur le coefficient d’échange convectif est trés faible et I’écart entre les coefficients d’échange

convectifs, pour les deux cas de figure décrits précédemment est de -0,44%.
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0
Profil EBM 41411
;-f 150 - {
% Point de
100 fonctionnement du )
=
madele analytique ;

—
Point de fonctionnement

0o 1 2 3 4 s o 7
Débit (m '.’n -

Figure 88: Point de fonctionnement aéraulique lorsque [’espace inter-ailettes est fixé.

5.2.1.2 Deux sources non centrées et vitesse d’air imposée

Cette fois ¢’est un flux d’air a vitesse constante que 1’on impose a I’ensemble des ailettes. Cette vitesse
d’air est de 2m/s, soit un débit en entrée d’ailettes de 0,0028m>/s. Les sources utilisées sont représentées
Figure 89. La surface de la source n°1 représente 21,4% de la surface de la semelle et dissipe 70W. La
surface de la source du bas représente 5,3% de la surface de la semelle et dissipe 35W. Pour cette étude,
I’espace inter ailette est égal a 0,0022m.

Dans cette section, les seules pertes de charges sont celles du dissipateur, puisque la vitesse d’air en
entrée des ailettes est imposée, et non déduite du profil d’un ventilateur. Le débit d’air dans les ailettes
est déduit a partir de la vitesse de ’air entrant imposée, il est donc le méme pour les deux simulations.
Les résultats de simulation obtenus sont présentés en Tableau 11 et Tableau 12.

A mm 0 mm
Source n® |
KIS mm -~
120 mm 120 mm
2 mm-—--
\ﬁ..m.‘z P Seurcen®2
:
19 mm 3 mm 20 mm

Figure 89: Placement et dimensions des sources de chaleur a la surface de la semelle des deux configurations
envisagées pour observer ['influence de la position des sources sur [’écart entre le modéle analytique et [ outil
R-TOOL. La puissance dissipée par la source n° 1 est de 70W, celle dissipée par la source n° 2 est de 35W.

Les résultats obtenus pour la configuration de gauche sur la Figure 89 sont présentés en Tableau 11. Les
résultats obtenus pour la configuration de droite sur la Figure 89 sont présentés en Tableau 12. Les écarts
& observés sont faibles, il semble que la position de la source de chaleur a la surface du dissipateur ait
peu d’influence sur la précision des mode¢les.
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Logiciel R-TOOL | Modele analytique | | 0ureentage d écartrelatif s

(%)
Pertes de charge (Pa) 243 25,78 5,74%
Ecart de température
maximale pour la 48,9 51 4.11%

source n° 1 ATy ax (°C)

Ecart de température
maximale pour la 432 44,54 3%
source n° 2 ATy 4x (°C)

Tableau 11: Ecart relatif du modéle analytique au modele R-TOOL, en pourcentage, pour le régime permanent
établi, pour la configuration de gauche de la Figure 89.

Pourcentage d’écart relatif €

Logiciel R-TOOL | Modéle analytique (%)
0

Pertes de charge (Pa) 243 25,78 5,74%

Ecart de température
maximale pour la 438 43,25 -1,27%
source n° 1 ATy 4x (°C)

Ecart de température
maximale pour la 39,4 37,5 -5%
source n° 2 ATy 4x (°C)

Tableau 12: Ecart relatif du modéle analytique au modele R-TOOL, en pourcentage, pour le régime permanent
établi, pour la configuration de droite de la Figure 89

Pour différentes configurations, représentation d’écoulement d’air, et pour des sources de chaleur de
dimensions et positions variées, nous avons pu comparer notre modele analytique avec les résultats de
simulation du logiciel R-TOOL. Les résultats obtenus en section 5.2 montrent un écart maximal de 5%
entre modele analytique et R-TOOL.

Le logiciel R-TOOL permet donc d’afficher le profil de température au sein du dissipateur, les
températures maximales et moyennes des sources de chaleurs considérées ainsi que les valeurs de pertes
de charges du systéme représenté, en 30 secondes (une fois la configuration paramétrée).

Le modele analytique fournit, lui, un tracé du profil de température en surface de la semelle, ainsi qu’une
information sur les pertes de charges du systéme en 15 secondes. Le calcul du profil de température
prend seulement Sms. L’affiche du profil en surface de semelle nécessite un peu plus de temps.

Le logiciel R-TOOL étant un outil en ligne, il n’est pas possible de I’utiliser dans des routines
d’optimisation pour faire de 1’exploration de configurations paramétriques. De plus, seul un certain
nombre de variables sont accessibles a I’utilisateur (dimensions de la semelle, flux d’air, température
ambiante, choix de hauteur d’ailette et d’épaisseur parmi des bases de données).

5.3 Optimisation d’un dissipateur a ailettes droites en
convection forcée

A partir du modele du chapitre 2, il est possible d’optimiser simplement le dimensionnement d’un
dissipateur a ailettes droites pour en réduire la masse et assurer une performance thermique. Le fait
d’avoir un modeéle fonction des paramétres géométriques permet d’explorer de nombreuses
configurations pour déterminer, par exemple, la configuration optimale pour assurer le meilleur
refroidissement possible. L’avantage d’un tel modéle c’est qu’une optimisation multiparamétrique est

115




Chapitre 5 — Optimisation de systéme de refroidissement

possible, parce qu’en effet I’optimum de masse du dissipateur peut étre différent du résultat obtenu par
optimisation successive selon chacune de ses dimensions.

5.3.1 Dimensionnement et optimisation par critére géométrique

Dans un premier temps on s’intéressera a I’influence des différents parametres dérivant le dissipateur
thermique avant d’optimiser le dimensionnement de ce dernier.

5.3.1.1 Influence de la source

En fonction du nombre de sources, de leurs dimensions et de leurs positions, il existe des configurations
optimales pour assurer la meilleure extraction de chaleur possible. Le dissipateur a ailettes considéré
pour cette étude a une longueur de 0,15m, une largeur de 0,12m, et une épaisseur de semelle de 0,008m.
Il possede 10 ailettes d’épaisseur 0,004m et de hauteur 0,06m. La vitesse de ’air entre les ailettes est
considérée de 4m/s, ce qui correspond a un coefficient d’échange convectif moyen de 22,7W/m’K.

5.3.1.1.1 Cas mono source

On considére une source, dissipant 60 W, de 0,05m de largeur, et de 0,018m de longueur. Ainsi, le ratio
de surface défini comme étant le rapport de la surface de la source, divisée par la surface de la semelle
est de 5%. Un tel ratio de surface, méme s’il est faible, est assez courant et concerne beaucoup
d’applications. De plus, il permet de mettre en avant les effets de propagation tridimensionnelle de la
chaleur dans la semelle.

La position de cette source influence les performances thermiques du dissipateur décrit plus haut. Cette
derniere sera déplacée sur la surface de la semelle, comme on peut le voir Figure 90. Le centre de la
source, pour chacune des positions prises, est marqué d’un point rouge.

Semelle du
Découpage en gon
« zones » de ln
semelle
Position du centre
de Ia source

T snutuietiing

Figure 90 : Position du centre de la source considérée, a la surface de la semelle. Lors de I’étude, la source de
chaleur sera déplacée sur [’ensemble de ces positions.

L’observable défini dans cette section est la différence de température moyenne, donné par 1’équation
(71).

AT = Tsoyrce — Tams (71)
Comme on peut le voir Figure 91, I’écart de température le plus faible correspond a la position ou la
source est au centre de la semelle, ce qui semble logique puisque cela permet de diffuser uniformément

dans les quatre quarts de semelle la chaleur produite par la source de chaleur et transmise par conduction
au dissipateur.
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Figure 91 : Cartographie de ['écart de température moyen AT, pour [’ensemble des positions étudiées, sans
prise en compte de la variation de température d’air le long des ailettes.

Lorsque I’on prend en compte I’¢lévation linéaire de la température d’air le long des ailettes, dans le
calcul de la température moyenne de la source de chaleur aux différentes positions détaillées Figure 90,
on obtient la cartographie de température présentée Figure 92. Pour cette configuration, placer la source
de chaleur au centre de la semelle permet d’évacuer au mieux la chaleur produite, et d’assurer une
différence de température AT la plus faible possible.

Y kit
Figure 92: Cartographie de I’écart de température moyen AT, pour [’ensemble des positions étudiées, avec

prise en compte de la variation de température d’air le long des ailettes.

5.3.1.1.2 Cas multi source

Lorsque plusieurs sources sont placées a la surface de la semelle, leur répartition joue également un role
sur le comportement thermique du dissipateur. Il peut donc étre intéressant, a partir du modéle présenté
au chapitre 2, de chercher la répartition optimum de plus sources de chaleurs a la surface de la semelle
d’un dissipateur, pour obtenir I’écart de température maximal AT le plus faible possible.
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Pour la suite de cette étude on considére 3 sources répartie dans les différentes sections définies Figure
90. Chaque source présente les mémes caractéristiques que la source définie en 5.3.1.1.1. Au vu des
symétries de comportement observées Figure 91, seule 4 configurations de répartition des sources de
chaleur seront étudiées dans cette section. Ces configurations sont détaillées Figure 93. L’¢lévation de
la température de ’air le long des ailettes ne sera pas prise en compte cette fois, pour faciliter I’étude de
la répartition des sources de chaleur a la surface de la semelle.

Figure 93: Représentation des différentes combinaisons de positions prises par [’ensemble des trois sources
considérée pour cette étude. 4 jeux de positions ont été retenus.

Comme on peut le voir Figure 94, la configuration la plus adéquate est celle ou les trois sources sont
placées sur I’axe central. Lorsque les sources sont décalées, ou placées sur I’axe horizontal, une partie
de la chaleur produite par les sources latérales s’ajoute a la chaleur a évacuer de la source centrale. Cela
explique le fait qu’on retrouve, dans ces configurations, un écart de température de la source centrale
supérieur a I’écart de température des sources latérales.

Figure 94: Cartographie de I’écart de température moyen AT, pour [’ensemble des positions étudiées.

Pour ce type de configuration (semelle rectangulaire, 3 sources de chaleurs), la configuration optimale
est donc la seconde configuration de la Figure 94. Par un algorithme déplacant les sources placées aux
extrémités de la semelle, nous avons pu vérifier que le placement optimal pour assurer un écart de
température moyen maximal le plus faible possible était le placement proposé dans la configuration n°2
de la Figure 94.

Si la température de 1’air varie le long de la semelle du dissipateur, ce placement de source n’est peut-
étre plus optimal. Pour vérifier cela, le méme algorithme sera appliqué a la configuration n°2 de la Figure
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94, en prenant en compte 1’élévation linéaire de la température de I’air de long de la semelle du
dissipateur. La source centrale sera fixée, les deux autres sources prendront 50 positions sur leur section
de semelle et se déplaceront comme représenté en Figure 95.

Direction de

déplacement de la
¢ considérée

1T ™

Figure 95:Représentation de la configuration ou le placement des sources sera optimisé. La source centrale sera
fixe. Les sources aux deux extrémités de la semelle varieront jusqu’a atteindre la source centrale. La
température de ['air variera linéairement suivant la longueur du dissipateur.

La position optimale obtenue assurant une différence de température moyenne maximale la plus faible,
pour les configurations explorées est représentée en Figure 96.

T e

Figure 96: Cartographie de I’écart de température moyen AT, pour la position optimale obtenue aprés
déplacement des sources de chaleur suivant [’axe vertical de la semelle.

La position assurant un écart de température moyen minimal dépend de nombreux paramétres :
géométrie de la semelle, puissance a évacuer, nombre de sources, température de 1’air ambiant...Si la
semelle est par exemple carrée, ou si le nombre de sources augmente, la répartition optimale des sources
de chaleur sera différente. Bien siir, une optimisation réelle du placement des sources pour assurer un
écart de température moyen le plus faible possible nécessiterait de déplacer chacune des trois sources
sur ’intégralité de la semelle, en prenant en compte 1’influence de chacun des paramétres sur les
positions explorées. Pour des raisons de temps, ceci n’a pas été effectué au cours de cette thése.
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11 est possible, a partir d’un algorithme d’optimisation basé sur le modéle analytique présenté chapitre
2, de répartir au mieux les sources de chaleur a la surface de la semelle, pour obtenir 1’écart de
température moyen maximal le plus faible possible.

5.3.1.2 Influence des paramétres géométriques

Un dissipateur a ailettes droites est défini par un certain nombre de paramétres géométriques qui fixent
ses performances thermiques et sa masse : la longueur L, la largeur W et 1’épaisseur de la semelle Hj,
ainsi que la hauteur des ailettes H,, le nombre d’ailettes N4 et le taux de remplissage de la section
d’ailettes k défini par I’équation (72).

_NA'EA

k
w

(72)
Ou E, est I’épaisseur d’une ailette.

L’objectif, lors du dimensionnement d’un dissipateur, ¢’est d’atteindre la plus petite valeur de résistance
thermique, définie par 1’équation (73). Dans des applications aéronautiques, une contrainte se porte
¢galement sur la masse du systéme, qui doit étre la plus faible possible.

Rpy = Tsource — Tams 73)
¢

Ou Tsource correspond a la température de la source de chaleur (valeur maximale, valeur moyenne...)
donnée en K, T4up correspond a la température de 1’air ambiant et donnée en K, et @ la puissance
dissipée par la source de chaleur en W. Ainsi, pour étudier 1’évolution de ces deux variables, un nouvel
observable a ¢été introduit : le Cooling System Performance Index for Mass (CSPIy). Un observable
analogue mais relatif au volume et non a la masse a été proposé dans [79]. Nous définissons CSPly,
par:

1
CSPly, = —— 74
MER M (74)
ou Rz est la valeur de résistance thermique en K/W, M est la masse en kg.
Cet indice de performance permettra de déterminer la configuration qui assurera le minimum du
produit Ry - M, qui ne correspond pas au minimum de la résistance thermique et/ou de la masse. Dans
le cas ou le produit Ryy - M est minimal, alors le CSPI), est maximal.

Toutefois, via le CSPly, il est possible d’étudier I’influence des différents parametres géométriques sur
le dimensionnement d’un dissipateur a ailettes droites. On fera varier, au cours de cette section, chaque
parametre du dissipateur séparément, afin d’observer leur influence sur le comportement thermique d’un
dissipateur a ailettes droites en convection forcée.

5.3.1.2.1 Influence de la largeur de la semelle

Les dimensions du dissipateurs sont les mémes que celles fixées en 5.3.1.1 ; on considére une source
centrée de largeur 0,01m et de longueur 0,015m qui dissipe 60W. La largeur de la semelle variera pour
I’étude de 0,01m a 0,3m, soit une plage de ratio de surface allant de 0,0033 a 0,1. Le taux de remplissage
k sera fixé a 0,5 et le nombre d’ailettes a 10. Une évolution du CSPIy en fonction de la largeur de la
semelle est présentée Figure 97. Ici on ne prendra pas en compte la masse du ventilateur. En effet, la
section du dissipateur n’étant pas constante, nous avons choisis d’imposer une vitesse d’air constante en
entrée des ailettes plutdt que de considérer un profil (Q, P) de ventilateur. On fixera donc la vitesse de
I’air a 3m/s en entrée des ailettes.
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Figure 97: Evolution du CSPIy en fonction de la largeur de la semelle.

Il y a bien un maximum sur la plage de variation étudiée de la valeur du CSPIy, atteinte pour un ratio de
surface de 0,1, soit une largeur de semelle de 0,01m. Ce maximum ne correspond pas a la valeur
minimale de résistance thermique qui est atteinte pour une largeur de 0,07m, comme on peut le voir
Figure 98. Un écart de 0,63K/W est observé entre les résistances thermiques a 0,01m et 0,07m. En effet,
il existe une largeur minimale qui permettra la propagation tridimensionnelle de la chaleur produite par
la source. Au-dela de cette largeur de semelle, les performances thermiques du dissipateur sont
dégradées, la résistance thermique globale augmente a nouveau comme on peut le voir Figure 98. Le
fait d’avoir une semelle large va conduire a ce que les ailettes aux extrémités de la semelle soient peu
irriguées, donc proches de la température ambiante, et évacuent ainsi peu de chaleur. Ces phénomenes
vont contribuer a augmenter la résistance thermique globale du dissipateur. La masse augmentant
linéairement avec la largeur de la semelle, sa valeur minimale est donc obtenue pour une largeur de

0,01m, ce qui fait un écart de 0,9 kg entre le maximum de CPS/y, et le minimum de résistance thermique.
(N ]
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Figure 98: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de la largeur de la semelle.
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5.3.1.2.2 Influence de ’épaisseur de la semelle

Cette fois les dimensions du dissipateur sont les mémes que celles fixées en 5.3.1.1. L’épaisseur de la
semelle variera de 0,003m a 0,1m. La source définie est la méme que celle présentée section 5.3.1.2.1.
La vitesse de ’air circulant entre les ailettes est également fixée a 3m/s. L’¢évolution du CSPIy est
détaillée Figure 99. On peut donc observer un optimum de CSPI), pour une épaisseur de Smm de semelle.

11
“.a

CSPL (W/K"hg)
“« 5 & 8 %

=
=

4
" ol o2 003 LU 008 LN S N UKL LUK "l

Epuissenr de semelle 1 (m)

Figure 99: Evolution du CSPIy en fonction de l’épaisseur de la semelle.

La masse augmente avec |’épaississement de la semelle et la résistance thermique passe par un minimum
a 3,3mm avant d’augmenter a nouveau, comme on peut le voir Figure 100. L’écart de résistance
thermique entre I’optimum de CPSIy et de résistance thermique est de 0,06 K/W. Concernant la masse,
I’écart entre les deux optimums est de 1,2kg. Il existe une épaisseur optimale qui permet de répartir au
maximum la chaleur produite par la source de chaleur. Si la semelle est plus épaisse, la masse rajoutée
ne servira pas au transfert thermique, mais contribuera a augmenter la valeur de la résistance thermique

globale du systéme.
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Figure 100: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de l’épaisseur de la semelle.
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5.3.1.2.3 Influence de la longueur de la semelle

L’air circulant au sein des ailettes circule suivant la longueur de la semelle. Au lieu de considérer une
vitesse d’air circulant entre les ailettes, c’est un profil de ventilateur qui sera cette fois pris en compte.
En fonction de la longueur du dissipateur, et du ventilateur choisi, un point de fonctionnement aéraulique
est atteint. L’optimum de dimensionnement suivant la longueur du dissipateur peut donc influer sur ce
point de fonctionnement aéraulique et sur les performances thermiques du dissipateur. Ainsi, pour trois
ventilateurs différents, 1’évolution du CSPIy, en fonction de la longueur du dissipateur sera présentée
Figure 101.

Puisque le coefficient d’échange convectif est déduit du profil du ventilateur, les dimensions de la
semelle et des ailettes seront modifiées afin de respecter les contraintes géométriques imposées par le
ventilateur. Dans les cas de figure envisagés, les ventilateurs choisis sont carrés, il faut donc que la
largeur et la hauteur des ailettes soient les mémes. Ainsi, on considérera une semelle de 0,06m de large,
et de 0,008m d’épaisseur. La hauteur des 10 ailettes est également de 0,06m, pour une épaisseur de
0,0022m. La source considérée est toujours centrée sur la semelle, mais est carrée, de coté¢ 0,01m et
dissipe 60W. La masse des ventilateurs est prise en compte dans le calcul de la masse globale pour
chaque configuration.

Comme on peut le voir Figure 101, le point optimal de I’indice de performance CSPIy n’est pas
exactement le méme d’une configuration a ’autre, sur la plage de variation fixée, méme si ces variations

sont tres 1égeres.

/\"o:ntilaleur 60x60mm P=192W

» Ventilateur 60x60mm P=8.04W

CSPI, (Wik*kg)

Ventilateur
60x60mm P=3,14W

e
B e e

0 0.08 0l 018 0.2 0.25 03
Longueur de semelle L. (m)

Figure 101: Evolution du CSPIy en fonction de la longueur de la semelle, pour trois ventilateurs différents.

Pour ces trois configurations, les points de fonctionnement aérauliques obtenus pour les configurations
optimales sont présentées Figure 102. Les courbes de pertes de charges du dissipateur, pour chacune des
configurations représentées, sont superposées. C’est pourquoi seule I’une d’entre elles a été représentée
sur la Figure 102.
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Figure 102: Courbe (Q, P) des différents ventilateurs utilisés. Le profil de pertes de charge du dissipateur est
également représenté, ainsi que les points de fonctionnement aérauliques pour chacune des configurations
étudiées. Ces derniers sont signalés par les points rouges sur le graphe

Les valeurs des coefficients d’échange convectif obtenus pour les différentes configurations
sélectionnées sont détaillées Tableau 13. Cette table résume les valeurs des coefficients d’échange
appliqué aux ailettes /415, mais également les valeurs des coefficients d’échange convectif équivalent
appliqués sur la face inférieure de la semelle /o

Ventilateur P=8,04W | Ventilateur P=1,92W | Ventilateur P=3,14W

Coefficient d’échange

convectif ambiant havp 87,17 71,64 58,96
(W/m’K)

Coefficient d’échange

convectif ambiant hgg 1385 1223 1016
(W/m?K)

Ecart de h.4us, en
prenant le ventilateur

o 0
P=8,04W comme 17.8% 32,3%
référence
Ecart de hgo, en prenant
le ventilateur P=8,04W 11,7% 26,7%

comme référence

Tableau 13: Coefficients d’échange convectifs obtenus aux différents points de fonctionnement de I’étude

Bien que les points de fonctionnements soient différents, entre les trois ventilateurs utilisés, 1’écart relatif
entre les différents points de fonctionnement est relativement faible. Ces différences entre les
coefficients d’échanges sont liées aux différentes longueurs de dissipateur, pour les trois configurations
définies. La encore, le maximum de CSPIy ne correspond pas aux mémes dimensions que le minimum
de masse ou de résistance thermique.

11 existe une longueur optimale en fonction des performances du ventilateur choisi, qui permet d’assurer

le meilleur transfert convectif avec le moins de pertes de charges possible. Si le dissipateur est trop long,
et que le ventilateur n’est pas assez puissant, le point de fonctionnement aéraulique obtenu ne permettra
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pas d’extraire convenablement la chaleur produite par la source. Comme on peut le voir Figure 103, le
minimum de résistance thermique atteint n’est pas le méme en fonction du ventilateur choisi. La
résistance thermique la plus faible correspond bien au ventilateur le plus puissant.
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=
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Figure 103: Evolution de la résistance thermique Rru en fonction de la longueur de la semelle, pour trois
ventilateurs différents.

5.3.1.2.4 Influence de la hauteur des ailettes

Les dimensions du dissipateur sont similaires a celles décrites section 5.3.1.1. La hauteur des ailettes
variera de 0,0lm a 0,2m. La source définie est la méme que celle présentée section 5.3.1.2.1. On
imposera une vitesse d’air de 4m/s en entrée des ailettes. L’évolution du CSPIest présentée Figure 104.
Comme on peut le voir la valeur optimale pour le jeu de paramétres choisis est obtenue pour une hauteur
d’ailettes de 0,03m.
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Figure 104: Evolution du CSPIy en fonction de la hauteur des ailettes

Le minimum de résistance thermique est atteint pour 0,35m comme on peut le voir Figure 105, ce qui
donne un écart entre les résistances thermiques des deux optimums de 0,28K/W. La encore, il existe une
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hauteur optimale d’ailettes, qui permet de transporter la chaleur produite par la source jusqu’au contact
de I’air. Au-dela d’une certaine hauteur, la chaleur n’est plus transportée jusqu’a I’extrémité de ’ailette,
et la masse rajoutée n’améliore pas les performances thermiques.
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Figure 105 : Evolution de la résistance thermique en fonction de la hauteur des ailettes

5.3.1.2.5 Influence du taux de remplissage et du nombre d’ailettes

Dans un premier temps, le nombre d’ailettes sera fixé a 10, et le taux de remplissage k variera de 0,1 a
0,9. Les dimensions du dissipateur sont similaires a celles décrites section 5.3.1.1, excepté pour la
largeur de la semelle du dissipateur qui sera fixée a 0,06m. Cette fois c’est un profil de ventilateur qui
sera considéré pour déterminer le point de fonctionnement aéraulique, afin de déterminer le coefficient
d’échange convectif /4. Le ventilateur sélectionné est celui utilisé en section 5.3.1.2.3 et de puissance
8,04W. Sa section étant carrée, les dimensions du dissipateur ont été adaptées. De plus, la masse du

ventilateur est prise en compte lors de I’étude. La source définie est la méme que celle présentée section
53.1.2.1.

Plus le taux de remplissage augmente, plus I’épaisseur des ailettes augmente. L’espace inter ailettes
diminuera donc, ce qui augmentera normalement la vitesse de 1’air circulant entre les ailettes, mais
entrainera ¢galement une augmentation des pertes de charges du dissipateur. Ceci affectera le point de
fonctionnement aéraulique. Ce comportement peut se retrouver sur les Figure 106 et Figure 107, qui
représentent respectivement 1’évolution de la résistance thermique et du coefficient d’échange convectif
appliqué aux ailettes A5, en fonction du taux de remplissage. Comme on peut le voir, il existe une
valeur optimale de taux de remplissage qui permettra d’obtenir la résistance thermique la plus faible.
Cette résistance minimale est atteinte pour une valeur de & de 0,7.
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Figure 106: Evolution de la résistance thermique en fonction du taux de remplissage k, pour un nombre
d’ailettes fixé a 10.
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Figure 107: Evolution du coefficient d’échange convectif appliqué aux ailettes en fonction du taux de
remplissage k, pour un nombre d’ailettes fixé a 10.

Cependant, si on regarde I’évolution du CSPIy, on se rend compte que I’optimum de dimensionnement
est obtenu pour une valeur de taux de remplissage faible. Cependant, si ce taux est extrémement faible,
les ailettes deviennent trés fines et donc ne pourront pas conduire la chaleur, ce qui résultera en une
augmentation de la résistance thermique et, par conséquent, en une réduction de I’indice de performance.
On observe un écart de 0,1K/W entre les résistances thermiques du minimum de résistance thermique
et le maximum de CSPy.
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Figure 108: Evolution du CPSIy en fonction du taux de remplissage k, pour un nombre d ailettes fixé

En fixant le taux de remplissage et en faisant varier le nombre d’ailettes, pour une section de dissipateur
fixée (i.e. largeur et longueur de semelle fixe), on observe le comportement du CPS/ys présenté Figure
109. La, le nombre d’ailette varie de 10 a 50. Les dimensions du dissipateur ainsi que celles de la source
n’ont pas varié. Le taux de remplissage & est fixé a 0,5. Le méme ventilateur est utilisé pour déterminer
le point de fonctionnement aéraulique. La masse de ce dernier est également prise en compte dans le
calcul de masse totale du systéme. Comme on peut le voir, le CPSI) atteint une valeur maximale pour
20 ailettes. La résistance thermique atteint son minimum pour 20 ailettes également, comme on peut le
voir Figure 110. En effet, lorsque le taux de remplissage est fixé, la masse du systéme ne varie pas avec
le nombre d’ailettes. L’évolution CSPIy est donc le reflet direct de I’évolution de la résistance
thermique.
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Figure 109: Evolution du CPSIy en fonction du nombre d’ailettes, pour un taux de remplissage k fixé a 0,5.
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Figure 110: Evolution de la résistance thermique en fonction du nombre d’ailettes, pour un taux de remplissage
kfixé a 0,5.

Concernant 1’évolution du coefficient d’échange Aus, on remarque que plus le nombre d’ailettes
augmente et plus le coefficient d’échange diminue. Ceci est normal puisque I’espace entre les ailettes
diminue dans ce cas. Les pertes de charge du systeme vont donc augmenter, ce qui va dégrader les
performances thermiques, comme on peut le voir Figure 111. La valeur de résistance n’est pas minimale
lorsque le coefficient d’échange convectif est maximal en raison du nombre d’ailettes. En effet, méme
si I’échange par convection est plus intense, le nombre d’ailettes n’est pas suffisant pour drainer
completement la chaleur produite jusqu’a I’air ambiant. Une partie de la chaleur produite par la source
n’est donc pas correctement évacuge.
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Figure 111: Evolution du coefficient d’échange convectif appliqué aux ailettes en fonction du nombre d ailettes,
pour un taux de remplissage k fixé a 0,5.

5.3.1.2.6 Optimisation géométrique
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Via les sections précédentes, plusieurs optimums de design ont été obtenus, en fonction de la dimension
que I’on considérait. L’optimum de résistance thermique n’est pas le méme, en fonction de la dimension
considérée. De plus, I’optimum de CSP/y, qui permet d’obtenir le couple (Rru, Masse) le plus faible est
différent d’un optimum de masse, ou de résistance. La masse minimale globale du dissipateur ne
correspond pas aux minimums de design obtenus lorsqu’une seule dimension est prise en compte. De
méme que la résistance thermique minimale. Il faut donc pouvoir effectuer une optimisation
multiparamétrique afin de déterminer le minimum global de design, qui offrirait la résistance thermique
la plus faible ou la masse la plus petite, en fonction des contraintes que 1’on souhaite imposer. Utiliser
une modélisation nodale ou par éléments finis au cours de cette optimisation conduirait a des temps de
calcul importants et c’est typiquement dans ce contexte que le modele analytique est pertinent, et c’est
ce qui sera présenté dans les sections suivantes.

5.3.2 Optimisation globale
5.3.2.1 Exploration systématique

Réaliser une exploration systématique, a partir du modéle analytique du chapitre 2, revient a suivre le
processus présenté Figure 112,

Choix d'un systeme © dissipatenr,
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source, ventilatenr
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A
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1
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4
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déchange convectif applique aux
allettes

i

Minimaim de masse pour wmw Evatuation do modéde thermigue
résistance thesmique fixee assocle any alleties
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Figure 112: Procédure d’optimisation de la masse d’un dissipateur a ailettes droites pour une résistance
thermique donnée, de maniere directe.

Cela est envisageable puisque 1’évaluation de la résistance thermique et de la masse du dissipateur est
effectuée en 5,5ms, pour une configuration donnée. Cette durée d’exécution a été obtenue apres
implémentation sous MATLAB du modéle présenté en chapitre 2, sur un ordinateur possédant un cceur
Intel 17, 1, GHz et 8GB de mémoire RAM. Ainsi, la détermination de 1’ensemble des valeurs de
résistance thermique et de masse, pour chaque jeu de parametres, peut étre envisagée.
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Pour effectuer cette exploration systématique, un cas de figure concret a été envisagé. Un dissipateur a
ailettes droites en convection forcé, utilis¢é a I’IRT Saint Exupéry, a été utilisé comme point de
comparaison de 1’étude qui suivra. Ce dissipateur est représenté Figure 113. L’¢paisseur de la semelle
est de 10,5mm. Le taux de remplissage est de 0,3097.

Figure 113: Dissipateur thermique et module de puissance de référence utilisé a I'IRT Saint Exupéry.

Ce dissipateur en aluminium est associé¢ a un onduleur triphasé dédié a des applications aéronautiques,
utilisant un module SiC (référence CCS050M12CM2, de fabrication CREE), de puissance nominale
15kW. La source de chaleur est ici le module de puissance de 0,047m de large, et de 0,108m de long.
Le ventilateur associ¢ a ce dissipateur possede la caractéristique (Q, P) illustrée Figure 114. La résistance

thermique fournie par le fabricant est de 0,175 K/W pour le ventilateur a sa puissance maximale.
"

" LR S R CR) 0 LALLM W wern
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Figure 114: Profil (O, P) du ventilateur associé au dissipateur de référence.

Il est a noter que cette valeur de résistance thermique est donnée pour un cas de figure ou la surface de
la source est la méme que celle de la semelle. Le dissipateur thermique complet pese 0,830kg, et le
ventilateur associe en pese 0,060kg, ce qui fait une masse globale du systéme de 0,896kg.
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Les paramétres qui varieront durant cette étude, ainsi que leur plage de variation, sont présentés Tableau
14.

Parameétres Valeur minimale Valeur maximale Noml.)re de
points
Longueur de semelle (m) 0,108 0,150 5
Largeur de semelle (m) 0,047 0,062 5
Epaisseur de semelle (m) 0,003 0,020 9
Hauteur d’ailettes (m) 0,01 0,08 9
Nombre d’ailettes 10 40 31
Taux de remplissage & 0,1 0,9 11

Tableau 14: Parameétres pris en compte lors de ['optimisation de la masse et de la résistance thermique du
dissipateur a ailettes, a partir du dispositif existant.

Les valeurs basses de la largeur et de la longueur de la semelle correspondent aux dimensions du module
de puissance. La borne basse d’épaisseur de semelle est de 3mm, afin d’assurer une tenue mécanique au
dispositif. Les bornes d’évolution de hauteur d’ailettes sont choisies telles que la borne haute ne soit pas
trop importante par rapport aux dimensions du dissipateur de référence. Concernant la borne basse elle
est choisie autours de 10mm afin de pouvoir canaliser le flux d’air produit par le ventilateur via un « air
duct ».

Le total de combinaisons explorées est de 690525. L’étude menée a duré 24 minutes, sur le méme
ordinateur que celui utilisé précédemment. La discrétisation des parameétres géométriques définis se fait
sur un petit nombre de points. Comme le nombre de parametres a faire varier est important, le « pas »
d’observation de chaque variable est faible (peu de points envisagés pour chaque variable). Ainsi, méme
s’il est possible d’atteindre une configuration présentant une mase minimale au global, la précision des
résultats obtenus sur les parameétres géométriques liés a cette configuration dépendra du « pas »
d’observation de chaque variable.

A partir de ’ensemble de ces variations paramétriques, deux explorations systématiques ont ét¢ menées.
Dans un premier temps, c’est la valeur de résistance qui a été minimisée. Les caractéristiques du
dissipateur a résistance thermique minimale dans ce domaine sont données en Tableau 15, ainsi que les

¢écarts relatifs par rapport au dispositif de référence définis par Ax = T%ref La masse du ventilateur est

Xref
prise en compte et est de 66g.
P \ Valeur au point Ecart relatif Ax au dissipateur de
arametres . . Lo
minimal référence (%)
Longueur de semelle (m) 0,15 0%
Largeur de semelle (m) 0,062 0%
Epaisseur de semelle (m) 0,0094 -10,5%
Hauteur d’ailettes (m) 0,08 +23%
Nombre d’ailettes 21 +162%
Taux de remplissage k 0,34 +9,7%
Masse totale (kg) 0,9840 +8,9%
Résistance thermique (K/W) 0,1343 -23,2%

Tableau 15: Jeu de paramétres obtenus lorsque la résistance thermique du dissipateur dimensionné a été
minimisée. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant I’écart
relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence.

Comme on peut le voir Tableau 15 la solution optimale posséde une résistance thermique 23,2% plus
faible que celle de la référence bien que la masse soit seulement 9% plus importante. Par la suite, pour

132



Chapitre 5 — Optimisation de systéeme de refroidissement

une valeur de résistance fixée a celle du dissipateur de référence, soit 0,175K/W, c’est la masse globale
du systéme qui a été minimisée. Le point de dimensionnement obtenu est présenté Tableau 16.

Paramétres Valeur au point minimal | Ecart relatif Ax au dissipateur de référence (%)

Longueur de semelle (m) 0,1080 -28%

Largeur de semelle (m) 0,0620 0%

Epaisseur de semelle (m) 0,0030 -71,4%

Hauteur d’ailettes (m) 0,0450 -29,1%

Nombre d’ailettes 38 +375%

Taux de remplissage k 0,1800 -41,8%

Masse totale (kg) 0,2666 -70,2%

Résistance thermique (K/W) 0,174 -0,57%

Tableau 16: Jeu de paramétres obtenus pour minimisation de la masse du dissipateur, pour une résistance
thermique contrainte. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant
[’écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence.

Cette fois, pour une contrainte thermique fixée, c¢’est la masse globale du dissipateur que I’on cherche a
optimiser. La masse obtenue apres optimisation est 70% plus faible que la masse globale du systéme de
référence associant dissipateur et ventilateur.

Comme on peut le voir Tableau 16, la semelle du dissipateur est la zone qui a été la plus réduite, par
rapport au dissipateur de référence. En effet, la semelle a quasiment pris les dimensions du module de
puissance a refroidir. De plus, I’épaisseur minimale de la semelle a été choisie. Ainsi, la semelle
proposée pour le nouveau design est 5 fois plus 1égeére que la semelle du dissipateur de référence. Méme
si la hauteur d’ailettes proposée est plus faible que le dissipateur de référence, le nombre d’ailettes est
plus important, et leur épaisseur est beaucoup plus faible (0,2mm contre 1,45mm pour les ailettes
centrales du dissipateur de référence).

La configuration présentant la masse minimale sur les domaines de variation des parametres
géométrique correspond, sur le domaine d’étude défini, a une configuration ou I’épaisseur et la longueur
de la semelle sont minimales. Figure 115, I’évolution de la résistance thermique en fonction de la masse
est représentée. Les 690525 points explorés en faisant varier I’intégralité des parametres définis sont
représentés en Figure 115. La couleur de chaque point représente une longueur de dissipateur. Sur les
limites géométriques fixées, il a été possible de définir une configuration donnant le minimum de masse
global pour une valeur de résistance thermique donnée.
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Figure 115: Evolution de la résistance thermique globale du dissipateur en fonction de la masse pour [’ensemble
des configurations envisagées lors de [’étude. Le front de Pareto représente sur cette figure indique [’ensemble
des solutions optimales pour les critéres du probleme. Les points obtenus (le minimum de masse pour une valeur
de résistance fixée et le minimum de résistance globale, ainsi que le dissipateur de référence) sont représentés
sur ce graphique.

Le dissipateur de référence utilisé pour cette étude ne peut pas étre décrit a partir du modele analytique
du chapitre 2. Les ailettes ne sont pas toutes de la méme épaisseur. Elles ne sont également pas toutes
droites (zone médiane, travail de la surface latérale pour intensifier le transfert convectif). Ceci implique
que le dissipateur de référence ne corresponde pas a la configuration décrite via le modéle analytique
utilisé. Toutefois, pour les mémes performances thermiques, via le modeéle analytique que nous avons
développé, il est possible de réduire la masse du dispositif.

11 est possible qu’un tel travail au niveau des ailettes, et qu’une semelle aussi épaisse aient été proposé
dans le dissipateur de référence pour des raisons de tenue mécanique ou d’intensification des transferts
convectifs afin d’assurer un bon fonctionnement du dissipateur en situation réelle. Les dimensions
géométriques obtenues via I’optimisation réalisés ne sont peut-tre pas réalistes, au vu de la finesse des
ailettes proposées et n’assurent peut-&tre pas la bonne tenue mécanique du dispositif et nécessitent d’étre
retravaillées a partir de contraintes autres que des contraintes thermiques.

Toutefois, on voit clairement qu’a partir du modeéle analytique, et de maniére directe, il est possible
d’aller explorer un trés grand nombre de solutions. Pour une contrainte thermique réaliste, il est donc
envisageable de déterminer un optimum de design qui assure ces performances et qui permette de réduire
la masse.

Pour augmenter la précision du résultat obtenu lorsque 1’on cherche @ minimiser la masse d’un systéme
pour une résistance thermique donnée, il est nécessaire d’augmenter le « pas » d’observation de chaque
variable considérée. Des méthodes déterministes, basées sur des algorithmes de gradient, permettent
d’augmenter la précision des résultats obtenus, ainsi que leur rapidité d’exécution. Elles sont toutefois
sensibles a la présence de minimums locaux ainsi qu’a la valeur du point de départ de I’é¢tude menée.
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5.3.2.2 Optimisation par méthode déterministe

Explorer de maniére directe un grand nombre de solutions est possible, comme on vient de le voir en
section 5.3.2.1. Cependant, si les plages de variations ou la résolution de chaque variable sont plus
grandes, le temps d’effectuer 1I’¢tude compléte et de chercher le minimum dans la matrice de solution
obtenue va également augmenter.

Afin de réduire le temps de recherche de minimum, il est possible de passer par une méthode dite
« déterministe », pour chercher le minimum global de masse, lorsqu’une valeur de résistance thermique
est fixée. Pour cela, on utilisera la fonction finincon de MATLAB, afin de réduire la masse du
dissipateur, en contraignant la résistance thermique des configurations explorées. L’avantage de cette
fonction c’est qu’elle permet une recherche de minimum pour une fonction non linéaire et multi variable,
ce qui est le cas ici. En effet, la masse globale du dissipateur est définie comme la somme du produit
des 6 parametres géométriques décrivant le dissipateur, tel que 1’on peut le voir en équation (75).

M = pspmprre "W L Hs + paierres * Na * Ea - Ha " L + Mygnriiateur (75)

OV psemeLLE €t panerres sont respectivement les masses volumiques de la semelle et des ailettes en kg/m?.
Myenmiareur correspond a la masse du ventilateur associé au dissipateur, en kg.

Au lieu d’explorer I’intégralité des solutions et d’effectuer une recherche de minimum pour une
contrainte donnée, cette fois la solution obtenue a partir d’un jeu de parameétres est testée pour vérifier
la contrainte imposée. En fonction du résultat obtenu, le jeu de paramétres suivant exploré sera adapté.
L’algorithme utilisé est 1’algorithme du point intérieur, qui se base sur le calcul des dérivées premiéres
et secondes de la fonction objective pour déterminer I’évolution des parameétres définissant le probleme
d’optimisation. Le principe d’une telle optimisation est illustré Figure 116.
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Figure 116: Procédure d’optimisation de la résistance thermique d’un dissipateur a ailettes droites, en utilisant
la fonction fimincon de MATLAB.
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11 est important de bien choisir son point de départ, car il conditionnera le point d’arrivée. Avec autant
de parametres, il est trés facile de tomber sur un minimum local, lors de la recherche du minimum de
masse.

Pour cette ¢tude, les plages de variation de parametres géométriques choisies sont les mémes que celles
définies en section 5.3.2.1. La masse globale du dissipateur sera minimisée, et on imposera une
résistance thermique inférieure a 0,175K/W. Cette valeur de résistance est celle du dissipateur de
référence présenté Figure 113.

Le point de départ choisi pour notre étude correspond a la configuration obtenue en section 5.3.2.1 et
présenté en Tableau 15 et donnant la résistance thermique minimale globale sur la plage de variation
définie pour les parameétres géométriques. Ce point de départ respecte la contrainte de résistance
thermique, ainsi que les bornes de valeurs de parametres. Le dimensionnement obtenu est présenté
Tableau 17. La encore on déterminera 1’écart relatif entre les parameétres obtenus par cette optimisation,
et les deux configurations de référence choisies.

Valeur Ecart relatif Ax par Ecart relatif Ax au
Paramétres finale rapport a I’exploration dissipatgur de
optimisation | systématique Tableau 16 référence Figure 113
finincon (%) (%)
Longueur de semelle (m) 0,1197 +10,80% -20%
Largeur de semelle (m) 0,0616 -0,64% -0,64%
Epaisseur de semelle (m) 0,004 +33,3% -61,9%
Hauteur d’ailettes (m) 0,0564 +25,33% -11,18%
Nombre d’ailettes 37 -2,6% +270%
Taux de remplissage &k 0,3226 +79,2% +4,16%
Masse totale (kg) 0,5085 +90,7% -43,24%
Résistance thermique (K/W) 0,1729 -0,63% -1,2%

Tableau 17: Jeu de parametres obtenus lorsque la masse du dissipateur dimensionné a été minimisée, pour une
résistance thermique fixée. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en
calculant I’écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence, et en déterminant
I’écart relatif par rapport a 'optimum de masse obtenu en 5.3.2.1. La convergence de minimisation de la masse
a duré 3,4 secondes, sur le méme ordinateur que précédemment, contre 24 minutes pour l’exploration
systématique effectuée en section 5.3.2.1.

Les résultats en Tableau 17 montrent clairement que 1’algorithme obtient un minimum local étant donné
que la masse minimale du dissipateur est 90,7% plus importante que celle obtenue par 1’exploration
systématique. A partir des résultats de 1’exploration systématique effectuée en section 5.3.2.1, il est
possible de déterminer le nombre de minimums locaux existants sur les bornes du domaine d’étude. 7
minimums (6 locaux et 1 global) ont été ainsi obtenus, sur les bornes du domaine d’étude, avec la
résolution utilisée, et définie en Tableau 14. Bien évidemment, le nombre réel de minimums locaux peut
gtre bien plus important que ceux trouvés par I’exploration systématique vue sa faible résolution.

Pour pallier au risque de converger vers un de ces minimums locaux, il est possible de passer par une
optimisation dit « multistart », qui permet de sélectionner simultanément un certain nombre de points
de départs pour explorer un grand nombre de solutions et chercher a faire converger 1’algorithme de
gradient vers la valeur minimale de masse atteignable, respectant la contrainte de résistance thermique
fixée. On considérera 729 points de départs. Chaque paramétre pourra pendre trois valeurs : borne
inférieure de sa plage de variation, borne supérieure, et milieu d’intervalle. Le meilleur résultat obtenu
aprés I’optimisation lancée pour les 729 points de départ est donné en Tableau 18. Le calcul a pris 15
minutes.

136



Chapitre 5 — Optimisation de systéeme de refroidissement

Valeur Ecart relatif Ax par Ecart relatif Ax au
Parameétres finale rapport a ’exploration dissipatgur de
optimisation systématique Tableau 16 référence Figure 113
finincon (%) (%)
Longueur de semelle (m) 0,15 +38.,8% 0%
Largeur de semelle (m) 0,0545 -12,1% -1,37%
Epaisseur de semelle (m) 0,0115 +283,3% +9,5%
Hauteur d’ailettes (m) 0,08 +77,8% +26%
Nombre d’ailettes 40 +5,2% +400%
Taux de remplissage k 0,1 -0,44% -67,7%
Masse totale (kg) 0,2676 +0,37% -70,1%
Résistance thermique (K/W) 0,1734 -0,35% -0,91%

Tableau 18 : Jeu de parameétres obtenus lorsque la masse du dissipateur dimensionné a été minimisé, pour une
résistance thermique fixée, apreés une optimisation « multistart » base sur des algorithmes de gradient. Une
comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant I’écart relatif entre les

dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence, et en déterminant l’écart relatif par rapport a
[’optimum de masse obtenu en section 5.3.2.1.

La encore, la configuration obtenue, qui donne la masse minimale pour une résistance thermique donnée,
ne correspond pas au minimum global, bien que 1’écart de masse obtenu soit trés faible entre les deux
configurations. Il est également a noter que les dimensions de la configuration obtenue en Tableau 18 et
celle obtenue en Table16 (par exploration systématique) sont trés différentes, ce qui montre 1’existence
de plusieurs minimum locaux. Passer par des méthodes d’optimisation telles que des algorithmes
génétiques ou des réseaux neuronaux pourrait permettre de pallier a ce probleme de minimums locaux.

Bien que cet écart soit faible, nous avons cherché a affiner la recherche du minimum global de masse
sur le domaine d’étude choisi en raffinant le « pas d’observation » choisi. Ceci nous permettra de
déterminer I’influence du pas d’observation sur la précision des résultats obtenus, et de rechercher de
maniere plus fine la présence d’un minimum global sur les bornes d’études définies en Tableau 14.

5.3.2.3 Influence du « pas d’observation » sur la précision des résultats obtenu par exploration

systématique.

Nous avons donc décidé de raffiner le « pas » d’observation autours du minimum global obtenu Tableau
16 en section 5.3.2.1 et d’effectuer une nouvelle exploration systématique autours de ce point. Les plages
de variation de chaque parameétre sont données en Tableau 19 Les bornes maximales et minimales sont
définies comme valant respectivement +10% et -10% de la valeur optimisée, donnée en Tableau 16. Si
les nouvelles bornes d’étude définies dépassent celles définies en table 14, alors elles sont prises a la
valeur limite définie en Table 14.

Parameétres Valeur minimale Valeur maximale Noml.)re de
points
Longueur de semelle (m) 0,108 0,1188 11
Largeur de semelle (m) 0,0558 0,062 11
Epaisseur de semelle (m) 0,003 0,0033 11
Hauteur d’ailettes (m) 0,0405 0,0495 11
Nombre d’ailettes 34 40 9
Taux de remplissage k& 0,162 0,198 11

Tableau 19: Paramétres pris en compte lors de [’optimisation de la masse et de la résistance thermique du
dissipateur a ailettes, a partir de la configuration donnée en Tableau 16.

La configuration présentant la masse minimale, pour une résistance thermique donnée est présentée en
Tableau 20. En raffinant le « pas d’observation » sur les bornes du domaine d’étude défini, il a donc été
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possible de réduire a nouveau la masse du systéme, tout en se rapprochant de la valeur de résistance
thermique voulue (0,175K/W). On peut donc confirmer que la résolution choisie pour décrire le domaine
d’évolution des paramétres géométriques a une influence sur la précision du probléme. L’écart entre les
deux minimums de masses obtenus par exploration systématique est de quasiment 10% au niveau de la
masse.

Valeur Ecart relatif Ax par Ecart relatif Ax au
Parametres 'ﬁn'ale rapport a I’exploration dissipatgur de
optimisation | systématique Tableau 16 | référence Figure 113
fmincon (%) (%)
Longueur de semelle (m) 0,108 0% -28%
Largeur de semelle (m) 0,062 0% 0%
Epaisseur de semelle (m) 0,003 0% -71.42%
Hauteur d’ailettes (m) 0,0414 -8% -34,8%
Nombre d’ailettes 34 -10,5% +325%
Taux de remplissage &k 0,162 -10% -47,7%
Masse totale (kg) 0,2414 -9,5% -73%
Résistance thermique (K/W) 0,1747 +0,40% -0,17%

Tableau 20: Jeu de parameétres obtenus pour minimisation de la masse du dissipateur, pour une résistance
thermique contrainte. Une comparaison avec les dimensions du dissipateur existant a été effectuée, en calculant
[’écart relatif entre les dimensions obtenues et celles du dissipateur de référence.

5.4 Dimensionnement comparé entre un dissipateur a
ailettes droites et dissipateur a ailettes droites associé a
un caloduc

Dans cette section, la masse des dissipateurs décrits par deux modeles présentés dans les Chapitres 2 et
4 sera comparée, pour une performance thermique donnée. La configuration choisie ne sera pas basée
sur une application spécifique, mais définie de telle sorte a ce que les deux modeles aient la méme
performance thermique.

On considere ainsi une source de puissance carrée, de coté 0,01m, qui dissipe 10W. Cette source sera
placée au centre de la semelle d’un dissipateur a ailette. Le ventilateur choisi est celui de puissance
8,04W, utilisé en section 5.3.1.2.3, dont la caractéristique (Q, P) est présentée en Figure 117, sera associé
au dissipateur a ailettes. La température maximale de la source de chaleur est choisie égale a 55°C. L air
ambiant est considéré a 25°C. La masse du ventilateur (90g) sera prise en compte dans le calcul de la
masse globale.
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Figure 117: Profil (Q,P) du ventilateur associé aux dissipateurs a ailettes droites (avec et sans caloduc).

La configuration du dissipateur a ailettes droites en convection forcée sélectionnée est obtenue apres
optimisation de sa masse, pour une résistance thermique de 2,9K/W, en utilisant 1’exploration
systématique comme montrée section 5.3.2.1. Cette configuration est donnée en Tableau 21.

Paramétres Valeurs optimisées

Longueur de semelle (m) 0,03
Largeur de semelle (m) 0,03
Epaisseur de semelle (m) 0,003
Hauteur d’ailettes (m) 0,01
Nombre d’ailettes 17

Taux de remplissage k 0,74

Masse totale (kg) 0,1012
Température maximale de la source (°C) 53,8
Résistance thermique (K/W) 2,88

Tableau 21: Dimensions du dissipateur a ailettes droites en convection forcée obtenu pour assurer une
température de source de 55°C.

Concernant le dimensionnement du dissipateur a ailettes droites en convection forcée associ¢e a un
caloduc, le dimensionnement s’est fait manuellement, sans recherche d’un optimum de masse. Le
caloduc choisi est considéré comme ayant une conductance infinie. Sa puissance maximale admissible
est de 100W. Les dimensions géométriques qui lui sont associées sont tirées de [80].

Comme indiqué en section 4.2.4 du Chapitre 4, 1’établissement du modéle de dissipateur a ailettes droites
en convection forcée associé a un caloduc nécessite quelques itérations pour déterminer la température
de paroi du condenseur a partir de la puissance a évacuer de la source de chaleur. L’établissement de ce
modéle est présenté en Figure 118.
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Figure 118: Procédure d’établissement du modéle de dissipateur a ailettes droites en convection forcée associée
a un caloduc, une fois implémenté sous MATLAB.

Le condenseur du caloduc fait 62,5mm de long. C’est la dimension du condenseur qui imposera le
nombre d’ailettes considérées. Le caloduc considéré est plat, mesure 11,7mm de large pour 4 mm de
haut. Le fluide caloporteur envisagé est de I’eau distillée, et le réseau capillaire utilisé est de la poudre
frittée. La masse du caloduc est de 31,9g. Les dimensions du dissipateur associé au caloduc sont
présentées en Tableau 22.

La semelle du dissipateur est considérée 1égérement plus grande que la surface de la source de chaleur,
afin de se placer dans un cas ou ’effet de spreading suivant la profondeur de la semelle est négligeable.
Le caloduc est considéré idéal dans ce dimensionnement, avec une conductance infinie, ainsi la
température au niveau de la paroi du condenseur est la méme qu’au niveau de 1’évaporateur.

Il y aura donc 15 ailettes, réparties sur la hauteur du condenseur qui feront 0,1m de hauteur, pour 3mm
d’épaisseur. L’espace entre deux ailettes est de 1,3mm.

Paramétres Valeurs optimisées

Longueur de semelle (m) 0,03
Largeur de semelle (m) 0,03
Epaisseur de semelle (m) 0,003
Hauteur d’ailettes (m) 0,1
Nombre d’ailettes 15

Taux de remplissage k 0,032
Masse totale (kg) 0,4310
Température maximale de la source (°C) 54
Résistance thermique (K/W) 2,9

Tableau 22: Dimensions du dissiapteur a aielttes droites en convection forcée associé a un caloduc pour obtenir
une température de source de 55°C.

La température de la source de chaleur est ici de 54°C, pour une température de caloduc de 25,7°C.
L’écart entre les masses des deux configurations est de 330g.
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La configuration de dissipateur associant ailettes et caloduc présentée en Tableau 22 a été obtenue apres
différentes itérations manuelles. Seul un caloduc est pris en compte dans ce modéle. Comme on peut le
constater, le dissipateur a ailettes droites en convection forcée présenté une masse 4 fois plus faible que
le dissipateur associ¢ a un caloduc, pour une faible densité de puissance.

Dans le cas du dissipateur définit en Tableau 22, la semelle seule (sans caloduc), pése 0,0103kg. Les
ailettes présentent une masse de 0,3158kg. Méme si la masse du caloduc vient s’ajouter a la masse
globale du systéme, la partie la plus lourde du dissipateur défini en Tableau 22 est donnée par les ailettes.
Pour optimiser la masse d’un tel systéme, il faut dans un premier temps passer par une optimisation des
ailettes qui lui sont associées.

La densité de puissance du cas de figure présenté ici est trés basse, puisque la source de chaleur évacue
10W/cm?. 1l semble donc logique que le systéme incluant un caloduc présente une masse plus importante
que le dissipateur a ailettes droites. Il n’a pas été choisi de comparer les deux modéles sur une forte
densité de puissance, parce que la température de la source de chaleur obtenue par le modéle de
dissipateur avec caloduc est trés ¢levée. Il a donc été choisi de se ramener a un cas de figure basse
puissance, pour éviter de se retrouver avec des systémes présentant de trés fortes valeurs de résistance
thermique. On peut cependant voir qu’il est possible de comparer pour une performance thermique
donnée, les masses de deux systemes de refroidissement différents, a partir des modeles présentés en
chapitre 2 et 4.

Si les densités de puissance a évacuer sont plus importantes, les dissipateurs a ailettes droites en
convection forcée atteignent des limites, comme il a été présenté en 1.2.2 du chapitre 1. L’association
de dissipateur a ailettes avec des caloducs prend alors tout son sens. Pour pouvoir évacuer des densités
de puissance plus importantes par ce type de systéme de refroidissement, il faudrait alors pouvoir réduire
la résistance thermique de la semelle. Cela peut se faire par exemple en diminuant I’épaisseur de la
semelle pour réduire ’espace entre le caloduc et la source de chaleur. De plus, 1’allongement de la
semelle suivant la longueur permettrait de mettre a profit toute la surface de I’évaporateur du caloduc.
Le modele de semelle développé en chapitre 4 ne permet pas de prendre cela en compte, puisque le
modéle proposé est un modele en 2 dimensions.

Il pourrait également étre intéressant d’associer plusieurs caloducs au dissipateur afin de mieux répartir
la chaleur de la source au sein des ailettes. Le modele présenté ici n’en considére qu’un seul. Cependant,
a partir des considérations présentées en section 4.2.3.2 du chapitre 4, développer un modéle d’ailettes
prenant en compte plusieurs caloducs semble possible.

5.5 Conclusion

Au cours de ce chapitre, le modéle de dissipateur a ailettes droites présenté en Chapitre 2 a pu étre
comparé¢ avec un logiciel commercial (R-TOOL de MERSEN). Un écart maximal de 6% sur les
performances thermiques a pu étre observé sur les différents cas testés. Les temps d’exécution de 1’outil
de MERSEN et du mod¢le analytique sont proches. Cependant, le modéle développé est enti¢rement
paramétrable par un utilisateur, ce qui permet d’effectuer des études de sensibilités plus vastes.

Ainsi, la sensibilit¢é du dimensionnement d’un dissipateur a ailettes droites a ses parameétres
géométriques et a la position de la source a été explorée. Déterminer ces sensibilités est important si 1’on
veut optimiser au mieux les performances thermiques et la masse du dissipateur a ailettes. Dans cette
optique, I’influence des paramétres géométriques sur le dissipateur a ailettes droites a été effectuée en
se basant sur un indice de performance : le CSPIy. Nous avons défini cet indice comme I’inverse du
produit de la résistance thermique et de la masse du dissipateur.

Comme nous avons pu le constater, I’optimum de dimensionnement (CSPIy maximal) n’est pas le méme
en fonction du paramétre géométrique considéré. Déterminer le dissipateur de masse minimale assurant
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une certaine performance thermique nécessite la prise en compte de I’intégralité des paramétres
géométriques définissant le dissipateur. Grace au mod¢le présenté en Chapitre 2, une telle optimisation
a été menée. L’usage du modele analytique dans des routines d’optimisation (exploration systématique
ou méthode déterministes) présente donc un vrai intérét. Comme nous avons pu le voir, un grand nombre
de configurations peuvent étre explorés, dans des temps raisonnables (autours de 24 minutes pour
690000 configurations) afin de déterminer le minimum global de masse, pour une résistance thermique
donnée, par exemple. Le nombre de parametres étant important, il n’a pas été possible d’atteindre le
minimum global en passant par une méthode déterministe, via la fonction finincon de MATLAB.
Cependant, les minimums locaux atteints présentaient tous une masse au moins 40% plus faible que la
masse du dissipateur de référence.

En fin de chapitre, une premiere comparaison entre les modeéles présentés en Chapitre 2 et en Chapitre
4 a pu étre effectu¢e. Pour les mémes performances thermiques, la masse du dissipateur associe au
caloduc est 4 fois plus élevée. Ceci est principalement lié¢ aux approximations faites sur le modele de
semelle, qui est représentée en deux dimensions. Il faudrait développer un modéele tridimensionnel de la
semelle du dissipateur, pour affiner le modé¢le analytique. De plus, le dimensionnement obtenu a été fait
manuellement, et n’a pas été obtenu aprés optimisation. Aller plus loin dans le dimensionnement de
dissipateur a ailettes droites associ¢ a un caloduc nécessitera donc d’intégrer le modele développé dans
une routine d’optimisation. Ceci afin de pouvoir dimensionner au mieux les dimensions et le nombre
d’ailettes, les dimensions de la semelle, le nombre de caloducs...
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Conclusion Générale et Perspectives

Réduire I’empreinte écologique des systémes de transport aérien en développant des aé¢ronefs dits plus
¢lectriques nécessite de travailler a une meilleure intégration des convertisseurs d’énergie électriques
embarqués. La masse de ces convertisseurs d’énergie est en grande partie due a celle de leur systéme de
refroidissement. Ainsi, il est fondamental de pouvoir réduire au maximum la masse des systemes de
refroidissement, tout en assurant des performances thermiques nécessaires au bon fonctionnement du
convertisseur.

Il existe de nombreuses facons de modéliser un systéme de refroidissement, mais ces méthodes sont
souvent numériques et chronophage, ce qui les rend difficilement utilisable pour de I’exploration de
solution par variation des paramétres géométriques. De plus, ce sont des modeles nécessitent souvent
des outils spécifiques, parfois complexes a coupler avec d’autres méthodes de dimensionnement.

Cest pourquoi nous avons choisis, durant cette thése, de développer des modéles analytiques de
systémes de refroidissement usuels en électronique de puissance. Notre choix s’est porté sur des
systémes de refroidissement a air : dissipateur a ailettes droites en convection forcée, et dissipateur a
ailettes droites en convection forcée associé a des caloducs. La description analytique se préte bien pour
des objets aussi « simples » géométriquement.

Les modeles développés a partir des configurations établies relient ainsi les températures de sources de
chaleur (des modules de puissance ou des semi-conducteurs de puissance discrets, par exemple), a la
température de 1’air ambiant, sous forme d’une fonction mathématique explicite des paramétres
géométriques et des caractéristiques de 1’environnement. Pour I’établissement de ces modeles, diverses
approximations géométriques ont été effectuées (caloduc rectangulaire au lieu de circulaire), ainsi que
des simplifications au niveau de la prise en compte des échanges thermiques (coefficients d’échanges
convectifs uniformes, température de paroi d’évaporateur et de condenseur uniforme et égales a celles
du fluide dans ces zones, élévation linéaire de la température de I’air le long des ailettes...).

Le modé¢le de dissipateur a ailettes droites associe un modele de semelle en trois dimensions avec un
modele d’ailettes monodimensionnel. Le couplage entre ailettes et semelle se fait par un coefficient
d’échange convectif uniforme qui permet de s’affranchir de I’hypothése d’une température uniforme sur
la face inférieure de la semelle, et ainsi d’assurer un couplage plus réaliste entre ailettes et semelle du
dissipateur.

Le mod¢le de dissipateur a ailettes associé a un caloduc associe un modele de semelle en 2 dimensions
avec un modele d’ailettes en 3 dimensions. Le lien entre les deux mode¢les se fait par le caloduc, et sa
conductance qui relient la température de paroi de 1’évaporateur a celle du condenseur.

Ces mod¢les ont été comparés a des simulations par éléments finis sous COMSOL, afin de déterminer
leurs plages de validité. Il s‘avére que 1’écart obtenu entre les différents modeles analytiques par rapport
aux simulations par ¢éléments finis est faible. Ces plages de validit¢ des modeles développés sont
importantes et permettent de décrire un grand nombre de configurations classiques rencontrées dans le
domaine de 1’électronique de puissance (petits composants placés a la surface d’une semelle, ailettes
fines...). Suite a cela, un logiciel de calcul donnant la distribution de température a la surface de la
semelle basée sur le modele analytique présenté en chapitre 2 a été réalisé durant cette thése.

Durant cette thése, il a également été possible de confronter le modele de dissipateur a ailettes droites
en convection forcée avec un banc de test expérimental. Les performances thermiques observées sont
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similaires entres modele analytique et configuration réelle, puisque I’écart maximal observé au niveau
de la température de la semelle est de 10% pour les tests présentés en Chapitre 3.

I1 a également été possible de comparer le modéle analytique de dissipateur a ailettes droites avec un
logiciel commercial (R-TOOL de MERSEN). La plus grande différence vient du calcul des pertes de
charges pour le modele aéraulique, mais ceci impacte peu les écarts sur les modeles thermiques, qui sont
faibles entre les deux outils (autours de 5%).

Le mode¢le de dissipateur a ailettes étant entiérement paramétrable, il a également été possible d’étudier
I’influence de chaque parameétre sur les performances thermiques et la masse du dissipateur, par un
observable défini en Chapitre 5 : le CSPIy. 1l existe une dimension optimale pour chaque variable
géométrique qui assure une valeur maximale de CSPIy. Cependant, comme cela a été présenté en
Chapitre 5, cet optimum de CSPIy ne correspond pas forcement a 1’optimum de résistance thermique
(pour une masse donnée) ni de masse (pour une résistance thermique donnée).

L’intérét principal de ces modeles analytiques est de réduire au maximum la masse d’un dissipateur tout
en assurant une certaine performance thermique. Le modéle de dissipateur a ailettes droites présenté en
Chapitre 2 a donc ét¢ implémenté dans une routine d’optimisation, afin de minimiser la masse du
dissipateur pour une contrainte thermique fixée.

La masse d’un dissipateur a ailettes utilisé a I’IRT Saint-Exupéry a ainsi été comparée avec celle obtenue
a partir du modele analytique présenté en chapitre 2, par une exploration systématique des plages de
variations paramétriques fixées. La rapidité d’exécution du modéle étant importante (Sms pour une
itération), il a été possible d’explorer 690525 configurations en 24 minutes. La masse du nouveau
systeme obtenu est 70% plus petite que celle du systéme utilis¢ a ’'IRT Saint-Exupéry, pour les mémes
performances thermiques. D’autres critéres entrent bien siir en compte dans le dimensionnement d’un
dissipateur, tel que des critéres de contraintes mécaniques, qu’il faut bien évidemment considérer.

Ceci dit, on peut déja observer qu’en explorant un grand nombre de configurations géométriques, il est
possible de réduire la masse d’un systéme de refroidissement donné. Utiliser des méthodes déterministes
n’ont pas permis d’atteindre un minimum global de masse du dissipateur, mais conduit a différents
minimums locaux. Il faudrait pour, pour affiner I’optimisation et s’assurer de converger vers le minimum
global de masse, sur les plages de variations des paramétres définies, de passer par des algorithmes
d’optimisations génétiques, des réseaux neuronaux...

Ce modele permettrait également d’optimiser le dimensionnement d’un dissipateur en déplagant la
source (ou les sources) de chaleur a sa surface, afin d’obtenir la résistance thermique la plus faible, pour
une masse fixée par exemple. De la méme manicre il est possible d’optimiser le dimensionnement en
explorant I’influence de la taille des sources de chaleur envisagées a la surface de la semelle, pour une
masse fixée.

Une premicre comparaison entre les modeles de dissipateurs a ailettes droites en convection forcée, avec
et sans caloduc, a également été effectuée, sans chercher a optimiser la configuration avec caloduc. Les
performances thermiques obtenues sont similaires, bien que la masse du dissipateur avec caloduc soit
plus importante que celle sans caloduc. Ceci peut s’expliquer par le fait que la masse des ailettes au
condenseur n’a pas été optimisée. D’autre part, il faudrait considérer un mod¢le tridimensionnel de la
semelle du dissipateur pour affiner les résultats du modele. De plus, le cas de figure étudié ne fait
intervenir qu’un caloduc. Pour aller plus loin en termes d’intégration de puissance, il faudrait intégrer le
modele de dissipateur avec caloduc dans une routine d’optimisation.

Bien siir, ces modeles analytiques présentent des limites. La description d’objets complexes, présentant
des trous, des objets de formes circulaires associés a des objets rectangulaires, n’est pas envisageable
avec des modeles analytiques, il est nécessaire de repasser par de la modélisation par éléments finis, par
exemple.
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Conclusion Générale et Perspectives

Des limites numériques ont également été rencontrées lors de I’implémentation des mod¢les analytiques
sous MATLAB. Ces limitations sont liées a la forme de la solution analytique. En effet, cette derniére
est définie a partir de sommes de cosinus et sinus hyperboliques. En fonctions de certaines
configurations géométriques, la convergence numérique de la somme pour un grand nombre de termes
n’est plus assurée. Il faudrait donc retravailler la solution analytique pour assurer un modele plus
robuste.

Définir des modéles analytiques pour différentes formes d’ailettes permettrait de complexifier les
modeles de dissipateur a ailettes droites, par exemple. A partir du modéle d’ailettes en trois dimensions
développé dans le chapitre 4, il pourrait également étre possible de représenter 1’évolution de 1’échange
convectif le long d’une ailette plongée dans un écoulement d’air. Il peut également étre utilisé pour
représenter une ailette traversée par plusieurs caloducs.

En conclusion, le développement de modéles analytiques décrivant des dissipateurs thermiques
« simples » ouvre des perspectives intéressantes quant a la réduction de leur masse. L’évolution des
modeles développés est envisageable, pour élargir le périmétre des configurations décrites (ailettes de
formes diverses, plusieurs caloducs considérés associés a un dissipateur a ailettes...).
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Annexe A - Description des mécanismes de
transfert thermique

Il existe trois grands mécanismes de transfert thermique, intervenant dans la propagation de chaleur au
travers du dissipateur. Ils seront détaillés au cours de cette annexe.

Transfert par convection

La convection est un mode de transfert de chaleur qui se produit dans les milieux fluides. Ce mécanisme
met en jeu localement un phénomeéne de diffusion (et de rayonnement si le milieu est absorbant),
auxquels se superposent les effets dii au mouvement de ce fluide. Les mécanismes physiques qui mettent
en mouvement ce fluide seront décrits plus loin [60]. Deux types de convections sont a distinguer :
naturelle et forcée. La différence entre les deux vient de la maniére dont est mis en mouvement le fluide.

Si le déplacement se fait naturellement par changement de la masse volumique du fluide suite a
I’augmentation de sa température, on parle de convection naturelle [60]. La masse volumique change
suite a des changements de température. Le mouvement est induit par un fluide chaud de masse
volumique plus faible que le fluide froid qui I’entoure. Il n’y a pas de source extérieure qui déplace le
fluide par la poussée d’Archimede, elle—-méme induite par un changement de température [61].

Si le fluide est mis en mouvement mécaniquement, on parle de convection forcée (usage de ventilateur
par exemple). L’avantage de la convection forcée c’est que le coefficient d’échange est beaucoup plus
¢levé que pour la convection naturelle. D’autre part, plus on augmente le débit du fluide, plus on peut
extraire de la chaleur.

Lorsque I’on considére un cas de convection, on voit apparaitre la notion de couche limite. Elle se
définit comme la couche de fluide proche paroi dans laquelle a lieu I’écoulement et le transfert de
chaleur. On peut observer des couches limites de types thermiques et mécaniques. La couche limite
thermique décrit 1’évolution de la température au sein du fluide, jusqu'a atteindre la température de cceur
du milieu. La couche limite mécanique décrit le profil de vitesse du fluide au sein de 1I’écoulement. Ces
deux couches dépendent I’'une de I’autre. L’épaisseur de la couche limite thermique dépend de la
température, de la nature du fluide, de la rugosité aux parois, du degré d’agitation du fluide... C’est dans
cette couche limite que I’on peut observer les plus grands écarts de température [60]. Ces couches limites
se développent, peuvent se rejoindre si les configurations géométriques le permettent mais finissent
toujours par se stabiliser et ne plus évoluer [61]. Dans le cas ou les couches limites se rejoignent, on
parle d’espace confiné (conduits, cavités...). Dans ce cas on ne parle pas de couche limite dynamique
et il faut considérer le profil de vitesse dans tout 1’espace qu’occupe le fluide pour pouvoir arriver a
déterminer la température du fluide. On peut, par exemple, considérer I’écoulement de 1’eau dans un
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tuyau de cuivre pour illustrer ce cas, voir Figure 119. C’est ce type de situation que 1’on rencontrera
lorsque 1’on cherchera a modéliser 1’écoulement de 1’air au sein des canaux inter-ailettes.

Condulte en Temperature de Couche lmite

culvre coeur du Muide thermigue
. |

Ea--

Profil de vitesse
Zone chauflee

Figure 119: Ecoulement d’eau confiné dans un tuyau de cuivre, avec schématisation des couches limites et de
leur comportement théorique, en régime laminaire. Illustration de l’évolution de la vitesse, ainsi que de la
température de la couche limite thermique.

L’intensité de la convection va dépendre des régimes d’écoulements. Deux cas de figures existent :
régime turbulent ou régime laminaire. Le régime laminaire correspond a un cas ou la vitesse des filets
de fluide (lignes de courant) est déterminée et qu’ils ne se mélangent pas. Quand la vitesse augmente,
les lignes de courant n’ont plus d’identité propre et le mouvement devient désordonné, on obtient un
régime turbulent. Pour améliorer le transfert, il faut « casser » la couche limite avec des géométries de
surface spécifiques, ou en se plagant en régime turbulent. Il est également possible de rendre le milieu
plus conducteur et ainsi améliorer la conductivité de la paroi/du fluide a la paroi [60].

Pour déterminer la chaleur que 1’on peut extraire d’un corps a partir d’'un mécanisme de convection, il
faut se pencher sur la résolution simultanée des équations de transfert de chaleur (pour obtenir les
températures du fluide) et des équations de la mécanique des fluides (pour obtenir les vitesses du fluide)
[61]. Ces équations sont cependant couplées et non linéaires, donc par essence impossibles a résoudre
mathématiquement sauf cas particulier. Les voies de résolution envisagées sont donc numériques.

Une approche alternative consiste a poser la densité de flux convectif suivante, connue sous le nom de
relation de Newton et donnée équation (76)

oM, ) = h- (TOM, ) = Truiae) (79

Avec @(M,t) la densité de flux surfacique a I’instant ¢ et en un point M, densité exprimée en W/m?, & le
coefficient d’échange convectif en W/m?K, T(M,¢) la température du fluide en un instant et en un point
et Tyuiqe la température du fluide au cceur du fluide en K. En pratique, c’est la température de la paroi en
contact avec le liquide qui nous intéresse.

Le coefficient d’échange /4 est censé tenir compte de la mécanique des fluides intervenants dans le
phénoméne décrit [61]. La température de fluide est soit la température de mélange (température
moyenne pondérée par la vitesse dans une section), soit la température de coeur T, (en dehors de la
couche limite). Traiter un probléme de convection se résume ainsi a connaitre la valeur du coefficient
d’échange convectif. Dans de rares cas, il est possible d’obtenir une expression exacte de 4 (quelques
écoulements laminaires en régime permanent établit, en conduite) mais dans la majorité des cas,
I’expression que I’on obtient vient de 1’expérience [59].

Ce coefficient dépend du régime d’écoulement proche de la paroi et de sa dynamique, de la géométrie
de la paroi et de I’écoulement, de sa position dans I’espace, de I’écart de température en valeur absolue
(Tfiuige — T) et des propriétés thermo physiques du fluide en écoulement (masse volumique, chaleur
spécifique, viscosité, conductivité thermique).
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De nombreux cas ont été étudiés phénoménologiquement, mais il en existe une infinité. Pour ne pas
avoir a effectuer des tests pour chaque configuration, il a été fait usage de nombres adimensionnels qui
permettent de faire des similitudes entre les différents cas de figure que 1’on peut rencontrer et donc d’y
associer des lois phénoménologiques existantes. Il existe donc un certain nombre de grandeurs
adimensionnelles qui permettent de caractériser la convection forcée ou naturelle du fluide, et d’assurer
certaines relations de similitudes entre les configurations [59][20].

Pour déterminer la température du fluide a la paroi, il est nécessaire d’avoir le gradient de température
(voir Figure 120), ce qui impliquerait une résolution des équations de mécanique des fluides associée,
ou une connaissance du coefficient de convection 4.

Profil de temp érature
théorique, sans
advection

Conduite en
cuivre

D

Profil de température

Eau -

Zone chauffée Gradient de température a
la paroi

Figure 120: Evolution de la température de l’eau au sein d 'une conduite

Si le fluide était immobile (pas de phénoméne d’advection observable), on se retrouverait dans un cas
de conduction pure et par conséquent il serait ais¢ de déterminer le gradient de température. Ce cas de
propagation de chaleur est un cas théorique. Dans une situation réelle, il y a déformation du profil de
température puisque le fluide est en mouvement. Pour étudier I’influence de la vitesse du fluide sur le
transfert de chaleur, et pouvoir déterminer la température du fluide a la paroi plus aisément, un nombre
adimensionnel a été introduit, le nombre de Nusselt. Il permet de quantifier I’écart entre un profil réel
(local) et un profil théorique purement conductif. L.'usage de ce nombre pour définir le coefficient
d’échange thermique permet de corriger I’écart entre les cas théoriques et pratiques. Il est défini comme
étant le rapport du flux de convection au flux de conduction a la paroi (coté fluide) [59], tel que présenté
équation (77).

.
Zfiuide lzlde -gradT

_ ¢)conduction (77)

Nu™l= =
h- (Tp - Tfluide) ®convection

Avec Nu le nombre de Nusselt, Amice la conductivité thermique du fluide, e 1’épaisseur de la couche

limite considérée, 7 la température du fluide, / le coefficient de transfert convectif, 7, la température du

fluide a la paroi, Tjuic la température au cceur du fluide, ¢ le flux de chaleur.

Dans le cas ou le nombre de Nusselt est €gal a 1, on peut se considérer dans un cas purement diffusif,
dans une tres faible couche de fluide, ce qui reviendrait a exprimer le nombre de Nusselt par 1’équation
(78).
h-e
Nu=—— (78)
A

Il peut également étre exprimé a partir de différents nombres adimensionnels représentatifs des régimes
d’écoulement et des effets mécaniques sous-jacents. Son expression varie en fonction des configurations
considérées (conduite, écoulement libre et forcé). On peut noter que pour un probléme de convection
forcée, le nombre de Nusselt est fonction du nombre de Reynolds et du nombre de Prandtl. Les études
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phénoménologiques menées pour déterminer 1’expression du coefficient d’échange convectif visent a
exprimer le nombre de Nusselt a partir de nombres adimensionnés [59][60].

Le nombre adimensionnel fondamental dans un probléme de nature convective est le nombre de
Reynolds Re, défini par I’équation (79).
Voo * x (79)

v

Re =

Avec V,, la vitesse du fluide en régime établi, x la dimension caractéristique du systéme, v la viscosité
cinétique du fluide.

Ce nombre caractérise le type d’écoulement que I’on observera. Il correspond au rapport des forces
d’inertie aux forces de viscosité qui s’exercent dans le volume de fluide considéré. Si Re<Recririove
(souvent ¢gal a 2000) on est en régime laminaire, sinon le régime est turbulent. Si Re est faible, on est
en régime laminaire (on peut suivre les lignes de courant). Si Re est ¢levé, on est en régime turbulent
(c’est un écoulement laminaire qui se déstabilise, on ne peut pas localiser les vitesses). 11 dépend
uniquement des caractéristiques géométriques ou cinématiques sur les conditions d’utilisation du fluide
[60][61].

On peut ensuite définir le nombre de Prandtl Pr, qui ne dépend que des propriétés du fluide auquel on
s’intéresse. Ce nombre est défini par I’équation (80).

Pr = d (80)

Avec a la diffusivité thermique en m?/s. Il correspond au rapport de la viscosité cinétique du fluide et
de sa diffusivité thermique. Il permet d’avoir une indication couplée sur le mouvement du fluide et son
comportement thermique et ainsi de se faire une idée de la distribution des vitesses par rapport a la
température. On consideére souvent Pr environ égal a 1 pour les fluides usuels comme ’eau ou I’air. En
général, on a 0,7<Pr<1 [60][61].

Il existe d’autres nombres adimensionnels, qui permettent de caractériser le transfert par conduction,
mais ils ne seront pas détaillés ici. IIs ne sont en effet pas nécessaires a la description de notre probleme.

A partir des nombres adimensionnels permettant de caractériser 1’écoulement d’un fluide, il devient
donc plus facile de déterminer le coefficient d’échange une fois la situation a étudier caractérisée. Avec
ce coefficient, et grace a la relation de Newton, le flux de chaleur échangé par convection peut ainsi étre
calculé.
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Annexe B -Etude comparative entre
différents modeles analytiques
représentant un dissipateur a ailettes
droites en convection forcée

Différents modeles analytiques de résistance existent et sont classiquement utilisés pour représenter
I’effet de propagation tridimensionnel. Ces modéles sont détaillés dans [53][62][38].

Une comparaison entre ces modeles et celui présenté section 2.2.4.1 a été effectuée, pour mettre en avant
le fait que ces modeles ne sont pas suffisamment précis pour étre utilisés a des fins d’optimisation
géométriques. Un couplage « classique » par association série avec Ry, la résistance thermique associée
aux ailettes, est également nécessaire pour décrire ’intégralité du comportement thermique du
dissipateur a ailettes droites

Le premier modele considére une propagation monodimensionnelle de la chaleur dans la semelle du
dissipateur tel qu’illustré Figure 121. L’expression de sa résistance thermique est donnée par :

Hg (81)

[ Hq

Figure 121: Schéma représentatif de I’échange thermique décrit par I’équation (81)

R =
Tt ASEMELLE ' (W ' L)
21

W

La deuxiéme expression de résistance est donnée par :

R 1 b a+2-Hg-tan(a) R
THy — 2 * ASEMELLE - (b - a) n a b + 2 " HS - tan(a) TH
Hg ! (82)
=t -1 . 1 [
A Hg w

On définit a et b tel que a soit la plus petite des deux dimensions de la semelle.
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La variable / correspond a la moitié de la largeur de la semelle. Cette relation n’est valable que lorsque
la source de chaleur est représentée par une zone isotherme. o correspond a I’angle de propagation de la
chaleur dans la semelle, a partir de la source, comme illustré Figure 122.

a
R

b=21
Iy

w

Figure 122: Schéma représentatif de I’échange thermique décrit par I’équation (82)

La troisieéme relation illustre le transfert décrit Figure 123 est donnée par :

1 SSEMELLE (83)
s ™ 4 - Aspmpre - Hs SsouRcE TH
2

—

{5

Figure 123: Schéma représentatif de ’échange thermique décrit par [’équation (83)

w

La derniere relation decrit la superposition d’un dissipateur et d’une source carrée et assure une
transformation circulaire pour effectuer le calcul de résistance thermique tel qu’on peut le voir Figure
124. Elle ne nécessite donc pas de rajouter une résistance thermique associée aux ailettes.

TSEMELLE
FsouRc

Figure 124: Equivalence de surface prise en compte lors de [’établissement du modele donné équation (84)

La résistance globale du dissipateur est donnée par est donnée par :

1
Rry, = Rsp + oo S
eff " OSEMELLE
2
- _ |Wsourcke
SOURCE = |— _—
T (84)
w2
_ SEMELLE
YSEMELLE = —n
_ Tsourcke
TSEMELLE
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Hg

TSEMELLE
he ff " TSEMELLE

T =

Bi = 1
SEMELLE

k=mn+
e
tanh(k-t)+§
L

b =

1+g-tanh(k-r)
1
€T 1
LIJMAX=—T[-|'—T['(1—€)'CI)
WPmax

RSP = /1 \/_
SEMELLE " TSOURCE " VT

hey correspond a 1’échange convectif sur la face arriere de la semelle, de la méme manicre que /g dans
la section 2.2.4.1. Cette expression est une expression simplifiée du modéle développé section 2.2.4.1.

Les modeles présentés ci-dessus simplifient donc fortement I’expression du transfert thermique au sein
d’un dissipateur a ailettes.

On tracera 1’évolution de I’écart entre les résistances thermiques des différents modeles présentés plus
haut, par rapport au modele défini section 2.2.4.1. Cet écart est défini par

y = <RTH;PREAD ~ RTHi) 100 (85)
THSPREAD

Ou Rrusereap est la résistance thermique définie section 2.2.4.1 et Rryi est ’expression d’une des
résistances présentées ci-dessus.

La configuration envisagée pour cette comparaison possede les dimensions détaillées Tableau 2. La
source envisagée est centrée, et le ratio de surface défini par le rapport de la surface de la source de
chaleur a celle de la semelle varie de 0,005 a 1.

Les différents écarts obtenus sont présentés Figure 125, Figure 126, Figure 127 et Figure 128.

Ecurt v entre le modole de risistance
difini section 1. 241 ot le mwdely Reb (%)
-

L2

°omn

oS
o

0ns 0 Largeur de s source de chindenr ()

1 snguenr de W source de chalear (m)
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Figure 125: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (81).

Feart ¢ entre be modek de résiszance
i seerion 1,240 ¢t be modicke Bih_ 1)
.

-

T s

e - i’
bt - e b e ch
" _— &> yeack .o Largem e uhenr (m)

Figure 126: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (82).

s &

1241 o e medile Reb, (%)
=
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Feart y entre be mndéle de résistance

defini

.” -
ol rT—
. — () w

e 1 "
Longoeur de ln source de chalene (m) P 008 v

Largeur de o source de chaleur (m)

Figure 127:Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (83).
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s defint
anee Rih
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Figure 128: Ecart en pourcentage pour différents ratios de surface de la résistance thermique considérée en
section et la résistance définie équation (84).

Comme on peut le voir, lorsqu’on se ramene a une configuration monodimensionnelle, les modéles
convergent tous. Toutefois, les modeles donnant Rry; et Rri» ont tendance a sous-estimer la résistance
thermique du dissipateur. Le modéle donnant Rry3 surestime la résistance thermique sur une gamme de
ratio de surface lorsque la largeur de la source de chaleur augmente et que la longueur de la source de
chaleur est petite, et la sous-estime la résistance lorsque la largeur de la source augmente et que la sa
largeur est petite. Le modéle donnant Rry a tendance a majoritairement sous-estimer la résistance
thermique.

Dans tous les cas, les écarts entre les différents modéles présentés dans cette annexe et celui défini
section 2.2.4.1 sont important. Une optimisation géométrique du dissipateur a partir de tels modéles
n’est donc pas possible. De plus, aucun de ces modeles ne permet de superposer plusieurs sources de
chaleurs sur une méme semelle de dissipateur.
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Annexe C - Développement mathématique
associé¢ au modele de conduction 2D
dans un empilement de blocs de tailles
différentes

Décrire le comportement thermique au sein de la configuration présentée Figure 21 nécessite de résoudre
I’équation de la chaleur en régime permanent définie par :

0%T(x,z) 0°T(x,2) 0 (86)
dx? * 9z2

Ou T{(x,z) est la température en tout point de la configuration 2D étudiée.

Pour résoudre cette équation, il est nécessaire de spécifier au préalable les conditions limites associées
a la configuration décrite Figure 21. Ces conditions limites vont permettre de traduire
mathématiquement les différents transferts thermiques intervenant au travers de la configuration 2D.
Cette configuration a été découpée en deux blocs A et B, pour lesquels on établit les conditions limites
suivantes :

AT, (x, 2) o (87)
0x x=0,L
0T, (x,z)
Aa— = hEQ “(Ty (x,2) — Tymp) (88)
z z=0
0Ty (x,z) _0 (89)
0x x=X1,X,
0Tg(x,z)
— . = @g sur [X,, X5] 0)

= 0 sur [OlXI]U[X31X4—]

Au niveau de I’intersection entre les deux blocs, pour z=H;, la condition limite est une condition dite
« de raccordement », qui permet d’assurer une continuité en température et en flux entre les deux blocs
A et B. Cette condition limite est donnée par les équations (7) et (8).

En effet, la résoudre 1’équation de la chaleur dans une configuration avec deux blocs de taille différentes
oblige a résoudre I’équation de la chaleur dans chaque bloc séparément, et d’effectuer un raccord
mathématique entre les deux blocs pour obtenir la solution totale du probléme.

Pour se ramener a un ensemble de conditions limites le plus linéaires possibles, un changement de
variable sera effectué, qui consiste a définir A74(x,z) tel que :

91)

ATy (x,2) = Ty(x,2) — Tyms

En utilisant le principe de séparation des variables, on définit
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AT (x,2) = X4(x) - Zy(2) (92)

ATg(x,2) = Xp(x) - Zp(2) (93)

On établira dans un premier temps la solution du bloc A. Cette méthode de résolution est tirée de [56].
Les conditions limites suivants x sont homogenes, ce qui implique que X4(x) soit de la forme :

X,4(x) = Cy - cos(8, " x) + C, -sin(F, - x) (04

En appliquant la condition limite donnée équation (87), il est possible de considérer que C est nul, et
de déterminer la valeur de J,.
n-m
—Cy " 8y, sin(6, - L) = 0,s0it §,, = I (95)
Donc X, (x) = C; - cos(5,, - x)
Le cas ou n est nul est a prendre en compte, puisque la valeur propre dy est solution de 1’équation (95).
On a donc :

d? X, (x) d*Z,(2) (96)
Tz 0et 42z 0
Ce qui implique au vu des conditions limites que X4o(x) soit une constante, et que Z4(z) soit de forme
linéaire a - z + b. A partir des conditions limites données équation (87), il vient donc que X,0(x) = K,
ou K est une constante.
Pour la solution en z, on obtient la relation suivante en remplagant Z(z) dans la condition limite donnée

équation (88). On obtient a = };LQ- b,soit Z,y(z) = b - (T—Q -z + 1).
A A

o h
Ainsi AT,o(x, y) = Xa0(x) * Zyo(2) = 4p (Aif "z + 1).

Suivant z, Z4(z) est de la forme

Z4(z) = C3-cosh(6y, - z) + C, -sinh(5, - 2) ©7)
A partir de la condition limite donnée équation (88), il est possible de lier Cs et Cy.
: hg
}\A.C4-.67‘L :hEQ'C3,SOItC4:ﬁ'C3 (98)
h
Donc Z,(z) = C5 - (cosh(&n -Z) + 7 E% - sinh(&, -z))
A" On
La solution associée au bloc A est donc donnée par
h
AT, (x,2) = Ay - (iQ Z+ 1)
2 (99)

- sinh (6, - z))

A n

h'EQ
+ ZAn - cos(8y, - x) - ( cosh(6, - z) +/1 5
n=1

L’expression des coefficients 4, de I’équation (99) sera déterminée a partir des conditions de
raccordement données équations (7) et (8).

De la méme manicre que pour le bloc A, il faut déterminer la solution du bloc B.
La encore les conditions limites suivant x sont homogénes, ce qui implique que Xz(x) soit de la forme

Xg(x) = Cg-cos(By, - x) + C; - sin(By, " x) (100)

Afin de simplifier I’expression de Xp(x), on effectue le changement de variable suivant :

X=x-X, (101)
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Afin de se ramener, pour la condition limite donnée équation (89) en X}, & un cas de figure ou Xy, est
nul, ce qui va permettre d’annuler C; de la méme maniére que pour X4(x).
La valeur propre est donnée ici par

—C " O - sin(Byy, * (Xy — X1)) = 0, s0it By =
Donc Xz(x) = Cq - cos(B, * X)

m-1m

Xs — X;) (102)

Ici également il faut prendre en compte le cas ou m est nul. L’équation (96) reste valable, ce qui donne,
au vu des conditions limites, une solution Xzo(x) constante, et une solution Zy(z) linéaire.
Soit XB()(X) =Ket ZB()(Z) =a+b-z Soit 5 ATBo(x,y) = XBo(X) ) ZBO(Z) = BO + Bl " Z.

La difficulté ici, pour la solution Zgy(z), est li¢ au fait que la condition limite présentée é¢quation (90)
n’est pas homogene. Une résolution telle que celle menée pour Z4(z) n’est pas possible, et il faut utiliser
le principe d’orthogonalité [56] sur I’intégralité de la solution, 473(x,z), pour déterminer les coefficients
By, B; et B,

En z, Zp(z) est donné par

Zg(z) = Cg-cosh( By Z) + Cy -sinh( B, " 2) (103)

La encore un changement de variable a ¢été effectué¢ afin de pouvoir simplifier au maximum la
détermination des coefficients, en se ramenant a un cas de figure ou Zy est nul. On pose donc

F—H—g (104)

L’expression de A473(x,z) est donc donnée par :
ATg(x,z) =By + B,z

(105)
+ z cos(By, " %) - (C6_8m *coSh( S " Z) + Cg o * sinh( By, - Z))
m=1

Appliquer le principe d’orthogonalité a AT3(x,z) a partir de la condition limite présentée équation (90)
nécessite de prendre en compte deux cas de figure : le cas m= 0 et le cas m >1. Cela consiste a déterminer
I’intégrale sur la dimension du bloc considéré, ici suivant x, de cette condition limite. Dans le cas ou
m=0, seul le terme By + By - z est considéré dans la résolution. Dans le cas ou m >/, ce sont les B,
termes de la somme de série de Fourier qui sont pris en compte.
Xa  OTg(x,2) _ X _
f A BT -cos(By - X)dx = f @o " cos(By - xX) dx (106)
X1

X1

z=H

Ici fi représente une valeur propre, parmi les n valeurs propres définissant la somme des séries de

. . aTp(x,
Fourier. Le produit #

- cos(By, - ) permet de ne sélectionner que le k™ terme de ATy (x, z)
=H

et ainsi déterminer 1’expression des coefficients Cs sm et Cs_om.

On a donc, pour le cas m=0,

Xa 0Tx(x, z X4
j AB-% dx:f Qo dx
X1 z z=H X1
X4 X3
f Ay - Bydx = f 0, dx (107)
X, X,
_ Do (X3 —X3)
By =——F—F—~
Mg+ (X4 —X1)

Il faut maintenant considérer le cas m>1.
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X4 0T (x,z) ~ X3 _
f Ag————— - cos(fy " X)dx = f @0 " cos(By - X) dx
X, 0z . X,
X4 X3
[ 0B G o2 B Dy dx = [ o - cos(Be- D
%1 X (108)

®o - (Sin(By - (X3 — X1) —sin(By - (X — X1) )

—Ag " B - Cegk 05Xy —Xy) =

g
290 GinGBi (Xs — X = sinBi- (K, = X)) _
AB'B}%'(XAI-_Xl) “

C69k =

La solution du bloc B est donc finalement donnée par
ATg(x,z) =By + B,z

(109)
+ Z coS(Bm * %) * (By, * cos h( B * Z) + yyy * sinh( By, - 2))
m=1

Une fois les solutions sur les blocs A et B complétement spécifiées, le raccordement mathématiques a
partir des conditions limites données équations (7) et(8) peut étre établit pour déterminer 1I’expression
des coefficients Ay, A,, Boet Bn.

La continuité en flux se fait suivant la dimension du bloc A, soit suivant x de 0 a L. La fonction propre
définie sur cette dimension est cos(dy, - x). Elle est définie pour le cas ou k est nul et pour le cas ou .
>1.

Cette fois encore, on calculera I’intégrale sur la dimension x de ¢4(x,z) , qui est donnée par

L aTu(x, Xa 0Ty (x,
f A -# - cos(0y - x)dx = f A -# - cos(8 - x) dx (110)
0

z=H, X1 z=H,
Dans le cas ou k est nul, la fonction propre cos(dy - x) est donc égale a 1, et grice au principe
d’orthogonalité, on obtient la relation suivante

L X,
Ay hgpdx = Agp " By dx
fo 0 e o (111)
=/IB'B1'(X4_X1)
0 hEQ'L

Lorsque k n’est plus nul, la fonction propre n’est plus égale a 1 et on obtient la relation ci-dessous

L oTy(x,z Xe  OTg(x,z
f A -% cos(6y " x)dx = Ap -% - cos(6y " x) dx
0 z z=H, X1 z z=H,
h’EQ
Ay05-L-A -(6 - sinh(6y, - H;) + =—- cosh(6; - H )
y (B sinh(Si - Hy) + =22 cosh(s + Hi) -
=By fp15, T A8
’ Z (_Bm “Bm sinh( Bm Zy1) — A Bm - cosh( Bm “Zy1))
m=1
' megk
Ou fzisc est donné par
X4 Ag * By - (sin(8y - X,) — sin(6y - X
f Ag - By - cos(8, - x)dx = g " By - (sin(6 - X4) 6k - X1)) (113)
X O
1
Etfgm(;kpar
Xy
f cos(By - %) - cos(y - x)dx (119)
X1

Ici deux cas de configure sont a considérer :
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Bm = Ok (115)
ou f,, # O

Si B et O sont égaux, on définit fz.s ¢gal a

Xa X4 . v i .
fxl cOS(Bm * %) * cOS (B * X) dx = f .COS(Z - Bsz1) ; C,()S(Bm 2 ux (116
=0.5- <cos(ﬂm X)) (X, — X)) + Sin(2 - By - X4 — [Z}Ttlﬁ-Xl) — sin(Bp, -X1)>

Si S et ok sont différents, on définit fz.ox €gal a

X4
f cos(By - %) - cos(y, - x) dx

X1

_ fX‘* cos((Bm + 6k) * X — Bm * X1) + cos((Bm — 8k) "X — Bm - X41) dx
X, 2 (117)
— 05 (Sin((ﬁm + 6k) " X4 — B - X1) — sin(8y - X1)
' (Bm + 6k)
N sin((Bm — 6k) * X4 — B - X1) + sin(5y 'X1)>
(Bm — 1)

On obtient donc ainsi une relation liant les coefficients 4y et les coefficients B; et B,,.

Le raccordement en température se fait suivant la dimension caractéristique du bloc B, suivant x et allant

de X, 1 a X4.
La fonction propre est cette fois cos(fy, - X). Ici aussi, deux cas de figure sont a considérer : k nul ou &

>].
De la méme manicre que pour le raccordement en flux, on déterminera I’intégrale de 7(x,z) sur la
dimension x. On définit donc
X4 _ X _ (118)
f Tg(x, Hy) * cos(fy X)) dx = f Ta(x, Hy) - cos(By - ¥) dx
X4 X1

Dans le cas ou k est nul, la fonction propre cos(fy - X) est donc égale a 1, et grace au principe

d’orthogonalité, on obtient la relation suivante
X4
(Bl " H1 + Bo) dx

X4 hEQ
=-[ TAMB+A0'(T'H1+1)

X1

X1 A
+ ZA -cos(8,, - x) - (cosh(6 “Hy) + fsq - sinh(6,, - H )) dx
n n n " 1 RS n "1 (119)
n=1

(By - Hy + By) - (X4 — Xy)
hEQ
=\ Tamp + 4o - T'H1+1 “(Xy—X1)
A

N heo
+ Z Ay - (cosh(&n “Hy) + 1 % - sinh(d,, * Hl))  fang,

n=1 A n
Ici finpo est donné par
X4 1
f cos(6p - x)dx = 5 (sin(8,, * X4) — sin(8,, - X1)) (120)
X, n

Lorsque k n’est plus nul, la fonction propre n’est plus égale a 1 et on obtient la relation ci-dessous :
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X, Xy
f Tg(x, Hy) - cos(By - X) dx = f Ta(x, Hy) - cos(By - X) dx

X, X1

(B - cosh(By - Z_H1)00+ ay - sinh(By - Zy1)) - 0.5 (X4 — Xy) (121)

h
= Z Ay - (COSh(5n “Hy) + e _. sinh(d,, - H1)> * fan
/1A - 67’1 Br
n=1
Ou fip est donné par
Xy
f cos(By - x) - cos(5, - x) dx (122)

X1
Ici également il faut prendre en compte que les deux valeurs propres peuvent étre égales ou différentes.
Dans les deux cas on retombe sur le méme type de relation que celles données équations (116) et (117.
Il faut remplacer o, par d, et S par fr respectivement dans les équations (116) et (117), pour obtenir
I’expression de fys.
On obtient donc ainsi une relation liant les coefficients By et les coefficients A,.

Il est possible a partir de 1‘ensemble de ces relations, d’établir le systéme d’équation de la forme
A _/113'31'(X4_X1)
0=

hEQ " L

A fag+ ) B fipma == ). @m B c0SACBm Zu1)  fomy, + B~ fons
m=1

m=1

(123)

) hEQ
By - fB, _ZAn'fmnBO = (TAMB +A0'(Z'H1+1)—31'H1>'(X4—X1)
n=1

B fon = ) An- fiay, = (aic-sinh(B- 7)) - 0.5 - (X4 = X))

n=1

Une résolution numérique permet d’obtenir la valeur des coefficients Ao, A, Bo et Bn

165



Annexes

Annexe D -Développement du modéle
monodimensionnel d’ailette

Le mode¢le d’ailette présenté section 2.2.5.1 est établit a partir de la configuration présentée Figure 23.
Ce mod¢le est monodimensionnel, car on considérera que 1’ailette est thermiquement mince.

On considerera ainsi un volume isotherme, de section Suierre, d’épaisseur dz et de périmetre Paierre,
donné par 1’équation (124).

SaiLerre = Ep - L (124)
Parerre =27 (Eq+ L)
Ce volume isotherme sera intégré tout le long de ’ailette, de 0 a H..
En effectuant un bilan d’énergie, a partir du premier principe de la thermodynamique, on obtient la
relation suivante
dE(z)
dz

@conp, = Pconpyip, T2 Peonvy,

Le flux par conduction @conp s’ exprime par

=0 (125)

2 s dT (z)
CI)CONDZ = TMAILETTE " SAILETTE "~ o ; (126)
dT(z)
¢CONDZ+AZ = —Aa1LeTTE * SAILETTE d—
Z lz4Az

Le flux par convection @coyy est exprimé par

127
(PCONVAZ = hamp * Parerre - 4z - (T(2) — Tamp) (127)
Le bilan d’énergie établis équation (125) est donc égal a
a s (dT(z) dT (z) )
AILETTE " SAILETTE \ ™ 7, ens dz |,
=2 hayp " ParLerre " dz - (T(Z) — Tams)
(d_T _dr ) (128)
dzlzp,  dzl,
Aa1LETTE " SAILETTE dz =2 hamp " Parerre - (T(2) — Tamp)
dZT(Z) _ 2 hamp * Parcerre - (T(2) — Tams) ~0
dz? AaILETTE * SAILETTE
En posant A7=T7-T4us on obtient la relation suivante
d*AT 3
a72 —a“-AT(z2) =0 (129)
2 2 hamp " ParLerre
aveca” =
Aa1LeTTE " SAILETTE
Le résultat de 1’équation (128) est de la forme
(130)

AT(2z) =T(z) — Tyyg = A-cosh(a-z) + B - sinh(a - z)

L’ailette considérée est isolée thermiquement sur une face, en z=H,4. Son autre face, en z=0, est
isotherme a température 75.

AT(z=0)=Ty+T
OdATAMB (131)

_AAILETTE " SAILETTE ._d = =
ZZHA

A partir de ces conditions limites de 1’équation (131) il est possible de spécifier les coefficients A et B
de I’équation (130). On peut donc exprimer la différence de température AT(z) par
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. 132
AT(z) =T(z) — Taypg = (Ty — Tamp) * (cosh(a - z) — tanh(a - Hy) - sinh(a - 2)) (139
Le flux de chaleur total @4 rre dissipé par une ailette est donc donné par :
Hy
baiLerTE = f 2 - haymp * Parperre - AT (2)dz
2 h ’ P (To — Tamp) (133
"aMmB " FAILETTE " \l0 — 1AMB
baiLerTE = . -tanh(a - Hy)
barerte = @ " Aarerte * Saierte * (To — Tamp) - tanh(a - Hy)
On peut donc en déduire la résistance thermique d’une ailette Rruaierre, donnée par :
R _ ATyiLeTTE
THAILETTE — @
T AIL%TTE
o — lamp
Rt p160rs = 1 .S (T —T “tanh(a - H (134)
" AAILETTE " QAILETTE (10 amp) “tanh(a - Hy)
RTHAILETTE =

& * Aarerre * Sanerre - (tanh(a - Hy)

On définit également 1’efficacité de ’ailette, afin de pouvoir comparer les performances d’une ailette

réelle, aux performances d’une ailette idéale.
Le flux évacué dans le cas d’une ailette idéale peut s’exprimer par

¢A1LETTE,DEAL =2 haymp * Pareerre " Ha (To - TAMB) (135)
L’efficacité de I’ailette est donc définie par :
Gaierte @ Aanerre * Saerre * (To — Tymp) * tanh(a - Hy)
B DAILETTE pgaL B 2 hamp * Parerre * Ha (To — Tams) (136)
_ tanh(a - Hy)
- a-Hy
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Annexe E -Modéle mathématique d’une
semelle traversée par un caloduc, en
deux dimensions

Le modéle associé a la configuration présentée en Figure 66 est définit par les conditions limites
suivantes :

0T, (x,z) _ 0
ax x=0,W
0T (x, 2)
“ox |_. 0
X ly=o
OTC (x, Z) -0
dx W
oT,
M =0 (137)
dz
z2=2,
0T¢(x,z) _ 0
0z 2=2,

Tp(X1,2) = Teay
Te(X1,2) = Tear

dAT (x,y)
Ag T = g sur [X,, X3]
z=0

= 0 sur[0, X, |U[X5, W]

Pour se ramener a des conditions limites homogénes, on pose
AT, (x,z) = Ty(x,2) — TcaL

138
ATg(x,z) = Tg(x,2z) — Tcar -y
AT (x,z) = Te(x,2) — Tear
Les conditions de raccordement en température et en flux sont données par :
aT,(x, Ty (x,
Ay .M = -M sur [0, X4 ]
0z 0z
z=7 z=74
0T, (x, dTq (x, 139
M'M =%'M sur [X,, W] (159
0z 0z
z=Z; z=Z;

Ty(x,Z,) = Tg(x,Z;) sur [0,X,]
= Tcay, sur [Xq,X,]
= Tc(x,Z1) sur [Xy, W]

L’obtention du modele donné en équation (52) est tirée de la résolution de 1’équation de la chaleur en
régime permanent, donné par I’équation (140), dans chacun des blocs.

0%AT(x,y) 0%AT(x,y) (140)
+ =0
0x? dy?
En utilisant le principe de séparation des variables, pour les blocs A, B et C ont défini :
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AT(x,y) = X(x) - Y () (14

La résolution de chaque terme de 1’équation (140) permettra d’obtenir la solution compléte du probléme.
Les conditions limites définies en équation (137) permettront de déterminer I’expression de chacun des
termes de la solution présentée en €quation (52).

Pour le bloc A, la solution suivant x est donnée par 1°‘équation (142) puisque les conditions limites
suivant x sont homogénes.

X4(x) = Cy - cos(a, - x) + C, - sin(ay, - x) (142)

A partir des conditions limites du bloc A, suivant x, on définit que le coefficient C; est nul. La valeur
propre suivant x est donnée par :
OTA (x, Z) 0
0x B
= 143)
—C; *sin(a, W) =0 (
n-m

Ay = ——

w

Le cas n=0 est a prendre en compte dans ce cas, puisque la fonction propre cos(a, .x) est définie pour la
valeur propre oy .
Si on considére le cas n=0, on obtient les relations suivantes
92X, (x)
axz (144)
0%7,(2)
9z2
A partir des conditions limites associées au bloc A, appliquées aux équations (140), il vient que X4o(x)
est constant, et que Z4(z) est de la forme 4p+A4;*z.
La solution du bloc A suivant z est donnée par

Z4(z) = C3 - cosh(a, * z) + C, * sinh(a, * x) (145

A partir de la condition limite en z=0, il est possible de définir une partie des constantes de la solution
suivant z du bloc A. Pour cela, on appliquera le principe d’orthogonalité, dans le cas ou n est nul, et dans

le cas ou n est supérieur ou égal a 1.
L’expression de la température totale du bloc A est donnée par

Ty(x,2) =Tea, + Ao+ A1z + z cos(ay, * x) * (C3 - cosh(ay, - z) + C4 - sinh(ay, - 2) ) (146)

n=1
En considérant le cas ou n est nul, le principe d’orthogonalité se traduit par :

X3
dx =f Qodx
It (147)

(X3 — Xy)
AA'W

Dans le cas ou n est supérieur ou égal a 1, le principe d’orthogonalité se traduit par :

w 0T4(x, 2)
f M,
0

AL = —¢g

X3

-cos(a -x)dxzf @o " cos(ay - x)dx
2=0 ‘ X, ° . (148)

;. (5In(ee - X5) = sin(aye - X)) _
AA W 0(,% B
Donc la température du bloc A est donnée par

fW 3 0T, (x, 2)
0 4 0z

Cy=—¢o- Ok
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Ty(%,2) =Tea, + Ag+ A1z + Z cos(ay, " X) * (A, - cosh(ay, - z) + 0, - sinh(a, - x) ) (149
n=1
Pour le bloc B, les conditions limites suivant x sont homogénes, ce qui donne
(150)

Xp(x) = Cg - cos(fn - x) + C7 - sin(By, - x)

A partir des conditions limites du bloc B, suivant x, on définit que le coefficient C7 est nul. La valeur
propre suivant x est donnée par :

ATg(X1,2) =0
Cy - n X)) =0

! i"ﬁg’? i _11>) - (151)
=%

La fonction propre cos(f. .x) n’est pas définie pour le cas n=0.
La solution du bloc B suivant z est donnée par

Zg(z) = Cqg- cosh(ﬁn -(Z, — z)) + Cy - sinh(B, - (Z; — 2))

On a posé, z=Z,-z, pour faciliter la spécification des constantes de Zz(z).

A partir des conditions limites, on peut donc définir que Cy est nul. Le reste de la solution sera spécifié
a partir des conditions de raccordement.

Donc la température du bloc B est donnée par

Ty(0,2) = Tear + ) c05(fn ) - By - cosh(By - (Z, = )
n=1

(152)

(153)

Pour le bloc C, les conditions limites suivant x sont homogénes, ce qui donne

Xc(x) =Cqp- COS(Vn (W — x)) + Ciq1 - sin(yn - (W —x)) (9

On a posé, x=W-x, pour faciliter la spécification des constantes de Xc¢(x).
A partir des conditions limites du bloc C, suivant x, on définit que le coefficient C;; est nul. La valeur
propre suivant x est donnée par :

ATc(X4,2) =0
Cg- cos(yn -(W —X4)) =0 (155)
_@2n-1)m
N ()
La fonction propre cos(y, .(W-x)) n’est pas définie pour le cas n=0.
La solution du bloc C suivant z est donnée par
(156)

Zc(z) = Cqp COSh(Vn (Zy - Z)) + Ci3 - sinh(y, * (Z; — 2))

On a posé, z=Z,-z, pour faciliter la spécification des constantes de Z¢(z).

A partir des conditions limites, on peut donc définir que C;; est nul. Le reste de la solution sera spécifi¢
a partir des conditions de raccordement.

Donc la température du bloc C est donnée par

Te(x,z) = Tear + Z cos(Yn - (W = x)) - Cp * cosh(y, - (Z, — 2)) (17
n=1
Les conditions de raccordement en températures sont définies pour le cas ay et le cas a.
Dans le cas ay, on a la relation suivante :
w Xy Xy w 158
f T, (x, Zy)dx = f Ty (x, Z;)dx + f Teapdx + f Te(x, Z1)dx (138)
0 0 X1 X4
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(Ao +A41-Z1)-W

= Z B, - cosh(By, - (Z, — Z1)) Slﬂ(ﬁﬂﬂ
n0=01 | ”

* Z Cy - cosh(yy - (Z2 — Z4)) - sin(pn g/W — X4))
n=1 3

Dans le cas ax, on a la relation suivante :

w
f Ta(x,Z1) - cos(ay - x)dx
0

X1 Xy
= f Tg(x,Z;1) - cos(ay - x)dx + f Tcar - cos(ay - x)dx
0 X

+ IWTC (x,Z1) - cos(ay - x)dx (159)
Ay - cosh(ay - Z,) -0(3,5 . WX4 .

= Z B, -cosh(By - (Z, —Zy)) Py + Z Cp - cosh(yy, - (Zy — Z1)) - P,

n=1 n=1

+ oy * sinh(oy - Z1) - W - 0,5

Dans le cas ou a;, = 3, alors
P; = lecos(ak *x) - cos(Bp-x)dx =0,5" (Xl +

Dans le cas ou a'koqt By, alors
P = lecos(ak *x) - cos(Bpx)dx =0,5- <
Dans 1(; cas ou ay = ¥, alors

w
P, = f cos(ay " x) - cos(yn (W — x)) dx

sin(2 - ay - X;) (160)
2 (047

sin((Bn + ax) - X1) N sin((By, — ax) 'X1)> (161)
Bn + ay Bn — ax

X4 162
~05 (162)
sin(y, W) —sin(2-y, X4 =V W
_<Cos(yn_w)_(W_X4)+ (- W) 2 Yn X —n ))
2 vy
Dans le cas ou a, # ¥, alors
w
P = j cos(ay - x) - cos(y, - (W — x)) dx
Xy
=05 163
_ (sin(yn W) = sin((a = ¥a) X + Y- W) (169
(ak - Vn)
L sinGn W) — sin((ak +¥n) “Xs — Vo W))
(ak + Vn)
Les conditions de raccordement en flux sont définies pour S et yx.
Pour f, on a la relation suivante :
X1 9Tg(x,z X1 T, (x,z
f As Mol cos(By - X)dx = AAL) - cos(By - X)dx (164)
0 0z 7=7, 0 0z

z=7
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—Ag*Br Br-05-X; - Sinh(ﬁk - (Z, _Z1))
sin -X
:/lAZAnanSlnh(anzl)Pl_l_/’{AAlM-l_

A
B 4

o n=1
: Z Op " @y - cosh(a, " Zy) - P;

=1

Dans ce cas, P; est défini comme précédemment, excepté que oxdevient S et S, devient a,.
Pour y;, on a la relation suivante :
w 3 0T (x,z)
€ 0z

Xy Z=Zl

—2A¢ Vi Ci - 0,5- (W — X,) - sinh(y - (Z, — Zy))

W AT, (x,
~cos(Yg* (W —x))dx = Aa # ~cos(yg* (W —x))dx
Xy

Z=Zl

sin(yy - (W — X)) + (163)

Yk

A4

=/1A'ZAn'an'Sinh(an'Zl)'Pz+AA'A1'

n=1

[ee]
. Z Op "y - cosh(a, - Zy) - P;
=1
Dans ce cas, P est défini comme précédemment, excepté que ox devient yx et yn devient on.

A partir de toutes ces relations, liant les différents coefficients Ay, A, B, et C,, et en passant par une
résolution numérique des équations obtenues, il est possible de spécifier entierement les expressions de

Tu(x,z), Tp(x,z) et Tc(x,z).
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Annexe F — Modéle mathématiques d’une
ailette traversée par un caloduc, en
trois dimensions

La configuration sur laquelle est basée le modele analytique est illustrée Figure 69
Les conditions limites associées a cette configuration sont données par :

0AT (x,y,7)) _ 0
ax X=0,HA
0AT (x,y,7)) 0
oy y=0,L
0AT (x,y,2)) 0 (166)
0z 0 N
0AT (x,y,2))
AAILETTE e —hamp - AT(x,y,2z) sur [0,X;|U[X;, Hy] & [0,Y;]U[Y,, L]
4=Ea
2

= —hcar - (AT (x,,2) — Tear + Tamp ) surlXy, X2]&([Y1, Y]
Ou haup est le coefficient d’échange avec ’air ambiant, en W/m?K, Ac4. correspond au coefficient
d’échange fictif du caloduc en W/m?K, Tc4 correspond a la température du caloduc, en K, Tz la
température de ’air ambiant en K. L’écart de température A7(x,y,z) correspond a I’écart de température
entre la température de 1’ailette et la température de 1’air ambiant en tout point de la semelle, en K.
L’obtention du modele donné en équation (54) est tirée de la résolution de 1’équation de la chaleur en
régime permanent, donné par I’équation (167).

0%AT(x,y,2) N 0%AT(x,y,2) N 0°AT(x,y,2) 0 (167)
0x2 dy?2 922 a
En utilisant le principe de séparation des variables, on définit :

AT(x,y,z) = X(x) - Y(y) - Z(2)

La résolution de chaque terme de 1’équation (168) permettra d’obtenir la solution compléte du probléme.
Les conditions limites définies en équation (166) permettront de déterminer I’expression de chacun des
termes de la solution présentée en équation (54).

Les conditions limites suivant x sont homogénes, d’aprées [S55] I’expression de X(x) est alors donnée par :

(169)

(168)

X(x) = Cy - cos(ay, - x) + Cy - sin(a, " x)

Ou ¢, est la valeur propre associée aux termes suivant X.
A partir des conditions limites définies en équation (166), on obtient les relations suivantes :
dX(x)
dx

=0=C(,

x=0

dX(x)
dx

(170)

=0=—-C;a, sin(a, - Hy), soit

x=Hp nem
Ay =——

Hy

La solution suivant x est donc donnée par :

X(x) = C; - cos(ay " x) (170
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L’expression de C; sera déduite une fois que 1’expression globale de AT(x,y,z) sera définie, a partir de
la derniére condition limite donnée en équation (166).
Les conditions limites suivants y sont également homogenes, ce qui implique que

Y() = Cs - cos(Bm - y) + Cy - SIN(Bn - ) 172

Ou S, est la valeur propre associée aux termes suivant y.
A partir des conditions limites définies en équation (166), on obtient :

ay(y)

=0=C
dy 4

¥=0

ay(y) (173)

& =0=—C;z" S sin(By, - L), soit

y=L

m-m

Pm ==

La solution suivant y est donc donnée par :

Y() = C; - cos(Bm - y) (174

L’expression de C; sera déduite une fois que I’expression globale de AT(x,y,z) sera définie, a partir de
la derniére condition limite donnée en équation (166).
Enfin, suivant z, et d’apres [55] la solution est définie telle que

Z(z) = Cs - cosh(ynm ) + Co - sinh(yym * 2) (175

Ou y,,m est la valeur propre suivant z, et est donnée par :

[ (176)
Ynm = a121 + 31%1

Seule la condition limite en z=0 sera utilisée, la condition en £,/2 nécessitant un traitement particulier
puisque c’est la seule condition non homogéne du probléme.
On obtient donc

dZ(z)
dz

La solution suivant z est donc donnée par

(177)

z=0

Z(z) = Cs - cosh(yn,m . z) (178)

L’expression de Cs sera déduite une fois que I’expression globale de AT(x,y,z) sera définie, a partir de
la derniére condition limite donnée en équation (166).

Pour chaque valeur propre a, et S, le cas ou n est nul assure une valeur pour les fonctions propres de
X(x), Y(y) et Z(z). Dans le cas ou les valeurs propres sont nulles (pour n=0), on a donc, a partir des
conditions limites définies en équation (166),

d?X(x)
Cle = 0,donc Xo =Ky
dY(y)
e = 0,donc Yy = K, (179)
d%Z(z)
iz - 0,doncZy = K3

On peut donc définir I’expression de la différence de température AT(x,y,z) par 1I’équation, qui prendre
en compte le fait que les valeurs propres des solutions en X et Y puissent prendre deux valeurs (nulles
ou supérieures ou égales a 1).
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AT (x,y,z) = Ay + Z A, - cos(ay, " x) - cosh(ay, - 2)

n=1

+ By, - cos(Bm - y) - cosh(By, - 2) (180)
LS

+ Z Z cos(ay, - x) - cos(Bm * ¥)CrpmCosh(¥ym * 2)
n=1m=1

Les coefficients Ao, An, Bm, Comseront déduits a partir de la derniére condition limite définie en équation
(166).

Pour cela, on appliquera le principe d’orthogonalité en prenant en compte les quatre cas de figure
suivants :

(@0, Bo)s (i Bo), @0y Bic)s (i Bic) (161)

Le premier cas de figure (a, fy) établit la relation suivante :

WL 0AT(x,y,2))
f f _AAILETTE T 4o
o Jo

Fe E, dxdy

z:%/z

X, (Y,
= j j hear - (AT (x,y,2)) — Tear, + Tamp )dxdy
x, v,

(182)

X, L W o L

+ f f hamp - AT (x,y, z)dxdy + j j haup * AT (x,y, z)dxdy
o Jo x, Jo
X, 1y X, L

+f j hamp * AT (x,y, z)dxdy +f f haup * AT (x,y, z)dxdy
x; Jo X, Iy,

Qui permet d’obtenir la relation suivante :
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0= hCAL (Ao — Tear + Tamp) - (X2 — X1) - (Y2 = Y1) + heay
sin(a,, - X,) — sin(a,, - X
-ZAn cosh (an —) Y, —Y)- (a * X;) (e %) + hear

an

. mz ., * Cosh (ﬁm > ) Xy —Xy) - S YZ)ﬁ;Sin(ﬁm 1) + heap
- ; mz:l Cpm * cosh (Vn m %) S YZ)E;Sin(ﬁm 1)

sin(ay, * X,) — sin(ay, * X;)

+ hamp " L Xy " Ao + haup
an

c E sin(a, - X
'ZAn'COSh(an'_A)'L'M‘}'hAMB'L'(W_Xz)'AO

2 a
=1 n

z E sin(a, - X,
- h’AMB An COSh (an ZA) L . —(; 2) + hAMB - Yl - (XZ - Xl)
n

%
hamp * AT (x,y,E4/2) - cos(ay - x)dxdy

(183)
E sin(a,, - X,) — sin(a,, - X
“Aog t+ hyyp ZAn cosh( A) Y- (atn - %) (0 X1)
2 a,
— E sin(B,, - Y,
+ hamp - z By, - cosh (.Bm 7A> (X2 — X1) M + hamp
~ Bm
S Es\ sin(Bp, ' Y1) sin(a, - X;) — sin(a, - X;)
z nm - cosh <Vnm _> '
— — 2 .Bm an
n=1m=1
+O}.}AMB (L=Y2) (X3 —X1) - Ao + hamsp
Ey4 sin(a,, - X,) — sin(a,, - X
* Z An COSh (Oln ) (L Yz) ( n 2) ( n 1) - hAMB
an
no=01
E sin Y
z B,, - COSh(ﬁm'7A) (X, — Xy) .M_ Ramp
] Bm
o E,\ sin(By, - Y,) sin(a,-X,) —sin(a, - X;)
Z Z Cnm-cosh<ynm-—>- .
— — 2 .Bm an
n=1m=1
Le deuxiéme cas de figure (o, fy) établit la relation suivante :
WL AT (x,y,z))
j j —AAILETTE 6— - cos(ay - x)dxdy
o Jo Z z=E4
X2 Y2
— [ 7| hew @7 Gy, Ea2) = Teas + Tasss ) - cos(ate - 2)dxdy
x}%1 yi
+f fh “AT(x,v,E4/2) - cos(ay, - x)dxd
A AMB Y, Esq/ (ax - x) y (184)
w AL
+ f f haug * AT (x,y,E4/2) - cos(ay, - x)dxdy
Xz
of l

+ f hAMB “AT(x,y,E4/2) - cos(ay - x)dxdy
XYY
Qui permet d’obtenir la relation suivante :
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E
—AarerTe " Ar @ LW 0,5+ sinh (ak TA)

sin(ay * X,) — sin(ay - X;)

=hcar* (Ao — Tear + Tamp) a (Y, =-1)

E,
+h'CAL Z A?’l COSh ((Xn ) (YZ Yl) " 0,5

(sm((an + ak) X,) — sin((an + ai) - X;)

an + [247%
sin((an, — i) - X3) — sin((a, — ax) - X1)
+ (@, — a0 ) + hcar

E sin(ag * X,) — sin(ay - X
_ZBm cosh(ﬁm ZA) (a - X3) (ay - X1)

m= ak
Sin(Bn ¥,) = sin(Bp 1)

+h
o o CAL
Z Z ( ) sin(Byy,  Y2) — sin(Bp, - Y1)
- Cpm - cosh|ypm - —
n=1m=1 2 P
- E,
: Z Ay, - cosh (an ) (Y,—Y1)-05
~ (185)
sin((an + i) - Xz) — sin((ay, + i) - X1)
o, + ay
N sin((an —ay) 'Xz) - Sin((“n — ay) 'X1))
(an — ai)
sin(ay - X;)
+hayp - L 'Tl Ap + hamg

-ZAn cosh(ocn ) L-0,5

sm((an +ag): X1) sm((an —ay) -Xl) sin(ay, - X5)
. — — hAMB L—
ay, + ay (an — ax) Ak

' Ao hAMB

-ZAn cosh(an 2) L-0,5

_ (sm((an +ap) - W) —sin((a, + ax) - X5)

a, + ag

sin((a,, —ay) W) —sin((a,, — az) - X

+ 1 (( n k) ) 1 (( n k) 2)) +hAMB'Y1
(an_ak)

sin(ay * X;) — sin(ay * X;)

(247 0
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+hamp - z A, - cosh (an : 7) -Y;-0,5

sin((an + i) - X;) — sin((ay, + ax) - Xq)

a, + ag
sin((an —ay) -Xz) — sin((a, — ay) -Xl)
. CEm )b
= E4\ sin(ay - X;) —sin(ay - X7) sin(Bm, Y1)
. ; B,, - cosh (ﬁm . 7) . . . 5 + hymp
AN Ep\ sin(By - Y1)
nZ mzl Cnm cosh (ynm ' 7) ' T ' 0,5
sin((a, + i) - X;) — sin((a, + ax) - X1)
( a, + ag
sin((an, — ay) - Xz) — sin((a, — ) 'X1)>
+
(a.n - ak) )
Fhuyg (L —Yy) - sin(a 'XZ)a_k sin(a - X1) - Ao + hayp
Z A, - cosh (an ) (L-Y,)-05
sm((an +ay) - Xo) — sin((a, + ax) - X;)
an + [247%
sin((an, — i) - X3) — sin((ay — ax) - X1) "
+ (@, — ) ) — NamB
LAY sin(ay - X,) — sin(ay - X;) - sin(B, - Y5)
Z By, - cosh (ﬁm > ) o 5
g
Ep\ sin(Bp ' Ys)
nzlmz Cnm COSh(]’nm 7) T ,
sin((an + i) - Xz) — sin((a, + ag) - X1)
( oy + ay
sin((an, — ay) - X3) — sin((a, — i) -Xl))
+
(an - ak)

Le troisiéme cas de figure (ay, fi) établit la relation suivante :
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Wl AT (x,v,z))
_[ j —AAILETTE " ———F—— - cos(By * y)dxdy
o Jo

dz E4
z=7

X, rY;
- f hea, - (AT (6, Ex/2)) — Tear + Tams ) - cos(By - y)dxdy
X, Jn

X, rL
+f0 fohAMB-AT(x,y,EA/Z)'COS(ﬁk'Y)dxdy (186)
; j j has - AT(x,y, Ea/2) - cos(By - y)dxdy

Xz

Yy
f f has - AT (6,9, Ea/2) - cos(By - y)dxdy

# [ [ han TGy, Eu/2)-cos(hy )y
X1 Y1
Qui permet d’obtenir la relation suivante :

. E,
—Aarerte " B " Br LW+ 0,5 'Smh(ﬁk 7>
sin(By * Y,) — sin(By - Y1)

= hcar* (Ao — Tear + Tamp) B (X —Xy)
- E,\ sin(a, - X,) —sin(a, - X;) sin(By - Y,) —sin(By - Y1)
+hear Z A, - cosh (an 7) p . i
n
+ hCAL

2 By, - cosh ([)’m ) (X, —X1)-0,5
(sm((ﬁm +Bi) - Y2) = sin((B + Bic) - 1)

(ﬁm + ﬁk)
Sin((ﬁm - ﬁk) ’ YZ) - Sin((ﬁm - Bk) ' Y1)> +h
o (Bm = Bi) car
sin(a,, - X,) — sin(a,, - X;)
4 Cnm cosh (ynm 7) @ -0,5 (187

n =

(S n ( + Bi) - Yz - Sm((ﬁm + Bi) - Y1)

(.Bm + .Bk)
sm((ﬂm Bi) - Y2) = sin((B — Bi) - Y1)>
(Bm — Br)
Sln((ﬁm + .Bk) L) Sln((ﬁm - Bk) ' L)
Hhaws z B cosh () 405 < B+ B B — B0 )
+hayp Z Z Cp,m * cosh (Vn,m %) .sm(cz+X1)' 0,5
n=1m=1 n
(sm((ﬁm +Bi) - L) N sin((By — Bic) - L))
(ﬂm + ﬁk) (Bm Bk)

thup ZBm cosh(ﬁm ) W —X,)- 05

| (Sm((ﬁm 001, sin((Bn = ) L))
(ﬁm + ﬁk) (IBm - ﬁk)
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E sin(a, - X
_h’AMB . z z Cn'm . Cosh (Vn,m . _A) . M . 0’5

a
n=1m=1 n

_ (sin((ﬁm=+ [32) . L) + Sin((ﬂm - Bi) L))
(ﬂm + ﬂk) (Bm - Bk)

sin(By - Y1)
Bk

+hamp - Ao - (X, — X1)

N E.\ sin(a, - X,) —sin(a, - X;) sin Y
+hAMB'ZAn'COSh( A)- (@, - X3) (an - X1) sin(By - Y1)
n=1

a. A
L) ay,

- E
s Z B, - cosh (ﬂm 7*1) (X — X)) 0,5

m=1
] (Sin((ﬁm + ﬁk) : Yl) n Sin((ﬂm - ﬁk) ) Yl))
(ﬁm + ﬁk) (,Bm - ﬂk)

0 00

E.\ sin(a, - X,) —sin(a, - X
+hAMB'ZZCn'm'COSh<yn'm-7A). (an - X3) (an - X1) ’

n=1m=1 n
_ (sin((ﬁm +Bi) 1) + sin((Bm — Bi) - Y1))
(ﬁm + ﬁk) (,Bm - ﬂk)
sin(By - Y2)

—hAMB' 0 T (Xz _Xl)

an-7

= Ez\ sin(ay, - X;) —sin(ay, - X;) sin(By - Y2)
—hamp * ZAn-Cosh( ) :
n=1

an

C E
+hAMB " Z Bm " COSh (ﬁm " 7A) " (Xz - Xl) " 0,5

m=1
. (Sin((ﬁm + ﬁk) ' L) - Sin((ﬁm + ﬁk) ) YZ)

(ﬁm + ﬁk)
n Sin((ﬁm - ﬁk) ' L) - Sin((ﬁm - .Bk) ' YZ))
(ﬁm - ﬁk)
+hamp Z Z Cym * COSh (Vn,m %) S0 .XZ)a_ sin(en %), )
n=1m=1 n
. <Sin((.8m + .Bk) ' L) - Sin((ﬁm + .Bk) ' YZ)
(.Bm + ﬁk)
n Sin((ﬁm - Bk) : L) - Sin((ﬂm - ﬂk) ) YZ))
(Bm — Br)

Le quatrieme cas de figure (o, fx) établit la relation suivante :
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Wl AT (x,y,z))
j j —AAILETTE " ———F———— - cos(ay - x) - cos(By - y)dxdy
o Yo

0z Z=ETA
Xy Y
=[] hew - @T Gy, Ear2) = Teas + Taws ) - cosay ) - cos By
X Y
1 1 X, oL
“y)dxdy + f f hamp - AT (x,y,E4/2) - cos(ay, - x) - cos(By - y)dxdy
o Jo (188)

w
+ j j hamp * AT (x,y,E4/2) - cos(ay - x) - cos(By - y)dxdy
X2 .
f f hamp - AT (x,y,E4/2) - cos(ay - x) - cos(By - v)dxdy

+ f hAMB “AT(x,y,E4/2) - cos(ay * x) - cos(fy - y)dxdy
X1 Y1
Qui permet d’obtenir la relation suivante :

E4
—2a1LeTTE " Cleyiey * Viey oy " L*W-0,5-0,5- Slnh<yk1k2 2)

sm(ﬁk2 . Yz) — sm(ﬁkz . Yl) . sm(ak1 - X5) — sin(ock1 - X1)
.Bkz akl

(189)

= hcar, - (Ao — Tear + Tamp)
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+hear - Z A, - cosh (an 7) 0,5
n=1

an+ak1

. (sin ((an + ay,) );2) — sin ((an +ay,) -Xl)

+

sin ((a,n —a,) 'Xz) — sin ((an - ay,) -X1)>

(an - ak1)
. sin(ﬁk2 . Yz)ﬁ— sin(ﬁk2 : Yl) thep
[e] k2
E i -X,) —si X
z cos ) 22020~ ).
sin (B + Br,)  Y2) = sin (B + Br,) - Y1)
(.Bm + .Bkz)
Lo ((B = Bi,) Y2) = sin (B — Bi,) * 12) .
(.Bm .Bkz)

Z nm COSh(Vnm 7) '5

((an + akl) Xz) sin ((an + aki) -Xl)

T E

a, + A,
N sin ((an - akl) -Xz) — sin ((an - akl) -Xl) 05
(an - ak1)
. sin ((ﬁm + ﬁkz) . Yz) — sin ((ﬁm + [)’kz) . Y1)
(ﬁm + ﬁkz)
sin (B — Bi,)Yz2) = sin (B — Br,) 11
+
(ﬂm - Bkz)
Fhamp - ; B,, - cosh (ﬁm %) W 0,5
[sin (B + B, 1) L sin ((Bm—Br,) 1)
(ﬁm + ﬁkz) (ﬁm - Bkz)
+haup ;Zl Cpm - cosh (yn_m %) -0,5
. (sin ((an +ay,) -Xl) s sin ((an - ay,) -X1)> 05
a, + A, (an — ak1)

. (sin ((ﬁm + ﬁkz) : L) sin ((ﬁm - ﬁkz) L))

GrtBe) (B Pr)
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Ey\ sin(ay, " X;)

g - Z B, - cosh (ﬁm -7) 05
m=1 1
[sin (B + B,) 1) L sin ((Bm = B,) 1)
(ﬁm + ﬁkz) (ﬁm - Bkz)

+hayp - Z Z Cpm - cosh (yn_m 7) -0,5

n=1m=1
sin ((an +ay,) W) —sin ((an +ay,) -Xz)
. a, + g,
N sin((an - akl) : W) - sin((an - akl) -X2> 05
(an - ak1) ’

. sin ((ﬁm + Bkz) : L) N sin ((ﬁm - ﬁkz) -L)
(.Bm + .Bkz) (.Bm - .Bkz)

sin(ﬁk2 . Yl) _ sin(ay, - X;) — sin(ay, - X1)
.Bkz A,

: Z A, - cosh (an 7) -0,5
n=1

. sin ((an + akl) -Xz) — sin ((an + aki) -Xl)

+hamp - Ao

+ hamp

an + Ak,
N sin ((an - ak1) : Xz) — sin ((an - ak1) . Xl) . Sin(ﬁkz . Yl)
(e — ay,) Br.
+hayp z B,, - cosh (ﬁm _ EZ'_A> _ Sil’l(olk1 -Xz)a— Sirl(ak1 - Xy) 05
m=1 ky

. sin ((ﬁm + ﬁkz) . Y1) N sin ((ﬂm — ﬁkz) . Y1)
(ﬁm + ﬁkz) (ﬁm - ﬁkz)

© o E,
+hayp z z Cpm - cosh (yn,m 7) -0,5
n=1m=1
sin ((an + ay,) 'Xz) — sin ((an +ay,) -Xl)
' tn +

(atn — a,)

[sin (B + Bi,) 11) L sin ((Bn = Br,) 11)
(Bm + Br,) (Bm = Br,)

. sin ((an — ay,) .Xz) — sin ((an —ay,) -X1)> 0,5

sin(ﬁk2 . Yz) sin(ay, - X;) — sin(ay, - X1)
—happ - Ay - 2, . o
2

1
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E4
—hayp* ZA" cosh(an 2) 0,5

[sin ((an +ay,) Xz) — sin ((an +ay, ) Xl)

a, + akl
sin ((an - ay,) -XZ) — sin ((an - ay,) -Xl) sin(By, - Y;)
+ .
(an - ak1) Bkz

N E.N\ sin(ag. - X,) —sin(ag. - X
+hAMB'Z By, - cosh <ﬁm 7‘4) (@, Z)O[k (@, 1)_0’5

| (si:(zﬁm +Bi,) L) = sin (B + Br,) Y2

1

(.Bm + .Bkz)
N sin ((ﬁm — PBr,) 'L) —sin ((,Bm — Br,) - Yz))
(Bm = Br,)

+hAMB-Z Z Com* cosh(ynm 2) 0,5
n=1

m=1
(sm (an + akl) Xz) — sin ((an + akl) Xl)

ozn+0(k1

sm (an akl) 'Xz) — sin ((an - Olkl) -X1)> 05

(“n - akl)
. sin ((ﬁm + ﬁkz) : L) — sin ((ﬁm + ﬁkz) : Yz)
(ﬁm + ﬁkz)
sin ((,Bm — ﬁkz) . L) — sin ((,Bm — ﬁkz) . Y2)>
+
(ﬁm - ﬁkz)

A partir de I’intégralité de ces relations, et d’une résolution numérique, il est possible de déterminer les

valeurs des coefficients de la relation donnant la température en tout point de 1’ailette.
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