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Résumé- Cette communication présente les travaux initiés afin de mieux appréhender les potentialités
du refroidissement de composants électroniques en usage par immersion dans un liquide diélectrique.
Une expérimentation a été mise en place ; une résistance électrique immergée dans un bain de Novec©
dans une cuve étanche est soumise a des paliers de puissance. En parallele un modele numérique
multiphysique est développé afin de prédire les champs de température au sein de 1’élément chauffant
et du fluide diélectrique, ainsi que la température et la pression du ciel gazeux. La confrontation des
simulations avec les relevés expérimentaux sert a montrer la pertinence de la modélisation.

Nomenclature

¢p capacité thermique massique, /. k g~ LK™l  Symboles grecs

D  coefficient de diffusion, m2.s™1 p masse volumique, kg.m™3
fn  densité de flux massique, kg.m™2.s7* A conductivité thermique, W.m™1. K1
g  accélération de gravitation, m.s ™2 U viscosité dynamique, kg.m~1.s71
h  coefficient de convection, W.m™2. K1 B coefficient de dilatation du liquide, K ~1
H enthalpie, Indices et exposants
k,, coefficient de transfert de masse, m.s™?! l liquide
L, chaleur latente de vaporisation, J. kg ™! v vapeur
m masse, kg g gaz
M masse molaire, kg.mol™? a air
Dvor Ppuissance volumique, W.m™3 0 initial
P pression, Pa c convection
R constante des gaz parfaits, J.mol™1. K1 cond condensation ou condenseur
S surface, m? r rayonnement
t temps,s evap évaporation
T température, K sat saturation
7 champ de vitesse dans le liquide, m.s™?1 ref référence
ext extérieur

1. Introduction

Les densités de puissance mises en jeu au niveau des composants de baies électroniques
sont de plus en plus élevées [1], ce qui nécessite de développer des solutions de
refroidissement technologiquement viables a grande échelle. En effet, les installations
classiques avec un refroidissement par air atteignent leurs limites en termes d’usage (maintien
des composants dans une plage de température fixée) et d’efficacité énergétique. Le
refroidissement indirect en utilisant I’eau offre plus de capacités que le refroidissement par
I’air seulement mais nécessite encore des grands échangeurs thermiques et provoque des

problémes de corrosion qui risquent d’endommager les composants électroniques [2, 3].



Le refroidissement par immersion dans un fluide diélectrique est une des alternatives
possibles qui offre des avantages par rapport aux autres techniques de refroidissement [3].
Elle permet d’atteindre un coefficient d’échange thermique élevé [4] et d’évacuer une
puissance thermique élevée [5]. Mais ce type de refroidissement nécessite un fluide qui a des
propriétés particulieres incluant un grand potentiel diélectrique, des propriétés thermo-
physiques particulieres, un impact environnemental réduit, une compatibilité chimique
acceptable avec les composants électroniques, une inflammabilité et une toxicité tres faibles
[6]. Les technologies par immersion présentées dans la littérature suivent deux approches [7].
La premiere consiste en une recirculation du fluide diélectrique par le biais d’une pompe
couplée a un échangeur externe afin d’en assurer le refroidissement. La seconde approche
consiste a immerger le systeme dans un fluide diélectrique dont la température de vaporisation
avoisine la température optimale de fonctionnement des composants a la pression d’usage [8].
Les puissances dissipées par les composants induisent la vaporisation du liquide et un
condenseur associé a I’enceinte « étanche » permet une condensation de la vapeur produite.
Dans ce cas aucune pompe n’est installée pour assurer une recirculation.

En suivant la seconde approche, les résultats présentés concerneront des simulations issues du
couplage d’un modele aux éléments finis de I’ensemble résistance électrique et zone liquide et
d’un modele aux différences finies du domaine gazeux. La confrontation des simulations avec
les relevés expérimentaux servira a montrer la pertinence de la modélisation. Notons que la
présente étude concerne le régime de convection naturelle monophasique.

2. Dispositif expérimental

Le dispositif expérimental mis en ceuvre consiste en une cuve réalisée en PMMA coulé
transparent de 1 cm d’épaisseur partiellement remplie de liquide diélectrique. Les dimensions
de la cuve qui correspondent aux cotations de la figure 1 sont a=17 cm, b=17 cm et c=15 cm.
La hauteur du liquide dans la cuve est h=9.6 cm. Un élément chauffant carré de 50.8 mm de
coté et d’environ 0.7 mm d’épaisseur est immergée verticalement dans le liquide (figure 1).
Cet élément est instrumenté de 2 thermocouples de type K (2/10 mm) disposés sur sa médiane
verticale. Une mesure de la puissance dissipée est réalisée. Des thermocouples sont disposés
au sein du fluide vis a vis de cet élément chauffant. La cuve est fermée en partie haute par une
plaque de cuivre maintenue en température par une circulation d’eau a température controlée.
Les températures d’entrée et de sortie sont relevées a 1’aide de thermocouples de type K ainsi
que la température de la face inférieure en contact avec le ciel gazeux de la cuve. La fonction
de cet échangeur est de condenser les vapeurs produites au cours des essais. Une mesure de la
pression du mélange gazeux {air + vapeur} au-dessus de la surface libre est également
réalisée. Les signaux délivrés par les différents capteurs sont collectés par une centrale de
mesure dont le pas d’acquisition est fixé a 5 secondes. Le liquide diélectrique utilisé dans
cette expérience est le Novec™ 649 industrialisé par la société 3M. Ce fluide a une
température de vaporisation de 49°C et une faible chaleur latente de vaporisation de 1’ordre de
88 kJ.kg™! a la pression atmosphérique. Il est caractérisé par une bonne compatibilité avec
les composants €lectroniques et une bonne stabilité thermique.
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Figure 1 : Dispositif expérimental Figure 2 : Systeme physique modélisé

3. Modélisation

Le systeme physique considéré est représenté schématiquement sur la figure 2. Il est constitué
de deux domaines : un domaine liquide composé par le Novec et un domaine gazeux composé
d’un mélange d’air et de vapeur de Novec. La symétrie du systeme par rapport a I’axe central
de la cuve permet de ne considérer que la moitié de la cuve pour les simulations numériques
(figure 2). Les études présentées dans cette communication sont réalisées a des températures
de fluide inférieure a la température de vaporisation du Novec.

3.1. Domaine liquide

3.1.1. Equations gouvernantes

Le fluide est constitué d’une seule espece et I’écoulement est supposé bidimensionnel et
incompressible. Les propriétés physiques du liquide sont supposées constantes sauf pour la
masse volumique. Les équations de conservation respectivement de masse, de quantité de
mouvement et d’énergie dans le fluide s’écrivent dans le cadre de 1’approximation de
Boussinesq comme suit:

V.i=0 (1)
aa —. — - —\T - -
pro + p1(EV.2) = V. [=PL+ (u + pr) (Vi + (V)] + pog = Bro(T = To)g 2)
oT _
Piep1 57 + prepit. VT = V. M VT) + oot 3)

Un modele de turbulence de type RANS est utilisé. ur est la viscosité dynamique turbulente
et I est le tenseur unité. p,,,; correspond a la puissance volumique injectée dans la plaque.

3.1.2. Conditions aux limites au niveau des parois de la cuve

Une condition de non-glissement (U = 6) est appliquée au niveau de toutes les parois.
Une condition de flux de chaleur convectif pour une plaque verticale est appliquée au niveau
de la paroi latérale. Une condition de flux de chaleur convectif est appliquée également au
niveau de la face inférieure de la cuve.



3.1.3. Conditions a la surface libre du liquide

Une condition de glissement adaptée dans le cas d’une interface fluide-fluide est imposée
au niveau de la surface supérieure du liquide.
un=0 )
K- (I? )i = Oavec K = (u+ ur)(Vi + (V)R
Le fluide perd un flux de chaleur par convection, par évaporation et par rayonnement. On
tient compte également des gouttes du liquide de condensation qui reviennent dans le liquide.
La condition aux limites a la surface libre du liquide s’écrit alors :

. (_)\l VT) = hlc- (Tl - Tg)+hr . (Tl - Tcond) + fnelvap [Cpl- (Tl - Tref) + Lv(Tl)] (5)

- frrczond- Cpl- (Tcond - Tref)

La référence des enthalpies est prise pour le Novec liquide a la température Ty.r = 0°C.

3.1.4. Densité de flux massique d’évaporation

Le flux massique d’évaporation est proportionnel a la différence entre la masse volumique
de la vapeur de Novec a la saturation (a la température de la surface du liquide) et celle dans
la phase gazeuse :

fnivap = ks;}ap. (pv,sat (T) — py) (6)

Avec k; P le coefficient de transfert de masse par évaporation et Py,sat (T1) la masse
volumique de la vapeur de Novec saturante a la température moyenne de la surface du
liquide T;. Dans le cadre de I’approximation ou le volume du gaz V, est invariable, la masse
volumique de la vapeur de Novec s’écrit comme :

Pv = v, (7)
La vapeur de Novec est assimilée a un gaz parfait. Il est possible d’exprimer alors p,, 4; €n

fonction de P, ¢4 a la température de surface du liquide T; comme :
_ P v,sat: M, 8
pv,sat - R . Tl ( )
Pour un gaz, on adopte I’hypothese de Lewis [9,10] ot le nombre de Lewis peut étre
considéré comme égal a I’unité. Cette hypothese nous permet d’écrire :
he
pycpv
otl Al est le coefficient de convection moyen sur la surface libre du liquide.

evap _
k, " =

€))

3.1.5. Densité de flux massique de condensation

Comme pour le flux massique d’évaporation, le flux massique de condensation est
également proportionnel a la différence entre la masse volumique de vapeur de Novec dans le

milieu gazeux et celle a la température de la surface interne du condenseur T,ppq :

nclond = kﬁrimd- (Pv — Pv,sat (Teona)) (10)
La masse volumique de 1’air (gaz non-condensable) est plus faible que la masse volumique de
la vapeur de Novec. La concentration d’air pres de la surface du condenseur est donc plus
conséquente ce qui limite la condensation de la vapeur de Novec sur la surface. Cet effet a été
démontré expérimentalement [11] et numériquement [12] dans le cas de la condensation en
présence d’un gaz non-condensable. Le ratio entre le taux de condensation du mélange et



celui de la vapeur pure K, dépend essentiellement de la fraction massique de I’air dans le
mélange gazeux et 1égerement de la différence de température du gaz et celle de la surface. En
considérant que le nombre de Lewis proche de 1'unité, le coefficient de transfert de masse
pour la condensation est donné par :

D,
keond = g p T (11)

3.2. Equations de bilans dans le domaine gazeux

La phase gazeuse est supposée &étre un mélange de gaz parfaits. Elle est supposée
homogene et sa température ainsi que sa pression sont uniformes dans I’espace.
Un bilan massique est posé pour la masse de vapeur dans le milieu gazeux :

dmv ( evap frrclond)- S (12)

S est I’aire de la surface libre 11qu1de qui est égale a I’aire de la surface du condenseur.
Pour le bilan thermique 1’écriture suivante est retenue :

dH
d_tg = q(l: + Qparois t Qevap — 9cona + qcond (13)
Avec
Hy = (my . cpy + Mg cpa)-(Ty — Tref) + My Ly(Tres) (14)

Les différents flux de chaleur en présence dans le milieu gazeux sont :
Le flux de chaleur par convection a la surface libre du liquide :

qt = h..S.(T, — T,) (15)
La déperdition thermique a travers les parois, qparois
Le flux de chaleur par évaporation du liquide vers le gaz :

Qevap = fnelvap.s' [va . (Tl - Tref) + Lv(Tref)] (16)
Le flux de chaleur li¢ a la condensation de la vapeur:
Acond = frrczond-s- [va . (Tg - Tref) + Lv(Tref)] (17)
Le flux de chaleur par convection a la surface du condenseur :
qgond = hgond-s- (Tcond - Tg) (18)

Avec hS°™ le coefficient moyen de convection a la surface du condenseur.
En supposant que les chaleurs spécifiques sont indépendantes de la température, la variation
de I’enthalpie du gaz au cours du temps est donnée par :

dH dTy
L= [ (T = Tre) + (Toeg)) 2+ (G mec) G2 (19)

Les pressions partielles de la vapeur de Novec P, et de ’air P, dans le mélange sont
déterminées par les relations suivantes :

B m,. R. T,
B, = 7 (20a)
P, =P,(t =0) Ty 20b
a— 'a - Tg(t — 0) ( )

La pression totale F; qui régne dans le milieu gazeux est alors égale a: Py = B, + F,.



4. Résultats et discussion

Comme le montre la figure 3(a), une séquence de mesures correspondant a plusieurs
paliers de puissance situés entre une puissance nulle et une puissance de 27.35W a été
retenue pour la comparaison de la modélisation avec les résultats expérimentaux. Les
conditions aux limites correspondant a la température extérieure a la cuve et une température

constante de la surface interne du condenseur sont également mentionnées. Les valeurs prises
pour les coefficients d’échange sont présentées dans le tableaul.

Géométrie  Coefficient Type de Valeur
transfert moyenne
h! Liquide-gaz 13
Surface Cocn 5 .
horizontale h Solide-gaz 6
h, rayonnement 3
Surface B L;(ollllil(;j:- 4
verticale - Garsolis 5

Tableau 1 : Valeurs des coefficients d’échange

La figure 3(b) montre 1’élévation des températures mesurées par les deux thermocouples

collés a la surface de la plaque comparées aux températures simulées en ces positions.
L’accord entre les deux courbes est acceptable jusqu’a I’instant t=18500s.
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Figure 3: (a) Conditions aux limites:puissance imposée, température extérieure et température du
condenseur (b) Comparaison des températures mesurées et simulées au milieu et en haut de la plaque
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Comparaison entre I’expérience et la simulation pour la température et la pression dans le gaz



Les températures mesurées par les thermocouples placés dans le liquide ont été comparées
avec les températures simulées numériquement en ces positions comme le montre la figure
4(a). L’élévation de la température mesurée par la sonde placée en partie haute du liquide est
confirmée par les résultats de simulation. Cette augmentation de la température est due aux
mouvements convectifs ascendants. En revanche, la sonde la plus éloignée de la plaque a une
température plus élevée que celle placée pres du bas de la plaque. Ceci est dii a un effet de
recirculation du champ de vitesse, observable visuellement, et retrouvé numériquement. Un
écart conséquent entre les valeurs simulées et mesurées pour 1I’ensemble des températures
apparait également a partir de I’instant t=18500s. En effet, cet instant correspond au début du
régime d’ébullition nucléée. Le modele actuel ne prenant pas en compte le phénomene
d’ébullition, la température de la surface de la plaque est surestimée comme la chaleur latente
nécessaire a la formation des bulles n’est pas modélisée. De méme, les températures dans le
liquide sont surestimées pour cette raison.

Quant au gaz, il est clair comme illustré sur la figure 4(b) que pour des faibles puissances de
chauffe, la température du gaz simulée montre un faible écart par rapport a la température
mesurée puis cet écart devient plus important. Cette différence peut &tre attribuée a
I’hypotheése qui consiste a supposer que les propriétés de vapeur de Novec et de I’air restent
constantes dans la gamme de température étudiée. Comme le révele la figure 4(b), la pression
dans le ciel gazeux monte quand la puissance de chauffe est augmentée. L’écart entre les
valeurs mesurées et celles simulées devient conséquent également a partir de 1’instant
t=18500s. Il s’accentue de plus en plus avec I’augmentation de la puissance. La température et
la pression dans le gaz sont sous-estimées car la production de vapeur par ébullition qui
contribue a I’augmentation de la température et de la pression n’est pas implémentée dans le
modele.
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Figure 5 : Sensibilité de la pression du gaz au coefficient K,

Dans le domaine d’application du modele monophasique, une étude de sensibilité du
coefficient K, sur les variables d’états du gaz montre que la pression du gaz est plus proche
initialement de la courbe K, = 0.5 puis pour des puissances plus importantes elle devient
proche de la courbe K, = 0.3 (figure 5). En effet, une quantité d’air plus importante
s’accumule au voisinage de la surface interne du condenseur, ce qui limite davantage la



condensation. Concernant la température du gaz, la variation de K, a peu d’effet sur la
température. La courbe de la température de la figure 4(b) est inchangée.

5. Conclusion et perspectives

En vue d’une appréhension de la technologie du refroidissement par immersion et d’une
application sur le refroidissement des centres de données, cette étude a montré la possibilité
de prédire les champs de température sur la plaque et dans le liquide en régime de convection
naturelle pour différentes densités de flux de chaleur dissipées par la plaque. Les tendances
d’élévation de température et de pression dans le gaz sont aussi bien reproduites.

Par la suite, le travail sera complété par la comparaison entre la modélisation et les résultats
expérimentaux en régime d’ébullition nucléée impliquant un écoulement diphasique.
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