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ETUDE D’UN EVAPORATEUR CAPILLAIRE

par C. Figus, Y. Le Bray, S. Bories et M. Prat 
Institut de Mecanique des Guides de Toulouse

La description des phenomenes qui se produisent lors du transfer! de chaleur et de masse par 
vaporisation en milieux poreux peut se faire de differentes manieres selon l’echelle de longueur 
choisie pour effectuer cette description.
La methode la plus rigoureuse est celle qui decrit les phenomenes en chaque point du domaine traite 

et dans chaque phase en utilisant les equations classiques de mecanique des Guides. Toutefois, cette 

description microscopique est generalement inutilisable vu la complexity geometrique du domaine 

porometrique. Pour palier cette difficulty, on utilise done la notion du continuum tictif atin de decrire 

les phenomenes a une echelle macroscopique ( V.E.R. englobant un certain nombre de pores ).
Dans un premier temps, nous avons developpe un modele numerique base sur les equations bilan de 

transfer! de chaleur et de masse au niveau du Volume Elementaire Representatif.
Cette approche permet de decrire le developpement d’une poche de vapeur sous l’ailette, et 
d’acceder aux grandeurs dimensionnantes de l’evaporateur capillaire.

Champ de temperature dans une section de l’evaporateur 
Modele macroscopique

Dans un second temps, nous avons developpe un modele a geometric simplifiee appele reseau 
numerique representant chaque pore d’une structure de l’evaporateur et decrivant les transferts de 

chaleur et de masse a cette echelle. Cette deuxieme approche conforte les resultats precedemment 
acquis, et permet en outre d’acceder aux mecanismes lies aux heterogeneites de la microstructure ( 
accidents de percolation, intiuence des heterogeneites microscopiques...).
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La figure ci centre represente une section 
de meche. En gris est represente les grains 
solides et en blanc, les pores et les liaisons 
de la meche qui sont satures par la phase 
liquide ou la phase vapeur.
On indique, sur la figure ci dessous la

distribution lors d’une realisation, de la
pression capillaire maximale des liaisons 
situees sur r interface de vaporisation, ainsi 
que l’ecart de pression de part et d’autre de 
1’interface.

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180

Liaisons sur ('interface

Nous illustrons enfin les effets de cette hdterogdnditd sur la forme de r interface et sur le 
developpement de digitations.
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Les boucles fluides diphasiques a pompage capillaire sont des dispos'rtifs particulierement 
interessants pour les economies d'energie, silencieux et non createurs de nuisances 
mecaniques (vibrations).

En environnement terrestre, le champ de pesanteur judicieusement utilise permet 
d'ameliorer leurs performances et leur utilisation pour la regulation thermique de gros 
ordinateurs, de composants electroniques de puissance, de transformateurs, etc., presente un 
interet certain.

Nous presentons dans cette communication les principaux resultats de I'etude du 
fonctionnement d une boucle diphasique a pompage capillaire dans le champ de pesanteur en 
mettant en evidence les conditions qui permettent de tirer profit de ce champ et les 
ameliorations obtenues.

1. Principe de fonctionnement

Les boucles fluides diphasiques a pompage thermocapillaire sont des dispositifs qui utilisent la 
circulation d'un fluide et les proprietes des changements d'etat pour transferer d'importantes 
quantiles de chaleur sur des distances de quelques metres. La figure 1 est une representation tres 
schematique du disposifrf.

CHALEUR
ABSORBEE

RESERVOIR
DE

COMOAKOE

CHALEUR
EVACUEE

Fig. 1. : Schema du dispositif



L'evaporateur constitue I'element moteur. II est compose d'une structure metallique, a parols 
permeables a la chaleur, a I'interieur de laquelle se trouve un corps poreux sature de liquide (meche) 
destine a assurer le pompage thermocapillaire.

La chaleur a dissiper est transferee, par conduction, a travers les parois de l'evaporateur jusqu'a la 
surface de la meche ou elle provoque la vaporisation du liquide. Cette vaporisation, qui se produit a la 
surface de menisques courbes (figure 2), engendre une augmentation de pression ApCap qui assure 
la mise en circulation du fluide dans la boucle. Le saut de pression Apcap est donne par la lpi.de 
Laplace (1):

APcap - Pv~ PI
2g cos 9

rP
2a
Tc

Fig. 2. : Representation schematique 
d un menisque

La vapeur produite dans l'evaporateur, collectee par une sene de cannelures creusees dans la 
paroi de l'evaporateur est propulsee vers le condenseur ou elle se liquefie en restituant la chaleur 
absorbee lors de la vaporisation. Apres liquefaction totale, le fluide revient vers I'entree de 
l'evaporateur par une conduce adiabatique.

En regime de fonctionnement stationnaire, I'augmentation de pression ApCap observes lors de la 
vaporisation doit compenser exactement les pedes de charge occasionnees par I'ecoulement du 
fluide dans les differents elements de la boucle [1,2].

2. Influence de la pesanteur

L'utilisation d'une boucle dont tous les elements sont situes dans le plan horizontal defini par la 
surface libre du liquide contenu dans le reservoir de commande permet de s'affranchir des effets de la 
pesanteur.

Le saut de pression capillaire Apcap necessaire au transport d'une puissance determines P est 
relie aux pedes de charge subies par le fluide dans les differents elements par la relation ci-dessous:

Apcap + Apcan + Apvap + Apcond + Ap/iq + Apjsol +Apmech = 0 (2)

Dans des conditions d'utilisation padiculieres et pour certaines configurations de differents 
elements, le champ de pesanteur compense, en padie, les pedes de charge qui figurent dans la 
relation (2) et contribue ainsi a ameliorer les performances du dispositif [3]. Nous avons envisage deux 
types de montages permettant de mettre a profit le champ de pesanteur.

2.1. Boucle fluide diphasique d condenseur hdlicoldai [4]

L'utilisation de ce type de condenseur modifie les pedes de charge dans la conduite de vapeur et 
dans le condenseur qui deviennent respectivement Ap'vap et Ap'cond- La relation (2) s'6crit alors:



(3)Ap'cap + Apcan + Ap'vap + Ap'cond + Apiiq + Apisol +43mec/i — 0

si |^p'vap +Ap'cond\< |^Pvap + ^Pcond\

alors: Ap'cap < APcap

Le transport de la puissance P necessite un saut de pression capillaire plus faible que 
precedemment, c'est-a-dire des menisques a courbure moins prononcee.

Cette configuration s'avere particulierement interessante pour differentes applications de ces 
disposes dans le champ de pesanteur.

2.2 . Boucle fluids diphasique & condenseur plan et h ddplacement vertical 
des dvaporateurs par rapport au condenseur

Ce prototype est particulierement souple pour I'etude experimentale de I'influence du champ de
pesanteur.

Le deplacement vertical vers le bas des evaporateurs par rapport au plan du condenseur enframe 
une inclinaison des conduces de liquide et de vapeur qui fait apparattre une variation de pression due 
au champ de pesanteur qui s'ajoute aux pedes de charge occasionnees par la circulation du fluide 
dans ces conduites. Dans ce cas, la relation (2) s'ecrit:

Ap'cap +a(pl ~Pv)h9 + Apcan + ^Pvap + ApCond + Ap/jq + Apjs0i + Apmech = 0 (4)

La comparison des relations (2) et (4) donne:

Apcap = Ap'cgp +a(p/ -pv)gh (5)

Le champ de pesanteur a pour effet de diminuer le saut de pression capillaire necessaire au 
transport de la puissance appliquee et done de reduire la courbure des menisques, ce qui enframe 
une augmentation du coefficient d'echange a I'interface de vaporisation [5].

La possibilite de reduire la courbure des menisques par une utilisation appropriee duchamp de 
pesanteur a comme autre consequence ('augmentation de la puissance maximale de fonctionnement 
et I'amelioration des capacites de transport.

3. Resultats experimental^
Ces resultats ont ete obtenus avec le deuxieme montage experimental decrit ci-dessus beaucoup 

mieux adapte a I'etude de ('influence du champ de pesanteur (figure 3).
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Fig. 3. : Schema du prototype 
a deplacement vertical des evaporateurs

3.1 . Amelioration du coefficient d'echange & I'interface de vaporisation (figure 4)

Les courbes de la figure 4 montrent, pour differentes valeurs de la denivellation h, la variation du 
coefficient d'echange k a I'interface de vaporisation en fonction de la puissance. Ces courbes mettent 
egalement en evidence, pour chaque puissance, ^augmentation du coefficient avec la denivellation h.

12000

10000

Pulssance(w) 
• h=30O h=90 h=7□ h=2 A h=5

Fig. 4. : Coefficient d'echange a I'interface 
de vaporisation

3.2 . Augmentation de la puissance maximale de fonctionnement (figure 5)

Nous avons reports sur la figure 5 pour differentes den'ivellations la puissance maximale de 
fonctionnement. Les resultats obtenus mettent en evidence une tres nette augmentation de cette 
puissance avec la denivellation.



Pe
va

p(
Pa

) 
Pu

ls
sa

nc
e(

w
)

hauteurfcm)

Fig. 5. : Puissance maximale 
de fonctionnement

3.3 . Analyse des differents modes de fonctionnement

Nous avons reporte sur la figure 6 les variations de la difference de pression Apevap aux homes de
I'evaporateur en fonction de la puissance appliquee pour differentes denhzellations.

■ h=0 □ h=2 A h=5 0 h=7 0 h=9
Fig. 6. : Pression differentielle 

aux bonnes de I'evaporateur

Cette difference de pression englobe le saut de pression capillaire ApCap et les pedes de charge 
APmech et Apcan '•

Apevap — Apcap + Apmech + APcan (6)

Pour chaque puissance de fonctionnement, il est possible de calculer les partes de charge Apmech 
et Apcan et done d'evaluer le saut de pression capillaire Apcap a partir de la valeur mesuree de Apevap-



Cette evaluation nous permet de determiner le mode de fonction de la boucle diphasique : si Apcap 
est posit if. le terme moteur est constitue du saut de pression capillaire assiste par la pesanteur; a partir 
de I'instant ou ApCap s'annule, la mise en circulation du fluide n'est plus assures que par pesanteur; le 
corps poreux (meche) ne sert alors qu'a imposer le sens de circulation (fonctionnement en mode 
thermosyphon).

3.4 .Fraction volumique de vapeur dans la conduits de-vapeur ...... .........

La mesure.de la difference de pression Apevap et des pertes de charge dans la conduits de vapeur 
Apvap et dans le condenseur Apcond et le calcul des pertes de charge Ap//g et Ap/S0/permettent 
d'evaluer la fraction volumique de vapeur a a partir de la relation (7):

 APevap+ APvap + APcond + APlia + APisol
(Pl-Pv) 5 * (7)

4. Conclusion

Compte tenu de leurs caracteristiques, I'utilisation des boucles diphasiques a pompage capillaire 
s'avere particulierement interessante pour la regulation thermique de composants dissipant de 
grandes quantites de chaleur et dont le fonctionnement peut etre alters par des vibrations.

Outre ['amelioration des performances qu'elle procure, la pesanteur peut egaiement etre utilisee 
pour remedier a un desamorgage de la boucle consecutif a I'assechement de la meche et contribuer a 
amortir les oscillations du fluide.

REFERENCES

[1] PLATEL Vincent
Etude physique et fonctionnement de I'evaporateur d'une pompe thermocapillaire: modelisa- 
tion et experimentation 
Doctoral d'Universite (1991).

[2] FUDYM Olivier
Modele physique de fonctionnement d'une boucle fluide a pompage thermoc apillaire. Etude 
de prototype et analyse de couplage.
Doctoral d'Universite (decembre 1994).

[3] ESCHBACH Nicolas
Etude du condenseur d'une boucle fluide diphasique a pompage thermocapillaire. Mise en 
place d'un banc d'essai et experimentation.
DEA Systemes Energetiques (1994).

[4] POUZET Eric
Moderation de I'influence du champ de pesanteur sur le fonctionnement d'une boucle fluide 
diphasique a pompage thermocapillaire.
DEA Systemes Energetiques (1992).

[5] BRIEND Philippe
Mesure des coefficients d'echange dans I'evaporateur d'une pompe thermocapillaire.
DEA Systemes Energetiques (1992)



TEST RESULTS OF RELIABLE AND VERY HIGH CAPILLARY 
MULTI-EVAPORATORS / CONDENSER LOOP

Stephens Van Dost, Marc Dubois and Guy Bekaert 
SABCA-Belgium

ABSTRACT

The paper presents the results of various SABCA 
activities in the field of two-phase heat transport 
system.

These results have been based on a critical 
review and analysis of the existing two-phase loop
and of the future loop needs in space applications.

The research and the development of a high 
capillary wick (capillary pressure up to 38000 Pa) are 
described. These activities have led towards the 
development of a reliable high performance capillary 
loop concept (HPCPL), which is discussed in details.

Several loop configurations mono/multi­
evaporators have been ground tested. The presented 
results of various tests clearly show the viability of this 
concept for future applications.

Proposed flight demonstrations as well as 
potential applications conclude this paper.

EXISTING CPL OPERATION CRITICAL ANALYSIS

• ESTEC CAPILLARY PUMPED LOOP - In 1987, 
a contract dedicated to define, manufacture and test 
a breadboard and a development CPL was realized 
by a joint venture of SABCA/DORNIER (ref. [1]).

A freon and an ammonia loop were tested. The 
performance achieved was a maximum heat transport 
capability of 7.5 kW with two parallel evaporators and 
three parallel condensers. A heat transport length of 
10 m with a capillary pumping pressure of 2500 Pa 
has been reached using a 30 pm polyethylene porous 
material. The low thermal conductibility of such 
porous material is an advantage for a capillary 
evaporator but may not be used at temperature over 
80°C.

The pumping pressure is able to overcome out- 
of-plane no more than maximum 450 mm. The 
minimum heat transport capability was reached at 
250 W per evaporator. Below this minimum heat load 
applied to an evaporator, the capillary pump 
deprimes. Such operating constraint requires that all 
parallel evaporators are at least submitted to their

minimum heat load. No capillary isolator was placed 
at the inlet of each evaporator. For this reason, the 
depriming of one evaporator caused the depriming of 
parallel operating evaporators.

A temperature control capability with an accuracy 
of ± 1 °C over a set-point temperature range between 
0°C and 20°C was achieved. However, in order to
avoid the depriming of an evaporator capillary pump,
the rate of decrease of the loop operating temperature 
was limited to 10°C/hour. An increase of loop 
operating temperature was always suitable to avoid 
depriming. (A fast increase of loop saturation 
temperature with the action of reservoir was even 
used in US loop to reprime an evaporator under heat 
load).

The tests performed on this loop have shown 
oscillations of the differential pressure measurement 
recorded between the inlet and the outlet of the 
evaporators. The amplitude was sometimes equal to 
the maximum capillary pressure of the evaporator 
wick. The oscillation period was around 1 minute.

However, it has been proven that a CPL is able to 
operate without pressure oscillations. The condition 
to get such a stable operation is not well reproducible.

The loop required a heat load of 1.5 kW applied 
to each evaporator to get a correct start-up. Other 
led to evaporator depriming. A well defined start-up 
procedure was thus required to operate the loop.

Problem of minimum heat load, evaporator 
depriming under loop operating temperature 
decrease, loop differential pressure oscillations and 
loop start-up were all identified to be associated to 
the generation of gas/vapour inside the evaporator 
pumping wick.

For this reason, particular attention has been 
devoted to what occurs inside the evaporator wick. In 
ref. [1], a comparative study between the experimental 
and numerical (through ESA Thermal Analyses 
Program - ESATAN) results of the temperature 
distribution inside the evaporator is reported.

From this study, it may been seen that liquid 
temperature reaches nearly the loop saturation 
temperature for a minimum flow rate in the liquid
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channel. The minimum flow rate is always obtained 
at the extremity of the liquid channel. The liquid 
boiling at the extremity of the liquid channel is thus 
the major problem of the capillary evaporator pump.

TWO-PHASE EXPERIMENT - A two-phase 
experiment TPX [ref. 2] has flown onboard the Space 
Shuttle in 1994 in a GAS container. SABCA was 
responsible of the capillary pumped loop. The 
objectives of this loop were to verify and to 
demonstrate the heat transport potentiality and loop 
behaviour under different heat load and heat sink 
conditions in 0-g. This reduced scale of CPL 
incorporated a cylindrical and a flat evaporators. The 
design of the capillary wick has been adapted to 
increase the minimum liquid flow rate inside the 
evaporator wick channel. The comparative study of 
various evaporators design (ref. [1]) shows a larger 
temperature difference between the liquid channel 
temperature and the loop vapour temperature for a 
short channel. The evaporator design which was 
tested under 1-g and 0-g environment is shown in 
ref. [1],

The TPX post-flight analysis showed that the loop 
worked quite properly in micro-gravity conditions with 
most of the objectives being encountered.

The TPX loop operates quite similarly in 1-g and 
0-g condition. No fundamental difference was 
observed in the following test results : start-up, 
maximum heat load, minimum heat load, heat load 
sharing, balance/unbalanced heat loads, temperature 
control and evaporator inlet liquid temperature 
influence.

An increase of the evaporator heat transfer 
coefficient of around 30 % was observed in 0-g 
compared to 1-g.

Thanks to the new evaporator design, a 
subcooling was maintained at the extremity of the 
liquid channel. TPX was able to operate steadily 
without differential pressure drop oscillation. This fact 
means that no intempestive bubble generation took 
place inside the evaporator wick.

However, as in all conventional CPUs, the 
depriming test (by heating up the evaporator inlet) 
and the minimum heat load test showed 
systematically in 1-g and 0-g an evaporator 
depriming when the inlet liquid temperature reaches 
the loop saturation temperature.

TPX loop as other conventional CPUs requested 
a dedicated priming procedure and a minimum 
subcooling of the liquid entering the evaporators.

US EXPERIENCE - According to extensive 
literature survey on performance and design of large 
and small American CPUs, the performance of a CPL 
is mainly driven by the capillary evaporator pump

capability. The main aspect for a reliable operation of 
a CPL is related to the depriming of an evaporator. 
The flow visualization within a capillary evaporator 
demonstrates the dependence of bubble size on the 
differential pressure recorded (ref. [3]).

The following possible scenario for depriming of 
an evaporator is mentioned in ref. [4]:

The amplitude of pressure oscillations may 
become higher than the capillary limit when the heat 
is relatively high. This leads to the injection of vapour 
into the liquid core of the pump. The increase of heat 
load produces large oscillations of pressure, although 
the increased subcooled liquid flow limits the 
depriming risk. A decrease of the power leads to a 
decrease of the subcooled liquid which allows an 
expansion of the vapour bubble and subsequently a 
depriming of the evaporator.

Under such depriming scenario, it is also 
observed that the size of the evaporator liquid core 
affects the depriming sensitivity. A small liquid core 
diameter avoids the beneficial influence of gravity to 
wet completely the evaporator wick.

The impact of non-condensible gas (NCG) on the 
CPL evaporator pump operation is a fundamental 
problem. As it is demonstrated in ref. [5], a NCG 
bubble is more stable than vapour bubble inside the 
CPL evaporator. This leads to a faster evaporator 
depriming under start-up and during normal 
operation.

In order to start-up an evaporator without having 
sudden unacceptable differential pressure, a 
dedicated evaporator start-up pump is used in the 
American CPUs.

The very pure liquid ammonia may sometimes be 
superheated. Boiling of such liquid induces very high 
differential pressure and vapour may pass through the 
evaporator wick. The use of a starter pump allows to 
evacuate the liquid of the CPUs vapour side. This 
liquid extraction operates satisfactorily in 1-g but not 
in 0-g as shown by CAPL 1.

Conventional CPUs where reservoir is located 
close to the condenser has many problems of reliable 
operation. They are mainly related to the fact that 
there is no means to ensure the liquid feeding of the 
capillary evaporator pump.

RUSSIAN EXPERIENCE - (ref. [6]). The 
Lavochkin's Loop Heat Pipe (LHP) associates a 
capillary evaporator to a reservoir. Such a reservoir 
is able to fully liquid flood the loop while keeping a 
residual liquid amount inside the reservoir. This 
principle ensures the liquid feeding of the capillary 
pumping wick of the evaporator under all operating 
conditions. Such a loop has very attractive 
performances such as: auto-start behaviour, reliable 
operation for various heat loads, very high pumping
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capability. However, the loop may not start-up at a 
very low heat load and a high temperature gradient 
occurs between the evaporator and the sink occurs at 
low heat load. Such a loop may be actively 
temperature controlled by a Peltier cell carrying the 
heat from the reservoir to the evaporator. This means 
solves the problem of start-up at a low heat load and 
reduces the temperature gradient.

THERMAL CONTROL SYSTEM NEEDS

As a result of a survey performed by SABCA 
among several European and American companies 
for the thermal management of future satellites, the 
following needs have been identified :

- The capillary pumping pressure has to be able to 
counterbalance a static head of 3 meters for ground 
verification test.

- The thermal control loop can not interfere with the 
equipment life. Equipment/payload can not be 
switched off due to the thermal control loop 
reasons.

- Heat load sharing is of interest and the minimum 
heat load on an equipment is 0 W.

- Heat load history is quite random.
- No stringent thermal regulation is generally 

required.
- Multiple evaporators and/or condensers have to 

operate against gravity and the heat load has to be 
shared between each element located under 
various levels.

- Operational lifetime of 15 years or more is required.
- Fluid line flexibility and disconnection is of interest.

These results have been confirmed by US 
workshop ref. [7].

The user needs lead to the following conclusions :

- The CPL system must be ready for operation at all 
times :
° Deprimings or other anomalies are not 

acceptable and will result in the loss of critical 
mission data or performance 

° Eliminate time constraints to bring a CPL on line 
such as time required to prime evaporator

- The system must be capable to handle large power 
fluctuations between 0 W and maximum heat load.

- The system has not to be critically sensitive to a
decrease of operation temperature.

- The capillary pump evaporator has to be vapour 
tolerant to eliminate all start-up and depriming 
anomalies in addition to concern with non- 
condensible gas.

- CPUs have to be non condensible gas tolerant for 
long term operation and for gamma ray field

application.
- The subcooling required by CPL has to be 

minimized.
- CPUs for constant conductance mode have to be

fully passive.
- There is a need in the evaporator design to 

increase heat flux, heat transfer coefficient, and to 
achieve high pumping capability.

SABCA DEVELOPMENT ACTIVITIES

Thanks to the combination of the Belgian IRSIA 
and SABCA funding, the following activities were 
performed to encounter the thermal control system 
needs.

The first step was to find or enhance the porous 
material capability to achieve high pumping pressure. 
No porous material was found which has 
simultaneously a pore size diameter lower than 5 
microns with a reasonable permeability at a relatively 
high thickness of about 20 mm.

In 1993 the process to get nickel porous rod of 
2.2 micron pore diameter has been developed having 
a permeability of 5 10"14 m2 and a void fraction of 
71 of percent. The maximum size manufactured today 
is 1 m long by 14 mm outside diameter and 8.5 inside 
diameter. Such capillary material is able to sustain a 
static head of 6.4 meters of liquid ammonia.

The second step of the development, performed 
between 1993 and 1994 was to design an evaporator 
able to operate with a high reliability. The focused 
principle was to maintain the subcooling inside the 
evaporator liquid channel for all operating conditions. 
A secondary system implemented in each evaporator 
extracts the heat from the liquid channel to maintain 
a subcooling. An active cooling with a heat pipe 
added to a Peltier cell was chosen to pump the heat 
from inside of the evaporator wick to the evaporator 
heated surface. A loop consisting of 2 parallel 
evaporators with 2 parallel condensers and a 
reservoir was manufactured and tested successfully. 
However, the evaporators of such a loop required a 
device which had to be actively controlled or a 
passive low heat sink which had to be near the heat 
sources. Moreover, the evaporators did not accept 
non condensible gas. Even with a high subcooled 
liquid inside evaporators, they deprimed.

The achieved performances were :

- A heat load capability between 0 W and 1.2 kW for 
the loop and 0 to 700 W for each evaporator.

- A capillary pumping pressure able to sustain 3.2 
meters achieved with ammonia under 1.2 kW heat 
load.

- A heat load sharing between evaporator located at 
different levels.

3



- A heat load distribution between each parallel 
condenser submitted to different sink conditions 
and located at different levels.

The third step of development performed in 1994 
and 1995 was to demonstrate a new reliable loop 
concept called High Performance Capillary Pumping 
Loop (HPCPL).

This loop had to allow generation of vapour or gas 
bubbles inside its evaporators without evaporator 
depriming. •

The loop had to operate reliably even with non 
condensible gas (NCG).

The loop had to be able to operate without active 
device for a fully passive start-up and operation.

A first HPCPL with 3 evaporators was 
manufactured and tested successfully in 1995 to 
demonstrate its concept.

DEFINITION OF THE PROBLEM INSIDE 
CAPILLARY PUMP EVAPORATOR AND SOLUTION

To avoid the capillary pump evaporator depriming, 
the GPL must have a means allowing namely :

- The loop operation with non condensible gas for a 
long term operation (15 years)

- The multi-evaporator working mode with thermal 
heat load down to 0 W

- The auto-start capability

As for any mechanical pump, the CPL becomes to 
deprime or in other word to cavitate if the evaporator 
inlet fluid temperature reaches the saturation 
temperature.

The cavitation in the capillary pump evaporator 
results from the vaporization of the fluid and/or the 
desorption of NCG from the liquid medium due to an 
increase of the temperature at the inside of the 
capillary pump wick (the liquid channel of the wick). 
This cavitation may produce a low frequency noise 
(pressure drop instability ....) seen by the differential 
pressure sensor or may cause more drastically the 
evaporator depriming.

The objective of the evaporator design is to 
ensure that the liquid is in contact with the 
evaporator's capillary material in all operating modes. 
This has to handle even with parasitic heat losses 
flowing through the capillary material, as these losses 
increase the temperature of the inlet liquid up to the 
saturation conditions.

The generation of a gas bubble inside the 
capillary evaporator pump (see figure 1) follows the 
laws given below :

PARASITIC
EVAPORATOR

• outlet 
VAPOR

LIQUID OW#€L

capillary material

Figure 1 : Capillary Evaporator Pump Depriming 
Principle

a) There is vaporization if the liquid temperature TUqu<) 
is such that T^ > Tvapour. It is assumed that 
superheated liquid may not be maintained stable 
in the liquid phase.

b) There is a NCG gas bubble generation if T^ and 
"^desorption (desorption temperature of NCG) is such 
that Tjjgyy — Tdeswfmon with TdeS(XJrtjon = Tvapour -AT, AT 
being given by the partial pressure of NCG 
dissolved in the liquid medium according to :

AT * - F? ami pg - %, « Xel

With : T^g, = the saturation temperature 
corresponding to the pressure of the 
liquid phase

h% = latent heat of vaporization
pv = vapour density
Xg, = mole fraction of NCG in the liquid 

medium
1^ = Henry's constant

There are two main identified solutions to avoid 
the evaporator pump cavitation :

- The first one is to guarantee a subcooled liquid 
inside the capillary evaporator pump to avoid the 
liquid vaporization. Two methods are available :

° A minimum flow of subcooled liquid is 
maintained. This may be implemented by either 
a minimum heat load applied to each 
evaporator or by oscillations of subcooled liquid 
flow inducing differential pressure oscillations. 
Classical CPL's use the principle of although 
uncontrolled pressure drops oscillations are often 
generated.

° A device is added to extract the heat from the 
liquid channel of each capillary evaporator pump. 
This solution has been tested with the so-called 
IRSIA CPL
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The principle of the IRSIA CPL is shown in figure
2.

MAT I

. . .'S Wff f./.

Figure 2 : IRSIA CPL with Heat Pipe and Peltier Cell 
Heat Pump

Results of this loop show the non-capability to 
operate with NCG even with high subcooled liquid 
(10 K).

- The second solution is to allow the liquid 
vaporization inside the liquid channel of the 
capillary evaporator pump, to extract the generated
vapour, and the NCG bubble and to guarantee the 
contact of inlet liquid with the capillary material.

This second solution has been developed and 
successfully tested with the HPCPL loop.

HPCPL DESIGN PRINCIPLE

The figure 3 shows the design of the HPCPL loop.
VAfORl#*

UQUO RETURN L»C

Figure 3 : Design Principle of HPCPL

The basic principle of the design is such that:

- The capillary link between each evaporator and 
the reservoir guarantees the liquid supply of each 
evaporator capillary material with liquid in the 
reservoir.

- The reservoir dimension and liquid volume inside
the loop are such that there is always liquid
inside the reservoir.

- Any vapour or gas bubble generation, inside the 
capillary evaporator pump is tolerated and 
evacuated to the reservoir.

r The capillary link provides a capillary pressure 
(according to figure 4) able to sustain the 
pressure drop of liquid and vapour flows (delta 
pressure 2-3) between the reservoir and the 
evaporator. The vapour flow is produced by the 
parasitic heat load through the capillary material.

2 4.5
EVAPORATOR

LIQUID RESERVOIR
VAPOR LINE

CAPILLARY LINK,
LIQUID LUC

EVAPORATOR CAPILLARY MATERIAL,

LENGHT

Figure 4 : HPCPL Basic Principle of Capillary Link 
between Evaporator Core and Reservoir

- The reservoir is at a lower temperature than the 
central core of each evaporator thanks to its 
negative thermal balance : subcooled inlet liquid

5



flow or/and Peltier heat pump provides the heat 
rejection capability of the parasitic heat load 
flowing through the wick to the central core of the 
evaporators.

- The vapour flow produced by the parasitic heat 
load provides the means to carry the NCG from 
the central core of the evaporators to the 
reservoir.

- The reservoir is able to collect a large amount of 
NCG thanks to the thermal dissociation within the 
evaporator body. Its temperature will be below 
the loop saturation temperature according to the 
partial pressure of NCG.

HPCPL CONFIGURATION

The configuration of the loop is shown in figure 5.

RESERVOIR

Figure 5 : Configuration of HPCPL Tested Loop

There are 3 parallel cylindrical capillary 
evaporators (dimensions : length of 150 mm and 
outer diameter of 20 mm). They use the nickel 
porous capillary structure of 2.2 micron pore diameter 
and able to generate a pumping pressure of 
38700 Pa (with NHj).

The first evaporator is thermally linked to the 
reservoir via a Peltier cell and both are located at the 
same level.

The second evaporator below the reservoir is 
tilted at 60° with its liquid inlet above the vapour 
outlet.

The third evaporator is also located below the 
reservoir and is tilted at 4° with its liquid inlet 10 mm 
below the vapour outlet.

The vapour line of 3.2 mm has an inside diameter

of 3.9 mm.
The condenser has 5 parallel condensing 

sections. Each of the condensing section has a 
capillary isolator at its outlet to share the heat load.

The liquid return line of 3.2 mm has an inside 
diameter of 2.4 mm.

The reservoir volume (100 cc) is slightly above the 
entire volume of the vapour section of the loop, 
vapour line, condenser and evaporator inlet volume.

The amount of fluid introduced in the loop is such 
that all the loop may be fully flooded, keeping a slight 
amount of liquid in the reservoir.

Each evaporator is supplied with the liquid inside 
the reservoir via an open heat pipe having a capillary 
link.

The capillary link has a maximum pumping 
capability of 150 Pa.

A differential pressure sensor measures the 
pressure difference between the reservoir inlet and 
the evaporator outlet. This pressure corresponds to 
the one which is seen by the capillary evaporator 
pump.

The temperature sensors are localized as given in 
table 1.

Table 1 : Temperature Sensors Identification

Sensor
Identification

Sensor location

Reservoir on top of reservoir

Vapour on vapour line near condenser

Out condenser at outlet of condenser on the liquid line

in liquid EV1 on the heat pipe link of the evaporator 1

Saddle EV1 on the aluminium heated saddle of 
evaporator 1

Saddle EV2 on the aluminium heated saddle of 
evaporator 2

Saddle EV3 on the aluminium heated saddle of 
evaporator 2

Peltier reservoir on the reservoir near the Peltier

TEST RESULTS OF SABCA HPCPL

The loop has been tested with the evaporators 
3.2 m above condenser. The loop is able to operate 
fully passively without any control and under variable 
heat load (Peltier cell of the reservoir off).

Figures 6 and 7 show the behaviour of the loop 
submitted to variable heat loads applied to the three 
evaporators from 3 x 10 W up to 3 x 200 W.
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Figure 7 : Loop Temperature Distribution

According to these results the loop has the 
following features :

- Auto-start : The loop starts only due to the heat 
load applied to the evaporators. A differential 
pressure of 18500 Pa is generated. It corresponds 
to the 3.2 m column of liquid ammonia. Before the 
heat load is applied, the vapour line was fully liquid 
flooded. The generation of vapour inside the 
evaporator produces an increase of pressure in the 
vapour line which pushes the liquid via the 
condenser to the reservoir. The vapour flows into 
the condenser where it is condensed and the 
vapour/liquid front is stabilized inside the 
condenser.

- Auto-reaulation : The heat load applied is 
increased step by step up to 3 x 200 W. The 
increase of the liquid flow to the reservoir stabilizes 
the reservoir temperature at about 15°C above the 
condenser sink temperature. The thermal balance

of the reservoir is such that its temperature is 
maintained nearly constant. The loop vapour 
temperature follows exactly the reservoir 
temperature.

The following minimum heat load test was 
performed with the reservoir active control. The 
Peltier cell between the reservoir and one 
evaporator was used to control the loop operating 
temperature according to the desired set-point 
temperature.
Figures 8 and 9 show the behaviour of the loop 
submitted to a decrease of the set-point 
temperature with no electrical heat load applied to 
the evaporator.

WWmwm : 0 ■ 6w.0w.0e

\

o
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Figure 8 : Power Profile and Differential Pressure
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Figure 9 : Evaporators Temperature Distribution

- Minimum evaporator heat load below ambient
temperature - The reservoir and the evaporators 
follow the decrease of the set-point temperature 
which is set 5 K below the ambient temperature.
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Under this condition, the heat loads applied are 
coming from the surrounding environment. These 
heat loads are applied on parts of the loop and 
even on the liquid supply line. Bubbles at the inlet 
of the evaporators may be generated under this 2 
condition. The loop operates fully satisfactorily § 
under this mode. The decrease of the set-point £ 
produces an activation of the Peltier cell (15 W of |
electrical power), which cools the reservoir and 
rejects the heat to the surrounding evaporator.

- Loop start-up with no evaporator heat load - The 
reservoir pressure decrease produces a flow of 
liquid from the loop to the reservoir. The differential 
pressure is created and the vapour line is emptied.
The condensers become active which produce the 
heat flow from the evaporators to the condensers. 
Evaporators and reservoir temperatures reach the 
decreased the set-point temperature after a little 
overshot due to the Peltier cell *PID controller 
integral parameter*.

The following power cycling test was performed.
The power is such that balanced and unbalanced 
heat loads are applied between the evaporators.
The loop operates correctly (see figures 10 and 
11).

-100

-V— Pe».C'2 —B- .•».£»» —O- DNI.Pm/100 Pe-.PeM

Figure 10 : Power and Differential Pressure

- Power cycling - The loop is able to operate fully 
correctly against fast evaporator heat load changes.

- Unbalanced heat load - The loop reacts correctly 
with evaporator submitted to different heat loads.

- Evaporator inlet subcooling - The graph of figure 
11 shows that the evaporator may operate without 
any depriming with the inlet fluid at saturation

40 -
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Figure 11 : Evaporator Temperature Distribution

temperature. A high heat load produces an 
increase of the liquid flow flowing from the 
reservoir. The liquid flowing from the condenser to 
the reservoir is subcooled. The large flow produces 
the subcooling of the evaporator inlet supply line.

- Pressure drop - Under low heat load, the pressure 
drop in the loop is very stable. The increase of 
heat load produces the increase of the pressure 
drop which remains stable.

- NCG sensitivity : A test was performed with 1 cc of 
NCG under 20 bars introduced in the loop. The 
auto-start, the minimum heat load, the 
balance/unbalanced heat load and the temperature 
control characteristics are not affected by this NCG. 
The gas is injected in the vapour line and is 
trapped by the reservoir. Its temperature is 
regulated 3 K below loop saturation temperature 
due to its NCG content. Without NCG the two 
temperatures are equal.

FLIGHT DEMONSTRATION

A qualification of a two-phase heat transport 
system is not complete without a flight demonstration.

For a HPCPL, this is going to be performed in a 
two-steps approach, making use of the available flight 
opportunities :

TPX II FLIGHT - After the successful flight of 
TPX (ref. [2]), it has been proposed to make a reflight 
of the TPX (TPX II) taking into account the experience 
gained during the first flight, the advances achieved in 
two-phase fields and the future thermal control 
application needs, namely:

8



- the SABCA nickel capillary pump evaporators
- the condenser configuration with two condensers in 

parallel - one being actively controlled.

The TPXII experiment, which will make use as far 
as possible of the existing TPX hardware is 
schematically presented in figure 12.

♦CAT EXCXOCE
VIA PELTIER COXS

LICUID-VAPOI*
MIXING POINT

CAS DP

Figure 12 : TPX II Loop Schematic
This flight opportunity will allow to test the two 

nickel-powder evaporators set in parallel according to 
an extensive flight test plan.

STENTOR - The Stentor satellite, developed by 
MATRA / ALCATEL / AEROSPATIALE under a ONES 
contract, aims to be a flight demonstrator of different 
space technologies.

Among those, a new active antenna concept 
(developed by ALCATEL) combined with its 
associated thermal subsystems is one of the critical 
item.

A HPCPL loop will be used for cooling the 900 W 
heat generated by the active antenna located on the 
satellite earth panel. This heat will be transferred to 
both north and south panels.

The general architecture of the Stentor HPCPL 
loop is shown in figure 13 and consists of:

- 6 evaporators in parallel - longitudinal
- 2 condensers with capillary isolators
- 1 reservoir with its own control system

- Vapour and liquid circulating pipes

6 CChfi

Figure 13 : Stentor HPCPL Architecture

The Stentor program includes the design of the 
CPL, the manufacturing and testing of a development 
model and the qualification on a dedicated loop prior
to the flight model manufacturing and testing. The 
Stentor flight is foreseen in 1999.

This loop, dedicated to the active antenna will also 
be specifically tested to determine its flight 
performances.

A second loop, called loop heat pipe (LHP), also 
based on the HPCPL concept, will ensure the thermal 
transfer from one internal equipment to a deployable 
radiator to which the condensers are directly linked. 
Between these two elements flexible lines are used. 
A reservoir controls the loop operating temperatures.

Such technology provides to the users a high 
flexibility to extract the waste heat and control the 
temperature of an equipment which is inside a 
complex environment.

The LHP behaves as a simple device which 
allows without active control and mechanical pump to 
accommodate erratic and sudden heat load changes 
and sink source temperature changes according to 
equipment heat transfer temperature control 
requirements. The high pumping capability of the 
capillary pump provides a very high flexibility during 
the ground test to dissipate the energy from one 
location to another location of the satellite.

9



CONCLUSION

The capillary pumped loop offers a very attractive 
solution for the thermal control application. This 
device may operate fully passively without mechanical 
moving parts. This feature given also by heat pipes is 
of interest for a reliable long term operation. However, 
conventional grooved heat pipes are not able to 
operate with static head higher than 20 mm and over 
long distances. The users also often find problems of 
integration with the heat pipes (relatively rigid). 
Verification test of an overall system has to be such 
that heat pipes are nearly horizontal.

The capillary pumped loops may overcome these 
heat pipe drawbacks but have to prove the same 
reliable operation level as the heat pipes.

The reliable operation of these loops is directly 
linked to the reliable liquid supply of capillary 
evaporators pumps. This objective has been 
encountered with the HPCPL concept.

A proof of concept loop with a multi-evaporator 
configuration has been manufactured and tested 
successfully.

The new technology development gives the 
following main attractive features :

- High pumping pressure (up to 3 meters allowing 
representative ground testing) and high heat load 
capability

- Auto-start / self-priming
- No minimum heat load
- Thermal regulation of loaded and unloaded 

evaporators (heat load sharing)
- Insensitivity to non condensible gas generation
- High reliability >
- High flexibility for integration and tests

The future step is the HPCPL qualification and 
flight demonstration, proposed for the TPX II and the 
Stentor.
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POSITION DE I/ETUDE

BUT:
Realisation d’un montage experimental 
permettant d’ameliorer la comprehension 
des mecanism.es de fonctionnement d’une 
boucle thermocapillaire grace a la 
visualisation interne.

MOYENS:
Boucle diphasique a pompage capillaire a eau 
avec parols transparentes pour chaque 
composant.

I______________________________________________  v

PROGRAMME DE L’ETUDE:
• Sequence de demurrage.
• Reponse de la boucle aux creneaux de puissance.
• Capacite de transport de la boucle:

Puissance minimum / Puissance maximum
• Capacite de pompage de l’evaporateur.
• Etude du coefficient d'echange de l’evaporateur.
• Influence des fluctuations de pression dans la 
boucle.
® Fonctionnement sans le reservoir.
• Influence de la presence d’un gaz incondensable.

v________________________________________________________________________________________________/
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CHOIX DU FLUIDS

----------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------------- -

AVANTAGES:

• Fluids non toxique
• Incompatibilities chimiques reduites avec de 
nombreux materiaux
• Faible pression de fonctionnement (securite) 
autorisant des sections de visualisation

V/

INCONVENIENTS:

(P<1 bar pour T<100°C)

• Utilisation de materiaux poreux autres que le 
polyethylene: silice

metal: Inox, Bronze

p faible 
AP important

Temperature de saturation [°C]

40000

20000

60000

120000

100000
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(DEFINITION DU MONTAGE 1
vS - ■ -V

CARACTERISTIQUES DE LA BOUCLE 
THERMOCAPILLAIRE EXPERIMENT ALE:

Fluide caloporteur : eau distillee
Temperature de fonctionnement: 70 - 100°C
Capacite de transport: 1500 W
Milieu poreux: Silice <t>pore=25nm / ep=20mm

APcap=11000 Pa
Inox <j)pore=70(un / ep=3mm

APcap=4000 Pa

MOYENS DE MESURES:

Temperature: 20 thermocouples type K
Pression - Differentielle (evaporateur) 0-12000 Pa

Absolue (reservoir) 0-1.2 Bar
Poids du reservoir 0-18kg (s=0.1g)

SCHEMA DU MONTAGE:

S ( lABORATOIRE D'ETUDES THERMIQUES URA CNRS N*1403 )



Schema general de la boucle experimental
Etat des fluides
[ Fluide de regulation de la temperature du reservoir (eau glycolee) 

I} Fluide de refroidissement (eau du robinet)

Fluide caloporteur (eau distillee)

Liquidc sous- 
refroidi

I Entree du circuit de 
* refroidissement Sortie du circuit de 

refroidissement

Remplissage



WATER CAPILLARY PUMPED LOOP
- ... - ^
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I EVAPORATEUR I
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ETUDE DE LA ZONE D’EVAPORATION

BUT:
Evaluation de la qualite de l’echange entre 
les dentures et le milieu poreux.

ZONE ETUDIEE:
_y

Canal vapeur

Panne chauffante

■ Milieu poreux

Entree liquide 
sous-refroidis

Zone elementaire

— 
Modes de fonctionnement envisages:

PARAMETRE INFLUANTS:
Densite de flux de chaleur.
Courbures des rayons de menisques.
Contact dentures / milieu poreux.

x________________________________________________________________________________________________ >
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I CONCLUSION )
V> ■ 'J

• Realisation d’une boucle thermocapillaire a eau.

• Mise en evidence des differents regimes de fonctionnement a 
l’aide de sous-ensembles transparents:

- Condenseur: visualisation du mode d’ecoulement
( en particulier pour le cas condenseur horizontal)

- Evaporateur: - mode assiste
- evaporation au niveau denture / milieu poreux
- bulles en amont du milieu poreux.

• Caracterisation du coefficient d’echange de F evaporateur.
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DIMENSIONNEMENT D’UNE BOUCLE DIPHASIQUE POUR L’ETUDE DU 
REFROIDISSEMENT DES COMPOSANTS D’ELECTRONIQUE DE PUISSANCE

A. BRICARD*. L. MEYSENC**, C. SCHAEFFER**

* Commissariat a l’Energie Atomique 
STTGRETh 17 me des martyrs 38054 GRENOBLE Cedex - FRANCE

** Laboratoire d’Electrotechnique de Grenoble 
BP 46 38402 St Martin d’Heres Cedex - FRANCE

Resume : Apres avoir choisi entre differentes solutions de refroidissement d’un composant d’electronique de 
puissance, on decrit le dimensionnement d’une boucle de convection forcee diphasique. Le composant 
d’electronique de puissance est une pastille de silicium de 12 x 12 mm pouvant dissipee des flux de chaleur 
jusqu’a 400W/cmI) 2. Dans un premier temps, la taille minimum des canaux est calculee en fonction des 
caracteristiques du fluide, de la perte de pression et des flux critiques, puis on aboide le dimensionnement 
couple de l’evaporateur et du condenseur pour differentes valeurs du diametre des tubes et differents debits 
massiques.

NOMENCLATURE

Bo Nombre d’cbullition [-1 P Masse volumique [ kg/m3]
Cp Chaleur specifique [ J / (kg K)] V Flux surfaciquc sur le composant [W/m2]
D Diametre [m]
De Profondcur d'un canal monphasique [mj Indices
E E IB cache des echangeurs (-1 ac Acceleration
e Espace entre deux canaux (mj c Condenseur. chaud
g Acceleration veiticale [m/s2] crit Critique
G Debit massique surfaciquc [ kg/(m2 s)] e Evaporateur
h Coefficient d'echange [W/(m2K)] f phase liquide, froiifrottement
H Coefficient d'echange global [ W/(m2 K) ] g Gravite
k Conduct! vite thermique [W/(mK]] i Parametre mesure en entree
L Longueur [m] 1 Phase liquide
Lv Chaleur latentc de vaporisation m Monophasique. milieu
P Pression [Pa] 0 Parametre mesure en sortie
Pr Nombre de Pnrndtl (-1 P Relatif a la paroi
R Rapport des debits dans le condenseur (-1 sat Saturation
Re Nombre de Reynolds [-1 tp Relatif au melange diphasique
S Surface d'echange [m2] V Phase vapeur
1 Epaisscur du condenseur [m]
T Temperature [K]
W Entre axe entre deux canaux (m]

I) INTRODUCTION

II s’agit de refroidir directement une pastille de 
silicium d’un composant d’electronique de 
puissance (Diodes, IGBT. MOS, Bipolaire...) 
pouvant dissiper des flux jusqu’a 400 W/cm2.
On sail, d’apres les travaux de Tuckerman et Pease 
[11, realiser de telles densites de flux par 
convection forcee d’eau en regime laminaire dans 
des canaux de diametre hydraulique de l’ordre de 

100 pm. La resistance thermique, mesuree par le

rapport AT/P, oil AT represente T augmentation de 
la temperature du circuit au dessus de la 
temperature d’entree du fluide de refroidissement, 
peut descendre jusqu’a 0.053°C/W en optimisant la 
geometric des rainures. Le principal inconvenient 
de ce mode de refroidissement est une perte de 
pression relativement elevee, aussi s’est-on toume, 
parallelement, vers la solution double phase.



En anticipant queique peu les resultats de l’etude, 
on compare stir la figure 2 les temperatures de 
paroi des ecoulements monophasique et diphasique 
ayant les caracteristiques suivantes:

Flux de chaleur

U U H U H

De:: L; (.

oooo

«—» echangeur double phase
w

Flux de chaleur

uinuui

echangeur simple phase

Fig.l: Description des echangeurs

Diphasique
Eau saturee
Tsat = 80°C
De = 1.5 mm
7 canaux
AP = 0.11 bars
20°C de sous refroidissement
G = 50 kg/rrrs

Monophasique
Eau
T entree = 60°C 
De = 1 mm 
Rth = 0.053 °CAV 
AP = 0.6 bars 
40 canaux 
e = W = 205pm 
Q = 2.46 1/mn

Pour des temperatures de paroi du meme ordre de 
grandeur, l’ecoulement diphasique presente une 
perte de pression globale environ six fois plus 
faible que l’ecoulement monophasique. De plus, le 

debit massique etant egalement plus faible. les 
puissances motrices necessaires pour assurer les 
ecoulements sont dans un un rapport voisin de dix. 
Le transfer! de chaleur diphasique presente 
egalement un autre interet pour notre application : 
pour une meme variation de flux, la variation de 
temperature de la paroi est 3.5 fois plus faible en 
milieu diphasique. Cette caracteristique est un 
facteur tres important influengant directement la 
duree de vie des semi-conducteurs.
En revanche, a partir d’une certaine valeur du flux, 
l’assechement des parois entraine une degradation 
du transfer!, done une elevation de la temperature 
de paroi causant inevitablement la destruction du 
silicium.
De plus, si on sail que Bowers et Mudawars [2] ont 
obtenu avec un CFC des densites de flux de 200 
W/cm2 dans des canaux de 2.54 mm et meme 250 
W/cm2 dans des canaux de 250 pm - mais aux prix 
d’une perte de pression plus elevee - il apparait que 
l’eau reste le seul candidat possible. Cependant, 
son utilisation a une pression de saturation 

inferieure a la pression atmospherique risque de 
poser des problemes a cause de la faible densite de 
vapeur. et il faudra lever ces incertitudes par une 
experimentation.
L’objet de cette etude est de presenter le 
dimensionnement de l’evaporateur et du 
condenseur couple, aftn d’obtenir un 
fonctionnement en boucle fermee ou en 
thermosiphon diphasique avec une hauteur de 
charge.

0 200 400 600 800
(W/ enf)

Ecoulement diphasique 
Ecoulement monophasique

Fig. 2 : Comparaison des temperatures de paroi

II) ETUDE DU SYSTEME

2.1) Presentation de la boucle

On utilise l’eau industrielle comme puits de 
chaleur. La regulation de son debit a l’aide d’une 
vanne agit sur le transfer! dans le condenseur, et 
done sur la temperature de saturation du fluide de 
la boucle.
L’association d’une vanne et d’une pompe permet 
de reguler le debit du fluide dans la boucle.
Sous certaines conditions que nous detaillerons 

plus tard. la pompe peut etre remplacee par une 
hauteur de charge compensant la chute de pression 
totale de la boucle.
Dans le but de diminuer la resistance thermique, 
on cherchera a positionner le silicium le plus pres 
possible du fluide caloporteur. Pour cela, il 
convient done de diminuer autant que possible la 
taille des canaux.
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Vanne

CondenseurEvaporateur Indus.

Reserve

Debimetre Pomps

Vanne
Fig 3 : Description de la boucle

2.2)Methode de dimensionnement

Le calcul couple du condenseur et de 1’evaporateur 
ne peut pas etre realise par un enchainement 
successif de calculs. L'interaction des grandeurs 
entre les deux echangeurs impose d’emettre des 
hypotheses de depart qui une fois le calcul termine 
sont reajustees jusqu’a la convergence des resultats. 
Apres avoir choisi la temperature de saturation de 
la boucle (Tg^i), le sous reffoidissement de 
1’evaporateur (Te,j), on se donne les 
caracteristiques geometriques de revaporateur et 
du condenseur, le debit massique et la densite de 
flux. Les calculs sont alors repris jusqu’a la 
convergence, en respectant le processus suivant.

Evaporateur

geometrie
Tparoi

Perte Pression

Verification des 

contraintes

Fig. 4: Processus de calcul

II faut ensuite, verifier que la configuration trouvee 
respecte certaines contraintes.
Des coniraintes thermiques 
La temperature de paroi des tubes de l’evaporateur 
ne doit pas depasser 125°C afin de garantir la non 
destruction du silicium.
Des contraintes thermohydrauliques 

La perte de pression de doit pas etre trop 
importante (> 30% de Pd) afin que l’ecoulement 
ne deviennent pas critique.
De plus, il faut egalement verifier que la densite de 
flux imposee sur les parois de l’evaporateur" soit 
inferieure au flux critique.

3)GEOMETRJE DE LA BOUCLE

3.1) Geometrie de I’evaporateur

Concemant les valeurs relatives des differentes 
cotes de l’echangeur, Mudawar et Bowers [2] 
proposent, pour V ebullition d’un CFC, de respecter 
les contraintes geometriques suivantes afin 
d’assurer une bonne repartition du flux sur toute la 
circonference des canaux. (cf. figure 1).

W> 12De et t>l.l De (1)

Le flux parietal d’un tube est done divise de H/W 
par rapport au flux sur le composant.
La taille d’une pastille de silicium d’un composant 
de puissance est environ 12 x 12 mm. II faut 
positionner sur cette surface un maximum de 
canaux dont le diametre minimum admissible est 
determine par le calcul de la perte de pression, du 
flux critique, et du litre en sortie.

Xc
X * k

1 (mm)

*
Xo

T„

T
TcjK

Tu /
l(mm)

i 2

l(mm)

------------------ ►
Entree L, j_t Sortie

Fig. 5: Cartography des grandeurs



Zone 1 : Convection forcee monophasique 
Zone 2: Liquide saturee

La zone comprise entre l’entree du canal et la 
longueur Lj est une zone de convection forcee 
monophasique. Le fluide entre a une temperature 
Te.j inferieure a la temperature de saturation pour 
1’atteindre a la distance Lj. La zone comprise entre 
Lj et la sortie est une zone de convection forcee 
diphasique.
11 est imperatif que le litre thermodynamique soil 
inferieur a 1 en sortie du tube, sinon il existera une 
zone de convection monophasique gazeuse de 
faible coefficient de transfer! theimique, entrainant 
done une surchauffe de la paroi.
L’ecriture du bilan thermique sur le fluide donne 
1’evolution du tine thermodynamique.

xe(1) =
4 vj/

G D Lv 
e

T -T . 
e,sat e,i

Lv
^1 (2)

On remarque que le litre massique de vapeur en 
sortie des tubes est inversement proportionnel au 
diametre des tubes et au debit massique. Le risque 
d’assechement de la paroi est done plus important 
pour des faibles diametres.

Eau saturee a 80°C. sans sous refroidissement. 
avec un flux sur le composant de 400 WJcm2.

0.5 -

G (kg / (m2 s))
"*■ D =3 mm 

D = 2.5 mm
D = 2 mm 
D = 1.5 mm

Fig. 6: Titre en sortie de Vevaporateur

3.2) Geometrie du condenseur

Plusieurs solutions geometriques sont 
envisageables pour la realisation du condenseur :

- condensation a I’interieur d’un tube
- condensation a l’exterieur d’un tube

Pour des raisons de commodites pratiques, on 
choisit generalement de condenser la vapeur a

l’interieur de tubes verticaux. II reste a determiner

la configuration de 1’echangeur:
- echangeur co-courant
- echangeur centre courant
- echangeur a courant croise
- etc..

Compte tenu du changement de phase, la paroi 
separant le fluide chaud (vapeur) et le .fluide froid 
(eau industrielle) se trouve a temperature 
const ante, il n’y a done pas en theorie de difference 
entre un echangeur co-courant et un echangeur 
contre courant. Mais, comme en pratique on desire 
obtenir un sous refroidissement du liquide, les 
fluides seront en contre-courant.

Arrivee du
fluide
chaud

Circulation d’eau 
industrielle

Sortie du 
fluide chaud 
refroidi

Fig.7:Representation du condenseur

Trois parametres principaux determinent 1’echange 
de chaleur par condensation de la vapeur dans un 
tube vertical:

- le diametre inter!eur des tubes
- la longueur des tubes

- le nombre de tubes
Le diametre des tubes doit etre suffisamment 
important pour pourvoir assurer une condensation 
annulaire en film. En contre partie, un diametre 
eleve diminuera le debit massique, done le 
coefficient d’echange. La longueur des tubes est un 
parametre important permettant de d’influencer 
direct ement I’efficacite de 1’echangeur done la 
puissance transferee. Les pertes de pression sont 
neanmoins proportionnelles a celle-ci.
Enfin, le nombre de tubes diminue directement le 
debit massique puisque le debit global est impose 
par l’evaporateur.



4) CALCUL DES CONTRAINTES

4.1) Calcul du flux critique

Le flux critique d’un ecoulement diphasique est le 
flux pour lequel les ecbanges entre le fluide et la 
paroi se degradent brusquement. En general, pour 
un fluide faiblement sous refroidi, il s’agit d’un 
assechement du film liquide le long de la paroi. 
Katto et Ohno [3] presentent une correlation 
permettant de calculer le flux critique (CHF) d’un 
tube vertical chauffe uniformement en tenant 
compte du sous refroidissement, correlations 
verifiees pour des faibles diametres, mais pour des 

pressions plus elevees. .

"**" D = 3 mm
D = 2.5 mm 

'e_ D = 2 mm 
D = 1.5 mm

Fig 8: Flux critique de I'eau saturee a 80°C

E 150 ~

G(kg/(m,s))

D = 0.5 mm 
D = 1 mm 

"B" D =2 mm

Fig. 9: Flux critique d’un CFCR-113 saturee a 
80°C

Lorsque l’on utilise de I’eau en ebullition, le flux 
critique est toujours superieur au flux dissipe par le

composant. En revanche, le R-113 ne permet pas 
de fonctionner avec des flux surfaciques superieurs 
a 200 W/cm2, ce qui dans bien des cas est 
insuffisant en electronique de puissance (densite de 
flux maximum autour de 400 W/cm2).

4.2) Temperature de paroi de I’evaoorateur . .

II existe une multitude de correlations permettant 
de determiner le coefficient d’echange d’un 
ecoulement diphasique. La plupart d’entre elles 
sont basees sur la superposition des transferts par 
convection et par nucleation.

La correlation de Chen (1967) (4) a longtemps ete 
reconnue comme etant Tune des meilleures, et 
reste encore tres employee. Receminent, de 
nouvelle correlations sont apparues comme celle de 
Gungor et Winterton (1987) [5] qui presente 
l’avantage d’etre simple.

Correlations de Gungor et Winterton : (3)

h = h 
e,tp e,I

3000 Bo0-86 +

\0.75 z \0.41 X 1 {p.

1+X 
v ey vpvy

Bo etant de nombre d’ebullition calcule par:

viz
Bo =—-— (4)

G Lv

hej etant le coefficient d’echange de l’ecoulement 
en convection monophasique, obtenu a I’aide de la 
correlation de Dittus-Boelter.

h =0.023 Re 0,8 Pr 0l33 (5)
e,l e,l e,l d

e

Le coefficient d’echange est bien evidemment 
fonction du litre thermodynamique. II varie done 
avec la position sur le tube. Cependant, compte 
tenu de la conductivite thermique elevee des tubes 
(cuivre), on peut considerer que la paroi est a une 
temperature uniforme. Le coefficient d’echange est 
alors calcule pour une valeur moyenne du litre.



G(kg/(mJs))
D = 3 mm 

-t_ D = 2.5 mm 

~B~ D = 2 mm 
""e" D = 1.5 mm

Fig. 10: temperatures de paroi - Tsat 
Eau saturee a 80°C

4.3) Pertes de pression

En ecoulement diphasique, le gradient de pression 
global est la somme de trois composantes:

- la perte de pression par frottement
- la perte de pression par acceleration
- la perte de pression par gravite

dP dP
+

dP dP 
+ —

dz dz f dz ac dz

Selon la configuration de 1’echangeur, l’une de ces 
trois composantes pent devenir preponderant ou 
negligeable.
Le gradient de pression du aux frottements est 
determine a partir de la methode de Lochkart et 
Martinelli [6] ou des methodes derivees comme 
celle de Friedel [7] que nous utilisons.
La perte de pression par acceleration est obtenue a 
partir du modele d’ecoulement a phases separees, 
quant a la perte de pression par gravite, elle est 
negligeable.

aeJPv

Les figures 11,12 et 13 sont obtenues pour de l’eau 
saturee a 80°C. avec un flux de 400 W/cm2 sur le 
composant.

D = 2.5 mm 
-B- D = 2 mm 

D = 1.5 mm

Fig 11: Perte de pression par frottement

•S 2000 -

.2 1000 -

* D = 3 mm
D = 2.5 mm 

"e" D = 2 mm 

D = 1.5 mm

Fig. 12 : Perte de pression par acceleration

G(kg/m3s)

D = 3 mm 
D = 2.5 mm 

*B" D = 2mm 
D = 1.5 mm

Fig. 14: Perte de pression relative del’eau



La figure 14 montre la perte de pression relative 
pour du R113 sature a 80°C, le composant etant 
soumis a un flux de 100 W/cm2.

Pertes de pression totales / Psat

(kg/(m2s))

~Q~ D = 1 mm 
"®" D = 2 mm

Fig.14: Perte depression relative d’un CFC 
R113 sature a 80°C

Ed observant les profils des temperatures dans le 
condenseur (figure 15), on distingue deux zones 
caracteristiques d’echange.
Dans la premiere, le fluide chaud se condense a 
temperature constante. Lorsque la condensation est 
terminee, celui-ci se refroidit, et on assiste alors a 

un transfert de chaleur entre deux fluides ‘simple 
phase’. -
Lors de la condensation, on peut calculer le 
transfert de chaleur en utilisant la methode basee 
sur 1’efRcacite d’echange. Efficacite l’on exprime 
en fonction du rapport des debits de chaleur des 
deux fluides,

R= (mCp)min (8)

(m cP)max

et le nombre d’unite de transfert NUT.

Pour la zone dwhasiaue :

La perte de pression par acceleration est toujours 
superieure a la perte de pression par frottement. 
Les deux sont inversement proportionnelles aux 
diametres des tubes et aux debits massiques.
Pour une chute de pression relative du meme ordre 
que l’eau saturee a 80°C, le R-l 13 ne peut evacuer 
qu’un flux de chaleur quatre fois plus faible.

De plus, la pression de saturation du R-l 13 etant
six fois plus elevee que celle de l’eau, la valeur 
absolue de la perte de pression combinee a un debit 
massique plus important imposent une puissance 
motrice beaucoup plus grande pour le R-l 13 que 
pour l’eau.

4.4)Temperatures sur le condenseur

Hc,tp
e 1

- +------------
KpSm % Sc hc,f Sf j

H
^^c,tp =

c,tp

mf CPj
(9)

Ec,tp=1-exP(-NUTc,tp>

Pour la zone monoohasiaue :

Hcjn
K S h S h ,S, 
pm c.c c c,f f

On a choisi la temperature de saturation pour 
dimensionner l’evaporateur. Le calcul du 
condenseur doit assurer cette condition.

Temperature du ■ 
fluide chaud sc \ 
condensant > Tc,0

Temperature du 
fluide froid )

, Tf.c
Echange
monophasiquc \ l(™u)

Fig. IS: Projils des temperatures des fluides 
dans le condenseur

NUTc,m -
Hc,m

me Cp,
(10)

 1 - exp(-(l - R) NUTcm) 

'c,m ~ i _ r exp(-(l -R) NUTc>m)

avec:

Sc — n Dc.c.interieur Lc
Sf =n Dc c cxtcrieur Lc (11)
Sm = /2(SC + Sf)

Les coefficients d’echanges monophasiques des 
fluides chaud et froid hc>c et h^f sont calcules a 
partir de correlations classiques utilisees en 
convection forcee monophasiquc.



Le coefficient en condensation hc-tp est calcule a 
l’aide de la correlation de Shah. [8]

f \

c,tp
0.023 Re 0.8 Pr

0.4 »
c,l c,l D

V c y
f \

\

3.8
('-Xc)'0.04

X 0.76

<0.38
sat

cnt.

(12)

L’ecriture du bilan thermique permet alors de 
determiner pour une puissance donnee la 
temperature de saturation de la boucle et le niveau 
de sous refroidissement du fluide.

Cote froid 
P = mf Cpi (Tfc-Tfin) 
Cote chaud:
P = me hlv Xe.0 
P — Ec,tp ntf (Tc.sat'T£m) 
Transfert diphasique

(13):
+ mfCpi (Tfin-Tfe)

+ me Cpi (Tc sa(-Tc o)
Ecjn me (T^safTfe)

| Transfert monphasique\

melange diphasique entre Vevaporateur et le 
condenseur et la perte concedee dans ce dernier.

0.2 -

Gtkg/lm’s))
"**" D = 3 mm 

D = 2.5 mm 
~B~ D = 2 mm 

D= limm
Fig. 16: Hauteur de charge pour un fonction en 

thermosiphon (Eau samree a 80°C) 
Compensation de la perte de pression de 

Vevaporateur

A partir du bilan precedent, on deduit la 
temperature de saturation par : (14)

T
c.sat

P - m Lv X P - m Lv X
______c______e,o [ c______M)

Ec,tp mf CPi mc CP,
+ T,

f,e

On obtient egalement le niveau de sous 
refroidissement par:

T = T 
c,o c,sat

P - m Lv X 
c e,o

mcCpl
(15)

V) FONCTIONNEMENT EN THERMOSIPHON
DIPHASIQUE

VI) CONCLUSION

Les puces de puissances etant succeptibles de 
dissiper des densite de flux voisines de 400 W/cm2, 
seule 1’eau presente des flux critiques theoriques 
acceptables, mais le diametre minimum des canaux 
doit etre superieure a 1.5 mm. Pour une une perte 
de pression relative similaire, le R-113 dissipe un 
flux quatre fois plus faible, avec un debit massique 
surfacique pratiquement dix fois superieur.
Une boucle diphasique a eau semble done en 
mesure de pouvoir refroidir correctement un semi- 
conducteur de puissance. Cependant, compte tenu 
de la faible valeur du diametre, et du 

fonctionnement en depression de la boucle de 
refroidissement, une experimentation a venir est 
necessaire pour valider les calculs.

En compensant la chute de pression concedee sur 
toute la boucle par une hauteur d’eau, on peut 
remplacer la pompe de circulation par une colonne 
de fluide. Pour des faibles valeurs du diametre des 
tubes de 1’evaporateur, le fonctionnement en 
thermosiphon diphasique necessiterait une hauteur 
de charge proche de 0.5 m pour compenser la perte 
de pression de Vevaporateur. La hauteur de charge 
doit egalement compenser les pertes de charges 
singulieres, la perte de pression par frottement du
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RESUME

La technologic, le dimensionnement et les performances des caloducs sont connus depuis.de 
nombreuses annees. Avec la miniaturisation des systemes a reffoidir et 1'augmentation des flux 
surfaciques a dissiper, les microcaloducs sont apparus plus recemment. Les publications relatives a ce 
sujet ne datent pratiquement que des annees 90. A partir de ces articles, nous presentons une synthese 
bibliographique sur les perfomances de ces microcaloducs, leur fonctionnement et leur 
dimensionnement. Les etudes experimentales montrent Tefficacite de ces systemes, mais egalement leur 
grande sensibilite a la limite capillaire. Celle-ci se traduit par un assechement progressif de 
l'evaporateur, qui conduit a une diminution de sa conductance thermique. Les etudes theoriques sont 
basees sur les memes equations que celles des caloducs. Des modeles plus ou moins complexes ont ete 
developpes dans la litterature. Seul un modele relativement simple est presente dans cet article. Ces 
etudes ont permis de montrer la grande influence de certains parametres sur son fonctionnement, comme 
la geometric du tube, Tangle de contact du fluide avec la paroi, le taux de remplissage des tubes et le 
role preponderant de la zone d'accrochage du film liquide sur la paroi.
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NOMENCLATURE

A section de passage m2 variables grecques

d dimension m a angle de contact °

Ed nombre d'Eotvos 5 epaisseur du film liquide m

f coefficient de ffottement 6 angle d'inclinaison o . .

g acceleration de la pesanteur m.s"2 X libre parcours moyen m
kg.m"1 .s' 

kg.m"3
Ahv chaleur latente de vaporisation J-kg^.K"1 P viscosite dynamique

J fonction de Leverett P masse volumique
k permeabilite relative CT tension superficielle N.m*1

K
1

permeabilite absolue 
longueur m X contrainte N.m"2

P pression Pa
indices

Q puissance thermique W 0 au debut de l'evaporateur

r rayon m c condenseur

Re nombre de Reynolds cap capillaire

s saturation e evaporateur

T temperature K h hydraulique

u vitesse axiale -1
m.s i interface

V vitesse radiale d'evaporation -1
m.s

1

max

liquide
maximum

X coordonnee axiale m
P paroi

sat saturation
V vapeur

1. INTRODUCTION

Les progres recents dans la technologic des semi-conducteurs ont permis le developpement de 
composants de taille tres reduite. Ainsi. le nombre de composants par unite de surface augments et les
densites de flux thermiques a dissiper sont de plus en plus importantes, jusqu'a 60 W/cm2 et atteindront 

probablement 100 W/cm2 d'ici l'an 2000. Or, l'echauffement du semi-conducteur au-dela d'un certain 

seuil conduit a une diminution importante de sa duree de vie. II est done essentiel de prevoir un moyen 
de reffoidissement efficace de fagon a ne pas depasser cette temperature limite dans toutes les conditions 
de fonctionnement.

Une methode simple consiste a transferer le flux thermique par conduction, au moyen d'une 
plaque metallique placee sous le support des composants. Mais, meme avec des materiaux de 
conductive elevee, la puissance dissipee est trop faible. Des lots, il faut envisager des modes de 
transferts thermiques plus performants (convection, changement de phase).

En 1981, Tuckerman et Pease [1] ont etudie le reffoidissement des composants par convection 

forcee. Sur l'arriere de la plaque support, ils ont realise des microcanaux paralleles, distants de 100 pm, 

de section rectangulaire 300 pm x 50 pm. dans lesquels circule de l'eau. Ce dispositif permet de 
transferer de grandes densites de flux, mais les pertes de charge dans les canaux sont importantes. De 

plus, il necessite un dispositif de mise en mouvement du liquide et presente des problemes d'etancheite. 
En 1984, Cotter [2] a propose le reffoidissement des composants par microcaloduc. Il s'agit d'un 

caloduc de tres petite dimension transversale (10 a 1000 pm), integre dans le substrat des semi- 
conducteurs, dont une extremite est situee sous les composants alors que 1'autre est reffoidie. Le 
principal interet de ce dispositif est de mieux repartir le flux au sein du substrat, done d'eliminer les 
points chauds et de limiter les contraintes. Ce concept a ete a la base de recherches theoriques et 
experimentales, entreprises principalement aux U.S.A. et au Japon, pour determiner les performances et 
les limites de fonctionnement de ces systemes.
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2. PRINCIPE ET LIMITES DE FONCTIONNEMENT

2.1 Description et mode de fonctionnement

Cotter definit le microcaloduc comme un caloduc dont le rayon de courbure moyen de I'interface 
liquide-vapeur est du meme ordre de grandeur que le rayon hydraulique du tube. II fonctionne selon le 
meme principe qu'un caloduc de grande dimension : a l'interieur du tube, le fluide se vaporise au niveau 
de la zone chauffee et se condense dans la zone refroidie.

La difference essentielle provient de l'absence d'une structure capillaire. La section transversale 
d'un microcaloduc, non circulaire, comporte des coins qui jouent le role de la structure capillaire. Le 
liquide s'accumule dans les angles sous l'effet des forces de tension superficielle, en formant des 
menisques (figure 1). Au niveau de I'evaporatew, la quantite de liquide est tres faible. La recession des 
menisques vers 1'apex des coins provoque une diminution de lew rayon de cowbwe. Une grande partie 
de la paroi est recouverte d'un film liquide tres fin (d'epaissew egale a quelques angstroms) qui est 
adsorbe et ne participe pas au transfert de masse. Dans la zone d'accrocbage du menisque a la paroi, 
encore appelee "microregion", le rayon de cowbwe varie fortement pow passer d'une valew finie a une 
valeur infinie au niveau du film. Cette microregion est le siege d'une evaporation intense. En progressant 
selon l'axe du tube de I'evaporatew vers le condensew, la section de passage du liquide augmente. Les 
points d'accrocbage des menisques sw la pwoi du tube se deplacent et le rayon de cowbwe de 

I'interface augmente. Au condenseur, la paroi est entierement recouverte d'un film de condensat. Le
ravon de courbure est alors maximum, egal au rayon du plus grand cercle inscrit dans la section du 
tube. Dans cette zone, la presence de la pwoi a 1'extremite du tube modifie la forme de I'interface, qui 
est alors decrite pw deux rayons de cowbwe.

La difference de pression liquide-vapew, inversement proportionnelle au rayon de cowbwe, est 
done plus importante a I'evaporatew qu'au condensew. Grace a cette difference de pression, appelee 
pression motrice capillaire, le retow du liquide vers I'evaporatew est asswe.

Evaporateur Partie adiabatique . Condenseur

-<—A l *—B 4—C *—D

Coupe C-C Coupe D-D

Figwe 1 : Schema d'un microcaloduc a section triangulaire
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2.2 Limites de fonctionnement

Dans un microcaloduc, les limites de fonctionnement classiques des caloducs de grande taille 
peuvent apparaitre. Les travaux effectues sur les microcaloducs aboutissent aux memes conclusions. La 
limite capillaire est preponderante par rapport aux limites d'ebullition [3], aux limites visqueuse, 
sonique et d'entrainement [4], Certaines conditions de fonctionnement conduisent a l'engorgement du 
condenseur. D'autres limites sont specifiques a ces systemes, etant donnee leur taille. Ainsi, dans 
certains cas, I'ecoulement de la vapeur peut passer du regime laminaire .au regime moleculaire ou de 

Knudsen.

2.2.1 Limite de I’ecoulement de Knudsen

Pour des canaux de tres faibles dimensions et a une temperature donnee, la vapeur se comporte 
comme un gaz.rarefie. Ceci se produit lorsque les chocs intermoleculaires sont negligeables vis-a-vis des 
chocs molecules-parois. Dans ce cas, le flux thermique transfere est feible et le gradient de temperature 
entre I'evaporateur et le condenseur est eleve. La transition entre les ecoulements moleculaire et 
laminaire s'exprime en general par le nombre de Knudsen limite, qui est le rapport entre le libre 

parcours moyen X des molecules et la dimension minimale de passage de la vapeur. A partir de la 

theorie cinetique des gaz, X peut s'exprimer en fonction de la temperature et de la pression du milieu. On 

deduit de cette relation la masse volumique de transition, qui correspond a une temperature de 
transition. Cao et Faghri [3] ont calcule cette temperature en fonction du diametre du microcaloduc,
pour le sodium, I'eau et le methanol. Les resultats obtenus avec l'eau indiquent des temperatures egales 
ou superieures a 50 °C, pour des diametres inferieurs a 100 pm. Cette limite peut done exister dans le 

domaine de fonctionnement usuel des microcaloducs.

2.2.2 Limite capillaire

Elle se produit lorsque la force capillaire est insuffisante pour compenser les pertes de pression 
dans le liquide et la vapeur. La relation :

APC >AP1+APv+APg

n'est alors plus respectee. Si la puissance thermique est trop elevee, la recession du menisque dans les 
coins du tube provoque une diminution de la section de passage du liquide et une augmentation des 

forces de viscosite dans le liquide, done du terme APi. II s'ensuit un assechement de I'evaporateur ; une 
partie de la zone adiabatique joue alors le role d'evaporateur. Cette limite depend de nombreux 
parametres. Sa determination, qui necesshe une modelisation hydrodynamique du systeme, a fait l'objet 
de nombreuses etudes theoriques presentees au paragraphe 4.

2.2.3 Limite due a l'engorgement du condenseur

L'engorgement. qui correspond a une accumulation du liquide a l'extremite du condenseur, se 
produit en general lorsque le volume du fluide dans le microcaloduc est trop important. La zone
engorgee ne participe pas au transfert de chaleur. Pour une charge donnee, ce phenomene depend 
egalement de la repartition du liquide le long du tube. Celle-ci resulte de l'equilibre entre les differentes 
forces agissantes. Ainsi, des forces de frottement interfacial elevees favorisent l'engorgement du 
condenseur [5], Lorsque le tube est incline, les forces de pesanteur interviennent et provoquent une 

accumulation du liquide dans une section du condenseur. Le liquide peut alors obstruer le tube et 
emprisonner une poche de vapeur a l'extremite du condenseur [6],

3. SYNTHESE BIBLIOGRAPfflQUE DES ETUDES EXPERIMENTALES

Les etudes experimentales realisees sur les microcaloducs sont encore peu nombreuses. Outre 
les difficultes liees a la realisation des microcanaux, dont la forme a une grande influence sur les 
performances du systeme, il est necessaire de developper des methodes de remplissage tres precises, de
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fa?on a bien controler la charge en fluide. Etant donnees les faibles puissances thermiques mises en jeu. 
de l'ordre de quelques watts, il est necessaire de tenir compte des pertes par convection et rayonnement 
avec le milieu exterieur. Jusqu'a present, les travaux experimentaux les plus importants out ete menes 
par G.P. Peterson et son equipe de recherche, aux U.S.A..

En 1989, Babin et Peterson [4] ont teste des microcaloducs fabriques par la societe japonaise 

ITOH. Les tubes (figure 2), en cuivre et en argent, ont une section carree de 1 mm2, une longueur de 

57 mm. La charge en eau distillee et desionisee est de 3,2 mg. Ds peuvent etre inclines de -90° a +90° 
par rapport a 1'horizontale. Le refroidissement du condenseur est assure par une circulation d'ethylene- 
glycol provenant d'un bain thermostate. L'evaporateur est muni d'un manchon de cuivre. qui diffiise la 
chaleur apportee par une resistance electrique de 5 W. Les temperatures sont mesurees. d'une part, par 
trois thermocouples places sur la paroi exteme du tube, d'autre part, par une camera infra-rouge. 

Durant les essais, la temperature de fonctionnement, mesuree au niveau de la zone adiabatique, est 
maintenue constante par reglage de la temperature du bain. La conductance thermique equivalente, 
definie par le rapport de la puissance apportee a l'evaporateur par la difference de temperature entre 
l'evaporateur et le condenseur, est comparee avec celle d'un microcaloduc de meme geometric, mais non 
charge (figure 3). Les courbes de la figure 3 sont parametrees en fonction de la temperature de 
fonctionnement, comprise entre 30,8 °C et 67,6 °C. Pour une temperature de fonctionnement donnee, la 

conductance du microcaloduc decroit lorsque la puissance thermique et la temperature de l'evaporateur 

augmentent, puis atteint asymptotiquement une valeur constante, proche de celle du tube non charge. La 
pente de la courbe presente une forte variation, qui traduit l'assechement de l'evaporateur. En effet, 
^augmentation de la puissance provoque la recession du menisque dans les coins du tube, done la 

surface de la paroi recouverte par le liquide diminue et sa temperature augmente sensiblement. Quand la 
paroi est assechee, l'evaporation cesse et sa temperature augmente tres rapidement. Une partie de la 

zone adiabatique joue alors le role de l'evaporateur. Ces resultats indiquent que dans un microcaloduc le 
phenomene d'assechement se developpe de maniere progressive. Les auteurs definissent arbitrairement le 
debut de l’assechement comme le point ou la tangente a la courbe est de 60°.

Figure 2 : Section transversale du microcaloduc etudie par Babin [4]

En 1991, Wu, Peterson et Chang [7] ont etudie des microcaloducs en argent de longueur 60 
mm. dont la section a une base de 2 mm et une hauteur de 0,6 mm (figure 4). La charge en eau 
desionisee est de 32 mg. Le dispositif experimental est celui utilise par Babin [4], La paroi exteme du 
microcaloduc est instrumentee de huit thermocouples de type K, dont trois sont situes sur l'evaporateur,

quatre sur la zone adiabatique et le dernier (Tg) au debut du condenseur. Les resultats (figure 5a)
montrent 1'evolution des ecarts de temperature AT; entre chaque temperature Tj et Tg en fonction de la
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Figure 4 : Section transversale du microcaloduc etudie par Wu [7]

puissance apportee a I'evaporateur. Les courbes sont comparees avec celles d'un microcaloduc non 
charge (figure 5b). Jusqu'a environ 0,4 W. les evolutions des temperatures sur ces deux figures sont 

semblables. ce qui signifie que les transferts thermiques ont lieu essentiellement par conduction dans la 

paroi du microcaloduc. De 0.4 W a 1,4 W environ, les AT; du microcaloduc charge diminuent, done la 

conductance thermique du systeme augmente. Pour une puissance de 1,4 W, 1'augmentation rapide de 

Ti, puis T% et Tg traduit l'assechement local de la paroi. Cet assechement progresse le long du tube au 

fur eta mesure de 1'augmentation de la puissance.
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En 1993, Peterson, Duncan et Weichold [8] ont etudie experimentalement une rangee de

microcaloducs paralleles. Le premier systeme teste est une plaque en silicium qui comporte trente neuf
rainures rectangulaires, de largeur 45 pm et de profondeur 80 pm, gravees par micro-usinage. Le 

second systeme comporte des rainures triangulaires de largeur 120 pm et de profondeur 80 pm, gravees 
par precede chimique. Les tubes sont fermes sur la parde superieure par une plaque de pyrex et charge 
avec du methanol. Une extremite de la plaque est encastree dans un bloc de cuivre dans lequel circule un 
fluide qui le maintient a une temperature constante de 15 °C. Le chauffage des tubes est assure par une 

resistance electrique de 4 W, placee en-dessous de la plaque a l'autre extremite. La distribution des 
temperatures est mesuree au moyen d'un camera infrarouge, avec une precision de 0,1 °C. Les resultats 
sont compares a ceux obtenus avec une plaque de reference en silicium, qui ne comporte pas de canaux. 
Pour assurer des conditions de fonctionnement parfaitement identiques, les deux plaques sont reliees au 

meme bloc de cuivre et les resistances alimentees en parallele. La figure 6 donne 1'evolution de la 
conductivity thermique de la plaque en fonction de la puissance, pour les canaux triangulaires, 
rectangulaires et la plaque de reference. La conductivity de la plaque est determinee par le rapport entre 
la densite de flux axiale transferee et le gradient de temperature. Celui-ci est obtenu a partir d'une 
movenne des differences de temperature mesurees sur la plaque, au niveau de la resistance et du bloc de 
cuivre. La conductivity thermique est plus elevee pour les canaux triangulaires que pour les canaux 
rectangulaires. Dans le premier cas, elle augmente avec la puissance alors que dans le second cas, elle 
reste sensiblement constante. Les performances moins bonnes de la geometric rectangulaire sont dues au 
procede de fabrication. En effet, une observation au microscope d'une coupe transversale du canal 
montre que les coins sont legerement arrondis. Pour un angle de contact donne du menisque, lors de sa 
recession dans la zone d'evaporation, le rayon de courbure de l'interface liquide-vapeur a tendance a 

augmenter. II en resulte une pression capillaire plus faible.
En utilisant le meme dispositif experimental, Duncan et Peterson [9] ont etudie l'influence de la

charge en fluide sur la conductivity thermique equivalents d'une rangee de cinquante neuf microcaloducs 
triangulaires paralleles. Les canaux, fabriques par procede chimique, ont les memes dimensions que 
dans l'etude precedente. Pour effectuer le remplissage, la plaque est placee verticalement dans une 
chambre sous vide. Les canaux ont ete fermes au prealable, sauf a leur extremite inferieure. Le fluide, 
injecte dans la chambre a l'aide d'une micro-seringue, penetre dans les tubes par capillarity. La charge 

en methanol varie entre 10 et 50 % du volume total des microcaloducs. Les resultats obtenus indiquent 
que, quelle que soit la charge, la conductivity thermique decrolt avec la puissance et elle est plus elevee
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de microcaloducs en fonction de la puissance (Tc= 15 °C) [9]

pour des charges importantes. Duncan attribue cette evolution a l'assechement progressif des 
microcaloducs. En effet, l'assechement de l'evaporateur conduit a une augmentation de sa temperature et 
une diminution de sa longueur effective, done a une diminution de la conductivity thermique du tube. A 
puissance identique, la zone assechee est plus courte si la charge en fluide est importante. Les auteurs 
n'ont pas observe experimentalement la progression de cet assechement car la resolution spatiale et 
thermique de leur dispositif de mesure (camera infra-rouge) est insuffisante.

4. SYNTHESE BIBLIOGRAPHIQUE DES ETUDES THEORIQUES

Les etudes theoriques menees sur les microcaloducs ont pour but de predire leurs performances 
et leurs limites de fonctionnement en fonction des parametres geometriques, des proprietes 
thermophysiques du fluide et de la paroi, de la charge, de Tangle d'inclinaison et des conditions 
thermiques (flux a dissiper. temperature du fluide de refroidissement). Ces etudes sont importantes pour 
la comprehension du fonctionnement d'un microcaloduc car Tobservation de certains phenomenes est 
parfois delicate par voie experimentale. C'est le cas, par exemple, du phenomene d'assechement [10]. La 
plupart de ces etudes font appel a la modelisation des differents processus des transfer! de masse et de 
chaleur se produisant dans le systeme. La resolution des equations de bilan de la masse, de la quantity 

de mouvement et de Tenergie. appliquees a chaque phase, foumit la repartition des pressions, des 
vitesses, des temperatures et la distribution du liquide le long du tube.

Pour etudier un microcaloduc dont la section transversale est un triangle equilateral (figure 7), 
Longtin, Badran et Gemer [11] ont developpe un modele d'ecoulement liquide-vapeur a contre-courant, 
monodimensionnel. permanent, incompressible et isotherme. Les equations de bilan prennent en compte 
la variation des sections de passage du liquide et de la vapeur et du rayon de courbure dans la direction 

axiale.

Conservation de la masse

Pour le liquide, la conservation de la masse exprimee pour un volume de controle de longueur 
dx s'ecrit :

, dui dAi
AiPi —dx+utp! dx-vjj pjAj = 0 (1)

ui et vn sont respectivement la vitesse axiale d'ecoulement du liquide et la vitesse radiale d'evaporation a

Tinterface. A\ est la section de passage du liquide qui s'exprime en fonction du rayon de courbure par la 

relation:
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Figure 7 : Section transversale du microcaloduc etudie par Longtin [7]

Aj = $\t2 

avec : Pi = 3 V3 sin2 (—a)n—sin 2(—a) — (—a) 

3 2 3 3

(2)

Dans la relation (2). a designe Tangle de contact du fluide avec la paroi. Ce parametre est fonction de la 

nature du fluide et du materiau de la paroi. A[ est la surface de Tinterface liquide-vapeur, qui s'exprime 

par la relation suivante :
Aj =Pi rdx

avec : Pi = 6 (--a)
(3)

(4)

En combinant les equations (1). (2) et (3). on obtient:

r—+ 2 ujdx—Vj =0 dx 1 dx P; 11

Pour la vapeur, 1'equation de conservation de la masse est similaire. La section de passage de la vapeur 
est donnee par la relation :

d2
A v = V3-------- Pi

ou d represente le cote du triangle. Ainsi, on a :
' d2
V3 — -Pi rA "T*"- 2 Pluvr~ + Pi — rvjj =0

dx dx pv 1

(5)

(6)

Conservation de Venergie

Pour un systeme isotherme, la puissance thermique est entierement absorbee par evaporation du 
liquide a Tinterface. Les temperatures du liquide et de la vapeur sont constantes et egales a la 

temperature de saturation. L'equation de conservation de Tenergie s'ecrit:

Q = p,vilAi Ahv (7)

Une analyse fine des transfers thermiques au sein du microcaloduc a ete realisee par 
Khrustalev et Faghri [5]. A Tevaporateur et au condenseur. les transferts de chaleur ont lieu par 
conduction dans le menisque et transfer! de masse a Tinterface. Une approche macroscopique est 
souvent insuffisante pour la determination des coefficients d'echange thermique. A Tevaporateur, il est 

necessaire de considerer plusieurs zones du menisque. Dans la zone situee pres du point de contact 

solide-liquide-vapeur (microregion), les forces dues a la variation de tension superficielle et les forces
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intermoleculaires de Van der Waals deviennent preponderates. Elies provoquent un ecoulement du 
liquide en direction de cette zone ou Tevaporation est intense. Au condenseur. le calcul de l'epaisseur du 

film doit prendre en compte la diminution progressive de Tangle de contact, qui s'annule au niveau de la 
zone d'engorgement.

Conservation de la quantite de mouvement

Dans le liquide. les forces agissant sur le volume de controle sont dues a la pesanteur, si le tube 

est incline d'un angle 6 par rapport a Thorizontale, aux ffottements a la" paroi et a Tinterface liquide- 
vapeur. En negligeant la variation de quantite de mouvement due au changement de phase, l'equation de 
bilan pour la phase liquide s'ecrit:

-Plul
2 dAl du" dPi

dx-piAi—-dx-Ai—Ldx-pi g Ai sin6 dx + Tn An + t;A; = 0 
dx 1 1 dx 1 dx 1 1 p, p, i i'1 H

(8)

Api est la surface du liquide en contact avec la paroi. donnee par la relation :

*Pl

,7t

3

Ap, - Pd, r

avec : pPj = 12 sin - a)
(9)

En combinant les expressions (2), (3). (8) et (9), on obtient:

-2pi
dui i dr dPi , Pp, Pi

-Plgrsin8-r—+ ^ +^=0 (10)

Pour la vapeur. on a de la meme maniere :

px u2 ^T^-dx + PvAv ^j-dx +Ax. -^-dx + pv g Av sinQ dx + Tpy Apv +TjA, = 0

dx dx (ID

ApX est la surface de la vapeur en contact avec la paroi. donnee par la relation :

APv =3d-Pp,r

En combinant les equations (5). (11) et (12). on obtient:

Pxj^d2 -2pir2 duv _ 2 dr
u-v —:------- 2 pvP]uv r ——h

dx dx

dPy

dx

f V3 ^2

4
+Pv 8 d -Pir" sin 6 + t Py (3d-pp,r) + TjPjr = 0PV

(12)

(13)

La contrainte parietale t s'exprime en fonction de la vitesse du fluide par la relation :

T = |pu2f (14)

oil f est le coefficient de frottement. qui est determine par des correlations en fonction du nombre de 
Reynolds et de la geometric du canal. Ma, Peterson et Lu [12], a partir d'un modele bidimensionnel de 

l'ecoulement dans un microcanal triangulaire, ont etabli les courbes de variation du produit f.Re en 
fonction de Tangle de contact, de Tangle d'ouverture du triangle et d'un parametre qui caracterise 
Tinteraction liquide-vapeur.
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Equation de Laplace-Young

Le rayon de courbure de l'interface est lie a la difference de pression liquide-vapeur de part et 
d'autre de cette interface (ou pression capillaire) par la relation de Laplace-Young:

dP,cap dPv dPi 

dx

ct dr 
r2 dx

(15)
dx dx

Certains auteurs, comme Swanson et Peterson [13], utilisent une equation de Laplace modifiee. ou 
intervient un terme supplemental du aux forces de Van der Waals, appele pression de disjonction. La
pression de disjonction est inversement proportionnelle a 83. 8 etant l'epaisseur du film liquide. Le 

modele de Swanson prend en compte egalement la variation de la tension superficielle avec la 
temperature (effet Marangoni).

Les equations (4), (6), (7), (10), (13) et (15) forment un systeme dont les inconnues sont r, u\, 

uv, Vii, Pi et Pv. Pour resoudre le systeme, Longtin utilise les conditions aux limites suivantes au debut 

de l'evaporateur:
U1 — Uy — 0

r = r0
Py = Psat (Tv) (16)

Pl=Py--
r0

La valeur initiale du rayon de courbure ro a ete estimee entre 0 et 12 pm. La puissance

maximale transferee est deteiminee par iterations successives en considerant qu'a cette puissance, la
jonption des trois menisques a lieu exactement au debut du condenseur. L'interface forme alors un cercle 
et son rayon de courbure est maximum. En effet, si le flux etait superieur a cette valeur, la jonction des 
menisques se produirait dans la zone adiabatique. La pression motrice capillaire serait alors plus faible,

car Pcap passerait par un maximum, done la puissance transferee aussi.
Les resultats des simulations montrent que la limite capillaire decrort avec la diminution du cote 

du triangle et de la longueur du tube. Les chutes de pression les plus importantes sont dues aux forces 
de frottement dans le liquide. D'apres les auteurs, la limite capillaire depend peu de la valeur de Tangle 

de contact : une variation de a entre 0 et 42° entraine une variation deQ^^de 20 %. Ces resultats 

theoriques ont ete compares aux resultats experimentaux de Babin et Peterson, pour des diametres 
hvdrauliques identiques. Le modele predit de maniere satisfaisante la limite capillaire, dans une certain 
domaine de temperatures de fonctionnement.

L'influence de Tangle de contact a egalement ete etudiee par Wu et Peterson [14]. Ces auteurs 
ont developpe un modele monodimensionnel de microcaloduc en regime transitoire. La geometric etudiee 
est celle du microcaloduc teste par Babin. Le modele utilise les memes equations de base que le modele 
de Longtin. La conservation de Tenergie exprime que le flux thermique echange avec le milieu exterieur 
sert au changement de phase du fluide et a Techauffement par chaleur sensible du fluide et de la paroi. 
Le flux de masse a l'interface est determine par une relation classique, issue de la theorie cinetique des 

gaz. Dans les equations de la quantite de mouvement, la perte de pression due au changement de phase 
est prise en compte, mais Teffet de la pesanteur est neglige.

Les simulations indiquent que Tangle de contact est un parametre important dans le calcul des

penes de pression. Pour un angle de contact eleve, la section de passage du liquide est plus faible a
l'evaporateur et plus grande au condenseur. Globalement, il en resulte des pertes de pression dans le 
liquide plus importantes (figure 8). Les resultats obtenus en regime transitoire indiquent un ecoulement 
inverse du liquide, durant la phase de demarrage. A l'instant de l'application de la puissance, la pression 
du liquide et de la vapeur augmentent a l'evaporateur et diminuent en direction du condenseur. La 
vitesse d'evaporation n'est pas suffisante pour incurver l'interface liquide-vapeur et provoquer une 

diminution de pression du liquide. L'ecoulement du liquide s'etablit correctement en regime permanent, 
qui est plus long a atteindre pour des angles de contact importants. Cependant, les resultats 
experimentaux obtenus par les auteurs en regime transitoire ne semblent pas indiquer un tel phenomene.
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Figure 8 : Evolution axiale des pressions du liquide etdela vapeur 

dans un microcaloduc, pour a = 0° et a = 45° [14]

Pour determiner la charge optimale d'un microcaloduc triangulaire silicium / methanol, Duncan 

et Peterson [9] ont fait 1'hvpothese que 1'interface liquide-vapeur forme, a I'extremite du condenseur, une 
demi-sphere tangente aux parois. Le tube est divise en volumes elementaires, ou les pertes de pression 
dans le liquide et la vapeur sont calculees par les equations classiques de Poiseuille. En supposant une 

variation lineaire du rayon de courbure le long de l'axe et un angle de contact nul, le rayon de courbure 

minimal, a l'evaporateur, est deduit de l'equilibre des pressions dans tout le systeme. Ainsi, la forme de 
l'interface est completement definie en chaque section du tube. La quantite totale du fluide est alors 
determinee par integration. Les resuhats indiquent un rayon minimal compris entre 13,7 et 22,5 pm, 
pour une puissance variant de 0,2 a 0.9 mW. La charge optimale correspondante est comprise entre 16 
et 25 % du volume total du microcaloduc.

Wang. Groll, Rosier et Tu [6] ont developpe un modele de microcaloduc a partir de la theorie 
des milieux poreux. Par rapport aux modeles decrits precedemment, celui-ci a l'avantage de ne pas 
necessiter la modelisation fine des phenomenes hydrauliques et thermiques au sein du microcaloduc. La 
theorie est basee sur la loi de Darcv :

Kkv

U] =

Pv

5PV

&r+Pvg
x

\dx
+ Plg

(17)

(18)

oil K est la permeabilite absolue et k la peimeabilite relative de chaque phase. Pour les determiner, on
utilise en general les relations suivantes :

,2
K = ■

32
(19)

kv =(l-s)3
(20)

kl =
s-sr

1-sr (21)

Dans ces relations, c est un parametre qui depend de la geometric du tube et d& est son diametre 

hydraulique. s designe la saturation, fraction de la section occupee par le liquide. sr represente la 
fraction de liquide retenue par les forces de tension superficielle, qui peut disparahre uniquement par 

evaporation (saturation residuelle). Elle s'exprime en fonction du nombre d'Eotvos, defini par:

Ed =
Pig d 2

h

c
La pression capillaire s'exprime sous la forme suivante

(22)
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(23)Pran = —J (S)cap
‘cap

(24)

ou J(s) est la fonction de Leverett, qui depend de la saturation :
J(s) = 1,417 (1-s) -2,120 (1-s)2 +1,263 (1-s)3

reap est le rayon capillaire minimal, egal au rayon du plus grand cercle inscrit dans la section du 

microcaloduc. p est une constante, calculee a partir des conditions aux limites a l'evaptirateur. En 

combinant les equations (17), (18) et (23), on obtient:

3.5714 ccosO ("3I+(pi"pv)8=i pvUv RU1
ky kj )

(25)

Dans cette relation, la vitesse de la vapeur est determinee par les equations de conservation de la masse 

dans l'evaporateur, la zone adiabatique et 1

4 Qx
Uv — *

Uv ”

Uy —

Pv Ahy

4 QIe
Pv Al*v 
4Qled-x)

0 < x < le (26)

le < X < 1 - lc (27)

l-lc<x<l (28)
Pv ^hv dfa lc

Pour la vitesse du liquide, les expressions (26,27,28) sont similaires, mais affectees d'un signe negatif. 
La resolution des equations (25) a (28) pour chaque phase et de l'equation de conservation de la masse 

totale foumit la repartition de la saturation le long du tube.
Les resultats montrent 1'influence de 1'inclinaison sur la distribution axiale du liquide. La 

saturation augmente de l'evaporateur vers le condenseur. Les forces de gravite contribuent au retour du 
liquide, done assurent une repartition plus uniforme de celui-ci le long du tube. Lorsque le microcaloduc 
est place verticalement (figure 9a), 1'evolution de la saturation presente un maximum au condenseur. En 
effet, les forces de gravite tendent a drainer le film de condensat, done a diminuer son epaisseur. II en 
resulte une diminution de la saturation. A 1'endroit ou la saturation est maximale, la section de passage 
de la vapeur est minimale. Dans certaines conditions de fonctionnement, les interfaces peuvent se 

rejoindre et emprisonner une poche de vapeur a l'extremite du condenseur. Comme la vapeur continue a 
se condenser, la pression regnant dans cette poche diminue. II se cree alors une difference de pression de 
part et d'autre de la zone obstruee par le liquide, qui s'accumule au condenseur (figure 9b). Les auteurs 
concluent sur 1'interet d'une telle approche pour comprendre le fonctionnement d'un microcaloduc.

Enfin, d'autres auteurs comme Mallik, Peterson et Weichold [15] ont etudie 1'influence de 

l'integration de microcaloducs au sein du substrat des semi-conducteurs, sur la distribution des 

temperatures. Dans ce type de modele, ou interviennent des transferts conductifs tridimensionnels, les

microcaloduc vertical pourQ = 1,14 Wet Q = 0,8 W

Figure 9b : Accumulation du liquide 
au condenseur
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microcaloducs sont modelises conune des regions solides de conductivite thermique different de celle du 
substrat. Ainsi. il est possible d'etudier la localisation des points chauds en fonction du nombre de 

microcaloducs, de la repartition des sources,...

5. CONCLUSION

Cette etude est une synthese bibliographique sur les microcaloducs. Ces systemes, dont la taille 
est comprise entre 10 et 1000 pm environ, ont des applications prometteuses dans le domaine de 
l'industrie electronique. Par rapport aux systemes de refroidissement existants, ils peuvent etre integres 

directement dans le substrat des semi-conducteurs et ainsi evacuer plus facilement les pertes thermiques 
et uniformiser la temperature du substrat. Des travaux de recherche ont ete entrepris, principalement 
aux U.S.A.. pour caracteriser les performances et les limites de fonctionnement des microcaloducs en 
fonction de leur geometric, de la nature du fluide caloporteur et des conditions de fonctionnement. Les 
etudes experimental montrent l'efficacite de ces systemes, mais egalement leur grande sensibilite a la 
limite capillaire. Dans le cas du microcaloduc, cette limite se traduit par un assechement progressif de 
l'evaporateur. qui conduit a une diminution de sa conductance thermique. Les etudes theoriques ont mis 
en evidence la grande influence de certains parametres. Ce sont, en particulier, la geometric du tube 
(forme des coins), l'angle de contact du fluide avec la paroi et le taux de remplissage des tubes.
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LES CALODUCS ET BOUCLES DIPHASIQUES A POMPAGE CAPILLAIRE

DEVELOPPEMENT D'UN CALODUC HAUTES PERFORMANCES (HPHP) 
POUR APPLICATIONS SPATIALES

par B.MOSCHETTI - E.VOYER 

AEROSPATIALE - Cannes

Ce papier presente le programme de developpement d'un prototype de caloduc 
haute performance (HPHP), dont la premiere application sera sur le satellite 
technologique de telecommunication STENTOR.

Une etude trade-off a ete effectuee conduisant a la selection d'un concept simple et 
fiable, a rainures axiales, avec ammoniaque, capable d'une capacite de transport de 
chaleur minimale de 500W.m.

Un premier modele de developpement de diametre 17mm, longueur 2.8m, de masse 
inferieure a 500 g/m a ete fabrique et teste.

Les premiers resultats ont montre une capacite de transport de 600 W.m & 20°C 
(position horizontale) et 400 W.m sous une inclinaison de 5mm, permettant de valider 
le choix de ce concept.

Ce concept va etre etendu, des a present, a une famille de caloducs:
- de diametre et nombre de rainures differentes
- de forme externe differente

capable de couvrir les besoins de 500 a 1200 W.m

Ce developpement va etre suivi, dans le cadre du programme STENTOR par:
- une qualification sol
- un vol Og prevu en Can 2000

1



INTRODUCTION

L'objectif de ce projet est de developper un caloduc Haute Performance (HPHP) pour 
satisfaire les besoins en puissance a evacuer des futures generations de satellites 
de communication (famille SPACEBUS). La premiere application, a titre 
experimentale, est prevue sur le satellite technologique frangais STENTOR. Son 
lancement est prevu en 2000.

Le plan de developpement du HPHP prend en compte les phases suivantes:
- Specification technique du besoin
- etude bibliographique et selection d'un concept de caloduc haute

performance
- etude et optimisation de la geometrie du caloduc
- fabrication d'un prototype
- tests de developpement pour evaluer les performance du prototype
- tests de qualification en 1g puis en Og planifie dans le cadre de

Stentor

La qualification du HPHP etant retardee, ce papier est limite a la presentation des 
resultats des essais de developpement.

SPECIFICATION TECHNIQUE

Les principles specifications techniques sont listees ci-dessous:

- capacite de transport de 500 6 1000 W.m
- densite de flux d'au moins 5W/cm2
- coefficient de film de transfer!

> 7000 W/m2K a I'evaporateur
> 10000 W/it)2k au condenseur

- fabrication: faisabiiite jusqu'a 6m
- facilite de test en 1 g
- degradation des performances < 10% apres cintrage
- masse < 600g/m
- haute fiabilite 15 ans de vie

ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE

La premiere etape a ete de selectionner un concept de caloduc k haute performance. 
Outre les criteres techniques cites ci-dessus, I'aspect cout de fabrication et 
d'industrialisation est aussi a prendre en compte.

15 types de caloducs ont ete evalues, regroupes en 4 grandes families: caloducs a 
meche poreuse, a rainures, a artere et hybrides. Considerant les criteres de 
selection, le concept retenu a ete le caloduc extrude a rainures axiales. Le point fort 
de ce design etant la geometrie des rainures, des efforts ont ete fails pour optimiser 
leur design.
Compare a des caloducs hautes performances bases sur le meme concept (ref[1], 
ref[2]), ici la section d'entree des rainures n'est pas rectangulaire mais de forme 
divergente, avec une ouverture minimisee au maximum.
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DEFINITION

Partant d'une hauteur de caloduc de 17mm (criteres masse et encombrement) avec 
ailettes de 32mm de large, la configuration interne (diametre vapeur, geometrie des 
rainures) est a optimises
Un module simplifie du caloduc a ete congu afin de predire la capacite de transport 
maximale du caloduc. Afin de faciliter le travail d'optimisation parametrique, ce 
models est base sur des equations simplifies, en supposant:

- ecoulement liquide et vapeur laminaire .
- un coefficient correctif pour prendre en corapte I'effet de recession du

menisque
- une distribution uniforme du liquide

[.'optimisation du design doit aussi considerer les 3 parametres physiques suivants:
- sensibilite aux bulles de gaz ou vapeur
- limitation du bouchon liquide en Og
- coefficient de transfert

Chaque rainure consists en une section d'entree divergente plus un canal circulate. 
Pour augmenter la capacite de transport du caloduc, I'ouverture de la rainure doit 
etre la plus faible possible.

DPcap.max = 2o/b

avec b: largeur de I'ouverture 
a: tension superficielle

Une faible ouverture r§duit aussi la zone de friction vapeur/liquide.
Etant donne les contraintes de faisabilite d'extrusion, I'ouverture a ete fixes 6 0.4mm. 
A 20°C, la capacite de pompage capillaire correspondante est de 107 Pa. La figure 1 
presents I'influence de la largeur de I'ouverture sur la capacite de transport (tous les 
autres parametres etant fixes par ailleurs):

2000

1600

1200

slot width b (mm)

Figure 1: Capacite de transport max. fonction de I'ouverture rainure
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La forme de la section d'entree des rainures est divergente. Ceci permet:
- d'augmenter la section de passage du liquids
- de promouvoir I'evacuation des bulles piegees dans le canal circulaire 

de la rainure. En effet, la forme divergente de I'entree favorise la coalescence du 
menisque a la bulle piegee, permettant ensuite de I'evacuer.

Les dimensions optimisees issues du modele sont montrees Figure 2:

0.7

0.4

Figure 2: Dimensions de la section d'entree

L'angle choisi du divergent est 0=14°. Cette valeur a ete limitee etant donne son effet 
negatif sur le coefficient de film de transfect. En effet, le coefficient de film de transfer! 
est directement dependant de I'epaisseur du film liquide au point d'accrochage du 
menisque, supposant que la majorite du transfect de chaleur s'effectue & cet endroit. 
La section resultante de I'entree de la rainure est aussi suffisamment importante pour 
permettre de maintenir le menisque dans cette zone et non dans le canal circulaire, 
sur la plage de temperature operationnelle (-60;+80°C).

L'optimisation du diametre du canal circulaire a ete guide par les criteres suivants:

- section de passage liquide - perte de charge dans les rainures
- nombre suffisant de rainures
- rapport volume liquide/volume vapeur
- faisabilite extrusion

Concernant la section de passage liquide, la figure 3 montre la capacite de transport 
maximale Qmax en fonction du diametre du canal 0 (avec la meme hauteur de 
caloduc 17mm, le nombre de rainures et le diametre du canal vapeur variant avec 
O).

1600

1200

groove diameter (mm)

Figure 3: Capacite de transport max fonction du diametre rainure



Variation du volume ammoniaque en fonction de la temperature: voir figure 4 ci 
dessous

-20--

Figure 4: Variation volume NH3 fonction de la temperature

La variation de volume del' ammoniaque a deux consequences sur le design:
- le menisque doit toujours etre localise dans la premiere partie de la 

rainure. S'il est situe dans la partie circulaire de la rainure, Tangle de contact O sera 
trap important d'oCj un coefficient de film de transfert degrade.

Figure 5: Geometrie rainure

Le rapport (volume section entree/volume total rainure) est done calcule de sorte que 
le menisque soit toujours situe dans la premiere partie, ceci sur toute la plage de 
temperature de fonctionnement.

- le rapport (volume liquide/volume total du caloduc) doit etre minimise 
pour limiter I'effet de bouchon liquide en Og (zone inactive en bout de condenseur). 
Avec la configuration choisie, ce rapport est relativement faible (25%), equivalent aux 
caloducs a rainures classiques fabriques a I'Aerospatiale, deja qualifies sur la plage 
de temperature (-60, +80°C).

Critere de faisabilite d'extrusion: avec cette geometrie de rainure, le diametre du 
canal circulaire ne doit pas etre superieur a 3 fois la largeur de I'ouverture de la 
rainure pour eviter tout problems ou casse de la matrice d'extrusion.

Le compromis de tous les criteres enumeres precedemment a about! a la geometrie
suivante:
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Figure 6: Geometrie globale du HPHP 

avec la capacite de transfer! theorique suivante:

1000 T

800 --

400

200 -•

Figure 7: Capacite de transport max (modele)
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PROGRAMME D'ESSAIS DE DEVELOPPEMENT

Le but de ces tests de developpement est d'avoir une premiere evaluation des 
performances du HPHP afin de valider le choix de ce concept. Le diagramme ci- 
dessous, figure 8, montre les differents tests a realiser sur 2 echantillons et sur un 
caloduc de 3m environ.

nmoles|HP
I i ni>m 1 1 Sr raight 1

OPA BURST
PAFSSURF

Performance
Tests

OPA
Tempearture
Distribution/
Density

Figure 8: Plan d'essais de developpement

- Test d'eclatement: le caloduc doit supporter une pression au moins 4 
fois la pression operationnelle a T=80°C (soit 200bars)

- un test destructif (coupes dans une section) est realise sur les 
echantillons pour detecter toute anomalie de geometric apres extrusion et aussi pour 
analyser la zone d'eclatement apres le test d'eclatement

- tests de performance thermique (mesure capacite maximale en 
transport de chaleur) et comparaison avec les rdsultats du modele

k T= -40, 0, +20, +60°C 
inclinaison: h=0 et 5mm

Le coefficient de transfer! sera approche a partir du releve de temperature a QL = 1/2 
QLmax.

RESULT ATS DES ESSAIS DE DEVELOPPEMENT

Les tests presentes ici ont ete effectues sur un caloduc de 2.8m de long.
Un condenseur et un rechauffeur de 300mm de long ont ete installes sur la face
superieure aux extremites du caloduc. La longueur effective correspondante est de
2.5m.

La figure 9 montre les resultats des tests et ceux issus du modele.
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100 •

T CO

— model Og tilt 0mm

model tilt 5mm Og

♦ test tilt 0mm ig

o test tilt 5mm tg

Figure 9: Resultats d'essais - Performance max.

La puissance transportee maximale a 20°C est de 600 W.m, compatible avec 
I'objectif des 500 Wm.
Un ecart de 20% existe entre les resultats theoriques et zes essais (a h=0) ce qui est 
acceptable vu la simplicite du modele utilise pour mener a bien I'etude paramitrique. 
L'optimum du remplissage ayant ete effectue pour une temperature de 30°C, la partie 
"palier" de la courbe experimental apres 30°C s'explique par la formation d'une 
nappe de liquide (dilatation ammoniaque) qui favorise le transport de chaleur (mais 
qui formerait un bouchon liquide en bout de condenseur en Og).

COMPARAISON AVEC UN CALODUC A RAINURE CLASSIQUE

La comparison est faite avec un caloduc classique, de hauteur 17mm, ayant 40 
rainures rectangulaires (1.2 * 0.6 mm) et un diametre vapeur de 12.6mm.
Comme le montre la figure 10, la capacite de transport a ete augments de 100% 
compares au caloduc classique. Ce resultat montre I'efficacite de la g6om6trie des 
nouvelles rainures.

O (Wm)

-60 -20 20 40 60 80
T(*C)

HP 17mm -HPHP17mm

Figure 10: Performance: comparaison HPHP / classique HP 17mm

8



Ceci pour une masse quasiment identique entre les deux types de caloducs.

masse HPHP = 470 g 
masse HP17 = 460g

En terme de rapport puissance transportee/masse, cela se traduit par:
HPHP 1277W/kg
HP 17mm 652W/kg pour 1m de caloduc

PROGRAMME DE QUALIFICATION

-ig
La sequence d'essais suivante est prevue afin de qualifier ce caloduc en 1g. Comme 
le HPHP utilise les memes composants (aluminium, ammoniaque), meme concept, 
memes precedes de fabrication que les caloducs classiques, seul un programme de 
qualification complementaire s'appuyant sur la qualification de base des caloducs 
classiques (long life test, cyclage ..) est envisage:

- capacite de transport maximale sous differentes temperatures dans la 
plage [-60;+80] et sous differentes inclinaisons

- determination de la hauteur statique maximale
- relev6 de temperature sous differentes puissances ==>calcul du

coefficient de transfert
- densite de flux maximale a differentes temperatures
- aptitude au demarrage avec 80% de la charge maximale

-0g

La seconde etape sera la qualification du HPHP en Og.
2 caloducs HPHP devraient etre utilises sur le satellite STENTOR k titre 
experimental. La configuration exacte de I'essai n'est pas encore figee, a ce jour.

CONCLUSION

Les resultats des tests de developpement sont encourageants. Le premier prototype 
HPHP de 2.8m de long a developpe une capacite de transport de chaleur maximale 
de GOOW.m a une temperature de vapeur de +20°C, position horizontale, et 400W.m 
sous 5mm d'inclinaison. Le rapport Puissance transportee/masse est de 1277W/kg 
(pour 1m).
La specification de puissance transportee de SOOW.m minimum est done remplie, 
ceci pour une masse de 465 g/m.
Compare aux caloducs a rainures classiques, la capacite de transport a et§
augmentee de 100% pour le meme encombrement et meme masse, ce qui 
represente une amelioration significative pour les futures applications satellites. Le 
HPHP conserve par ailleurs les memes aptitudes au cintrage, essais au sol, fiabilite 

que les caloducs classiques et utilise les memes precedes de fabrication et de 
controle.
La qualification 1g, ayant pris du retard, devrait demarrer avant la fin de I'annee 
1996.

9



Un autre prototype base sur le meme concept mais de taille superieure sera lance en 
parallele afin d'atteindre une capacite de transport de 1‘ordre du kW.

Outre sa premiere utilisation experimental sur STENTOR, le HPHP est destine a 
repondre aux futurs besoins en puissance a transporter des plates-formes de 15 & 
25kW, dont les dimensions seront telles que les caloducs actuels arriveront en limits 
d'utilisation (longueurs de transport superieures a 3-4 metres).
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Resume
Le fonctionnement d’un caloduc est complexe. Qn developpe dans le present article la 
methodologie utilisee pour analyser finement le fonctionnement d’tm caloduc rainure afin d’en 
tirer rinformation necessaire a la delivrance d’une analyse a F echelon systeme.

INTRODUCTION
Le caloduc est un dispositif de transport de chaleur a haute performance, dont le 

fonctionnement repose sur le transfert thermique par changement de phase d’un guide. integre a 

des systemes de controle thermique, il est utilise depuis de nombreuses annees dans le domaine 

spatial. Plusieurs satellites en sont equipes : satellite americain GEOS en 1968, TV-SAT/TDF1 en 

1984 en europe, et en 1996, un ecorche de satellite de telecommunication ressemble a s’y
meprendre a une gare de triage constituee par une centaine de caloducs interconnectes. Le champ 

d’application du caloduc ne se limite toutefois pas au domaine spatial. E a deja fait son apparition 

dans le domaine des echangeurs de chaleur classiques et de plus en plus on le retrouve integre a 

des systemes complexes (reffoidissement d’electronique de puissance, aubages de turbines, frein 

en aeronautique et dans le materiel ferroviaire...). Son implantation au sein de Felectronique 

classique est un fait courant et ouvre tout naturellement la voie vers les micro-caloducs.

Nous aliens dans le present document expliciter le fonctionnement interne des caloducs 

rainures afin d’apprehender sa fonction «transfert de chaleur» qui depend etroitement de 

parametres tels que le rainurage des parois, le liquide utilise, le niveau de flux et de temperature 

atteint.



1 FONCTIOJNNEMENT D’UN CALODUC

1-1 ) Principe de fonctionnement d'un caloduc

Le caloduc est un dchangeur de chaleur passif dans le sens usuel du terrae, c’est-zl-dire 

qu'il ne fait pas appel & une regulation exteme. On pent dgalement le considdrer comme un 

element actif puisque son debit de fluide interne s'adapte au flux & transferer et k la temperature 
de fonctionnement. Son role est d'assurer un transfert de chaleur important entre une source 

chaude et une source froide pour un faible dcart de temperature entre ces deux zones. II se 

presente habituellement sous la forme d'un tube dont la section pent etre circulate, 

rectangulaire, en dtoile - cette demidre configuration a 6t6 proposde par notre laboratoire, dans 

le cas du refroidissement de batteries spatiales - etc ...(Cf.Fig LI)

Caloduc cylindrique k rainures circulates Caloduc en etoile k rainures rectangulaires 

Fig LI : Deux configurations diffdrentes de caloducs

La paroi interne prdsente une structure capillaire dont la nature peut dgalement etre trds 

varide (toiles mdtalliques, structures poreuses, rainures usindes dans la paroi interne du tube, 

etc ..). Apres avoir realise un vide secondaire dans le caloduc, on y introduit une quantite 

adequate de fluide caloporteur, de telle sorte que ce fluide se trouve immediatement & retat de 

saturation. En fonctionnement normal, le fluide caloporteur effectue un cycle thermodynamique 

permanent, avec evaporation au niveau de la zone en contact avec la source de chaleur 

(dvaporateur), condensation au niveau de la zone en contact avec le puts de chaleur 

(condenseur). Dans un meme temps, le transfert axial d’energie calorifique entre l'evaporateur 

et le condenseur est assure par l'ecoulement de la vapeur sans apport mdcanique exterieur.



A l'dvaporateur, le fluide s'dvapore en absorbant l'dquivalent de la quantitd de chaleur 

latente de changement d'dtat. La vapeur ainsi formde est aspirde & l'autre extrdmitd dans la zone 

froide (condenseur) oil elle va se condenser, libdrant la total!td de l'dnergie calorifique absorbde 

lots de la vaporisation. Cette aspiration de la vapeur est due au faible gradient de pression de

vapeur occasion^ par la chute de temperature entre l'dvaporateur et le condenseur. Le 
condensat retoume vers l'dvaporateur grace k un phdnomdne de pompage crdd dans la structure 

capillaire paridtale par la pression motrice capillaire Pmc dgale a la somme APi+APv ddfinie . 

figure 1.2.

Le.caloduc possdde ainsi la facultd de transfdrer de grandes quantitds de chaleur sous 

une faible diffdrence de tempdrature. Cette caractdristique lui confdre un fonctionnement quasi 

isotherme avec une conductance thermique globale effective trds dlevde.

' Pression

. - CondenseurEvaporateur
Longueur

" Fig 1.2: Pression motrice capillaire

On entend par structure capillaire, la structure mdtallique usinde au sein de la paroi 

interne du tube, mais par abus de langage eelte ddfinition s'dtendra k la partie liquide 

remplissant les rainures (Cf. Fig I.3.a).

Notons des a present que la perte de charge dans la vapeur est quasiment negligeable tors 

d'un fonctionnement normal d’un caloduc.. La pression motrice capillaire a done pour role de 

s’opposer aux pertes de charge liees a recoulement du liquide dans les rainures en I’absence de

forces extemes.



Structure capillaire Paroi du tube Liquide

AP >0
Vapeur

Moteur

AP, <0

Flux evacue
Zoneadiabatique CondenseurEvaporateur

Fig .1.3 : Schema descriptif d'un caloduc

Pv : Pression dans la phase vapeur 

P j : Pression dans la phase liquide 

Py : Pression de la vapeur a 1'evaporateur 

Py : Pression de la vapeur au condenseur

P| e : Pression du liquide & 1’evaporateur

P j c: Pression du liquide au condenseur

AP = 
c

P
V

pl

AP =
V

pv.« - Pv.c

AP ,= P.,C - Pl.e

Structure capillaire

Fig.I.3.a : Detail de la structure capillaire



1-2 ) Fonctionnement a l’interieur du domains de vaiidite

Le domains de fonctionnement du caloduc, illustrd en figure 1.4, est ddlimitd par 

l'enveloppe des diffdrentes courbes representatives des limites de fonctionnement. Cette 

enveloppe, appelde "courbe limits de fonctionnement du caloduc ", represents le flux thermique 

maximum transferable en function de la temperature de vapeur saturante (k rdvaporateur Tv,e ou 

au condenseur Tv,c valeurs qui sont trds proches du fait de la faible valeur des pertes de charge 

en phase vapeur).

4 __5: Limits Capillaire (,Qc<msx)

5 _6: Limits d'ebullition (Qdbu ]

1 __2: Limits Visqueuse ( Q^)

2 __3: Limits Sonique (Qron)

3 __4: Limite d'entrainement (Q^)

:,max 5

Tv (vapeur)

Fig 1.4 : Courbes limites de fonctionnement du caloduc

Nous nous intdresserons dans un premier temps au fonctionnement normal du caloduc. 

Lcs transfers thermiques dans un caloduc peuvent etre schematises d'une fagon simple par un 

rdscau eiechique equivalent (figure 1.5):



Q

P.e Vcst
Evaporateur

f .l j%
condenseur
It.Hi

i
vapeur

structure

liquide

Fig 1.5 : REseau Equivalent aux transferts thermiques dans un caloduc

Nous pouvons distinguer:

- la conductance thermique globale radiale entre la paroi exteme du tube et la vapeur k 

l’Evaporateur Ggq,e,

- la conductance thermique axiale dans la phase vapeur, entre l’Evaporateur et le condenseur, 
Gvap,

- la conductance thermique globale radiale entre la vapeur et la paroi exteme du tube au 

condenseur Ggq.c-

Une premiEre remarque peut Btre formulae en examinant le rEseau de la figure 15 : 

augmenter Q k Tp c constante (Tp>c: tempErature de la paroi froide cotE condenseur) provoque 

une augmentation des tempEratures nodales, particuliErement de la tempErature de la vapeur k 
l'Evaporateur (Tv e) et au condenseur (Tv c). Cette Evolution est reprEsentEe sur la figure 1.4 : k 
Tp c constante, le passage du point de fonctionnement A k point de fonctionnement B 

correspondant k un flux transfErE plus important s'effectue globalement avec une pente positive.



Pour tenter de mieux quantifier Involution, prdcisons les lois qui rdgissent le fonctionnement 

du caloduc.

• Au condenseur, on suppose que la conductance dquivalente de la structure capillairc 
1

G&j.c = r------est constante. Ceci reste vrai tant que les rainures sont saturdes en liqiiidc.

(1)

(2)

Q — Ggq>c (TVjC - Tp g)

d'ob,
Q

"P'C• + Tn

Aprds diffdrenciation de l'dquation (2) par rapport & la variable Q, on obtient:

dTy,c... dTp c
dQ ™ dQ

_____ dTP.c + R
Geq,c ~ dQ + 1V= (3)

Com me Tpc est constante et inddpendante de Q et qu'il en est de meme de Req,c et Geq,c, il en 

ddcoule que:

dTv.c
dQ =Ctc (4)

On ddduit dc Vdquation (4), que l'dtat du caloduc dvolue deAl B (Cl", fig 1.4) selon 

une droitc dont la pcntc ddpend de la valcur dc la conductance cold condenseur. •

• A l'dvaporatcur, on assiste & une augmentation de la conductance dquivalente radiale en 

fonction de la puissance injectde & I'dvaporateur. En effet lorsque la puissance injectde croit, il 

s’ensuit une augmentation du ddbit de fluide, et done une augmentation des pertes de charges 

dans lc caloduc. Pour compenser ces pertes de pression, le mdnisque liquide volt son rayon de 

courbure diminuer d’oii Vaugmentation de la conductance radiale globale. Ces phdnomdnes 
scront Lraitds en ddtail dans" fei jparo-^nx^C5 so iuun

Partons de fagon analogue de:

Q — Gdq.c (Tp,c ~ Tv c) (5)
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Aprds diffdrenciation de l'dquation (5) on obtient:

d^v.e dTp e Q dG^g e
dQ - dQ Ggq eZ dQ (6)

Or GVap est trds grand car il correspond an transport de chaleur par Vdcoulement de 
vapeur. On a done Tv c = Tv>e, d'ou, en utilisant l'dquation (4), l'expression de la variation de
la tempdrature de paroi cotd dvaporateur en fonction du flux injeetd est donnde par:

dTP.e

dQ
+R6q,e -

Q

^6q,e2

dQdq.e

dQ (7)

La variation de la tempdrature de paroi du cotd de l'dvaporateur ddpend des rdsistances

thermiques, cotd dvaporateur et cotd condenseur, ainsi que du terme
dG,

^dq.e2
dq.e

dQ • A ce stade

de l'dtude, nous nc pouvons trancher sur la nature de Involution dc la tempdrature de paroi qui 

peut cure soil positive soil ndgalive.

Les considdrations prdeddentes concernent des situations oil aucune limite de 

fonctionnement nc se manifeste. Il est cependant indvitable que 1'augmentation du flux 1 

transferer provoque I'apparition de phdnomdnes limitatifs. Ces phdnomdnes sont reprdsentds 

sur la figure 1.4 par cinq courbes dont l'enveloppe ddlimite le domaine de fonctionnement du 

caloduc. Ces courbes reprdsentent les cinq limites de fonctionnement classiques du caloduc : les 

limitcs visqucusc, sonique, d'cnlraincmcnl. capillaire cl d'dbullition. Comma on peut le voir 

sur cette figure, la prdponddrancc d'unc limite par rapport h une autre ddpend du niveau dc 

temperature de fonctionnement du caloduc. ■

On peut remarquer que les limites sonique et visqueuse apparaissent lorsque le niveau de 

temperature est relativcmcnt bas. Comme nous le verrons, ces deux limites sont relatives i 

l'deoulemcnt dc vapeur dans le caloduc. En revanche les trois autres limites se manifestent pour 

des tempdraturcs relativement dlevdes et concernent l’dcoulement du liquide dans les capillaires.

1-3 Les limitations

Parmi les courbes de la tig 1-4, deux limitations sont particulierement signiticatives en 

utilisation normale :

■ la limite capillaire,

■ la limite d’ebullition

Les tig 1-6 et 1-7 en montrent 1'illustration pour des caloducs au freon Rll dont les 

caracteristiques sont donnees tableau 1-1



N° Type rainure Nombre ext # y=2Rv Largeur de Profondeur Rayon de la

de (mm) (mm) rainure de rainure rainure
rainures (mm) (mm) (mm)

CR1 rectangulaire 100 21.3 17.08 0.5 0.5

CC1 circulaire 50 21.1 17.5 0.41 1.2 0.5

CC2 circulaire 40 20.3 16.7 0.41 1.2 0.5

CR2 rectangulaire 100 22.5 20.0 0.6 1.0
CR3 rectangulaire 200 20.5 20.0 0.3 0.6

CR4 rectangulaire 100 22.5 20.0 0.5 0.5

CC3 circulaire 42 23.0 20.0 0.4 1.2 0.5

Tableau 'Ll: Configuration g6om6trique de quatres types de caloducs an Frdon Rll

fabriquds au laboratoire.

Longueur totale L=15 cm 

Longueur de l'dvaporateur Le=8.0 cm 

Longueur de la zone adiabatique La=3.0 cm 

Longueur du condenseur Lc=4.0 cm

Q (Watts) 1500

Limite d'dbullition (Q)

Limite d'entrainement (Q

Limite Capillaire (Q

Fig I.<£ Positions relatives des diffdrentes limites de fonctionnement 

d'un caloduc & rainures rectangulaires type CR1.



1000

Limite d'entrainement (Q )

Limite Capillaire (Q

Tv (°C)

Fig I~?: Positions relatives dcs diffdrentes limites de fonctionnement d'un 

caloduc k rainures circulaires type CC2.

11JLA LIMITE JD’EB ULLITIOjN

Le phenomene d’ebullition nucleee prend naissance des que la difference entre la 

temperature de parol et celle de saturation du liquide atteint une valeur critique ATeb. Dans ce cas 

il y a augmentation de la puissance transferee tant que V ebullition reste moderee et que les bulles 

ne perturbent pas le menisque, pompe du systeme. On a alors un fonctionnement difficile a 

maltriser pouvant entrainer un blocage brutal.

Les equations regissant le systeme sont alors les suivantes :

La relation de YOUNG-LAPLACE qui donne la difference de pressionAP entre les deux phases

pvfpir a^Tl)(7[ + 

ou

rl et r2 designent les rayons 

de courbure de la surface 

(Ti) la tension superficielle

Vapeur (Pj)

Liquide (P. )



Liquation (2) nous permet dgalement d'exprimer la difference entre la pression de la 

bulle de vapeur qui se forme & l'dtat de nucldation sur la paroi chauffde et le liquide environnant 

en dquilibre stable avec la vapeur (Cf Fig II.2).

Fig II.2: Debut de formation des bulles.

Cette difference est traduite par la relation de Young-Laplace appliqude k une surface 
spherique de rayon rb :

^Pvb'PIb^EB (Z)

ou,

designe le rayon de bulle de nucieation,
la tension superficielle determ inde & la temperature de la paroi chauffee, 
la pression k l'interieur de la bulle vapeur, 
la pression liquide au voisinage de la bulle vapeur.

Si la pression du liquide (point a) est supposde dgale k la pression de saturation k
l'interface liquide-vapeur (point b), et en combinant les deux equations (4) et (%), on obtient la 
difference entre la pression de la bulle de vapeur Pyb et la pression de la vapeur Py. k l'interface.

<?(Tp)

Pvb

lb



D'autre part, en considdranl liquation dc Clausius-Clapeyron, 

ou
Vv ddsigne lc volume massique dc la vapeur,
\q lc volume massique du liquidc, ^2

dT
Lat la chalcur latcnie de changemenl d’dtat,

nous pouvons, compic-tenu du fail que Vy « Vj et des dear is moddrds de pression el de 

temperature, exprimer la difference entre la pression de vapeur saturante et celle de la bulle 

vapeur par:

Lat
/v-Vl)

(Pvb-VEB=4^(Wi) ^

Ces equations conduisent a la formulation finale de ATeb entre la temperature a la parol et la 

temperature a Finterface an dela de Iaquelle il y a risque de perturbation de Fecoulement Iiquide.

ATEB“(TpfTt)EB~ (5)

Le flux transfdrd radialement k travers le fluide se ddduit alors de fagon classique grace k: 

^ = h6buATEB

h6bu ddsignant le coefficient de transfer! par dbullition nucldde.

On remarque que la difference de tempdrature AT£B ddpend des propridtds

thermophysiques du fluide, mais aussi du rayon de courbure capillaire r. Cette ddpendance est
spdcifique aux structures capillaires. Elle permet d’expliquer que 1'dbullition nucldde apparait 

plus tot dans unc structure capillaire rainurde que sur une surface plane. Ce mdcanisme est

illustrd figure 11.3 : on constate cn clTci quo pour un memo rayon dc la bulle dc vapeur, la 
difference de tempdrature AT£B de ddbut de nucldaiion diminue lorsque le rayon capillaire

diminuc. Ceci implique que pour une meme densitd de flux injeetd, le coefficient de transfer! par 
h6bu & l'dvaporateur augmente (Fig II.4).

On peut constatcr sur la figure II.5 que pour les faibles rayons de bulle rb (infdrieurs k

5.0 pm ), unc diminution de la valour de rb enlraine une croissance exponcnticllc de la valeur de 

ATeb- qui nc depend alors plus dc la valeur du rayon capillaire r.. En revanche, lorsque le 

rayon des bullcs augmente, on assistc it une diminution sensible de la valeur de ATgB. ce qui 

correspond it une apparition plus prdcocc de 1’dbullition.

II faut dgalcment souligner quo e’est l’dtat de surface qui conditionne le rayon des 

premieres bulles dc vapeur qui sc formeni. Celui-ci est de Vordre de grandeur des micro-cavitds 
erddes par la mdthodc choisie pour Fusinagc



AT* (°Q

0.15 mm0.25 mm

50 . 70 90 110. • 130 150

rayon de la bulle de vapeur de nuc!6ation rfa( jim)

Fig H.3: Variation de AT£B en fonction du rayon de la bulle vapeur (Etat de surface dEgradE).

r=0.15mm

r=0.25mm

rayon de la bulle de vapeur de nucldation rb( m)

Fig H.4 : Variation du coefficient radial Equivalent d’Ebullition en fonction 
du rayon de la bulle vapeur pour une densitE de flux injectEe de 20 kW/m^.



HI LA UM1TE CAPILLAIRE

E/n fonctionnement normal, les capacitds de transfert thermique d'un caloduc sont

importantes. Cependant pour assurer le bon fonctionnement du caloduc, il faut que la somme 

des chutes de pression en phase liquide et en phase vapeur soit infdrieure k la pression motrice 

capillaire maximale. En outre, lorsque ce caloduc subit faction des forces de volume, un 
gradient de pression suppldmentaire APr est introduit. •'

La condition gdndrale de fonctionnement d'un caloduc s'exprime en regime permanent 

par la relation suivante :

APcmax^APv +AP,± AP^ (1)

oil
APj ddsigne la perte de pression liquide,
APy la perte de pression vapeur,
APr la pression hydrostatique due aux forces de volume,
AP_ max la pression motrice capillaire maximale, atteinte pour un rayon de courbure 

minimal & l’£vaporateur.

Lorsque la somme des pertes de pression liquide et vapeur dans 1c caloduc devient dgalc 

k la pression motrice capillaire maximale, la limite capillaire est atteinte. En effet le caloduc sc 

bloque alors par assechement des rainures k l'dvaporateur, l'alimentation en liquide (Slant 

insuffisante pour dvacuer le flux injeetd.

III-l ) Pression motrice capillaire

La pression motrice capillaire ddveloppde par la structure capillaire s'exprime par:

^c = ^c,e-^c,c (2)

oil

■^Pc.e 

APc.c

reprdsente la difference de pression k l'intcrface liquidc-vapcur a levaporaieur, 

la difference de pression k l'intcrface liquide-vapeur au condenseur.



Dans le cas precis d'une rainure & section rectangulaire de largeur b et de profondeur a, 

liquation (2) nous permet d'exprimer la valcur de la pression motrice capillaire maximalc 

comme suit:

APc.max
2a
b (3)

Dans les paragraphes suivants, nous aliens chercher a mettre en evidence les pertes de 

pression s'opposant & cette pression capillaire. Nous dtudierons I'influence des pertes de 

pression d'abord au niveau de la vapeur puis au niveau du liquide.

III-2 ) Analyse de 1'ecoulement vapeur

Pour ne pas alourdir Pexpose nous ne detaillerons pas ici leur formulation. Ce terme est de 

toute fapon negligeable devant les pertes de charge de la phase liquide. On pourra se reporter en 

[IJ pour plus de details.

ill -3) Perte de pression au sein de 1’ecoulement liquide

Pour des caloducs rainurds, plusieurs expressions de la perte de pression dans

l’dcoulement liquide sont formulas'dans la literature. Notons en particular celle de
HUFSCHMIDT [24] utilisde au laboratoire dans des travaux antdrieurs [7], Ndanmoins la plus 

couramment utilisde et la plus simple & manipuler s'exprime par la relation suivante (DUNN et 

REAY [25]):

8 Pi Q LeffA? =--------- -----------------------
1 7t rh4 N pj Lat

Cette correlation donne des valeurs numdriques comparables h celles de 

HUFSCHMIDT. Elle sera conservde par la suite pour traduire les pertes de pression au sein du 

liquide. Elle sera ccpendant utilisde loealement et non plus globalement pour tout le caloduc.



La pression hydrostatique due k la gravitd est denude par la relation suivante :

AP^ p1 g L sin(p)

od,

L est lalongueur totale du caloduc.

Ill-6) S' ivn. <- cn-t c'o n ah, / equation de fonctionnement du caloduc

Aprils substitution dans la relation gdndrale de fonctionnement capillaire (1) de chaque 

terme de perte de pression - .

-On obtient l'indquation de fonctionnement du caloduc. Elle est du premier degrd en Q 
(en ayant fait les hypotheses simplificatrices du type: flux de chaleur unifonne au condenseur et 

k rdvaporateur, pertes de pression inertielle ndgligeable,.;.).

on obtient done:

2a > 8 M-i Q LEff ( 8livLeff Q
ri n rh4N pj Lat pv 7tRv4 Lat

- co p1 cos((3) (—) 

+ P1 g L sin(p). (■£)

On peut dcrire la demidre relation sous la forme:

f(Q) = A Q+B < 0,

avec
8 ^1 Q Leff t 8^vLeff

7urfa4NpjLat pv 7tRy4 Lat ’
(f)

(9")

Si dans l'dquation (Gle terme de droite reprdsentant la somme des pertes de pression 

liquide et vapeur, reste infdrieur au terme de gauche reprdsentant la pression motrice capillaire



maximale, le caloduc fonctionne normalement. La zone hachurde sur la courbe m.l - reprdsente 

la zone de fonctionnement du caloduc.

Domaine de fonctionnement

Qmax

Q (Watt)

Fig I1I.1 •: representation graphique de l'equation de fonctionnement.

Si la valeur du terme de droite ddpasse celle du terme de gauche, la pression capillaire ne 

peut plus vaincre la somrae totale des pertes de pression produites au sein du caloduc. On 

assiste alors & un assbchement progressif h partir de 1'extremite la plus dloignde de 

1'dvaporateur. L'ass&chement est d'autant plus important que 1'dcart entre les deux termes de 
liquation (6) croit.

La relation (5 ) nous permet de determiner la valeur de la limite capillaire en fonction de 

l'acceieration du systhme, des paramBtres thermophysiques du fluide et des paramBtres 

geometriques du caloduc. L'expression de cette limite est donnde (pour un rayon ri minimal du

rndnisque liquide de b/2) par:

Qc,max

2a/b + p^co2cos((3) (R22-Ri2)/2 - p^g L sin(P)

8 ^1 mi Leff + 8^vLeff 
it rh4N pj Lat 7cpyRv4 Lat

(10)

111 - 5 ) Equation de fonctionnement avec prise en compte 

de la variation axiale du menisque

Nous avons traitd dans le p&tejryU. precedent les diffdrentes expressions des pertes 

de pression au niveau de recoupment liquide et vapeur en nous basant sur les etudes 

classiques rencontres dans la literature.



a, pression au niveau liquide n'est pas constante mais vane le long du caloduc & cause des penes 

de pression dans l'dcoulement liquide. Par consequent, on assiste k un ajustement du rayon du 

mdnisque pour compenser ces penes.

Get ajustement va modifier la section de passage du fluide, tout comme revaporation 

qui va contribuer elle aussi k rdduire la quantitd de fluide present dans une section. Ces deux

phenomenes - non pris en compte dans la limitation capillaire discutde dans le 
precedent ont un role non ndgligeable. Nous aliens le ddcouvrir dans cette approche prenant 

en compte la forme rdelle du mdnisque qui dvolue en se creusant toujours davantage quand on • 

avance vers Vextremite de Vevaporateur.

L'dcoulement du liquide dans la rainure dtant suppose stationnaire, on peut dcrire = 

requation de bilan des forces agissant sur un volume eidmentaire de liquide :

Pv-Pj(x)±Pr(x) =
a

rf(x)
(H)

ou
r.(x) ddsigne le rayon de courbure du mdnisque

Aprds differentiation de Vequation (il) par rapport & x, on obtient Vequation 

diffdrentielle ordinaire suivante:

dPy (x) dPi (x) + dPr^x) - <y drj 
dx " dx ~ dx ~ ri2(x) dx M2)

Intdressons-nous k l'expression de chacun de ces termes

Or nous avons vu que le rayon du mdnisque k l'interface liquide-vapeur doit s'ajuster le 

long du caloduc afin de compenser les variations de pression qui se produisent principalement 

dans la phase liquide (nous avons montre que les variations de pression dans la phase vapeur 

sont ndgligeables). Ceci entraine de toute evidence une reduction du diamdtre hydraulique de 

I’ecoulement et done une augmentation des pertes de pression. Or nous avons au chapitre 

precedent etabli les expressions des pertes de pression en utilisant la valeur maximale du 

diamBtre hydraulique tout le long du caloduc. Les pertes ainsi calculdes sont done sous- 

estimees, ce qui entraine une surestimation de la valeur de la limite capillaire. Nous aliens 

done determiner analytiquement la limite capillaire en tenant compte de.la variation du rayon 

du mdnisque (ce qui dquivaut k une variation du diamdtre hydraulique).

Nous nous intdresserons ici particulidrement k la forme du mdnisque liquide dans le



On utilise l'expression de la perte de pression liquide donnde par liquation (4- )du 

III mais maintenant sous forme locale :

dPj 8 Q(x) 

dx it rh4(x) N pj Lat

avec,
. 0 section______- A](x)

rlrx'- pdrimdtre mouilld L 2a+b' (f4)

a+da

Fig III. 2 : section de passage du liquide

Nous admettons 1'hypotMse simplificatrice d'un flux injectd uniformdment a
I’dvaporateur et rdcupdrd uniformdment au condenseur. Cette hypothdse conduit a 
l'expression du flux thermique axial dans les trois rdgions du caloduc, oil Q est le flux 

thermique axial emportd dans la zone adiabatique par 1’dcoulement vapeur :

Q(x) = ^S a l'dvaporateur

Q(x) = Q rdgion adiabatique

Q(x)=MQ au condenseur ■
C

0 < x < Le. (15"- a)

Le<x< Le+La. (lf-b)

Le+La < x < LT= Le+La+Lc- (]'5"-c)

Le ddbit massiquc est lid au flux thermique transfdrd par la relation suivante:



41 * v
diffdrentiellc qui iraduit la variation du rayon du mdnisque q(x) en fonotion des paramdires 
thermophysiques du lluidc cl gdomdtriqucs du caloduc. Rappclons quo Tangle d’accrochagc 6 

est fonction du rayon du menisque rj, et que le debit massique mi(x) pent 6tre calcuie grace h. 

la relation (Tf-d).

On a en definitive :

. -5— +p,rsin (p), 
1 fj(x) j

dn(x)  
dx

II s’agit dc 1’equation dc fonctionncment rcchcrchdc qui rcste valable tanl qu’ellc 

n’interfere pas avec une limite dc fonctionnemcnl quelconque (risque possible: interface 
rompue par de Tebullition, debit liquide limite par une recirculation du liquide dans la vapeure'i).

Au condenseur, on considBre que le liquide sature la rainure, ce qui permet de prendre 

comme condition initiale ri(x=0)=Rv.

Pour des caloducs k rainures circulaires ou triangulaires, cette equation s'applique en 
modifiant I'expression de th (x)

Cette equation est alors resolue par la methode de Runge Kutta. Elle nous permet

de tracer revolution axiale du rayon de courbure du menisque en fonction - par example - du flux

thermique transfere Q. (Fig iil-3) 
r. (mm)

Condensed:

Fig 111 .3 : evolution du rayon du menisque en fonction de la puissance

transferee pour un caloduc de type CR2: TV=17°C.

La variation du rayon de courbure est grande car celui-ci passe de l'ordre de grandeur 

du canal vapeur k l'ordre de grandeur de la largeur de la rainure.



L'influence du flux sur revolution du mdnisque se visualise tr&s bien sur la figure

III .4. On voit clairement l'adaptation du radnisque - par variation de son angle d'accrochage -
aux pertes de charge provoqudes par l'dcoulement pour les deux cas de flux injectds.

0 O

Q=400W

Adiabatique

Q=3p0 W

Fig 1)1.4 : evolution de Vangle d’accrochage du menisque liquide en function de la puissance
transferee : caloduc de type CR2 & Tv=17°C

La Fig 111-5 permet de visualiser en trois dimensions 1’evolution du memsque sur toute la 

longueur de la rainure lorsque le caloduc n’est soumis a aucune force exteme.

Fig III S : Evolution du rayon du mdnisque k 0 g (apesanteur).



Influence de cette approche sur les performances du caloduc CR2

La figure III £ montre Involution de perte de pression liquide le long du caloduc. Nous 

avons utilise deux approches differentes, l'une consistant & fixer un rayon de mdnisque rf 

constant le long du caloduc (Cf. dqt (6)), l’autre en considdrant un rayon de mdnisque variable 

le long du caloduc (Cf. dqt (14)). La difference des fesultats provient du fait que dans le 

deuxfeme cas, la ddcroissance du rayon du mdnisque provoque la diminution du rayon 

hydraulique et done I'augmentation des pertes de pression dans le caloduc.

P-P* (Pa)

— avec variation de ri
- - sans variation de ri

Fig Il[.£ : profil de pression liquide dans un caloduc de type CR2 : Q=400 W

Ceci a une consequence directe sur la limite capillaire qui voit sa valeur diminuer (Cf 

Fig III .?•). On remarque que la puissance calculde avec q constant est plus importante de 

28 % que celle calculde avec q variable le long du caloduc.

Cette difference montre l'importance de l'approche locale sur la determination des 

performances d'un caloduc.



sans variation de ri 
avec variation de ri

Fig III 3-: variation de la puissance maximale transferable en fonction de la temperature,

caloduc de type CR2.



IV - ANALYSE SYSTElVlE DU CALODUC

Nous nous proposons ici de batir un modele thermique global du caloduc. Ce modele 

pourra etre integre dans un modele plus general d’echangeur de chaleur ou decrivant un systeme.

Apres 1'analyse des transferts dans les fluides menee dans les precedents, il

reste une etape cruciale pour aller vers l'analyse systeme du caloduc : il s'agit de decrire les 

transferts dans la rainure, transferts de toute evidence a caractere conjugue puisque sollicitant a 

la fois les structures solides et le liquide. En effet la rainure doit:

■ d'une part assurer le transfert axial de chaleur par circulation de fluide sous l'effet des 
forces capillaires. Dans ce contexte, nous avons montre dans le jUfajn-ple precedent que 

nous sommes en mesure de suivre 1'evolution axiale de l'ecoulement liquide, grace a la

determination du rayon du menisque capillaire le long des rainures, pour une puissance 
transferee donnee.

- D'autre part assurer le transfert de chaleur dans le sens radial dans les zones 

d'evaporation et de condensation. A ce niveau les resultats de l'analyse axiale de 
l'ecoulement liquide (evolution du rayon du menisque et de Tangle d'accrochage) vont 

nous permettre de remonter au calcul de la variation du coefficient de transfert thermique 

global le long du caloduc, parametre essentiel pour la modelisation-systeme. Ce 

coefficient sera determine a partir d'une analyse bidimensionnelle de la rainure en 

impliquant les phenomenes conductifs. Pour un caloduc donne, ce coefficient est 

essentiellement fonction de Tangle d'accrochage du menisque sur les bords de la rainure, 

calcule grace a la valeur du rayon du menisque.

La bibliographic nous livre plusieurs exemples d'analyse thermique fine de la rainure. 

Citons les etudes menees par KAMATONI [ 2], sur des rainures rectangulaires et celles de 

BUSSE [ .3], sur des rainures triangulaires. Les resultats publics par les deux auteurs montrent 

Texistence d'une zone de transfert a forte densite thermique : cette zone est situee autour du 

point d'accrochage du menisque liquide avec les bords de la rainure. L'ecoulement liquide dans 

cette micro-region est rendu complexe par la presence des forces d'adhesion resultant de 

Tinteraction entre les molecules du liquide et les atomes de la paroi solide. On pourra imaginer 

un drainage continuel du liquide vers cette zone, mais le phenomene d'evaporation autour de ce 
point reste encore obscur.

Du point de vue thermique, au fur et a mesure de l'ecoulement liquide radial vers cette 

zone a fort gradient de temperature, le liquide voit son epaisseur diminuer et par consequent la 

conductance thermique locale a travers ce liquide augmenter. Au point d'accrochage du



mcnisque liquids avec les bords de la rainure, la densite de flux en ce point est tres grande : on 

est en presence d'un point singulier (tout au moins d'un point de vue theorique).

Nous avons etudie deux configurations differentes de rainures, l'une de forme 

rectangulaire et l'autre de forme circulate. Pour resoudre le probleme du transfert radial, nous 

avons mene une modelisation de la rainure en nous appuyant sur la methods nodale. Le logiciel 

analyseur de reseau thermique retenu est ESACAP [34]. Cette methods permet de representer le 

couplage entre des rriailles successives, supposes isothermes, en introduisant la notion de

conductance thermique.
Dans la zone d'accrochage et autour du point singulier nous avons maille finement la 

region. Cette zone d'accrochage s’etend sur une longueur de 1'ordre de quelques microns.

Zone d'accrochage du menisque 
liquids avec le bord de la rainure

Volume de controls elementaire

(i+lj

FigIV.l: construction du reseau nodal.

1 V-l ) Modelisation thermique de la rainure

Nous nous proposons ici de construire un models nodal bidimensionncl, qui tienne 

cnmnte de la forme rirmlnire du rnvnn du menicmip avec un traitement fin au niveau de la zone 

d'accrochage de celui ci. Un maillage cartcsien de 1'ordre de 800 mailles a ete mis en place. 

Notons ici que la taille des mailles est heterogene, avec des mailles de plus en plus petites, en 

s'approchant de la zone d'accrochage. Dans le cas d'un angle d'accrochage faible de 2°, la plus 

pofife m:tjl!c ud!:j£e pomt^vt:ermCSore.2x4 ^nanometres.

zr



Nous supposerons les hypotheses simpliflcatrices suivantes :

- chauffage uniforme a l’exterieur de la parol de 1’evaporateur et comportement analogue d'une
rainure a 1'autre, ce qui implique une symetrie a l'echelon de chaque canal,

- convection radiale du liquide dans les rainures neglige^.

- ecoulement de fluide en Vabsence de bulles de vapeur,

- conditions de regime permanent.

Sous ces conditions, l'analyse thermique de la rainure devient un probleme purement 

conductif, a travers la paroi du tube et a travers le liquide de la structure capillaire.

Deux modeles separes sont constants, l'un pour une rainure rectangulaire, 1'autre pour 

une rainure circulaire. Le principe de modelisation est le meme pour chaque cas, une difference 

est a no ter dans la phase de maillage ou il faut tenir compte de la difference de forme dans 

1'interface.liquide-solide entre les formes circulaire et rectangulaire de la rainure.

FigtV.2: maillage du reseau nodal

1V.2 ) Coefficient equivalent de transfert thermique

La connaissance du flux transfere et de la difference de temperature entre la paroi exteme 

du caloduc Tp et 1'interface liquide-vapeur Tj, nous permet d'attribuer a toutes abscisses des 
coefficients globaux equivalents de transfert thermique au sein de la structure capillaire (Fig 

I V.3). II sont definis comme suit:

h Q
necrs ( Tp-T-,)

Q figurant le flux transitant a travers la surface exteme S de la zone de rainure.

(1)



Liquide Tvi

Paroi solide TP

FiglV.3: paroi equivalente conductrice

IV-3 ) Conditions aux limites

En raison de la symetrie du probleme , seule la moitie de la rainure est prise en 

consideration. Les conditions aux limites sur chaque face sont recapitulees dans la figurefV.4.

L’hypothese formulee precedemment (symetrie'radiale concernant le remplissage des 

rainures en liquide), nous permet de considerer que l'interface separant deux rainures adjacentes

est adiabatique.

convection (h=3.0 W/m2oC)

- j = 0

adiabatique

Densite de flux impose 
(q = est)

adiabatique

l'iglV.4: conditions aux limites



Notons en particular la condition aux limites en temperature imposee appliquee sur 
1'interface liquide-vapeur, ou la difference entire la temperature de la vapeur et celle du liquide a 
l'interface est donnee par la relation de CLAPEYRON :

(2)

En utilisant 1'equation (2), on obtient l'expression du coefficient d’echange de chaleur a 

l'interface liquide vapeur:

Pe Lat2 1
(3)

Application :

Dans le cas du fluide Rll et pour une. temperature de saturation de 17°C 
(Lat=180.0E+03 kJ/kg, Ro-80), on trouve un coefficient de transfert de 121 kW/m^°C.

Cette valeur extremement elevee du coefficient de transfert est synonyme d'un ATI nul 

entre la vapeur et le liquide a l’interface.

La dcuxieme condition est celle de convection sur la face de l'ailette non mouillee, en 

contact avec la vapeur, ou h represente lc coefficient dc transfert thermique par convection entre 

la face de l'ailette et la vapeur (Fig|V.4). Ce coefficient de convection est calcule grace a une 

correlation tirce de la litterature (ecoulement laminaire NU=3.65). Dans le cas d'un flux injecte 

au niveau dc l’evaporateur de 50W, on obtient un coefficient de convection de 1'ordre de

3 W/m2°C. On constate que cette valeur, meme calculee approximativement, ne peut en aucun 
cas introduce de variations dans notre modele de calcul du coefficient global - 3 W/m2°C 

compare a 121 kW/m2 est en effet negligeable - . L’exploitation par le modele du coefficient 

global heq conduit en effet a une variation des resultats de heq ne depassant pas 0.08 % dans le 

pire des cas (angle d’accrochagc de 80°).



1V-4 Kesultats de la modelisation

t ) Etude comparative du coefficient global de transfert pour deux types 
de rainures

Nous avons considdrd deux types de rainures, l'une & section carrde et l'autre k section 

circulate, dont les caractdristiques gdomdtriques sont donndes par le tableau 1.1 (ces dimensions 

soni proches de celles de caloducs existant au laboratoire ct sur lesquels nous avons conduit nos 

calculs).

Les figures lV.-5et IV. £ reprdsentent revolution de la temperature de paroi en fonction de 

1'angle d'accrochage "0" du mdnisque liquide avec les bords de la rainure pour differentes 

puissances injectdes k l'evaporateur. On peut remarquer que les rainures carrdes offrent des 

performances thermiques meilleures que les rainures circulates. En effet pour un angle 
d'accrochage de 40° et une densite de flux de 10 kW/m2, la temperature de paroi passe de 21.1° 

C pour une rainure carrde k 26.1°C pour une rainure circulate.
On peut observer sur les figures! V.^-etf V.8 que .les rainures carrees ont un coefficient 

de transfeit deux k tois fois plus important que les rainures circulates.

IV- -2 ) Etude de ('influence du fluide caloporteur

Mi nons maintenant une dLude comparative k l'dgard des fluidcs susccpliblcs d'etre

retenus pour un memo matdriau solide: le Nickel. Les figures (V. 9 et jV.lO montrent Involution
de la temperature de paroi et du coefficient de transfert thermique global pour diffdrentes valeurs 
du parametres qui chiffre le rapport de conductivity entre le Nickel et le fluide caloporteur 

utilisd. Afin de gardcr une compatibility entre le fluide et le mat6riau choisi, on a sdlectionnd tois 

fluides diffdrents : l'eau, l'ammoniac et le Rll. Les conduct! vitds thermiques respectives k 20° 
sont: Xcau=0.6 W/raK, Xammo=0.28 W/raK, et Xrh=0.1 W/raK.

On remarque que le couple Eau/Nickel donne le coefficient de tansfert le plus important 

(ce qui est normal puisque l'eau a une conductivity thermique beaucoup plus grande que 

l'ammoniac ou lc frdon Rll).



0.5 mm

0.25 mm

Domaine probabled'ebullition

a la liinitc capiilaire

3^ kW/m:

10 kW/m'

angle d'accrochage 9

Fig |V.S : Temperature de paroi en fonction de I'angle d'accrochage et de la densile
de flux thermique injectee a I'evaporateur : caloduc de type CR4.

h w/m2oC)
cq

Coefficient global d'dchange thermique : h=(Q/A)/AT
14000

12000
0.5 mm

10000

0.25 mm

angle d'accrochage 9

Fig I V.6 : Coefficient global d'dchange thermique cn fonction de Tangle
d'accrochage : caloduc de type CR4.

'30



T,,(CC'

35 kW/mJ

Domaine probable djebullition

• 10 kW/m- .

angle d'accrochageO

Fig iv.7 : Temperature de paroi en fonclion de I'angle d'accrochage et de la densite 
dc flux injcctee a l'evaporateur: rainure circulaire.

h (V.Ym2 °C)
eq

Coefficient dc transfer! de chalcur global: h =(Q/A)/AT

angle d'accrochage 0

FiglV.iB : Coefficient global d'cchange thermique cn fonction de Tangle
d'accrochage: caloduc dc type CC3



T (°C)
P

Ammoniac Qj =300)

angle d'accrochage 0

Fig IV. 9 : Temperature de paroi en fonction du couple mdtal/liquide :
caloduc de type CR4.

h . VV/nr°C)
CH

30000

T„=17‘

25000

Eau (^ = 150j)
20000

0.25 mm

15000 Ammoniac £ = 300

10000

5000

Angle d'accrochage y

Fig I V.IQ : Coefficient global d'cchange thermique en fonction du couple

mctal/liquidc : caloduc de type CR4; q=10 kW/m2.

X?



|V-5 ) Modelisation thermique du caloduc: utilisation du modele systems

Rappelons ici que 1'objectif initial de la modelisation du caloduc consistait a develonper 

une nouvelle approche pour la determination de la distribution de temperature le long du 

caloduc. Ceci passe par la connaissance de la loi de variation du coefficient global d'echange de 

chaleur le long du caloduc, determine a son tour a partir de la variation axiale de la courbure du 

rayon du menisque.

En effet cette nouvelle approche permet a la fois une etude fine de la rainure peimettant 

une meilleure connaissance du comportement thermique du caloduc, et une ouverture vers des 

modeles plus larges prenant en compte 1'integralite d'un systeme thermique global.

Venons-en maintenant a la description du modele thermique du caloduc que nous avons

bad:

le caloduc considere est cylindrique de rayon interieur Rv, d'epaisseur ep et de longueur 

L. II admet une structure capillaire axialement rainuree et directement usinee dans sa parol 

interne. La structure capillaire est de porosite e.

On admet les memes hypotheses simplificatrices que dans la phase de modelisation de la 

raini re seule, a savoir un flux uniformement distribue dans la zone d'evaporation et dans la zone 

de condensation, une symetrie radiale et un fonctionnement en I'absence de bulles de vapeur.

Nous avons utilise un maillage uniforme du caloduc, chaque maille est representee par 

un noeud en son centre suppose isotherme. Les trois parties (FiglV.11) constituant le caloduc 

sont divisees en plusieurs mailles suivant la longueur: 40 noeuds dans 1'evaporateur, 20 noeuds
»dans le condenseur et enfin 15 noeuds dans la region adiabatique (la taille des mailles est de 2 
mm) Le meme maillage axial est conserve a 1*interieur du tube ou le canal vapeur est represente 
par le meme nombre de noeuds, permettant de relier chaque noeud du tube a un noeud dans la 

phase vapeur.



Les performances thermiques du caloduc sont caracterisees par le reseau de conductances 

thermiques dans chacune des parties constituant le caloduc : Gi, G%, G3 et G4, dans le schema 
du reseau analogique (FigtVt2. ). On distingue :

- Gi la conductance thermique globaie radiale a travers la parol du tube et la structure capillaire,

- G2 la conductance axiale dans le canal vapeur,

- G3 la conductance axiale a travers la paroi du tube,
- G4 la conductance de convection entre l'eau de refroidissement a la temperature moyenne Te et 

la paroi exieme au niveau du condenseur.

Les conditions aux limites dans le condenseur et l'evaporateur sont definies 

comme suit:

- une temperature imposee de l'eau de refroidissement T^au niveau du condenseur.

- un flux impose au niveau de l'evaporateur, chaque noeud recevant un flux egal a Q/40, ou 40 

represente le nombre de mailles dans la zone d'evaporation.

FigfV:11 : coupe du caloduc



FiglVl2 i. schema du reseau analogique.

Indiquons ici que le caloduc pris comme example est cylindrique de type CR4 a rainures 

carrc :s de cote 0.5 mm; le nombre total de rainures est egal a 62, le rayon du canal vapeur egal a 

1 cm La longueur de I'evaporateur est de 8 cm, cellc du condenseur est egale a 4 cm, et enfin la 

longueur de la zone adiabatique est de 3 cm.

Nous avons compare les rcsultats dc la modelisation avec deux approches differentcs: la 

premiere, classique, considere une conductivity thermique effective de la structure capillaire 

unifcrme le long du caloduc. La deuxieme, qui est en fait le prolongement logique de l'analyse 

mence au debut de cc chapitre, consiste a exploiter les resultats de l'analyse bidimensionnelle de 

la rainure (loi de variation du coefficient d'echange global axial en fonction de Vangle
d'accrochage du menisque liquide). Nous avons resume dans l'organigramme, represente par la 
figure|V.l3', les differentcs etapes de calcul.



Configuration geometrique 
Large ur, profondeur de la rainure ..

Evaporateur

Condenseur

r**n.-2* ..^rtCTt--.*r*.>7iWrVtVi.rr*-‘i ftfrtrv

p Determination de la temperature de paroi du caloduc Tp|

Figl.V.13: etapes de calcul

Les figure.(V.yl4- et IV.15 montrent respectivement Vevolution axiale du rayon et de 

1’angle d’accrochage d’une part et du coefficient global d'echange h(x) d’autre part. Les courbes 

sont tracees pour des puissances injectees a l'evaporateur de 50 et 150 Watts. On peut remarquer 

l'augmentai ion du coefficient heq, le long du caloduc. Ceci s'explique par le fait qu'au fur et a 

mesure qu'on avance dans la zone d'evaporation, on assiste a une regression du rayon du 
menisque suivi d’une diminution de Tangle d’accrochage 0(x) (FigjVfj/f-)- Or comme le 

coefficient global d’echange heq(x) devient important pour les faibles angles d’accrochage (Fig 

IV..4" et tV.? ), il s’ensuit une augmentation progressive du coefficient global heq(x) du 

condenseur vers l’evaporateur.



............... ri (50 W) ............... teta (50 W)
r (mm) ------«------ri (150 W) —•—teta (150 W)

Angle d'accrochage

FiglV:1£: evolution axiale du rayon et de Tangle d’accrochage du menisque :

caloduc de type CR4

h. (W/m2°C)
-q

heq (50 W) 
heq (150 W)

Adiabatique
Gonde'nseuri

Koivski & Kossonj

Fig|V.15i : evolution axiale du coefficient global d’echange thermique

3?"



On remarque que, lorsque le flux transfere passe de 50 a 150 Watts, le coefficient heq

passe de 1700 a 3650 W/m2°C a la fin de la zone d’evaporation; ceci, rappelons le, est du a une 

perte de pression plus importance lorsque le flux transfere croit ce qui se traduit par un 
creusement du menisque et une accentuation du role de la zone d'accrochage.

Sur la figure{V.Id, on remarque qu’apres avoir atteint un maximum situe au debut de la 

zone d’evaporation, la temperature de paroi decroit au fur et a mesure qu’on avance dans 

l’evaporateur. Ceci est du au fait que lorsqu’on aborde la region d'evaporation, le coefficient 
global heq devient tres sensible a la variation du rayon du menisque et done a la variation de 

1’angle d’accrochage.

Nous pouvons constater aussi sur la meme figure la difference entre les resultats donnes 
par notre modele et ceux obtenus en utilisant le modele classique 'Q-'t(WO&Fizz, ■

Tp(50 W>heq(variable) 

Tp(100 W)-heq(variable) 

Tp(150 W)-heq(variable)

--4--------Tp(50 W)-heq(constant)

------- Tp(100 WVheq(constant)T (°C)

Modele avec prise en 
compte de la variation du 

rayon du menisque

0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12 0,14

Fig V.31 : evolution axiale de la temperature de paroi du caloduc : comparison avec le modele 

classique “sans prise en compte de la variation du rayon du menisque”.

Au vu des resultats obtenus, cette etude nous a permis de tester l’insuffisance des 

modeles theoriques existants a predire le comportement thermique du caloduc, et notamment 
lorsqu’il s’agit d’une structure capillaire a rainures ou le transfer! thermique devient complexe et 
depend de plusieurs parametres dont la connaissance est essentielle (rayon du menisque 
variable, rapport de conductivite metal/liquide, largeur de l’ailette, etc..).



V) Conclusion

Dans cet article, nous avons presente une modelisation globale du caloduc. Nous 

avons montre que pour decrire correctement la thermique du caloduc, il fallait passer par une 

analyse fine de sa rainure. Cette analyse nous permet d'evaluer un coefficient radial global de 

transfer! thermique qui traduit la capacite de la rainure a transferer un flux depuis la paroi 

jusqu'a l'interface liquide-vapeur ou se produit le changement de phase.

Dans ce contexte, la litterature reste a ce jour relativement vague pour determiner les 

coefficients d'echanges thermiques globaux de la rainure.

Pour remedier a ce probleme, nous avons associe un modele nodal a un modele local 

decrivant l'ecoulement du liquide dans les rainures - evolution de l’angle d'accrochage dans les 

rainures -. Le premier modele nous permet de decrire une loi de comportement thermique 

d'une rainure, traduisant revolution de la temperature de paroi en fonction de Tangle 

d'accrochage du menisque liquide. Le couplage des deux modeles nous permet finalement de 

remonter a la determination de la temperature de paroi du caloduc pour un flux donne.

Les resultats issus du modele nodal fin de la rainure nous ont permis de decouvrir une 

zone de transfer! a forte densite thermique, situee pres de la zone d'accrochage du menisque 

liquide avec les bords de la rainure. Nous avons remarque qu'une grande partie du flux passe a 

travers cette micro-region notamment pour les faibles angles d'accrochage. Les resultats 

obtenus dependent fortement du rapport de conductivity entre le metal de la paroi et le liquide, 

qui reste dans notre cas relativement important.
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1 INTRODUCTION

Les caloducs constituent un moyen performant de transport de chaleur d’une source chaude a une 

source froide; exploitant les transfers thermiques lies aux changements de phase du fluide 

caloporteur. L’interet de l’utilisation de caloducs a deja ete demontre pour de nombreuses 

applications, en particular dans le domaine spatial mais egalement pour des applications terrestres 

(refroidissement de composants electroniques par example).

L’emploi de caloducs dans le cadre d’une application sur avion constitue egalement une perspective 

interessante. Cependant, les conditions d’environnement associees necessite une etude preliminaire. 
En effet, d’importantes accelerations (jusqu’a 9g) peuvent etre rencontrees au cours des missions, 
periodes pendant ■ lesquelles le fonctionnement du caloduc peut etre fortement perturbe. Dans le 

repere avion (axe x dirige vers 1’arriere, axe y vers la droite et axe z vers le haut) la composante 

d’acceleration au risque d’occurrence le plus faible est celle dirigee selon 1’axe des z positifs (vers le 

haut), et que Ton qualifie de facteur de charge «negatif» (par opposition au sens de la gravite 

terrestre). Les durees maximales associees a cette acceleration etant alors de I’ordre de 15 s. Ainsi, 
dans l’hypothese ou le caloduc est oriente selon 1’axe z en position thermosiphon (condenseur en 

haut), il sera malgre tout soumis a de fortes accelerations, s’opposant au cheminement interne decrit 
par le fluide en fonctionnement normal.

II s’avere done necessaire d’identifier le comportement d’un caloduc soumis a des accelerations 

defavorables, en altemance avec des accelerations favorables, pour etre en mesure de valider le 
concept d’une utilisation sur avion. Ceci constitue l’objet de cette etude, basee sur une campagne 
d’essais de simulations de fortes accelerations. Elle a ete realisee par le Laboratoire d’Etude 

Thermique (LET) de 1’Ecole Nationale Superieure de Mecanique et d’Aerotechnique de Poitiers et 
ses resultats sont exposes dans le present papier.

2. MISE EN OEUVRE EXPERIMENT ALE

2.1. Cahier des charges

Le desamorgage d’un caloduc correspond a une interruption de la circulation interne du fluide entre 

les zones d’evaporation et de condensation: la phase liquide stagne cote condenseur tandis que 
l’evaporateur s’asseche. Le transfert thermique n’est alors plus realise que par conduction le long de 

1’enveloppe du caloduc. II s’ensuit une augmentation des temperatures cote evaporateur qui peut, si 
la surchauffe devient excessive, endommager 1’equipement.

Le reamorgage se traduit quant a lui par un regroupement des temperatures et un retour vers les 

valeurs anterieures au desamorgage.

Les objectifs initiaux de cette etude etaient de mesurer I’influence du niveau d’acceleration 

(defavorable) sur le temps de desamorgage, ainsi que le type de reamorqage employe. Parmi les types 

de reamorqages, on distingue principalement le reamorgage dit « nature!», correspondant a une 

acceleration de Og selon l’axe du caloduc, et le reamorgage dit « force » ou le caloduc est soumis a 

une acceleration favorable fixee. On desirait en outre faire varier d’autres parametres tels que: la

2
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temperature de fonctionnement, les niveaux deceleration conduisant au desamor?age et ceux 
induisant le reamor?age et la puissance delivree par la source chaude. Les technologies differentes 
des deux caloducs testes, partie interieure rainuree ou constitute d’un materiau poreux, devaient 
egalement permettre d’etendre le champ d’investigation.

Les protocoles d’essai initialement prevus etaient les suivants:

desamorcage a differents niveaux deceleration et reamorcage nature!

- determination d’une position initiale correspondant a un etat Og pour le caloduc, en terme 

de performances
- passage en position horizontal correspondant a 1’acceleration specifiee et attente du 

desamorcage ( pallier jusqu’a une surchauffe evaporateur de 40°)
- reamorcage par retour a la position initiale et, si necessaire (surchauffe excessive) par 

diminution de la puissance.

reamorcage force a differents niveaux d’acceleration

Apres desamorcage (definis selon les criteres precedents), reamorcage par passage en 

position horizontale favorable

Les deux types d’essais etant a effectuer pour 2 temperatures de fonctionnement (20°C et T(Pmax)), 
3 niveaux d’acceleration et 3 niveaux de puissance.

2.2 Materiel teste

Deux caloducs etaient disponibles pour les essais.

® un caloduc SABCA de type AG150-1, caloduc aluminium a rainures re-entrantes; fluide de travail: 

ammoniac; longueur 1000 mm, diametre exterieur 15 mm.

© un caloduc ISOTERIX a milieu poreux; fluide de travail: eau; longueur 800 mm, diametre 

exterieur 10 mm.

2.3 Description du moven d’essai

Le principe du moyen d’essai mis en oeuvre utilise l’effet de centrifugation cree par une machine 

toumante pour simuler differents niveaux d’acceleration.

Le caloduc a tester est fixe a l’extremite d’un support horizontal mis en mouvement par 1’axe de 

rotation vertical central (Se reporter a la figure 1). La rotation est realisee grace a un moteur 
asvnchrone alimente par un motovariateur electronique. L’inclinaison du caloduc par rapport a la 

verticale est controle grace a un moteur pas-a-pas (Se reporter a la figure 2). •

Les montages correspondant aux zones evaporateur et condenseur sont fixes sur le caloduc. 
L’evaporateur est constitue d’un enroulement de fils resistifs sur un support cylindrique adapts au

3
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diametre exterieur du caloduc au moyen d’entretoises. Le contrdle de la puissance se fait par 
variation de courant ou de tension. Quant au condenseur il est realise par l’enroulement d’un tube de 
cuivre sur un support cylindrique (liaison avec le caloduc similaire a celle realisee cote evaporateur). 
Le refroidissement est assure par la circulation d’un Guide de refroidissement dont on contrdle la 

temperature. Compte tenu des geometries des caloducs testes,, les zones d’evaporation et de 

condensation, d‘une longueur identique, mesurent respectivement 40 et 20 cm pour les caloducs 

SABCA et ISOTERIX.

La zone adiabatique mediane est isolee de l’air ambiant au moyen d’un manchon rempli d’un 

materiau isolant.

Des thermocouples de type K renseignent sur la temperature de 8 points situes sur la peau du 

caloduc (Se reporter a la figure 3).

Remarque sur le svsteme d’asservissement en puissance: Le controle de la puissance ne pouvant se 

faire que sur l’une des deux variable (tension ou courant) a l’exclusion de 1’autre, une variation de la 

temperature de 1’evaporateur (lors du desamorgage par exemple) modifie directement le flux injecte. 
Si le contrdle se fait en tension, la puissance injectee diminue avec une elevation de la temperature 

(et done de la resistance), s’il se fait en courant, elle augmente alors. Cette derive en puissance n’est 
malheureusement pas evitable avec les moyens d’essais actuels.

3, RESULT ATS DES ESSAIS

3.1 Remarques preliminaires

• Apres quelques essais preliminaires, il s’est avere difficile de conserver un fonctionnement 
stable du caloduc pour la position « Og equivalente » pour des valeurs d’accelerations importantes ou 
une faible variation angulaire provoque le basculement d’un etat favorable a un etat defavorable. De 

plus, la repartition des accelerations etant heterogene tout au long du caloduc, on ne peut trouver de 

configuration ou Taction de la capillarite est preponderate sur 1’ensemble du caloduc. La position 
initiate precedant le desamor?age est par suite redefinie comme etant la position verticale 

(fonctionnement en thermosiphon) qui, de plus, est representative d’un vol a altitude constante ou le 

caloduc est sounds a lg favorable.

• La nature meme du montage ne permet pas d’obtenir une composante d’acceleration axiale 

constante sur la longueur du caloduc. Ainsi, on peut rencontrer des configurations ou T acceleration 

resultante est favorable pour une partie du caloduc et defavorable pour le reste. Ceci peut conduire a 

un fonctionnement partiel, illustre par la figure 4. Dans cet exemple, Tangle adopte conduit a une 

composante d’acceleration defavorable a l’extremite du condenseur mais favorable sur le reste du 
caloduc. On assiste a la formation d’un bouchon de liquide cote condenseur visualise par une chute
de la temperature cote condenseur. Une diminution progressive de la temperature peut etre realisee 
en faisant varier lentement Tangle de positionnement du caloduc (augmentation progressive de la 
taille du bouchon).

4
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Une partie du fluide etant bloquee a 1’extra mite du condenseur, le liquide restant s’evapore avant 
d’avoir pu atteindre l’extremite de T evaporateur, d’ou la surchauffe locale decelee par 

1’augmentation importante de la temperature Ext Ev. Le reste du caloduc etant cependant soumis a 

une acceleration favorable, il continue de fonctionner partiellement, a une .temperature de 
fonctionnement plus elevee que la precedente puisque, pour une puissance injectee constante, les 

surfaces d’echanges ont fortement diminue suite a la formation du bouchon de liquide.

3.2 Test du caloduc SABCA

* reamorcage sous lg favorable

• La figure 5 illustre un exemple de cycle desamorgage (sous 6g)-reamorgage (sous lg 
nature!). La puissance injectee est de 300 watts, pour une temperature de fonctionnement initiate de 
io°c.

A partir de la position thermosiphon stabilisee, le caloduc est amend en position horizontale 

ou il subit une acceleration moyenne horizontale de 6g defavorable. On assiste alors a un net 

desamorgage (diminution de la temperature cote condenseur conjointement a une montee en 

temperature de toute la zone evaporateur). La temperature a la limite de la zone de condensation (Int 

Cd), apres une diminution due a 1’accumulation de liquide a l’extremite du caloduc et a Varret du 
transfer! de chaleur, voit sa temperature remonter par conduction. On remarque que la vitesse de 

montee en temperature de la partie evaporateur est imposee d’une part par la puissance injectde, 
d’autre part par la capacite thermique de 1’ensemble du montage de generation de chaleur (fils, 

manchons...).

Le pallier d’acceleration est maintenu pendant environ 220s puis le caloduc est ramene en 
position verticale, afin d’eviter une surchauffe excessive de la partie evaporateur. Le regroupement 
des temperatures et 1’evolution vers la situation initiate indiquent le reamorcage.

On note que durant la phase de refroidissement, la variation dans le temps de la temperature

cote evaporateur implique d’importants transfers de puissance au fluide de travail. Ceci est due a la
vaporisation massive du liquide arrivant sur les zones surchauffees et est corrobore par une 
augmentation rapide de la temperature de Textremite du condenseur. Ainsi, la temperature de la zone 

d’evaporation chute de 40°C en moins de 10’ durant cette periode.

• Les differentes phases commentees dans cet exemple se retrouvent lors des autres essais 

realises. A Tissue de ces tests, on peut tirer les conclusions suivantes:

- le caloduc bascule tres rapidement vers le desamorgage des que des composantes d’accelerations 

negatives apparaissent sur plus de la moitie du condenseur. Ceci est coherent avec le faible ordre de 

grandeur des forces generees par capillarite (quelques centaines de Pascal), en comparaison de celles 

generees par Tacceleration centrifuge. Par consequent, le desamorgage est quasi instantane aux 

differents niveaux d’acceleration testes.

2- : U propneie de la sociele Dassault Aviation. II ne peut etre utilise, reproduit ou communique sans son autorisation.
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- le caloduc etant quasiment immediatement desamorce (dans les 5 s), on verifie que la vitesse de 
rechauffage du caloduc apres son desamorcage est une fonction lineaire de la puissance injectee, 
pour une source de chaleur (geometric, masse...) donnee

- le reamorcage met en evidence d’importants transferts thermiques instantanes lots du remouillage 
de la partie evaporateur par le Guide. Ceci conduit a un retour rapide des temperatures vers les 
valeurs anterieures au desamorcage.

• Remarque complementaire concernant le reamorcage

Une nette remontee des temperatures de T evaporateur apparalt temporairement lors de la phase de 
reamorcage. Cette variation de 1'evolution de la temperature a ete constatee sur T ensemble des essais 
et est illustree sur la figure 6. L’explication envisagee est la suivante: 1’arrivee brutale du liquide, 
accumule a l’extremite du condenseur, sur la zone surchauffee de I’evaporateur provoque une 
vaporisation massive du Guide et, par consequent, une baisse rapide des temperatures des points Int 
Cd et Int Ev.

Cependant cette phase est suivie d’une brusque remontee des temperatures. Cette demiere peut etre 
due a plusieurs causes: penurie de Guide sous forme liquide perturbant le cycle condensation- 
evaporation interne, retour brutal de la vapeur vers la partie condenseur refoulant le liquide...EUe 
reflete des perturbations internes, breves mais importantes, associees au reamorcage. Toutefois, ce 
phenomene est rapidement suivi d’un retour a une evolution normale des temperatures 
(refroidissement vers les temperatures initiales de fonctionnement).

• Reamorcage sous plusieurs g

Les tests de reamorcage forces sous plusieurs g sont en cours de realisation. D sera interessant de
voir dans quelle mesure le comportement du caloduc est modifie par application d’une acceleration 
fortement favorable. Cependant, dans le cadre d’une application avion, les essais precedemment 
realises de reamorcage sous lg restent les plus representatif de la configuration reelle la moins 

favorable.

3 3 Test du caloduc ISOTERIX

Le deuxieme caloduc teste differe notablement du caloduc SABCA: geometric, caracteristiques 
internes, Guide de travail.

Les memes type de tests lui ont ete applique. Les resultats se sont averes qualitativement similaire: 
vitesse d’augmentation de la temperature apres desamorcage coherente avec les valeurs 
precedemment trouvees (compte-tenu de la modification du montage de la zone d’evaporation), saut 
de temperatures durant la phase de reamorcage...

II presente cependant la particularite d’un saut des temperatures durant la montee en temperature 
accompagnant le desamorcage, phenomene qui n’a pas ete mis en evidence lors des tests du caloduc 
SABCA et qui n’est pas encore clairement explique.
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De plus, on remarque que la temperature a Vextremite du condenseur reste tres faiblement variable 
au cours des cycles. Ceci pourrait s’expliquer par le mode de fermeture du caloduc ISOTERIX: une 
zone de soudure importante peut en effet etre a V engine de la Constance de la temperature, comme 
cela arrive lors de la formation d’un bouchon de liquide.

En ce qui conceme le reamorgage, ce caloduc presente une vitesse de descente en temperature 
correspondant au reamorgage comparable a celle observee sur le caloduc SABCA Qualitativement, 
on peut dire qu’il descend en temperature quasi aussi rapidement qu’il etait monte.

Une difference de la capacite de reamorgage est cependant apparue lors de tests en position 
horizontal immobile (Og selon l’axe). Dans le cas du caloduc SABCA, apres la surchauffe due au 
desamorgage, le reamorgage intervient toujours des diminution de la puissance injectee en dega de la 
puissance maximale acceptable a la temperature de fonctionnement consideree. En ce qui conceme le 
caloduc ISOTERIX, apres une surchauffe d’une dizaine de degres et si Von demeure a des 
puissances proches de la puissance maximale, le remouillage de la zone evaporateur par capillarite 
seule ne se produit pas toujours. Les temperatures de la zone evaporateur diminuent par conduction 
le long de Venveloppe du caloduc mais l’assechement persiste. On peut supposer que les pertes de 
charges a vaincre etant plus import antes dans le milieu poreux que dans le cas du caloduc rainure 
SABCA elles entravent le remouillage de la zone d’evaporation. Or, compte tenu de la surchauffe de 
cette zone et de la vaporisation rapide qui s’en suit, ce remouillage devrait se derouler a un debit 
important pour permettre le reamorgage. Les forces generees par capillarite n’etant pas en mesure de 

vaincre les pertes de charge associees a ce debit, le reamorgage ne peut avoir lieu.

Cette difference de comportement entre les caloducs, mise en evidence par Vabsence d’acceleration 
axiale favorable, n’apparait pas dans les essais de reamorgage sous lg.

4, CONCLUSIONS ET PERSPECTIVES

Les tests menes a l’ENSMA ne sont pas totalement acheves. D’une part, les essais de reamorgage 
force n’ont pas ete effectues. D’autre part, le deuxieme caloduc, de marque ISOTERIX, n’a pas 
encore subi 1’integralite des tests prevus. Enfin, certains phenomenes meriteraient d’etre etudies plus 
finement: sauts de temperatures au desamorgage et au reamorgage...

Toutefois, on peut remarquer que, considerant le montage d’evaporateur utilise, la temperature du 
caloduc bloque par une acceleration defavorable de 9g n’a augmente que de quelques degres (de 
Vordre de 5°C) au bout de 15 s. La surchauffe totale observee est cependant dependante des 
caracteristiques de la source chaude utilisee et l’on ne peut tirer de conclusion quantitative generate. 
Dans le cadre d’une application avion, cela impose de prevoir ces variations de temperatures quant 
au point de fonctionnement choisi afin d’eviter un debordement important hors du domaine de 
fonctionnement. Mais, ce parametre - qui necessite d’ evaluer l’inertie du systeme- etant pris en 
compte et compte-tenu de la rapidite de reamorgage sous 1 g favorable, l’emploi d’un caloduc sur 
avion est envisageable.
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Une contrainte non negligeable reside cependant dans 1’orientation particuliere du caloduc - la 
position thermosiphon etant la plus favorable compte-tenu des accelerations rencontrees- a prendre 
en compte lots de l’amenagement.

Ce dernier point rend alors interessante la perspective de remplacer le caloduc par une boucle 

thermocapillaire (BTC), que ses composants en tubulures souples permettent d’integrer plus 
facilement a un environnement avion donne.
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Fig. 1 : schema de principe du montage (vue de cote)
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Fig. 2 : schema de principe du montage (vue de dessus)
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Fig. 3 : posidonnement des mesures de temperatures 
(Thermocouples types K)
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SPACE QUALIFICATION OF HIGH CAPACITY GROOVED HEAT PIPES

M. Dubois, B. Mullender, J. Druart 
SABCA-Belgium

W. Supper, A. Beddows 
ESTEC-The Netherlands

ABSTRACT

Based on the thermal requirements of the future 
telecommunication satellites, the development of a 
High Capacity Grooved Heat Pipe (HPG), was 
contracted by ESA to SABCA leading to an aluminium 
extruded heat pipe (outer diameter of 25 mm) based 
on a multi re-entrant grooves design.

After an intensive acceptance test campaign 
whose results showed a good confidence in the 
design and the fulfilment of the required specifications 
of heat transport and on tilt capability (experimental 
maximum heat transport capability of 1500 Watt- 
metres for a vapour temperature of 20°C), similar heat 
pipes have been developed with various outer 
diameters (11 mm, 15 mm and 20 mm) and with 
various shapes (circular outer shapes, integrated 
saddles).

Several of these heat pipes were tested during 
two parabolic flight campaigns, by varying the heat 
loads during the micro-gravity periods.

This HGP heat pipe family is now being submitted 
to a space qualification program according to ESA 
standards (ESA PSS-49), both in straight and bent 
configuration. Within this qualification, the heat pipes 
are submitted to an extended test campaign including 
environmental (random/sinus vibration, constant 
acceleration) and thermal tests (thermal performance, 
thermal cycles, thermal soak, ageing).

INTRODUCTION

The objective of the "High Capacity Grooved Heat 
Pipes" programme was to develop a grooved heat 
pipe with improved performances for the next 
generation of spacecrafts or satellites (see ref [2]).

Grooved heat pipes have the following 
advantages with respect to other types of heat pipes :

- High reliability
- Low sensitivity to gas blockage
- Ease of manufacture
- Extensive experience in space applications

The programme was aimed to fulfil the following 
requirements :

- Improved heat transport performances by 
100 % with respect to actual grooved heat pipe 
performances (300 Wm based on a vapour 
core diameter of 13 to 15 mm - for horizontal 
heat pipe with ammonia used as working fluid 
at a vapour temperature of 20°C)

- Tilt capabilities improvement
- The design had to allow to build heat pipes 

with different lengths
- When bent, the heat pipe must not show 

significant performance degradation
- The heat pipe must be able to handle non- 

uniform heat inputs over its circumference
- Dedicated heating and cooling zones had to be 

avoided

The dimensions of the heat pipe were required to 
be up to 2 metres length with an outside diameter of 
15 to 25 mm. Ammonia combined with aluminium or 
stainless steel was proposed to be used. In order to 
allow a potential space qualification, ESA PSS-49 
(“Heat Pipes Qualification Requirements" - ref [1]) 
was used as reference document.

DESIGN AND MANUFACTURING

After the requirements analysis, a thorough review 
of the actual state-of-the-art in the heat pipe field 
has been performed (see ref. [5] to [15]). Following 
topics have been investigated :

- Grooved heat pipes (open, graded, trapezoidal, 
re-entrant, screen-covered, mono)

- Artery heat pipes (internal, external (tapered), 
double-wall)

- Improved concepts (inverted meniscus, 
menisci-coalescence)

The trade-off study has led to the selection of the so- 
called HGP concept:
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This heat pipe is based on a multi re-entrant 
grooves concept (from serie II) with a geometrical 
ratio slot width/groove radius being > 1. The 
composite factor (ratio of the groove liquid surface to 
the groove wetted perimeter) is equal to 1.08. With 
these characteristics, the minimum capillary pumping 
pressure inside the slot is smaller than the one 
generated by a bubble in the groove. This provides 
an automatic venting of non-condensible gas or 
vapour bubbles from the re-entrant groove.

The design of the selected concept has been 
numerically optimized by varying the geometrical 
characteristics (grooves quantity and dimensions, slot 
dimensions) (see figure 4). The final main geometrical 
characteristics are summarized in table 1 (see also 
ref. [3], [4] and [15]).

Table 1 : HGP Heat Pipe Characteristics

Characteristics HGP

- Denomination AG250-1

- Outer diameter (mm) 25.0

- Vapour core (mm) 15.0

- Re-entrant grooves
Groove quantity 22
Groove diameter (mm) 2.0

- Mass (g/m) 645

- Composite factor 1.08

HGP heat pipes are made out off Aluminium serie 
6063 from extruded profiles.

ACCEPTANCE TEST RESULTS

PHYSICAL TEST RESULTS - Chemical helium 
leak detection performed on all HGP heat pipes has 
shown a leak rate lower than the required 3.1 O'8 
standard cm3/s.

Proof pressure test, performed by. increasing the 
temperature up to the required 130°C, has shown no 
failure and deformation.

Hot burst has been experimentally performed at 
230 bar with respect to the 166 bar required.

A specific procedure, using a freezing medium, 
has been established in order to perform the bending 
of the heat pipes without any deformation of the 
internal geometry.

PERFORMANCE TEST RESULTS - The optimum 
filling charge for the HGP heat pipe has been 
experimentally determined to be 201.5 cm3 of 
ammonia at 20°C. Figure 5 presents the maximum 
heat transport capacity at this optimum filling charge 
for different HGP heat pipes in horizontal position. 
The results obtained do not differ significantly, even 
with a bent heat pipe. A maximum heat transport 
capacity of 1470 Wm (980 W) has been found for the
optimum filling charge at a vapour temperature of 
20°C, well above the required 600 Wm.

: 100

1000 h-

20 40 60 80 100—BO -60 —40 —20 0

Temperature [*Cj * M
* 1.3 straight
* 13 bent

Figure 5 : Maximum Heat Transport Capacity of 
AG250-1

Figure 4 : Heat Pipe HGP (AG250-1) The maximum heat transport capability as a
function of the tilt height is recorded in figure 6. No 
significant difference in tilt test has been detected 
between the heat pipes, either in a straight or in a
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bent configuration. A maximum tilt capability of 18 mm 
has been found for a vapour temperature of 20°C. 
This value, compared to the theoretical static height 
of the heat pipe (7 mm), can be explained by the 
presence of a puddle in the heat pipe induced by the 
depriming of the upper grooves.

:-o: - x

0 : ; 6 8 10 '2 :4 :5 -5 20 ::

Tin immi • 13 straight 
? 13 bent 
♦ I i straight

Figure 6 : Maximum Tilt Capability of AG250-1

Other thermal performances tests show a very 
good and reliable behaviour of the HGP heat pipe :

- Start-up capability test (performed at various 
temperatures with a heat load of 80 % of the 
maximum heat transport capacity).

- Non-condensible gas sensitivity (by inserting 
5 cm3 of nitrogen into the heat pipe).

- Priming test.

- Reduced ageing test during a two-months period. 
(Compatibility between the aluminium and the 
ammonia used as well as adequacy of the 
different procedures applied during manufacturing 
and assembly (cleaning, welding, filling ...)).

- Non-uniform heat input tests. Three non-uniform 
heat input configurations have been tested (heat 
applied uniformly on the evaporator; on the top of 
the evaporator; on the bottom of the evaporator). 
The test demonstrates that the maximum heat 
transport capacity remains similar for the three 
heat input configurations and that the maximum 
heat flux density can not been reached.

The mean heat transfer coefficient of the 
evaporator (condenser) has been found to be equal to 
4900 W/m2K (6300 W/m2K) from 0 to 85 % of the 
maximum heat transport capacity at 20°C, based on

the vapour diameter.

COMPUTER MODEL RESULTS - The heat pipe 
computer model used is based on hydrodynamic 
steady-state assumptions, the heat transfer process 
being simulated by simplified correlations. It is able to 
compute the heat transport performances for a 
grooved heat pipe (maximum heat transport capacity) 
at different working conditions (tilt, temperature, fluid 
charge). Different fluids can be simulated in micro- 
gravity and in 1-g conditions.

The governing equation of the model assumes a 
pressure balance between the capillary pressure and 
the pressure drops occurring in the heat pipe.

The computer model, which has been enhanced, 
is now based on a triple iteration/loop approach (on 
the heat transport capacity of the grooves, - each 
groove being treated independently - on the heat 
transport capacity of the heat pipe and finally on the 
filling charge).

The comparison between numerical and 
experimental values for the 1-g heat transport 
capacity shows good agreement (figure 7). Indeed, 
both curves have exactly the same profile, which is 
typical in presence of puddle.

The figure shows also the micro-gravity cun/e 
where the maximum heat transport capacity has the 
classical parabolic profile with its maximum heat 
transport capacity at a vapour temperature of 20°C. It 
can also be observed that the predicted micro-gravity 
heat transport capacities are above the required 
performances (600 Watt-metres at a vapour 
temperature of 20°C equivalent to 400 Watts).

-80 -60 -40 -20 0 20 40 60 80 100

Temperoture [eC] * 1-G 
? 0—G 
• 1.3

Figure 7 : Numerical Maximum Heat Transport 
Capacity of AG250-1

DOWN-SCALED VERSION HEAT PIPES

DOWN-SCALED DESIGN - Due to the rather 
large outer diameter of the AG250-1 design (25 mm),
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it has been decided to develop down-scaled versions 
of this design which would enlarge the field of 
applications for this type of heat pipe and would 
permit to determine the size-effect on the overall 
performances.

The down-scaled versions keep the same inner 
geometry as the AG250-1 but have reduced outer 
diameter (20 mm, 15 mm and 11 mm). Some 
versions have been built with flanges. The same 
manufacturing and assembly processes as for the 
AG250-1 are used.

These heat pipes are characterized in table 2 and 
are shown in figures 8 to 10.

Pi fjS
MMiSi&idSeM*

Figure 8 : Heat Pipe AG110-2

Figure 9 : Heat Pipe AG 150-1

Figure 10 : Heat Pipes AG200-1 and AG200-2

Table 2: Downscaled HGP Heat Pipe Characteristics

Characteristics AG110
-2

AG150
-1

AG200
•1

AG200
-2

Outer diameter (mm) 11 15 20 20

Vapour core 5.6 8.8 12.4 12.4

Re-entrant grooves

Quantity 10 14 18 18
Diameter (mm) 1.5 1.6 2 2

Saddles length (mm) 30 - - 35

Mass (g/m) 410 240 375 535

Composite factor 1.08 1.08 1.09 1.09

DOWNSCALED HGP TEST RESULTS - 
Compared to the AG250-1 test campaign, the 
downscaled HGP heat pipes have been submitted to 
a reduced test programme including mainly the 
maximum heat transport capacity and the maximum 
tilt capability for various temperatures. Main results 
are summarized in table 3 and are presented in 
figures 11 to 17.

Table 3 : Downscaled HGP Test Results

AG110 
-2 *

AG150
-1

AG200
-1

AG 200
-2 1

Length (mm) 1500 2000 2000 2000

Filling charge 
(g/m)

11 30 42 42

Om. at 20-C (Wm) 190 400 850 1000

Tilt at 50 % Qro 
at 20°C (mm)

6.0 7.5 10.4 12.0

Evaporator film 
coefficient at 20°C 
(kW/m2K)

4.4 6.3 5.0 4.9

Condenser film 
coefficient at 20°C 
(kW/m’K)

6.0 6.9 7.5 4.5

* saddles horizontal

°" :c:

is: '------------------------------------------------ ----------------------
40 50 60 70 50

Filling cnorce {cc]
Figure 11 : AG150-1 Heat Pipe Filling Charge
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Figure 11 presents the filling charge for the 
AG150-1 performed at 20°C. The optimal filling 
charge has been found at 73 cm3, being equal to the 
computed theoretical one.

Figure 12 shows the comparison between the 
maximum heat transport capability for different heat 
pipe lengths. One can see that the maximum tilt 
capability is not influenced by the working vapour 
temperature.____________ ______________

• -60*C

Figure 13 : AG 150-1 Maximum Tilt Capability

Figures 15 and 16 present for the AG110-2 
(saddles horizontal) the performance curves for 
different heat input configurations (heat in from both 
sides; heat in from top side, heat out from the bottom 
side). The low and quite constant condenser film 
coefficient (2.4 kW/m2K) for a bottom cooling 
configuration clearly indicates the negative impact of 
the liquid film thermal resistance in the condenser.

ZOO .--------------------------------------------------- ----------------

18Q —-— - .... — . — —

i L - — « —^ • •• -• #»

Temoeroture ;*Cl # Le=Lc*200 
v Lc = Lc»400

Figure 15: AG110-2 Maximum Heat Transport 
Capacity

Figure 14 gives, at various vapour temperatures, 
the experimental evaporator and condenser film 
coefficient, which, at low temperatures, is one of the 
critical heat exchange parameter.
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Figure 16 : AG 110-2 Film Coefficient

Table 4: AG200 Film Coefficient

Film Coefficient 
at 20‘C (W/m’K)

AG200-1 
(no saddles)

AG200-2
(saddles

horizontally)

AG200-2
(saddles

vertically)

Evaporator 5000 4950 5000

Condenser 7550 4500 8200

Table 4 and figure 17 present the influence of the 
saddles positioning on the heat pipe performances 
(for the AG200). One can see that the condenser film 
coefficient is drastically reduced when the saddles are 
placed horizontally (-H-),showing the impact of the 
liquid layer). For the saddles placed vertically (-V-), 
the results are a bit better than the results of the 
AG200-1 (no saddles), as the liquid puddle is not
located in front of the two heat exchange areas.

80: ----------------------------------------------------- :------.

20 40 6C 80 IOC-60 -4C -20 0
Temperotur, |*Cj ^ «

« 200-1
Figure 17: AG220 Maximum Heat Transport Capacity

PARABOLIC FLIGHTS

Before going into a space qualification programme 
on the HGP heat pipes, it has been considered useful 
to collect experimental data with the HGP heat pipes 
in micro-gravity environment, in which they will 
normally operate (see ref. [16]). Therefore, HGP heat 
pipes (25 mm, 20 mm and 15 mm) have been tested 
in an one metre long configuration during a parabolic 
flight (for a 400 mm length of the condenser and of 
the evaporator).

For safety reasons, cooling of the heat pipes was 
performed by means of a water heat exchanger 
working in a closed loop. Heating has been 
performed with classical electrical foils directly fixed 
on the heat pipes.

Data acquisition has been performed through an 
on-board computer which allows to visualize directly 
during the micro-gravity periods the temperature 
distribution along the heat pipes.

Thermocouples have been implemented all along 
the heat pipe according to figure 18. These 
temperatures sensors are directly bonded to the heat 
pipe wall.

CONDENSER EVAPORATOR top ■£

o1
bottoir

Figure 18 : Position of the Temperature Sensors on 
the Heat Pipe Section

Different heat load steps have been applied and 
stabilized during approximately three successive
parabolas.

The temperature evolution in the evaporator and 
condenser zones of the AG250-1 during the parabola 
are given in figures 19 to 23.

For a heat load of 750 Watts (vapour temperature 
of 20°C), the following conclusions can be deduced 
from figures 19 and 20.

inlet middle endmiddle iota
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Figure 19 : AG250-1 Evaporator Temperatures 
"Top" for 750 Watts Heat Load
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10 -

Figure 20 : AG250-1 Condenser Temperatures for 
750 Watts Heat Load

Figure 19 shows the temperature evolution 
measured on the top of the heat pipe evaporator 
zone. Clearly, the heat transfer efficiency increases 
more than a factor 2 during the 0-g mode. This is 
explained by the operation of the top grooves 
(inactive in 1-g mode) during this period due to a 
redistribution of the fluid inside the heat pipe.

This behaviour gives a good confidence in the 
heat pipe 0-g operation for a 750 Watts heat load.

At the "inlet bottom" of the condenser (see figure 
18), the heat transfer efficiency increases to the level 
of the "inlet top" of the condenser. This means that, 
under 0-g, the inlet of the condenser is much more 
efficient that under 1-g.

However, the vapour temperature of the heat pipe 
increases during the first 10 seconds of microgravity. 
This vapour increase is explained by a decrease of 
the efficiency at the condenser : the end of the 
condenser is progressively liquid flooded during the

0-g, as shown by the decrease of the temperature ai 
the condenser end.

According to these results the maximum heat load 
which can be carried by the AG250-1 (0 25 mm) 
under 0-g can be settled to 750 Watts.

The same behaviour was recorded for the other 
HGP heat pipes :

The maximum 0-g heat transport capability of the 
AG200-2 • (0 20 mm with flanges) has been found at 
400 Watts, while the maximum estimated 0-g 
performance of the AG150-1 (0' 15 mm) was.
determined at 220 Watts.

For longer heat pipes (more than 1 metre length), 
the 20 seconds of 0-g are not enough to assess 
correctly the maximum heat transport capability. The 
fluid in large diameter heat pipes has to be 
redistributed inside the heat pipe which takes more 
than 20 seconds.

For small heat pipes, these parabolic tests have 
shown that the heat pipe reacts quasi instantaneously 
to the gravity field changes. The evolution of 
temperatures during the parabola is a good indication 
on the tendency of the heat pipe in 0-g. For each 
HGP heat pipes, the 0-g period shows a much better 
heat transfer coefficient in the evaporator zone and in 
the condenser beginning zone. This gives a good 
confidence of the fluid redistribution in the heat pipe 
by capillary action.

SPACE QUALIFICATION PROGRAMME

Following these parabolic flight campaigns, a 
qualification programme has been initiated under an 
ESTEC contract. This programme aims to perform 
the space qualification under ESA standard PSS-49 
of the HGP heat pipe family.

As the HGP heat pipe family presents some 
identical characteristics/feature, it has been decided 
to follow two different approaches within this space 
qualification :

- A full qualification test programme to which one 
type of the HGP heat pipes will be submitted.

- A qualification "by similarity* test programme to 
which the other types of HGP heat pipes will be 
submitted (this test programme being reduced with 
respect to the full test programme).

Figures 22 and 23 present the test sequences 
linked to these two approaches, while table 5 
presents the type and the quantity of the different heat 
pipes used in the qualification programme.
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Table 5 : HGP Qualification Heat Pipes

Qualification Identification Outer <p Quantity

Full AG150-1 straight 15 (mm) 10

AG110-2 straight 11 (mm) 3
By similarity AG150-1 bent 15 (mm) 3

AG200-1 straight 10 (mm) 3
AG250-1 straight 25 (mm) 3

The heat pipes which will be submitted to the test 
sequences have an overall length of 1500 mm with a 
condenser and an evaporator zone of 400 mm. The 
angle of the bent heat pipes is 90°.

Meet Pipes (10)

line VikntiM
Mniee Vibratii

Lsefc/Preof Test iMHtUsn 
leefc/Preef Teat 
fwetlenil Cheek

Inspection 
teek/Proof Teat 
Pull Performenci 
Cea Piw| Teat

Inspection 
Leek/Peoef Teat 
Gas Piwf Teat 
full Perferoance

Inspection 
Leak/Proof Teat 
Cea Plug Teat 
Poll Perfereenci

QweliPtcation kepert

Burst

Thereal Cycles

Heat Pipes (3)

Qualification Report

Sine Vibration 
Random Vibration

Inspection ' 
Leak/Proof Test 
Functional Check

Leak/Proof Test

Gas Plug Test
Full Performance

Inspection
Leek/Proof Test
Gas Plug Test
Full Performance

Figure 23 : By Similarity Qualification Test Sequence
From figures 23 and 2& four main kinds of tests 

can be distinguished :

- Performance tests
- Mechanical tests (sinus and random vibration)
- Thermal tests (thermal soak / thermal cycles)
- Ageing tests

* The full performance tests aim to check the 
general performance characteristics of the heat pipes, 
namely:

- the maximum heat transport capacity (versus 
temperature)

- the maximum tilt capability versus temperature)
- the temperature distribution along the heat pipe
- the start-up capability (versus temperature)
- the priming capability (horizontal and tilted)

The functional checks aim to verify also the 
performances of the heat pipe, but by a reduced 
number of tests, namely :

- the maximum heat transport capacity
- the maximum tilt capability
- the temperature distribution along the heat pipe

Figure 22 : Full Qualification Test Sequence Together with classical control tests (inspection, 
leak, proof and gas plug), those full performance tests



and/or the functional checks are performed at 
beginning of the qualification test campaign and after 
each important test step (mechanical, thermal, ...). 
These test steps are also completed by a hot burst
test and a Destructive Physical Analysis.

The gas plug test, performed on a heat pipe in 
reflux mode at a vapour temperature of -50°C, will 
determine the amount (if any) of non condensible gas 
generated.

* The mechanical tests will check the inner structural 
strength of the heat pipe when submitted to a 
random/sinus spectrum along the three orthogonal 
axis as per table 6.

Table 6 : Sinus/Random Test Conditions

Vibration Frequency Range 
(Hz)

Level Sweep
Rate

Sinus 5 - 27.3
27.3 - 100

± 10mm
25 g

2 oct/min

Random 20 - 80
80 - 600

600 - 2000

+6 dB/oct
1 g2/Hz fiat 
-6 dB/oct

2 min

It has to be pointed out that the random spectrum 
leads to a 31 grms level.

In parallel to these sinus/random tests, short samples 
of each heat pipe type (300 mm) will be submitted to 
a constant acceleration test (35 g during 2 minutes 
along the three orthogonal axis)

CONCLUSION

Within an ESA programme, the development of a 
"High Capacity Grooved Heat Pipe", based on a re­
entrant groove design concept, has been performed 
successfully.

Several HGP heat pipes have been manufactured 
and submitted to an extensive acceptance test 
programme. Besides the experimental determination 
of the maximum heat transport capacity and maximum 
tilt capability, the start-up and priming behaviour, the 
insensitivity against bending, the capability to accept 
non-uniform heat input have been successfully 
shown.

For a required 600 Watt-metres, the HGP heat 
pipe (AG250-1) shows a maximum heat transport 
capacity of 1500 Watt-metres at a vapour 
temperature of 20°C (horizontally) and a maximum tilt 
capability has been measured at 18 mm (at 20°C).

Down-scaled HGP versions (outer diameter 
between 11 and 20 mm) have been developed to 
enlarge the range of potential applications.

Three HGP versions have been tested during 
parabolic flight campaigns which give useful results 
on the operating behaviour of the heat pipes in micro­
gravity conditions.

The on-going step in this technology programme 
is the full space qualification of the HGP heat pipe 
design according to the ESA standards.
The manufacturing and assembly steps have been 
successfully achieved with the qualification of the 
processes. The qualification tests are currently on­
going and are aimed to be finished in 1996.

* The thermal tests consist in the following :

- thermal soak (5 cycles of 2 hours at 120°C/2 
hours transient/2 hours at -70°C)

- thermal cycles (1000 cycles hot temperature 
(+80°C)/cold temperature (-50°C) 30 minutes 
for each temperature, 2 minutes transition 
time).

After these tests, the inspection, leak tightness, proof 
test, performance tests and gas plug test will be 
performed to verify that no degradation in 
performance, tightness or gas generation has
occurred.

* During the ageing tests, two heat pipes will be 
subjected for a period of 8000 hours to a reduced 
heat load (50 % Q^) at a vapour temperature of 
+80°C. These tests shall assess the lifetime of these 
heat pipes and the long-term compatibility between 
the working fluid and the wall material.
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RESUME

Le refroidissement des composants electroniques de puissance, dans le domaine ferroviaire, a 

conduit au developpement de systemes a caloducs. Ces systemes doivent permettre, dans diverges 
conditions de fonctionnement, de ne pas depasser une temperature de 125 °C au niveau de la jonction 
des composants. Le but de ce travail est d'etudier le demarrage a Vetat gele d’un systeme a caloducs, 
compose de sept tubes caloducs cuivre/eau, dont les condenseurs sont relies par des ailettes communes 
et refroidis par convection forcee d’air. Les essais ont ete effectues a une temperature initiate ambiante 
de -33 °C, une vitesse d’air de 5 m/s et une puissance de 3 kW. Une procedure de demarrage a ete mise 

au point, qui permet d’obtenir un etat stationnaire reproductible, tout en maintenant une temperature de 
jonction inferieure a la temperature limite admissible. Elle consiste a introduire, au moyen d’une 
consigne de temperature, un dephasage du demarrage de la ventilation par rapport a 1’application de la 
puissance.
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NOMENCLATURE

m masse kg c consigne

AP difference de pression Pa cond condensation

puissance thermique W
K.W1

tv evaporateur ou evaporation
Q . ext milieu exterieur

R th . resistance thermique fus . fusion
T temptrature K g glace

V vitesse
-1

m.s i n° de thermocouple

x,y,z coordonntes m max maximum

sens chaleur sensible

indices subl sublimation

air air V vapeur

1. INTRODUCTION

Dans le domaine ferroviaire, les composants electroniques de puissance sont sounds a 
d’importantes pertes thermiques par effet Joule. Ces pertes sont situees principalement au niveau des 
semi-conducteurs, dont la temperature maximale de jonction est limitee a 125 °C. II est essentiel de 
prevoir un moyen de refroidissement efficace, de fa?on a ne pas depasser cette temperature limite dans 
routes les conditions de fonctionnement et d'ambiance. Pour les refroidir, plusieurs systemes peuvent 
etre envisages, mais un des dispositifs les plus efficaces est le caloduc gravitaire. Outre ses bonnes 
performances thermiques, ce systeme presente l'avantage d'etre modulaire et de maintenance aiste. 
L'etude experimentale proposee a pour but de tester le fonctionnement en regimes transitoire et 
permanent d'un caloduc gravitaire destine au refroidissement de composants hybrides de puissance, 
notamment en phase de demurrage a l’etat gelt.

2. ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE

Peu d"etudes ont ete realisees sur le comportement au demurrage de caloducs contenant une 
charge d'eau, initialement a l’etat gele. En 1991, Faghri [1] a etudie le comportement d’un caloduc 
cuivre/eau de section circulaire, de diametre interne 22 mm, place horizontalement. II comporte une 
structure capillaire constitute d’une toile metallique. Les longueurs de l’evaporateur, de la zone 
adiabatique et du condenseur sont respectivement de 21,27 cm, 45 cm et 30 cm. La source de chaleur 
est constitute de trois resistances tlectriques d’une puissance totale de 235 W. Cette ttude a mis en 
tvidence l'apparition d’une limite de fonctionnement au dtmarrage. Dans le cas le plus dtfavorable 
d un essai a temptrature ambiante de -21 °C, le fluide contenu dans 1’tvaporateur fond, se vaporise et 
migre jusqu'au condenseur. Mais, comme le fluide present dans la section adiabatique est encore gelt, la 
structure capillaire n’est pas rtalimentte en condensat, ce qui conduit a un assechement de 1’tvaporateur 
plus ou moins rapide selon la proctdure de refroidissement. Pour assurer un dtmarrage correct, la 
puissance doit etre appliqute de maniere discontinue : les resistances ne sont pas alimenttes si 1'un des 
tcarts de temptrature ATV mesurts dans la vapeur est suptrieur a 3°C et alimenttes lorsque toutes les 

valeurs de ATV sont inftrieures a 1°C. En utilisant cette mtthode, six ptriodes de chauffage sont 

ntcessaires pour que le dtmarrage soit rtussi. En stoppant temporairement la puissance, le fluide gelt 
present prts de la zone chauffee se liqutfie et peut remouiller l'tvaporateur. Quand les temptratures sont 
homogenes, une autre ptriode de chauffage peut etre appliqute ; on obtient ainsi un dtmarrage quasi- 
isotherme.

En 1991, Jang [2] a etudie le comportement au demurrage d’un caloduc cuivre/eau rainure, a 
l’ttat gelt. Ce caloduc, de section circulaire, a un diametre interne de 4,66 cm et une longueur totale de 
1 m. 11 prtsente sur sa surface interne cent vingt rainures axiales. La longueur de la zone de 
condensation est de 28,6 cm. La source chaude est constitute de cinq resistances tlectriques. Les
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longueurs de l'evaporateur et de la zone adiabatique peuvent varier, selon le nombre de resistances 
utilisees. Le condenseur est refroidi par circulation d’un melange eau/ethylene-glycol. Les experiences 

ont ete realisees pour differentes conditions de demarrage, puis differentes inclinaisons. Pour les 
premiers essais, le caloduc est initialement horizontal, a une temperature ambiante d’environ 22 °C. II 
est refroidi par circulation du melange eau/ethylene-glycol au condenseur, jusqu’a solidification 
complete du fluide dans le caloduc. Aux premiers instants du demurrage, le transfert de chaleur a lieu 
par conduction a travers la paroi du caloduc et le fluide gele. Ensuite, un front de fusion se deplace vers 
le condenseur. Le refroidissement n’est applique que lorsque ce front atteint l’extremite du condenseur 
et le demurrage est alors satisfaisant. II subsiste neanmoins, en regime permanent, un gradient de 

temperature important entre l’evaporateur et la zone adiabatique. Par centre, si on reffoidit le 
condenseur et que 1’on applique la puissance de fagon simultanee, le front de fusion se propage moins 
rapidement et la phase de demurrage est plus lente que precedemment. Une augmentation de la 
puissance appliquee a l’evaporateur ne diminue pas la duree de la fusion. L’auteur etudie ensuite 
1’influence de l’inclinaison qui determine la repartition du fluide a l’etat gele. La vitesse de demurrage 
est plus rapide si le fluide gele est contenu en totalite dans l’evaporateur. Au demurrage, la vapeur 
produite a l’evaporateur vient se solidifier au condenseur. Pour une quantite suffisante de fluide a 
l’evaporateur, la quantite de chaleur transferee par la vapeur sera suffisante pour provoquer la fusion du 
solide au condenseur. Dans le cas contraire, l’evaporateur va s’assecher et les transferts ont lieu par 
conduction le long de la paroi. La fusion du solide au condenseur n’a lieu que lorsque la temperature de 
la paroi est superieure a la temperature de fusion. Un refroidissement du condenseur par convection 
forcee diminue la part d’energie transferee au solide par chaleur latente et ralentit la phase de 
demarrage.

En 1993, Ochterbeck et Peterson [3] ont etudie experimentalement un caloduc cuivre/eau de
section rectangulaire, pour determiner l'influence de la presence de gaz incondensables sur son 
comportement au demarrage a l’etat gele. Ce caloduc, place horizontalement et de longueur 2 m, 
comporte un evaporateur de 0,58 m et un condenseur de 0,74 m. Sa paroi superieure est constituee 
d’une plaque transparente pour permettre la visualisation des phenomenes de solidification et de 
condensation. Sa structure capillaire est constituee d'une toile metallique en cuivre, sur la paroi 
inferieure. La puissance est foumie par des resistances electriques et le condenseur refroidi par une 
circulation d'ethylene-glycol. Avant chaque experience, le caloduc est place a la temperature ambiante 
de 25 °C, de fagon a ce que la repartition initiale du fluide soit toujours la meme, puis, il est porte a 
l'etat gele par circulation du fluide a -10 °C. Au demarrage du caloduc, le condenseur est maintenu a 

-10 ° C et l'evaporateur est chauffe. Les auteurs observent l'apparition d'un bouchon de glace sur les 
parois du condenseur, qui prend la forme d'une tuyere convergente-divergente. Selon le volume des gaz 
incondensables, la position du bouchon et la section de passage au col varient. La fusion du bouchon de 
glace ne peut se faire que par conduction dans la paroi du caloduc ou elevation de la temperature de 
saturation. Durant cette phase, il peut y avoir assechement de l’evaporateur si la charge du caloduc est 
insuffisante. L’assechement peut etre evite par application progressive de la puissance.

Quelques etudes ont ete realisees avec d’autres fluides (ammoniac, R13, azote, ...). De plus, de 
nombreux travaux ont ete effectues sur le demarrage des caloducs a haute temperature (sodium) pour 
lesquels le fluide est a l’etat solide a temperature ambiante. Cenkner [4], en 1978, a etudie le 
comportement au demarrage a l’etat gele d’un caloduc cryogenique aluminium/R13. Il constate un 

blocage du fonctionnement a cause de la solidification du fluide au condenseur. Pour demarrer le 
caloduc, il est alors necessaire de rechauffer le condenseur en utilisant des lampes a infra-rouge. 
Kanonchik et Sergeev [5], en 1991, ont teste un caloduc aluminium/ammoniac pour differentes 
inclinaisons. Des difficultes de demarrage ont lieu lorsque le fluide est initialement gele au condenseur. 
Ponnapan et Chang [6], en 1994, ont etudie un caloduc acier inox/sodium. Ils constatent qu’en presence 
de gaz incites, le front de fusion se propage moins vite car le demarrage est controle par la diffiision de 

la vapeur dans le gaz. Il n’y a aucune surchauffe a l’evaporateur.

L'etude theorique du comportement au demarrage d'un caloduc a l'etat gele necessite la 
modelisation, en regime transitoire, de tons les phenomenes de changement de phase (fusion,
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et de l'ecoulement de la vapeur compressible. Toumier et El-Genk [7] ont developpe un modele 
bidimensionnel d'un caloduc a eau, reffoidi par le milieu ambiant. Les resultats sont presentes pour un 
tube en cuivre place horizontalement, de section circulate, de diametres interne et exteme 22 et 25 mm. 
Les longueurs de l'evaporateur, de la zone adiabatique et du condenseur sont respecdvement de 0,3, 0,1 
et 0,6 m. La structure capillaire est composee d'un toile metallique en cuivre d'epaisseur 1 mm. La 
charge en fluide est de 51,1 g. A l'instant initial, la temperature du systeme et de 1'air ambiant sont 
de - 13 Q C et une puissance de 50 W est appliquee a l'evaporateur. Entre 0 et 900 s, differentes phases 
de fonctionnement apparaissent, pour lesquelles les phenomenes physiques mis en jeu different. Ces 
phases sont representees schematiquement sur les figures la a le. De 0 a 140 s (figure la), la puissance 
thermique est utilisee pour la sublimation de la glace a l'evaporateur. La vapeur, en se solidifiant au 
condenseur et dans la zone adiabatique (figure lb), cede de la chaleur qui eleve la temperature de la 
structure. De 140 a 255 s, le phenomene de sublimation a l'evaporateur dimihue fortement et la fusion 
de la glace debate (figure lc). Au condenseur, la puissance evacuee vers l'exterieur est faible et reste 
constante jusqu'a fusion complete de la glace. A 255 s, touts la glace est fondue a l'evaporateur. La 
puissance est alors totalement absorbee pour former de la vapeur qui, par condensation, provoque la 
fusion de la glace dans la direction radiale. Un film liquide apparait au niveau du condenseur alors qu'a 
l'evaporateur, la saturation de la structure capillaire diminue. H en resulte une augmentation de la 

pression capillaire. Si celle-ci devient suffisante pour vaincre les forces de ffottement du film a 
l'interface liquide-solide, l'evaporateur peut etre realimente en liquide (a t = 300 s dans l'exemple 
considere ; figure Id). Dans le cas contraire, il y a assechement. A 520 s, une fine pellicule de glace 
subsiste sur la paroi du condenseur, qui fond rapidement dans la direction axiale. La temperature 
moyenne au condenseur augmente, ce qui diminue le debit de vapeur condensee. II s'ensuit une 

augmentation de la pression de vapeur et une diminution du debit d'evaporation. A partir de 590 s, la 
temperature du condenseur est uniforme et la puissance dissipee vers l'exterieur augmente 
progressivement jusqu'au regime permanent (figure le). Le tableau 1 donne, pour chaque periode, la

sublimed resolidification
working fluid of working fluid

rrrr ~vw\
^   —7-‘ " -J‘J   

t t t t^4—EVAPORATOR—►! U—CONOENSER—>|
rrrrn ,,ui<
—CONOENSER—*►! wall
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fluid/wick

'aoiabadc
SECTION

(«)

TtTt — Th V
(b)

resolidified 
working fluid

melt 1111 — + iTT

(C)

3
resolidified 
working fluid

liquid
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condensation 
> > > >
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condensed 
liquid film
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Figure 1 : Phases de fonctionnement au cours du demurrage d’un caloduc a l’etat gele [7]
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Periode Bilan Evaporateur Zone adiabatique 
et condenseur

0 ^ 140 s masse de glace initiale me= 15,33 g* me = 35,77 g*
masse d'eau subissant un 

changement de phase
m subl = 1,91 g ** m50l= 1,91 g**

puissances Q $ubi= 38 W * (76%)

Q 5em= 12 W * (24%)

Q ext = 0 5,3 W *

Q sms= 38 -» 32,7 W **

140 -> 255 s masse de glace initiale m*= 13,42 g ** nig = 37,68 g
masse d'eau subissant un 

changement de phase
m ,ubi = 0,22 g ** 
m &, = 13,20 g **

m $oi = 0,22 g **

puissances Q subi= 5,4 W * (10,8%) 

Q fas = 41 W * (82%)

Q,=m=3,6W** (7,2%)

Q ext= 5,3 W * (100%)

255 ->• 300 s masse de glace initiale mE = 0 * me = 37,9 g **
masse d'eau subissant un 

changement de phase
m«y = 0,92g** m„i = 0,92 g **

m fa, = 6,0 g **
puissances QeV=50W* Q ext = 5,3 W * (10,6%)

Q &, = 44,7 W** radial (89,4 %)

300 -» 520 s masse de glace initiale mg = 32,82 g**

masse d'eau subissant un 
changement de phase

m 6v = 4,50 g ** m cond = 4,50 g ** 
m fas = 29,36 g**

remarque ecoulement liquide
520 -> 562 s puissances Q iv = 50 W * Q ex, = 5,3 W * (10,6 %)

Q &, = 44,7 W** radial (89,4 %)

masse de glace initiale mg = 3,46 g**
remarque ecoulement liquide

562 -» 590 s
puissances

Qev^ Qext = 5,3 W*

Qfa, = 44,7 ->■ 21 W * axial

Q sens ^

masse de glace initiale mK = 0 *
remarque ecoulement liquide

apres 590 s puissance Qev% Q =xt = -5,3 W *

Q sens ^

puissance QevTl QextTI

* Donnees numeriques foumies par les auteurs 
**Valeurs deduites des donnees des auteurs

Tableau 1 : Bilans thermiques et de masse au cours du demarrage a l'etat gele d'un caloduc a eau [4]

masse de glace initiate mg, les masses de fluide qui subissent un changement d'etat et la repartition des 

puissances thermiques, a l'evaporateur ainsi que dans la zone adiabatique et au condenseur.
Toutes les etudes presentees sont relatives a des caloducs a structure capillaire. L’etude proposee 

conceme le demarrage de caloducs gravitaires initialement a basse temperature et dont le condenseur est 
refroidi par de l’air egalement a basse temperature.
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3. ETUDE EXPERIMENTALE

3.1. Description du dispositif experimental

Le systeme de refroidissement des composants electroniques, appele « bloc de caloducs », est 
compose de sept caloducs dont une extremite est encastree dans un bloc en aluminium et l’autre est 
ailetee. Les caloducs, du type cuivre/eau, de diametre exteme 26 mm, sont places verticalement: La 
longueur totale de chaque caloduc est de 43,2 cm, soit respectivement pour l'evaporateur, la zone 
adiabatique et le condenseur 15, 0,5 et 24,7 cm. Les evaporateurs des caloducs sont repartis 
uniformement dans la semelle en aluminium, de hauteur 180 mm (figure 2). Sur.chacune des faces de la 
semelle est appliquee une plaque en cuivre dont le role est d'assurer une repartition uniforme de la- 
puissance transferee a la semelle. Ces deux plaques ne sont pas face a face, mais legerement decalees. 
Sur chacune de ces plaques sont placees six resistances electriques de 125 Q, simulant les composants 

electroniques de puissance, alimentees en tension variable. Le couple de serrage de Vensemble est de 0,5 

m.daN. Le condenseur est constitue par les condenseurs des sept caloducs. II est muni d’ailettes 
transversales continues, de forme rectangulaire et disposees horizontalement avec un pas de 2,5 mm, et 
est refroidi par convection forcee d’air.

Le banc d'essais est situe dans une chambre climatique a temperature controlee dans une plage 
comprise entre -33 °C et +40 °C. Ce banc (figure 3) comprend une gaine de soufflage horizontale, de 
section carree et de longueur totale 2 m. Elle est decoupee dans sa partie inferieure, de fagon a inserer le 

condenseur au milieu de la gaine. Des structures a nids d'abeilles sont placees aux extremites pour 
obtenir un profil de vitesses uniforme dans une section de Fecoulement d’air. Un ventilateur, dont la 
vitesse de rotation est reglee par un variateur de frequence, aspire l'air a une extremite de la gaine.

3.2. Instrumentation

L'instrumentation comporte six thermocouples de type K, places sur la paroi de la semelle et 
reperes T1 a T6. Ces thermocouples sont inseres dans des rainures jusqu’au centre de chacune des 
resistances electriques superieures. Afin de reduire la resistance de contact entre la semelle en 

aluminium et la plaque en cuivre, l’espace interstitiel est enduit d’une graisse conductrice. La 

temperature de Fair, Tajr, est la moyenne des mesures de deux thermocouples de type K places dans une 

meme section de la gaine, a 15 cm en amont du condenseur. Un thermocouple de type K est place 
lateralement sur la tranche de la semelle a une hauteur z = 120 mm. Cette mesure sera utilisee pour les 
essais avec demarrage differe de la ventilation.

La vitesse de fair Va^ dans la veine est deduite de la mesure de la difference de pression AP entre

deux tubes de Pitot, places a 40 cm en amont et en aval du condenseur.

3.3. Methodologie des essais

Les essais ont ete effectues avec une puissance moyenne de 2884 W appliquee en echelon, une 
vitesse d'air de 5 m/s et une temperature ambiante initiale comprise entre +20 et -33 °C. Differentes 
conditions initiales d’essais ont ete testees mais la procedure d’arret est toujours la meme pour tous les 
essais : les alimentations des resistances electriques et du ventilateur sont coupees simultanement.

4. DEMARRAGE AVEC APPLICATION SIMULTANEE DE LA PUISSANCE A 
L’EVAPORATEUR ET DU REFROIDISSEMENT AU CONDENSEUR

4.1. Essais a temperature ambiante initiale de -33 °C

Plusieurs essais ont ete effectues avec des conditions de fonctionnement - puissance a 
l'evaporateur, vitesse d’air et temperature initiale de Fair et du systeme - identiques. Sur les figures 4 et 
5 sont representees les evolutions en fonction du temps des temperatures de l’evaporateur, pour deux 
essais differents.
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Figure 2 : Schema du dispositif de refroidissement
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Figure 3 : Schema de la gaine de soufflage
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La procedure utilisee pour l’essai 1 (figure 4) consiste a arreter la chambre froide pendant 

plusieurs heures pour maintenir le systeme a temperature positive et ainsi assurer le retour du liquide 
dans les evaporateurs. Ensuite, la temperature de la chambre est fixee a -33 °C jusqu’a stabilisation 
thermique du systeme. L’application de la puissance a Fevaporateur et de la ventilation an condenseur 
sont simultanes. An cours de Fessai, la temperature de l'air ambiant augmente progressivement et se 
stabilise a une valeur qui depend des pertes thermiques de la chambre froide, soit -12 °C environ pour 
tous les essais. Durant les dix premieres minutes qui suivent le demurrage, les temperatures de 

Fevaporateur augmentent rapidement, puis elles atteignent un regime permanent, appele etat 1. Celui-ci 

est caracterise par une temperature maximale Tmax de 55 °C et un ecart entre les temperatures minimale 

et maximale de Fevaporateur ATmax de 25°C. La resistance thermique Rth du bloc caloduc, definie par :

1 6
- ZTi-Tai,

n . - 6 i=l

est de 23 KAV. Lorsque la temperature ambiante atteint -14 °C environ, les temperatures de 
Fevaporateur diminuent brutalement et un autre regime permanent, appele etat 2, est obtenu. Les 

valeurs de Tmax et de ATmaY sont alors respectivement de 45 et de 10 °C et Rth de 18 KAV. Cette 
diminution de la resistance thermique traduit un meilleur fonctioxmement du systeme ; celui-ci est 
considere comme tout a fait satisfaisant. Des essais de reproductibilite ont montre que Fetat 2 apparait 
toujours apres un etat 1, lorsque la temperature d’air depasse le seuil de -14 °C.

Le passage de Fetat 1 a Fetat 2 est la consequence de la presence de gaz incondensables dans un 
ou plusieurs tubes [3], En effet, avant le demarrage du systeme, les gaz incondensables sont accumules 
dans la partie superieure du condenseur. Lors de Fapplication simultanee de la puissance et du debit 

d air au condenseur, la mesure de la temperature a l’extremite du condenseur indique que cette zone, qui
ne participe pas aux echanges thermiques, a une temperature inferieure a la temperature de solidification 
du fluide. Dans la zone de diffusion, ou vapeur et gaz incondensables sont melanges, il se forme alors 
un bouchon solide qui obstrue totalement ou en partie le canal de vapeur. La condensation de la vapeur 
a lieu en dessous de la zone obstruee. Avec une longueur de condenseur plus petite, le caloduc a une 
resistance thermique plus elevee. Ce fonctionnement correspond a Fetat 1. Si la temperature de Fair de 
refroidissement augmente, la temperature de saturation du fluide augmente aussi. II en resulte une 
augmentation de la pression de saturation dans le tube, qui provoque la rupture du bouchon solide, une 
diminution du volume occupe par les gaz incondensables et une augmentation de la longueur de 
condensation. La resistance thermique du caloduc diminue assez rapidement ; ce fonctionnement 
correspond a Fetat 2.

Pour Fessai 2 (figure 5), la procedure consiste a effectuer le demarrage sans arret prealable de 
la chambre froide. A Farret de Fessai precedant temporellement l'essai considere, la temperature de la 
chambre est maintenue a -33 °C jusqu’a stabilisation thermique du systeme. La repartition du fluide 
dans les evaporateurs et les condenseurs est celle obtenue au cours de Fessai anterieur. L’application de 
la puissance et la mise en route de la ventilation sont simultanees. Dans ces conditions, les temperatures 
a Fevaporateur augmentent beaucoup et se stabilised a des valeurs plus elevees que precedemment. Le 

regime permanent obtenu, appele etat 3, est caracterise par des valeurs de Tmax et de ATmax 
respectivement de 95 °C et 60 °C et une resistance thermique elevee de 30 KAV. Lorsque la temperature 
ambiante atteint -14 °C, les temperatures a Fevaporateur diminuent rapidement, puis se stabilised a un 

regime permanent appele etat 4. Pour cet etat, Tmax est de 70 °C, ATmav de 40 °C et Rth est identique a 

celle de Fetat 1, soit 23 KAV. Comme precedemment, le passage de Fetat 3 a Fetat 4 traduit la 
disparition d un bouchon solide dans un ou plusieurs tubes.

Sur la figure 6 sont represents pour les quatre etats les profils de temperatures T4, T5 et T6 

correspondant a differentes abscisses x, definies sur la figure 2. Les profils correspondant a Tl, T2, T3 
etant tres proches respectivement de T4, T5 et T6 ne sont pas represents. Les temperatures donnees 
par le thermocouple T6 sont quasiment identiques pour les quatre etats, ce qui traduit un bon 
fonctionnement des caloducs F et G, voire E. Pour le thermocouple T4, les ecarts de temperature sont 
importants entre les differents etats. Pour les etats 3 et 4, les temperatures T4 sont nettement 
superieures a celles des etats 1 et 2. Un tel ecart semble traduire l’assechement d’un ou plusieurs
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etat 2etat 1

temps (min)

Figure 4 : Evolution des temperatures de l’evaporateur pour l’essai 1

Figure 5 : Evolution des temperatures de l’evaporateur pour 1’essai 2

evaporateurs dans cette partie du systeme (tubes A, B ou C), provoque par le gel du fluide dans les 

condenseurs de ces tubes. Par ailleurs, les courbes de la figure 6 confirment que Petat 2 correspond au 
meilleur fonctionnement, puisque les temperatures sont les plus faibles et homogenes.

4.2. Essais a temperature ambiante initiale variable

Pour ces essais, les conditions de fonctionnement - puissance a 1’evaporateur, vitesse d’air - 
sont identiques aux essais precedents. La temperature de la chambre est fixee a une valeur de consigne, 
comprise entre -15 °C et +20 °C et le demarrage est effectue apres stabilisation thermique du systeme. 
L’application de la puissance a l’evaporateur et de la ventilation au condenseur sont simultanees. Les 
resultats montrent que pour des temperatures ambiantes egales ou superieures a -15 °C, le regime 

permanent obtenu, apres une phase transitoire de 10 min, est l’etat 2. Les essais de reproductibilite se 
sont averes satisfaisants.



x (cm)

Figure 6 : Comparison des profils des temperatures a l’evaporateur pour les quatre etats permanents

5. MISE AU POINT D’UNE PROCEDURE DE DEMARRAGE A L’ETAT GELE

Le but de ces essais est de modifier la procedure de demurrage de fagon a obtenir en regime 

permanent Fetat 2, de maniere reproductible, independamment des essais anterieurs done de la 
repartition initiale du fluide a l’interieur des tubes. La methode de demarrage employee consiste a 
retarder la mise en route du refroidissement au condenseur par rapport a 1’instant ou la puissance 
electrique est appliquee a l’evaporateur. Le demarrage du ventilateur est commande par une temperature

de consigne Tc, mesuree par le thermocouple situe sur la tranche de la semelle (figure 2). Differentes 

valeurs de Tc ont ete testees afin de connaitre 1'influence du dephasage sur le comportement au 
demarrage du systeme. Pour ces essais, la temperature ambiante initiale est fixee a -33 °C et deux 
conditions initiales de demarrage, avec ou sans arret prealable de la chambre froide, ont ete testees.

Avec la premiere condition, les temperatures se stabilisent en regime permanent a Fetat 2 ou a 
Fetat 4 selon la valeur de la temperature de consigne. L’etat 2 est obtenu de maniere reproductible en 

regime permanent si Tc est superieure ou egale a +40 °C.
Les resultats obtenus avec la seconde condition de demarrage, qui est la plus severe, et deux 

temperatures de consignes differentes pour le demarrage de la ventilation sont presentes sur les figures 7 
et 8. Apres une phase transitoire de 15 min environ, pendant laquelle les temperatures augmentent 

fortement. le systeme se stabilise dans l’etat 2 (figure 7) ou 4 (figure 8), selon la valeur de Tc. Ainsi, il 

faut que la temperature Tc atteigne un certain seuil pour que l’on ait un fonctionnement correct et 

reproductible (etat 2) en regime permanent. Des essais supplementaires ont permis de montrer que ce
seuil est egal a 62 °C environ. Si Tc est superieure a cette valeur, les temperatures demeurent inferieures 
a la limite admissible pendant la phase transitoire, puis se stabilisent a l’etat 2 en regime permanent, 
quel que soit Fetat initial.

Cette procedure permet un demarrage satisfaisant pour les raisons suivantes. Lorsque la 
puissance est appliquee, le fluide present dans les evaporateurs fond tres rapidement, se vaporise et se 
deplace vers le condenseur. La quantite de vapeur produite est suffisante pour provoquer un 
echauffement de la paroi des condenseurs et le fluide revient a l’etat liquide vers les evaporateurs. Sans 
arret prealable de la chambre froide, une partie du fluide est solidifiee dans les condenseurs. Dans ce 
cas, le debit de vapeur est plus faible et le transfer! conductif dans la paroi des tubes est plus important 
que dans le cas precedent. Si la temperature de consigne est inferieure a 62 °C, le prechauffage des 
tubes est faible. Dans ce cas, la vapeur se solidifie au condenseur immediatement apres la mise en route 

de la ventilation. Par contre, lorsque Tc est superieure a 62 °C, les temperatures de la paroi des 

condenseurs sont suffisamment elevees, lors de la mise en route de la ventilation, pour permettre le 
retour du fluide a Fetat liquide vers les evaporateurs. Les essais effectues ont ainsi permis de mettre au 
point une procedure de demarrage satisfaisante, permettant d’obtenir un fonctionnement correct du bloc
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Figure 7 : Evolution des temperatures de l’evaporateur en fonction du temps, 

avec demarrage de la ventilation pour Tc = 56 °C

100 --

40 -- (,
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Figure 8 : Evolution des temperatures de I’evaporateur en fonction du temps, 

avec demarrage de la ventilation pour Tc = 65 °C

caloduc en regime transitoire et en regime permanent. De plus, la procedure definie peut etre generalisee 

a d’autres systemes a caloduc, a condition d’adapter la temperature de consigne utilisee pour la 
commande du reffoidissement en fonction des caracteristiques du systeme et des conditions d’utilisation.

6. CONCLUSION

Le but de cette etude est de reffoidir, par un systeme a caloducs a eau, des composants 
electroniques de puissance ayant d'importantes pertes thermiques, dans toutes les conditions de 
fonctionnement et en particulier lors du demarrage a l’etat gele.
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Le dispositif teste est un ensemble de sept caloducs gravitaires cuivre/eau, places verticalement 
Les essais ont ete effectues pour une puissance moyenne de 2884 W, une vitesse d'air de refroidissement 
de 5 m/s et une temperature initiale ambiante de -33 °C. En demarrant le systeme de fagon classique 
(application de la puissance au bloc chauffant et demarrage du ventilateur simultanes), on observe 
quatre etats permanents differents dont Vapparition depend du passe thermique du systeme. Selon la 

repartition initiale du fluide gele dans les tubes,, certains d’entre eux subissent un assechement au niveau 
de leur evaporateur. II en resulte une augmentation des temperatures du bloc evaporateur au-dela de la
temperature maximale admissible. Cela nous a done conduit a mettre au point une procedure de 
demarrage permettant d’obtenir des resultats reproductibles. Elle consiste a retarder le demarrage du 
ventilateur par rapport a 1’instant ou les resistances sont alimentees. Ce dephasage est controle par une 
temperature de consigne mesuree sur la tranche du bloc evaporateur. Avec une temperature de consigne 

minimale de l’ordre de +65 °C, les niveaux de temperature obtenus au demarrage et en regime 
permanent sont reproductibles et on ne depasse pas la temperature limite admissible pour les 
composants electroniques de puissance. Cette procedure est generalisable a tout caloduc gravitaire a 
condition de determiner une temperature de consigne adequate.
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ESTEC
Thermal Control & Life Support Division

Current Use of Heat Pipes:

• CCHP’s are used on virtually all telecom S/C as heat spreader in radiator panels

• CCHP’s are also used on other types of S/C to transport heat from individual 
units to radiators

• Large majority of CCHP’S used are grooved Aluminium/Ammonia heat pipes

• VCHP’s found some applications for temperature-control of units

Potential Future Applications:

• low temperature/cryogenic heat pipes for detector cooling on science and/or 
earth observation S/C (coupling of detector to active or passive cooler/radiator)

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes
RFT R-Mau-iqqfi
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Activities in the Field 
of

Capillary Pumped Two-Phase Loops
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Atlid (2)

ESTEC
Thermal Control & Life Support Division

• Full breadboard unit built with simulated laser diodes

• Entire unit subjected to qualification level vibration test

- modifications to increase radiator stiffness implemented

• Comprehensive thermal tests in vacuum demonstrated:

- operation at 147 W to 332 W heat load

- set-point controlled to 5°C +/- 0.25K in simulated orbits

- successful testing with the two radiators out of phase

- temperature gradients in slab less than IK

- all tests operating against lm gravitational head

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT, 3-May-1996
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High-Efficiency, Low Pressure Drop Condenser

• Targets:

- low pressure drop (less than 300 Pa)

- high efficiency (minimum temperature drop)

- compact, mass efficient design

- modular design to adapt to different heat loads

- testability under zero-g and one g

• TVade-off lead to two concepts:

- small heat loads --> direct condensers (Atlid type)

- larger heat loads —> hybrid concept: condenser with integrated heat pipe

V
Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT, 3-May-1996
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High-Efficiency, Low Pressure Drop Condenser (2)

in extensive test programme (between -10 and 40 °C vapour temperature) 
ras performed, showing:

transferred power between 100 and 450 W per unit

high overall thermal conductances
(about 40 W/K @ 300 W and 20 °C vapour temperature)

low pressure drops (less than 400 Pa at 300 W and 20 °C); 
further reduction possible by adding vapour stop holes
high condensing heat transfer coefficients (about 10000 W/m2K)

reliable l-g/0-g correlation: shear/swirl dominated condensation process 
(no significant differences between vertical and horizontal test orientation)

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT, 3-May-1996
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ACE (2)

• Improvements in theoretical understanding of evaporator function:

- status: moving from temperature/pressure to enthalpy models

• Optimisation of liquid and vapour flows in flat and cylindrical evaporators

- status: breadboarding of concepts underway

• TYade-off between low and high conductivity wicks:

- low lamda: good start-up, low minimum heat load, but limitations due to 
higher delta-p

- high lamda: low delta-p (receeding meniscus), but higher minimum heat load 
and larger subcooling required

• Development of high capillary capacity wicks

- status: selection of 1 micron pore size candidates (different materials) being 
incorporated into breadboards

- Completion of breadboards, selection of final design May 1996

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT, 3-May-1996
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ESTEC
Thermal Control A Ufa Support Division

APS Absolute Pressure Sensor 
DPS Differential Pressure Sensor
Ec Cylindrical evaporator

Ef Flat evaporator

EMP Experiment Mounting Plate
GAS Get Away Special 
LFM Liquid Flow Meter 

m Mass flow
Tc Temperature condenser

Tv Temperature vapour

T| Temperature liquid

VQS Vapour Quality Sensor
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TPX (2)

• Evaporators showed:

- Both flat and cylindrical design worked properly

- Transport capability of 2 times 95W has been tested

- 0-g and 1-g heat transfer coefficients have been derived

- Use and interaction of two parallel evaporators have been successfully tested

• Control reservoir:

- Set point control via a Peltier element has been successfully shown

• Others:

- Feasibility of a vapour quality sensor for use in microgravity with Ammonia

- Demonstration in micro-g of a multichannel condenser concept

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT, 3-May-1996
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TPX-reflight Targets

ESTEC
Thermal Control & Life Support Division

6 Need to demonstrate parallel condenser/radiator configuration in&out of phase

• Need to improve capillary pumping pressure to simplify/make possible ground 
testing

• Perform non-completed TPXI experiments:

- vapour quality set point control

- start-up from low temperature

• Gain additional data for thermal modelling and system design

Heat Pipes & Two-Phase Loops: ESA Programmes

SFT. 3-May-1996
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