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Optimisation Energétique du Rafraichissement des Datacenters

Résumé : De nos, jours avec la démocratisation des équipements électroniques et

I'explosions des services informatiques proposés sur le web, la consommation des datacenters
devient un enjeu énergétique et économique majeur. Ce terme qui peut étre traduit par « centre de
calcul », désigne les infrastructures qui hébergent et font fonctionner en permanence des serveurs
informatiques. Son role est de fournir aux équipements électroniques un environnement thermique
adapté, ainsi qu’une alimentation électrique stable de maniere a assurer une trés grande sécurité de
fonctionnement. Mais I’activité permanente des serveurs génere de grandes quantités de chaleurs,
et un refroidissement permanent est nécessaire. Cette étude a pour objectif de mieux comprendre
les phénomeénes physiques qui interviennent dans le fonctionnement des datacenters afin
d’apporter des solutions pour optimiser leur fonctionnement et diminuer leur consommation. A
I'aide de simulations numériques, nous étudions les écoulements d’air et les transferts de chaleur
qui interviennent dans la salle informatique, et nous proposons un nouveau modele numérique qui
permet de simuler le comportement des serveurs de nouvelle génération. Puis, grace a une méthode
de type POD, couplée au logiciel TRNSYS, nous développons un modeéle « transversal » capable
de simuler le fonctionnement complet d’un centre de calcul depuis les équipements informatiques,
jusqu’au systeme de production d’air froid. Finalement, ce dernier est employé pour concevoir et
tester un systtme de régulation adaptatif qui permet de réduire significativement les

consommations d’énergie.

Mots clés : simulation, datacenters, refroidissement, CFD, free-cooling, POD

Energy optimization of datacenters cooling process

Abstract: Nowadays, with the constant evolution of Information Technology (IT)

equipments, the energy consumption of datacenter over the world becomes a major concern. These
infrastructures are designed to provide an adapted thermal environment and an uninterrupted
power supply to the IT servers, in order to guarantee a high level of reliability. However, the
constant activity of electronic equipments releases a large amount of heat, and requires a constant
cooling. Thus the objective of this work is to study the physical phenomena involved in an
operating datacenter, in order to optimize the process and to reduce its energy consumption. Using
numerical simulation, we study the air flow and the heat transfers happening in the servers’ room.
To quantify the impact of new generation servers on the cooling process, we propose a numerical
model that simulates the behavior of “blade” server. Then, using a Proper Orthogonal
Decomposition (POD) method linked to the software TRNSYS, we propose a new “transversal”
model, that simulates a datacenter behavior from the servers to the cooling plant. This model is
used to develop a new adaptive regulation strategy, which constantly optimizes the system in order

to ensure a safe thermal environment, and provides large energy savings.

Keywords: simulation, datacenters, cooling plant, CFD, free-cooling, economizer, POD
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Introduction

Durant ces 20 dernieres années, la performance des équipements électroniques a destination
du grand public, ou des entreprises n’a cessé de s’accroitre de maniere exponentielle. Dans les
années 90, internet devient un outil de communication et de partage incontournable, et aujourd’hui,
le nombre de services liés aux technologies numériques est en constante augmentation. Dans
d’autres domaines tels que la recherche scientifique ou industrielle, 'accroissement de la puissance
des serveurs informatiques a fortement démocratisé l'utilisation de la simulation numérique et du
calcul intensif. Ainsi, de nos jours, 'accés garanti et fiable a des ressources informatiques

importantes est devenue indispensable dans de nombreuses applications.

Afin de répondre a ces besoins, les équipements électroniques nécessaires sont regroupés dans
de grandes infrastructures nommeées datacenters, qui sont chargées de les faire fonctionner dans
des conditions optimales. Ces centres de calcul sont dotés d’alimentations électriques sécurisées et
de groupes de production de froid capables d’évacuer la chaleur générée par l'activité permanente
des serveurs informatiques. Mais laugmentation du nombre d’installations souléve des
préoccupations importantes concernant les consommations d’énergie, car ces infrastructures sont

souvent caractérisées par une tres faible efficacité énergétique.

Les besoins des centres de calcul peuvent se répartir en deux grandes catégories. On distingue
d’une part 'énergie « utile », nécessaires a 'alimentation des serveurs informatiques, et d’autre part
Iénergie « annexe », absorbée par les équipements qui assurent le bon fonctionnement de
Iinstallation. Cette seconde catégorie integre les composants chargés de la distribution électrique
et de la production de froid. La puissance électrique absorbée par les serveurs représente la part la
plus importante de la consommation totale de l'installation. Or celle ci est intégralement restituée
sous forme de chaleur par effet Joule dans la salle informatique. Les « groupes froids » responsables
du maintien de la température et fonctionnant 24h/24h, 7j/7j représentent le second plus gros
poste de consommation. Finalement le faible rendement de la ligne de distribution d’électricité la

rend responsable des pertes d’énergie restante.

Depuis 2005 et le premier rapport de TEPA (Environment Protection Agency), de nombreux
travaux visant a optimiser le fonctionnement des installations sont menés par les grands acteurs du
domaine. En 2007 I'Uptime-Institute introduit I'indicateur PUE (Power Usage Efficiency) qui
caractérise le ratio entre énergie totale absorbée par le datacenter et 'énergie utile consommée par
les équipements informatiques. Ce coefficient sert aujourd’hui de référence pour I’évaluation de la
performance d’une installation. En 2010 les résultats d’une étude menée sur 40 datacenters entre
2007 et 2008, révele que le PUE moyen des centres de calcul audités est de 2.19, ce qui signifie que
pour 1 kW «utile », absorbé par les serveurs informatiques, 1.9kW sont dépensés en refroidissement
et en distribution d’énergie électrique. Face a ce constat, en 2011 le comité technique TC 9.9 de

I’ASHRAE qui rassemble de nombreux fabricants de serveurs, identifie plusieurs lignes directrices
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afin de fournir au concepteur des centres de calcul les outils nécessaires pour optimiser le
fonctionnement des infrastructures. Ces « guidelines » définissent principalement les températures
d’air et les niveaux d’hygrométrie minimale et maximale acceptables par les serveurs informatiques.
Grace a ces « enveloppes environnementales » il est possible de faire varier la température des
équipements de manicre a optimiser le fonctionnement des groupes froids tout en maintenant un

bon niveau de fiabilité.

Dans la plupart des centres de calcul existants, le refroidissement des serveurs est assuré par la
climatisation de I'air de la salle informatique. L air chaud est absorbé par des armoires de ventilation,
puis refroidi avant d’étre soufflé vers les serveurs. Ce procédé fait intervenir des écoulements d’air
en régime turbulent et des transferts de chaleur. D’autre part, il génére de nombreux phénomeénes
parasites et il est fréquent que Dair froid soufflé par les armoires se mélange a 'air chaud issu des
serveurs, entrainant ainsi des inefficacités et un risque de surchauffe des équipements
informatiques. La compréhension et la maitrise des écoulements d’air dans la salle informatique est
donc indispensable a la conception d’un Systeme de Distribution d’Air (SDA) fiable, qui permette
aux serveurs informatiques d’opérer dans des conditions thermiques maitrisées. Par ailleurs, son
comportement influence directement le fonctionnement du groupe de production de froid, qui

pilote ses composants de maniere a maintenir I’environnement thermique souhaité.

Afin de diminuer la consommation du groupe froid, de nombreux systémes de « free-cooling »
ont fait leur apparition au cours de ces dernieres années. L’objectif de ces « economizers » est de
diminuer les besoins de la pompe a chaleur, en profitant au maximum des conditions climatiques
extérieures. Ainsi durant les périodes froides, il est possible de diminuer la puissance absorbée par
une PAC en utilisant lair extérieur, soit directement pour alimenter les équipements électroniques,
soit indirectement pour évacuer énergie. La performance de ces systemes est donc liée d’une part
aux conditions climatiques de la zone dans laquelle est implanté le centre de calcul, d’autre part aux
températures de fonctionnement du groupe froid. Or ces derni¢res sont définies en fonction de la
performance du systeme de distribution d’air froid, et de maniere a procurer un environnement
thermique adapté aux serveurs. Le comportement des écoulements d’air dans la salle informatique

influence donc fortement la consommation des datacenters.

Ce projet de recherche a été initié par 'entreprise Cap-Ingelec, spécialisée dans la conception
des systemes de refroidissement des centres de calcul. Elle a notamment réalisé plusieurs projets
majeurs, tel que 'extension du centre de calcul de I’IN2P3 du CNRS, ou la conception d’une salle
informatique pour la société Delta Security Solution. Ainsi, en 2011, un projet de thése portant sur

«'optimisation énergétique des datacentersy, débute en partenariat avec le laboratoire 12M.

Le premier objectif de ce travail consiste a développer une méthode permettant de réaliser une
modélisation physique du refroidissement d’une salle des serveurs. Le domaine étudié est une piece
comportant des équipements informatiques idéalisés, sources de chaleur, dont la disposition et les
dimensions sont définies. Le modecle obtenu doit permettre de prédire le comportement des
écoulements et du champ de température dans la salle informatique afin d’identifier d’éventuels
phénomenes parasites et de caractériser 'efficacité du SDA. A partir de ces résultats, il s’agit ensuite
de simuler le comportement des groupes de production d’air froid. En intégrant un systéeme de
free-cooling, on étudiera les relations qui existent entre 'environnement thermique des serveurs

informatiques, et la consommation énergétique du systeme de refroidissement.
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Cette étude compléte du fonctionnement d’un datacenter fait intervenir des phénomeénes
physiques variés et nécessite ’emploi de plusieurs codes de calculs. Dans ce travail, la géométrie de
la salle informatique est modélisée avec le logiciel ECOTECT, et le code de mécanique des fluides
Thétis, développé par le laboratoire 12M est utilisé pour modéliser les écoulements d’air et les
transferts d’énergie. Les modéles numériques employés sont validés en comparant les résultats
obtenus ceux d’un cas académique de convection turbulente mixte, puis aux résultats de I’étude

d’un centre de calcul de 250 serveurs.

Par la suite, de manicre a observer I'influence de la température de l'air sur le comportement
des serveurs de nouvelle génération, un nouveau modecle numérique de serveurs « blade » est
proposé. Il permet de prédire leffet du comportement des serveurs équipés de régulateurs de
température sur le fonctionnement du SDA. Les résultats obtenus grace a la simulation numérique
mettent en évidence un lien entre la consommation des équipements informatiques et la

température de I'air qui les refroidit.

Mais Tefficacité du systeme de distribution d’air influence également le comportement des
équipements de refroidissement. De manicre a observer 'impact de I'environnement thermique
des serveurs informatiques sur les groupes de production d’air froid, nous utilisons le logiciel
TRNSYS pour simuler les composants d’une centrale de refroidissement équipée d’un économiseur
a cau. Puis, afin de créer un lien avec la simulation de la salle des serveurs dont le comportement
est prédit pas le code de calcul Thétis, nous utilisons un Modele d’Ordre Réduit (ROM) de type
POD. Ce dernier est programmé a I’aide de Matlab et permet d’interpoler quasi instantanément un
champ de température a partir d’une base de simulation CFD pré calculée. En couplant ce ROM
au logiciel TRNSYS, nous disposons d’un mode¢le « transversal » original qui permet d’étudier les

interactions entre la salle des serveurs et les équipements chargés de son refroidissement.

Dans la dernicre partie de ce travail, nous utilisons 'ensemble des méthodes développée au
cours de la thése pour simuler et optimiser un datacenter d’une puissance de 32kW. Dans un
premier temps, nous ¢tudions 'impact énergétique de la mise en place de systeme de free-cooling
a eau. Puis, a partir de I'analyse des résultats obtenus, nous proposons une méthode innovante
basée sur une régulation adaptative qui ajuste le fonctionnement du centre de calcul en fonction
des conditions climatiques extérieures. Cette technique permet d’optimiser les consommations

d’énergie, tout en maintenant les serveurs dans un environnement thermique adapté.
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1. Etat de Part

Introduction

Depuis plusieurs années, de nombreuses recherches ont été menées afin de mieux
définir les phénomeénes physiques et les transferts d’énergie qui interviennent dans les
datacenters. De maniére a déterminer les axes de recherche qui guideront cette thése, un

inventaire des principaux travaux menés dans ce domaine est réalisé.

Les serveurs informatiques étant le cceur des centres de calcul, dans un premier temps,
nous nous intéressons aux conditions « thermiques » qu’exige leur bon fonctionnement.
Par la suite, nous étudions les systémes de distribution d’air employés afin de maintenir
ces équipements dans les conditions de température de d’hygrométrie souhaitées.
Finalement, nous abordons le fonctionnement des systémes de refroidissement qui

équipent la plupart des datacenters.

Ce cheminement fournit un apergu de la « chaine de refroidissement » mise en place
dans les centres de calcul. A partir de ces connaissances, nous déterminons les deux

thémes principaux qui structurent ce projet de recherche.
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1 Etat de P’art

1.1. Les Datacenters apparition et croissance

Depuis plusieurs dizaines d’années, les sociétés de services investissent le domaine de
I'informatique, en proposant de plus en plus de produits : boites e-mail, espaces de stockage,
partages de photographies, streaming, peer-to-peer, etc. Pour n’en citer que quelques unes,
Facebook, fondée en 2004 est aujourd’hui 'un des plus grands réseaux sociaux. Amazon, créé en
1994, réalisait en 2010 un chiffre d’affaire de 34.4 milliards de USD [1]. Et bien entendu, Google,
fondée en 1998, possédait en 2010 un parc estimé a plus de 900 000 serveurs qui absorbait
I’équivalent de 0,01% de la production d’¢électricité mondiale [2].

Mais ces grandes sociétés ne sont pas les seules a nécessiter des besoins de calcul et de stockage
informatique. Ainsi, des entreprises de taille moyenne, peuvent avoir recours a une gestion
externalisée de ces ressources informatiques. A titre d’exemple, la société Cap-Ingelec a souscrit un

contrat avec I'entreprise CITRIX, pour la gestion et le stockage de ses données numériques.

Dans un domaine enticrement différent, certaines activités de recherche scientifique, et
notamment la modélisation numérique, requicrent de gros besoins en terme de puissance de calcul.
C’est pourquoi des centres dédiés sont ouverts, tel que le CINES (Centre Informatique National

de 'Enseignement Supérieur), ou le Mesocentre de Bordeaux, qui contient le calculateur AVAKAS.

Ces besoins de « puissance informatique » grandissant de maniére exponentielle, les années
2000 ont vu la naissance d’infrastructures dédiées nommeées « datacenters ». En 2007, Brown ef a/,
proposent la définition suivante pour ce terme « any space whose main function is to house servers, including
data closet and server rooms ». [3]. 1l recouvre donc une tres large gamme d’installations, depuis les
salles informatiques d’entreprises de taille moyenne et d’'une puissance de quelques dizaines de
kilowatts, jusqu’aux « fermes de serveurs » de plusieurs Mégawatts. Afin de les distinguer en
fonction de leurs tailles et du niveau de sécurité requis, 'Uptime Institute a mis en place un systeme
de classement par « Tier » [4]. L’association frangaise Gimelec, auteur du rapport « Datacenters,

Une chance pour la France », en donne une illustration (Figure 1), ainsi que la définition suivante

[5]:

Trés grands

Datacenters Tier 3 - 4
>2500 m? >2500 kVA

Grands Datacenters
(batiment spécialisé dédié) Tier3 - 4
500 m?/ 800 kVA

\ Tier1-2

Salles serveurs / Petits Datacenters
(au sein d'un batiment de bureaux)

Figure 1: Schématisation par Tier de la taille des datacenters

Les Tiers 3,4 correspondent aux centres de calcul dont les exigences en termes de sécurité de
fonctionnement sont tres élevées. Ils possédent généralement plusieurs voies d’alimentation
électrique, avec potentiellement plusieurs voies actives simultanément. De plus, la plupart des
équipements dédiés a l'alimentation électrique ou au refroidissement sont redondants. La
« tolérance aux pannes » ou « disponibilité », est comprise entre 99,082% et 99,995%, soit de 0,4h

a 1,6h d’arrét annuel.
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1.1 Les Datacenters apparition et croissance

Les Tiers 1 et 2 sont des infrastructures, dont la tolérance aux pannes exigée est inférieure.
Généralement, ces datacenters ne disposent que d’une seule source d’alimentation électrique, et
leurs équipements ne sont pas, ou rarement redondants. La disponibilité requise est comprise entre
99.671% et 99.749%, correspondant a un intervalle de 22h a 28.8h d’arrét par an.

D’une manicre générale, on peut donc affirmer que les datacenters sont caractérisés par des
puissances et des consommations électriques trés importantes, mais également, par des niveaux de

sécurité de fonctionnement trés exigeants.

Or selon plusieurs spécialistes, leur besoin en énergie est en passe de devenir 'un des enjeux
majeurs de ce siecle [6] [7] [8]. En effet, les consommations électriques vont de pair avec
I'augmentation des besoins en ressources informatiques qui sont en pleine croissance. En 2007,
I’Environmental Protection Agency (EPA), réalise une étude sur les consommations des centres de
calculs en se basant sur des mesures de 2005. Elle projette ensuite des tendances pour les années a
venir, en étudiant plusieurs scénaris [3]. Le document est mis a jour en 2011 grace au rapport de

Koomney [2], qui fournit le graphique suivant :
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Figure 2 : Projection de la consommation des DC aux USA (EPA 2007 [3])
Mise a jour par Koomney (2010 [2])

La ligne en orange « historical trend » présente I’évolution probable des consommations en se
basant sur la croissance des besoins entre 2005 et 2010. La ligne jaune « current efficiency trend
scenario » tient compte des évolutions observées dans la conception des centres de calcul en 2005
pour corriger la projection précédente. La tendance « improved operation » considére que des
campagnes d’optimisation des installations existantes sont menées (ajustement de la température
et de ’hygrométrie), sans engager d’investissement. La courbe « Best practice scenario » montre
I’évolution des besoins en faisant ’hypothése que tous les datacenters sont au niveau des plus
efficaces (2007). Finalement, la derniere projection « State of the art scenario » présente I’évolution
des consommations si tous les centres de calcul utilisaient les équipements les plus performants du
marché actuel (2007).

En 2011 lorsque Koomney [2] met a jour I’étude, il constate que la consommation des serveurs
en 2010 est située dans une gamme représentée par la fleche rouge. On observe donc une
diminution du taux de croissance des consommations des installations. Cependant, entre 2005 et
2007 celle-ci est due a la virtualisation des serveurs, puis a partir de 2008 c’est la crise financiere qui

a tres fortement ralenti le développement de nouveaux centres de calcul. Toutefois, le rapport
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souligne également que bien que Google soit un acteur majeur de ce domaine, il ne consomme que
1% de Ténergie totale absorbée par les datacenters. L’entreprise ne laisse filtrer que peu
d’informations, cependant cette faible consommation est probablement due a des infrastructures
contenant des serveurs et des groupes de refroidissement tres performants. Il semble donc que
loptimisation énergétique, et les travaux de recherche et développement dans le domaine

permettent de limiter considérablement les besoins en électricité.

Toutefois en conclusion Koomney [2] souligne que les consommations des centres de calcul
dans le monde ont augmenté de 56% entre 2005 et 2010.Désormais, elles représentent environ

1.3% des besoins mondiaux en électricité.

Afin de mieux comprendre les raisons d’une telle demande d’énergie, il est nécessaire d’étudier
la composition d’un datacenter. Le chapitre suivant présente donc le mode de fonctionnement de

ces infrastructures, ainsi que la distribution de la consommation sur ’ensemble de ses composants.

1.2. Fonctionnement d’un Data center

1.2.1. Alimentation électrique et refroidissement

Comme nous I'avons évoqué au chapitre précédent, le role d’un datacenter est d’héberger et de
faire fonctionner des serveurs informatiques dans des conditions de sécurité élevées. Ces
équipements électroniques également nommés équipements IT (Information Technology),
fonctionnent 24h/24h et 7j/7j. De maniere a2 mieux comprendre le design des datacenters, nous

utilisons le schéma de Patterson ¢ a/ [9], en le modifiant sensiblement :

-

>

(9]
A

3 <= o =

Salle informatique
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Figure 3 : Schéma général d’un datacenter
Les serveurs informatiques

Ces composants sont au cceur du datacenter et définissent le mode de fonctionnement de
toutes les installations annexes. Sur la Figure 3, ils sont placés au centre de la salle informatique, et
on les représente avec leurs principaux groupes de composants. La partie « I'T » désigne les unités

« utiles », c'est-a-dire celles qui assurent la fonction principale : processeurs, mémoires, disques
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1.2 Fonctionnement d’un Data center

durs, etc. Les ventilateurs qui assurent le refroidissement des serveurs sont dessinés en orange,
tandis que I'alimentation centrale de I’équipement nommée PSU (Power Supply Unit) est repérée

en vert. Sur le schéma, les serveurs sont arrangés en racks (ou armoire informatique) de 4 étages.
L’alimentation électrique sécurisée

Tous les serveurs I'T sont alimentés par un réseau « sécurisé » repéré en vert. En effet comme
nous 'avons évoqué au chapitre précédent, la disponibilité des datacenters se doit d’étre supérieure
a 99%. Pour ce faire, une série d’équipements sont mis en place de maniére a assurer une
alimentation stable et permanente. Ainsi, I’énergie électrique provenant du réseau principal (ex.
EDF) atteint tout d’abord 'onduleur UPS (Uninterrupted Power Supply). Ce dernier stocke une
grande quantité¢ d’énergie électrique dans des batteries, puis la restitue en cas de panne de
lalimentation principale. A la sortie de cet équipement, le courant alternatif obtenu doit étre
transformé et redressé afin d’alimenter les serveurs. C’est le r6le du PDU (Power Delivery Unit)
qui répartit la charge vers les différents racks. Selon Demetriou ef @/ [10], le rendement combiné de

ces deux éléments est de ’ordre de 81%.
Le systéme de refroidissement

L’activité continue des serveurs informatiques dégage une grande quantité de chaleur qu’il est
nécessaire d’évacuer. C’est pourquoi, un systeme de production d’air froid nommé « groupe froid »
(et repéré en bleu) est mis en place. Son role est de capter en permanence I’air chaud produit par
les équipements informatiques, de le conditionner a la température froide voulue, puis de le souffler
vers la salle. Ce dernier est généralement composé dune Pompe A Chaleur (PAC) dont le
condenseur est refroidi par une tour de refroidissement a eau. Du c6té évaporateur, un échangeur
air/cau situé dans une armoire de ventilaton nommée unité CRAH (Computer Room Air
Handling) refroidit I'air chaud capté dans la salle. L’'unité CRAH dispose d’un ventilateur propre
qui assure les débits d’air soufflé et repris. Finalement, des pompes de circulation (repérées par la

lettre P) font transiter I’eau dans les circuits primaire et secondaire du systeme.
Le Systéme de Distribution d’Air

Le Systéeme de Distribution d’Air (SDA), désigne la méthode employée pour acheminer air
froid produit par 'unité CRAH vers les serveurs informatiques, tout en extrayant ’air chaud rejeté
afin de le conditionner dans I'armoire. Dans la plupart des datacenters existants, les salles
informatiques sont des espaces ouverts, ou l'air s’écoule a haute vitesse, en adoptant un
comportement turbulent [6]. L’enjeu principal du systeme de distribution est donc de limiter les
mélanges entre lair froid destiné au refroidissement des serveurs, et I'air chaud qui doit étre évacué.
Ainsi, bien qu’il ne soit pas composé « d’éléments techniques », et donc qu’il n’absorbe pas
d’énergie, le SDA est d’une importance capitale pour le bon fonctionnement du centre de calcul.
A titre d’exemple, sur la Figure 3, le systeme de distribution est représenté par les fleches bleues et
rouges qui symbolisent les écoulements d’air dans la salle informatique. L’air froid est soufflé au
niveau du plancher proche des équipements IT, tandis que l'air chaud est capté au niveau du

plafond. Ce type de configuration est nommé Allée chaude/Allée froide.

21



1 Etat de P’art

Etude de la répartition des puissances absorbées

La présentation de Patterson ez 4/ [9], fournit des ordres de grandeurs concernant la répartition
des puissances en fonction des composants précédemment exposés. Ceux-ci sont représentés
graphiquement sur la Figure 4 suivante :
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Figure 4 : répartition « typique » des puissances électriques dans un datacenter [9]

En observant le graphe Figure 4, il apparait que seulement 49% de la puissance absorbée est
utilisée par les composants de la « charge utile » qui rassemblent les processeurs, les puces, les
disques durs, les mémoites ainsi que les unités Input/Output (I/O). Le reste de la puissance requise
est répartie entre les éléments qui participent a 'alimentation électrique de I'installation, et ceux qui
assurent son refroidissement. Il est également intéressant de noter que Patterson estime que la
partie « Production de froid » ne représente qu'environ 20% de Iénergie totale absorbée par le
centre de calcul [9]. Or dans ses travaux, Demetriou considére que cette proportion est comprise
entre 34% et 39% [10], tandis que Mackay avance un chiffre de 42% en se basant sur des données
relevées en 2007 [11]. Il semble donc que la répartition des puissances absorbées soit variable d’un

datacenter a l'autre, et dépende de la performance de l'infrastructure.

Chaque centre de calcul est différent, et caractérisé principalement par la puissance de ses
serveurs, la performance de son alimentation, la méthode employée pour son refroidissement et
son systeme de distribution d’air froid. Ainsi il est trés difficile de comparer a priori les
performances énergétiques de deux datacenters. C’est pourquoi en 2007 green grid, une association
qui regroupe plusieurs grands acteurs du domaine (Microsoft, AMD, Dell, Spraycool), [12]
introduit 'indice PUE (Power Usage Efficiency) défini par la relation suivante :

Puissance totale Datacenter
PUE = , (1.1)
Puissance totale serveurs

Le numérateur de la fraction ci dessus contient la puissance totale absorbée par 'infrastructure.
Celle-ci est définie comme la somme des puissances de chaque élément dans le centre de calcul :
serveurs informatiques, équipements du réseau électrique (PDU, UPS, éclairage) et groupe de

production d’air froid (PAC, ventilateurs, pompes de circulation).
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Le dénominateur du PUE représente la puissance « utile » absorbée par le centre de calcul. Elle
comporte la part de puissance distribuée au serveur IT, qui est utilisée pour faire fonctionner des
processus informatiques ou pour traiter des données. Elle contient également la puissance des
écrans, claviers, soutis, et « laptop » (ordinateurs portables) nécessaire au bon fonctionnement de

I'installation.

Selon ces auteurs, I'indice PUE permet aux ingénieurs et aux concepteurs de centres de calcul
d’obtenir une estimation chiffrée des performances d’un datacenter et ainsi de le comparer aux
centre existants [12]. Toutefois, il ne permet pas d’identifier les sources d’inefficacité (distribution,
refroidissement). On note par ailleurs que le PUE idéal d’une installation est de 1, ce qui signifie
que 100% de Iénergie consommée par I'infrastructure est affecté au fonctionnement des taches
informatiques. Dans ces conditions, il n’y a pas de refroidissement et 'alimentation électrique

présente un rendement de 1.

Depuis 2007, cet indice s’est tres largement répandu et est désormais adopté dans le monde
entier comme indicateur de référence en termes de performance énergétique [13]. En 2010, Salim
et al [14] présentent les résultats d’une étude menée sur 40 datacenters entre 2007 et 2008. Il apparait
que le PUE moyen des centres de calcul audités est de 2,19. Cela signifie que pour 1 kW « utile »,
absorbé par les serveurs informatiques, 1,9kW est dépensé en refroidissement et en distribution
d’énergie électrique. Ces observations indiquent donc des performances sensiblement inférieures a
celle de Patterson [9], mais néanmoins cohérentes. Quoi qu’il en soit ces chiffres mettent en avant
la trés faible efficacité énergétique de ces infrastructures et la nécessité d’optimiser leur

fonctionnement.

En observant le graphe de la Figure 4, et en considérant que les consommations de
I'alimentation PSU interne aux serveurs informatiques ne peuvent étre diminuées (a la charge des
fabricants de matériel informatique), la principale source d’inefficacité est due aux consommations
du groupe de production et de distribution d’air froid. C’est pourquoi en 2011, le comité TC 9.9 de
I’American Society of Heating Refrigerating and Air-conditioning Engineers (ASHRAE) publie un
ensemble de recommandations qui redéfinit les conditions limites de fonctionnement des serveurs
informatiques [15]. Ces prescriptions, ont pour principal objectif d’optimiser le fonctionnement
des groupes froids et de réduire significativement ses consommations. Ces « guidelines » font 'objet

du chapitre suivant.

1.3. Les « classes environnementales » selon PASHRAE

En 2004 lorsque le comité technique 9.9 (TC 9.9) a publié le premier document « Thermal
Guidelines for Data Processing Environment », lobjectif était de rassembler les fabricants
d’équipement IT afin de déterminer des « classes environnementales », dans lesquelles les serveurs
informatiques pourraient fonctionner sans risque. Ces classes ¢taient définies par des températures
d’air et des hygrométries minimales et maximales choisies en fonction de la criticité du serveur.
Leur objectif était de fournir des conditions de fonctionnement standard qui garantissaient de

bonnes performances (informatiques) et une disponibilité maximum.

De 2004 a 2011, les considérations énergétiques dans les centres de calcul ont pris une

importance majeure. Le PUE devient l'indicateur le plus populaire pour mesurer la performance
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énergétique des installations, et de plus en plus de systemes de production d’air froid utilisent des
économiseurs (systeme de free-cooling), a air ou a eau pour baisser leurs consommations. En 2008
et 2011, afin d’aider les concepteurs a réduire les consommations, le TC 9.9 revoit les classes

environnementales et les élargit. L’objectif est de maintenir un haut niveau de fiabilité, tout en

maximisant les économies d’énergie Ce sont ces classes que nous présentons dans ce document et

qui sont utilisées tout au long de I’étude. Elles sont détaillées dans le tableau ci-dessous, issu du
document de PASHRAE [15]:

Classe (2011) Application Type d’équipement Contrdle de Pambiance
Al Serveur d’entreprise, stockage de données fin
Serveur dédié, stockage de données .
A2 . ’ 8¢ ¢ > partiel
ordinateur personnel, station de travail
Datacenter Serveur dédié, stockage de données .
A3 . . . partiel
ordinateur personnel, station de travail
Serveur dédié, stockage de données .
A4 . ’ g€ ¢ > partiel
ordinateur personnel, station de travail
. Ordinateur personnel, station de travail, .
B Bureaux, maison . . minimum
Otrdinateur portable, Imprimante
Point de vente, Matériel de point de vente, controleur .
C . . L. Inexistant
Industrie, usine spécifique, PDA

Tableau 1: Classe environnementale des serveurs définie la le comité T'C9.9 de PASHRAE (2011)

Dans le Tableau 1, la classe Al caractérise le matériel le plus exigeant en termes de fiabilité.
Typiquement, elle correspond aux exigences du Tier 1 défini au chapitre précédent, et représente
les serveurs des grandes entreprises ou servant au stockage de données informatiques critiques.
L’environnement de fonctionnement des équipements de cette classe doit étre précisément
controlé (température et hygrométrie) afin d’assurer une sécurité maximale. Les équipements de
classe A2 a A4 fonctionnent dans des environnements partiellement controlés, allant des salles
informatiques d’entreprises aux zones de bureaux. La température et 'humidité dans ces espaces
doit étre grossiérement contr6lé (mini/maxi) de maniere a limiter au maximum les pannes. Cette
gamme de matériel correspond aux serveurs d’entreprise, aux stations de travail, aux ordinateurs
personnels, etc. Finalement, on remarque que les classes B et C ne concernent pas les datacenters
et définissent des environnements de fonctionnement pour du matériel électronique « basique »
utilisé par le grand public, ou dans des conditions « extrémes ». Elles ne sont donc pas détaillées

dans cette étude.

Selon les différentes classes environnementales définies ci-dessus, le document de TASHRAE
définit des enveloppes de fonctionnement a partir de températures et d’hygrométries minimales et
maximales autorisées. Pour une meilleure visibilité, celles-ci sont projetées sur le diagramme

psychrométrique de lair :
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Humidité absolue en kg/kg d'air sec [10E-3]

Température séche [°C]

Figure 5 : projection des enveloppes environnementales sur le diagramme psychrométrique [15]

Sur le diagramme ci-dessus, sont affichées les gammes de température et d’hygrométrie dans
lesquelles les différentes classes de matériel informatiques doivent fonctionner. On note que ces
caractéristiques limites doivent étre celles de 'air qui refroidit les composants électroniques, a
I'entrée des serveurs IT. En fonction de la performance du SDA utilisée, les propriétés de I'air froid
soufflé par les unités CRAH seront probablement différentes. D’autre part, notre étude porte sur
le refroidissement des datacenters, et notamment ceux de grande envergure avec un niveau de
sécurité élevé. On considére donc que 'ensemble des infrastructures étudiées par la suite possedent
des équipements informatiques qui appartiennent a la classe Al. De plus, en choisissant la gamme
de matériel la plus contraignante on s’assure que les résultats obtenus correspondront au « pire des
cas », et les solutions apportées pourront donc étre élargies aux autres classes. Les températures et

les taux d’hygrométrie autorisés pour Al sont récapitulés dans le Tableau 2 suivant :

Spécifications environnementales de I'équipement

§ Matériel en fonctionnement Matériel éteint

= N Temp rosée Altitude Variation | Température | Humidité | Temp rosée
(@) Temp séche Humidité . h . Sch lati .

C] umidité maximum maximum maximum séche relative maximum
m o
°C °C/h °C %HR °C
Enveloppe recommandée : s’applique a tout type de matériel

Al N

N N 5.5°C TR & 60%

a 18az27 HR et 15°C TR
A4

Enveloppe Autorisée

Al 15a32 20% a 80% 17 3050 5/20 5a45 8a80 27

Tableau 2 : Enveloppe environnementale recommandée et autorisée pour du matériel de classe Al [15]

Le Tableau 2 ci-dessus fait apparaitre deux types d’enveloppe, 'une est recommandée, la
seconde est autorisée (la premicre est également représentée sur la Figure 5). Selon la définition de
PASHRAE, la premiere enveloppe définit les limites entre lesquelles les équipements IT
fonctionnent de la manicre la plus fiable tout en maintenant des consommations d’énergie
raisonnables. Toutefois, cette enveloppe n’est pas obligatoire et il est possible de s’en écarter afin
de profiter au maximum des systemes « économiseur » a air ou a eau, dans la mesure ou les

équipements restent dans 'enveloppe autorisée.
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Cependant, le comité de PASHRAE met en garde contre la modification de I'environnement
de fonctionnement du matériel informatique, qui peut avoir de nombreux impacts. Ceux-ci sont

illustrés sur le graphique ci-dessous :

Puissance Serveur
VS Température

Performance Serveur
VS Température

Bruit (acoustique) du serveur
VS température

f Enveloppe de fonctionnement i
' du datacenter .‘I

Prix Serveur
VS Température

Fiabilité serveur
VS Température

Envellope environnementale
autorisée pour le Serveur

Corrosion du serveur
V8 humidite ambiante

Figure 6 : Influence de ’environnement sur le fonctionnement du datacenter [15]

Drapres la Figure 6, on observe que les équipements informatiques sont particulierement
sensibles a la température et a ’hygrométrie de Iair qui les refroidit. Dans les chapitres suivants,
nous détaillons tres sommairement chacun des impacts, afin de mieux comprendre I'intérét de fixer
des enveloppes environnementales. Toutefois, dans la mesure ou cette étude concerne
l'optimisation énergétique du datacenter, nous insisterons plus fortement sur la relation qui existe

entre la température de Iair et la puissance absorbée par les serveurs informatiques.

1.3.1. Niveau de bruit acoustique en fonction de la température

L’augmentation du bruit acoustique dans I'enceinte des datacenters en fonction de la
température, est le résultat de la variation de puissance des serveurs détaillée au chapitre précédent.
Plus la température de lair augmente, plus les ventilateurs des serveurs et des unités CRAH
accroissent leurs débits et le bruit qu’ils génerent. L’ASHRAE fournit donc un tableau qui estime

la variation de la puissance acoustique en fonction de la température :

Augmentation de la puissance acoustique en fonction de la température [dB]
25°C 30°C 35°C 40°C 45°C
0dB 4.7 dB 0.4 dB 8.4 dB 12.9 dB

Tableau 3 : Augmentation de la puissance acoustique en fonction de la température

On note que 'augmentation du bruit acoustique dans la salle des serveurs n’a pas d’impact sur
le comportement énergétique de I'infrastructure. Toutefois, lors de la conception, ce parametre doit

étre pris en compte dans la cadre de la protection des employés chargés de la maintenance.

1.3.2. Disponibilité/Fiabilité des setveurs en fonction de la température

D’apres le document de PASHRAE, la température de Iair soufflée posséde un impact sur le

taux de défaillance des serveurs informatiques. Selon le Tableau 3 et la Figure 7, fournis par le
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document [15], plus la température de Iair ambiant augmente, plus les serveurs risquent de générer
des erreurs. En fonction du systeme de refroidissement envisagé (avec ou sans economizer), il est

donc nécessaire de réaliser une étude du taux de défaillance annuel du datacenter :

Température | moyenne x | limite basse | Limite haute x
seche [°C] factor x-factor factor
15 0.72 0.72 0.72 2
— 18
17.5 0.87 0.8 0.95 § 16
20 1 0.88 1.14 E 1,4
22.5 113 0.96 1.31 g 12
=21
25 1.24 1.04 1.43 £ os
27.5 1.34 1.12 1.54 ® 06
el
30 1.42 1.19 1.63 504
= 0,2
32.5 1.48 1.27 1.69 0
35 1.55 1.35 1.74
37.5 1.61 1.43 1.78 Température d'air soufflée [°C]
40 1.66 1.51 1.81 Figure 7 : représentation graphique du taux de
425 1.71 1.59 1.83 défaillance x-factor
45 1.76 1.67 1.84

Tableau 4 : Taux de défaillance x-factor des

serveurs en fonction de la température de Pair

La Tableau 4 ci-dessus fournit les valeurs de I'indicateur x-factor introduit par PASHRAE [15]
qui traduit le taux de défaillance de I'infrastructure en prenant pour référence une température de
soufflage constante de 20°C (x-factor =1). Lors de lutilisation de systeme de free-cooling
(economizer) a air ou a eau, la température de I'air soufflée peut étre amenée a varier tout au long
de Pannée. Il est alors nécessaire d’établir un taux de défaillance moyen, afin de s’assurer du bon
fonctionnement du datacenter. Pour cela, il suffit de connaitre la répartition des températures d’air
soufflé sur une année complete et de se servir du Tableau 4. Sur la Figure 8 suivante, nous
présentons les résultats des estimations de PASHRAE concernant les taux de défaillance calculés

pour plusieurs villes dans le monde

L — Economizer a eau ou a air

6 35C-7x24x365

| N
== 30C -7 x 24 x 365 operation

1.4 F

W Class A2

Taux de défaillance [x-factor]

M Class A3
ki Class A4
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&
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Figure 8 : estimation du taux de défaillance dans des datacenters équipés
d’économiseurs a air ou a eau et répartis dans les grandes villes du monde
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En observant les résultats obtenus, il apparait que le niveau de fiabilité de I'installation est
essentiellement lié au climat de la zone dans lequel il est implanté. Ainsi en Europe, les niveaux x-
factor sont inférieurs ou égaux a 1, ce qui signifie que le taux de fiabilité est équivalent a celui d’un
centre de calcul alimenté par un air soufflé a 20°C. En revanche dans des lieux ou le climat est plus
chaud comme en Asie ou en Amérique centrale, les taux de défaillance sont nettement supérieurs.
Durant la conception d’'un datacenter, il est donc nécessaire d’étudier 'impact des systemes de
refroidissement et de déterminer le niveau de défaillance acceptable en fonction du classement de

I'infrastructure (Tier) et de la gamme d’équipement IT (classe environnementale).

1.3.3. Disponibilité/Fiabilité des serveurs fonction de ’humidité

Le chapitre précédent traite exclusivement de I'impact de la température sur le niveau de
fiabilité des serveurs informatiques. Toutefois la pollution par les particules et ’hygrométrie sont
également responsables des défaillances des équipements IT. Leurs effets néfastes sont résumés

dans les deux sections ci-dessous :
Impact d’un taux d’hygrométrie relative élevé

- La combinaison d’une température élevée et d’un fort taux d’humidité dégradent les
propriétés du matériau diélectrique qui compose la carte électronique. Dans certaines conditions,
les propriétés physiques de celui-ci sont modifiées, et il devient partiellement conducteur. En
conséquence, le signal électrique qui transite par les bus du circuit imprimé se détériore, entrainant
une perte d’'informations. Cet effet est d’autant plus fort que la fréquence du signal est élevée, ainsi

ce phénomene est amplifié dans les serveurs de haute puissance.

- Toujours au niveau de la carte électronique, une humidité élevée favorise apparition de
Filaments Anodiques Conducteurs. Ces ponts se créent grace a la présence d’imperfections dans la

carte et peuvent engendrer des courts circuits qui perturbent le fonctionnement du serveur

- La présence de particules dans la salle des serveurs est inévitable, méme si leur nombre peut
étre considérablement réduit grace a la mise en place de filtres. Or une hygrométrie relative
supérieure a 60% risque d’entrainer le phénomeéne nommé Hygroscoc Dust Failure (HDF) qui
désigne la tendance qu’ont certaines particules a se liquéfier, générant une fois de plus des ponts

conducteurs et des courts circuits, pouvant causer des pannes de serveur.

- Finalement, la présence d’éléments froids tels que des conduites d’eau de refroidissement non

isolées dans I’enceinte de la salle informatique, risque d’induire un phénomeéne de condensation.

D’une maniere générale, et pour les raisons précédemment énoncées, "ASHRAE recommande
de faire fonctionner le matériel informatique dans un environnement possédant une hygrométrie
relative inférieure ou égale a 65%. Toutefois, les enveloppes de fonctionnement autorisent les
concepteurs a dépasser cette valeur pour de courtes périodes, afin de profiter au maximum des

systemes de free-cooling.
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Impact d’un taux d’hygrométrie trop faible

Le principal risque d’un trop faible taux d’humidité concerne le phénoméne de décharge
électrostatique. La conductivité de I'air diminue et les charges électriques s’accumulent a la surface
des différents composants. Lorsque le potentiel électrique est trop important, une décharge

électrostatique peut apparaitre et risque d’endommager le matériel.

En observant les recommandations de PASHRAE, il apparait donc que ’humidité et la qualité
de Pair jouent un role important dans le taux de défaillance des composants informatiques.
Toutefois les gammes de fonctionnement autorisées sont larges, y compris pour du matériel de
classe Al. De plus, dans le cadre de cette these, nous étudions des centres de calcul refroidis par
des groupes froids équipés de systeme de free-cooling a eau. L air circule donc en circuit fermé, ce
qui réduit grandement le nombre de particules, ainsi que les variations d’hygrométrie. De plus en
considérant qu’il n’y aucune source d’humidité dans I'enceinte du datacenter, et que l'air possede
une hygrométrie absolue de I'ordre de 0,008 kg/kg d’air sec, il est possible de considérer que ’air
évolue entre la température minimale autorisée pour la classe Al (15°C) et la température maximale
(32°C) sans dépasser les niveaux d’hygrométrie maxi et mini autorisés par ASHRAE. En
conséquence, les simulations CFD (Computational Fluid Dynamics) et TRNSYS de cette étude ne
tiendront pas compte des taux d’hygrométrie dans la salle des serveurs. Par ailleurs, on note que

cette hypothese est adoptée dans toute la littérature disponible sur le sujet (ex. [6] [10] [7]).

1.3.4. Performance et cout des serveurs en fonction de la température

Chaque composant du serveur IT (processeur, Disque dur, mémoire) posséde ses propres
limites de fonctionnement en fonction de sa température. Afin de maximiser leurs performances,
la plupart des serveurs récents disposent d’un algorithme de contréle qui régule le débit d’air dans
I'équipement (Fan Speed Control Algorithm, FSCA) [16]. L’objectif de cette régulation est de
maintenir les composants en dessous de la température maximale autorisée afin de maximiser d’une
part la « performance informatique », d’autre part la puissance absorbée par I’équipement (chapitre
1.3.5). Toutefois, lorsque le datacenter opere dans les limites de température des enveloppes
autorisées (Figure 5), il existe un risque de surchauffe du matériel qui entraine une mise en sécurité
des composants et donc une réduction de la puissance informatique disponible. Lors de la
conception il est donc nécessaire de se renseigner sur le comportement thermique des équipements
IT mis en place et d’optimiser leur environnement en fonction des prescriptions du constructeur,

sous peine de dégrader leurs performances.

Afin de produire un matériel qui offre une bonne flexibilité en termes d’environnement
thermique, les constructeurs améliorent le design de leurs équipements I'T de maniere a concevoir
des serveurs de classe A3 ou A4. Cela se traduit par exemple par 'amélioration des caractéristiques
du diélectrique des cartes électroniques, l'optimisation des radiateurs des processeurs, ou
I'augmentation de la puissance des ventilateurs. Mais ces améliorations ont un cout et TASHRAE
estime que les modifications nécessaires pour faire passer un serveur informatique de la classe A2

vers la classe A4 entrainent une augmentation du cout de 5% a 15%.
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1.3.5. Puissance des serveurs en fonction de la température

Des études réalisées en collectant des données provenant de nombreux équipement ITs de
classe A2, ont montrés que 'augmentation de la température de lair froid qui alimente les serveurs,
engendre un accroissement de la puissance qu’ils absorbent [15]. Celui-ci est dG a une augmentation
combinée des besoins des processeurs, du ventilateur et de I'alimentation (PSU). Cette tendance

est schématisée sur la Figure 9 ci dessous :
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Figure 10 : Consommation d’un ventilateur en
Figure 9 : Consommations d’un microprocesseur fonction d’une rampe de température a Pentrée
en fonction de sa température [17] d’un serveur

Les processeurs des serveurs I'T sont les principaux responsables de ce phénomene. Lorsque
la température augmente, le phénomene de « leakage » (ou fuite de courant) di a une inefficacité
au niveau de la puce, s’accroit de fagon importante. Le composant demande alors plus d’énergie et
dissipe une plus grande quantité de chaleur dans lair. I’alimentation PSU du serveur augmente
alors la puissance pour répondre aux besoins. Finalement, les ventilateurs accélerent le débit d’air
afin de maintenir I’équipement en dessous de la température requise (Figure 10). Il en résulte une
augmentation de la puissance totale qui évolue de maniére non linéaire en fonction de la
température, comme I'indique la Figure 9. Selon FASHRAE, I’élévation de la température de Iair
de refroidissement de 15 a 35°C, peut générer une augmentation de la puissance absorbée par les

serveurs informatiques de 8% a 20%.

Ce risque est pris trés au sérieux par de nombreux spécialistes. Selon Patterson [9], et comme
I'indique la Figure 4, les processeurs absorbent la plus grande partie de I’énergie consommée par
les serveurs. Or selon [18], la consommation électrique et 'énergie thermique dégagées par ces
composants sont fonction de la température. Ce phénomene est di au courant de « leakage » ou
courant de fuite lié aux imperfections des puces. Fallah ez a/ [17], étudient ’évolution de la
consommation d’un microprocesseur en fonction de sa température de fonctionnement et la

représente Figure 11 :
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Figure 11 : Consommations d’un microprocesseur Figure 12 : Consommation d’un ventilateur en
en fonction de sa température [17] fonction d’une rampe de température a ’entrée

d’un serveur

D’apres la Figure 11, on peut remarquer que ’évolution de la puissance leakage n’est pas linéaire
et peut représenter jusqu’a 50% de la consommation totale du composant. De plus cette puissance
électrique absorbée est restituée sous forme de chaleur par effet Joule et tend a faire monter la
température des équipements IT. Afin de maintenir 'ensemble des composants d’un serveur en
deca d’une température limite, les serveurs récents de type « blade » sont souvent équipés de
ventilateurs controlés par un algorithme de régulation ou FSCA [18] [19] [15]. En réponse a une
augmentation de température, le régulateur augmente le débit du ventilateur pour maintenir le
composant a la température de consigne souhaité. La Figure 12 illustre ce fonctionnement en
représentant évolution de la puissance absorbée par un ventilateur (en rouge) en fonction d’une
rampe de température d’air en entrée d’un serveur (en mauve). Lorsque la température varie de
16°C a 24°C en entrée de Iéquipement IT, la température du processeur augmente
proportionnellement. Puis de 24°C a 35°C, celle-ci se maintient en dessous de 60°C grace a 'action
du régulateur qui augmente le débit d’air, induisant une tres forte augmentation de la puissance

absorbée par le ventilateur [13].

Ce phénomene est non négligeable, car si Paugmentation de la température ambiante permet
de réaliser des économies d’énergie sur la partie groupe froid, elle engendre également des pertes
sur la partie I'T. En 2009, deux grandes entreprises du domaine : APC (Schneider Electric) et Dell,
signent une étude expérimentale sur 'impact énergétique de 'augmentation de la température de
lair de refroidissement [19]. Dans leurs travaux, ils identifient trois comportements types de
serveurs informatiques, dont les réactions en fonction de la température de refroidissement sont

décrites dans les Figure 13 ci-dessous

31



1 Etat de l’art

Serveur "L" Serveur "S"
450 210

265
430

410 /

390 /
370 _/ 245

240

Puissance [W]

Puissance [W]
N
[4)]
(4]

306 18 21 24 27 29 32 35 16 182 24 27 29 32 35
Température [°C] Température [°C]
@) (b)
Serveur "X" (Vitesse constante) Serveur "composite”
204.0 3400
203.5 3300 /
- 3200
s 203.0 3
2 @
g 2025 §3100
8 2 3000
& 202.0 Z
2900
2015 ‘__‘___*,4/
2800
201.0
16 18 21 24 27 29 32 35 2700
Températurs [°C] 16 18 21 24 27 29 32 35
( ) Température [°C]
C
(CY)

Figure 13 : Evolution de la puissance des serveurs en fonction de la température

Le serveur de type « L » (Figure 13 (a)), correspond a un serveur de haute puissance
couramment utilisé dans les datacenter de Tier 1. Il présente, une réponse en puissance « lisse » et
continue en fonction de la température de I'air. Le serveur de Type « S », représente un équipement
IT plus classique avec un controleur FSCA moins sophistiqué. La puissance quil absorbe est
nettement inférieure et la réponse en fonction de la température est en « escalier ». Finalement le
serveur de type « X » est un appareil de faible puissance congu pour assurer de petites charges de
calcul. Il dispose d’un systeme de ventilation qui assure un débit constant et sa puissance ne varie

pratiquement pas en fonction de la température.

Afin de créer un rack représentatif, Moss ez 2/ [19] combinent les trois types de comportement
afin de créer la réponse en puissance d’un serveur « composite » (Figure 13 (d)). Arbitrairement,
celui-ci est composé a 50% d’un serveur de type « L », et a 25% d’équipements de type « S » et
« X » Le rack est ensuite mis en fonctionnement, et test¢ avec différents systemes de
refroidissement de manicre a déterminer I'impact des variations de température sur la
consommation d’énergie totale de linfrastructure. Sur la Figure 14 ci-dessous, Moss ef a/ [19]
présentent les résultats des évolutions de puissance pour un systeme utilisant un refroidissement a
eau (PAC) et une distribution d’air de type allée chaude/allée froide :
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Figure 14 : Evolution des puissances électriques absorbées en fonction de la température

La courbe bleue de la Figure 14 représente la variation de puissance de la partie « production
de froid », tandis que la courbe rouge trace le profil de puissance de I'installation. I’observation de
leurs évolutions met en avant un gain d’énergie lorsque l'air froid est soufflé a une température
comprise entre 17°C et 27°C. Dans cette « gamme » de fonctionnement, le Coefficient de
Performance (COP) de la PAC augmente avec la température, et les consommations chutent. Mais
a partir de 27°C, la puissance des serveurs s’accroit fortement, et bien que le COP de la PAC
poursuive son amélioration, la quantité de chaleur a évacuer augmente. Dans ces conditions, la
puissance requise par le groupe froid pour transférer la charge thermique remonte a nouveau, ainsi

que les besoins totaux de l'installation.

Cette expérience montre donc qu’il existe un lien entre la température de I'air soufflé vers les
serveurs informatiques et la consommation totale de Iinfrastructure. Selon PASHRAE, il est
possible d’augmenter la température de 'ambiance des serveurs jusqu’a 32°C (classe Al), afin de
maximiser les économies d’énergie en utilisant le plus possible les systemes de free-cooling [15].
Toutefois, cette solution doit étre examinée avec attention, car hausser la température de l'air de
refroidissement génére un impact non négligeable sur la puissance des serveurs informatiques, ce

qui pénalise, voire inverse les effets positif des économiseurs.

1.3.6. Conclusion partielles sur les recommandations de PASHRAE

Le document « environmental guidelines » émis par le comité TC 9.9 de PASHARE en 2011
[15] est d’une importance capitale pour les ingénieurs chargés de la conception des centres de calcul.
L¢largissement des classes et des enveloppes environnementales permet d’utiliser de maniere plus
efficace les systemes de free-cooling a eau ou a air (économiseur), tout en assurant une sécurité de
fonctionnement maitrisée. Toutefois, le comité met en garde contre les effets néfastes liés a
'utilisation des serveurs dans des conditions de température et d’hygrométrie élevées. Les
principales conséquences étant une réduction de la fiabilité des équipements, une augmentation du
cout d’achat initial, mais surtout une augmentation potentielle de la puissance électrique absorbée

par l'infrastructure.

Notre projet de recherche portant sur loptimisation énergétique des datacenters, nous
reviendrons plus en détail sur le dernier risque cité. En effet, la présence d’un algorithme de
controle qui module le débit d’air dans les serveurs afin de maintenir les composants en dessous
d’une température limite, implique plusieurs conséquences. D’une part, on assiste a une variation

de la puissance électrique du systeme (et donc de la consommation) en fonction de la température
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de Pair de refroidissement. D’autre part, le systeme engendre des variations de vitesse et de
température de I’air a la sortie du serveur ce qui impacte les écoulements et les transferts de chaleur
dans la salle informatique. Il est donc nécessaire de quantifier plus précisément Peffet de ces
« serveur régulés » a la fois sur le comportement énergétique de l'installation, mais également sur

Iefficacité du systeme de distribution d’air.

1.4. Conception du Systéme de Distribution d’Air

Dans les chapitres précédents, nous avons vu I'importance de fournir un environnement
thermique adapté aux serveurs informatiques. Une bonne maitrise de la température de l'air a
Ientrée des équipements I'T permet de s’assurer que le datacenter fonctionne avec une fiabilité
appropriée, et optimise au maximum ses besoins en énergie. Ce sont les groupes froids, composés
d’équipements de productions (de type PAC) et de ventilation (unité CRAH), qui se chargent
d’extraire I'air chaud des salles informatiques, de le climatiser a la température voulue afin de le
souffler vers les serveurs. Toutefois, si les systemes de régulation permettent d’obtenir un débit et
une température de soufflage maitrisé a la sortie d’une armoire CRAH, il est difficile de s’assurer
que cet air parviendra jusqu’aux serveurs en conservant les caractéristiques voulues. Ainsi, la
maitrise des températures d’air qui alimentent les serveurs est variable selon le systeme de
distribution d’air retenu. Dans ce chapitre, nous présentons brievement la plupart des solutions

existantes et tentons de déterminer leurs principaux avantages et inconvénients.

Les serveurs informatiques « classiques » (processeurs, mémoire, disque dut, etc.) disponibles
sur le marché possedent des dimensions standardisées dont l'unité est le U (1U=1,75 pouce soit
44,45 cm). Les serveurs classiques ont une hauteur de 1 ou 2 U pour une profondeur de 45U. Les
serveurs de type « blade » (haute densité), ont une hauteur de 7U mais hébergent plus d’une dizaine
d’équipements. Afin de faciliter leur stockage et leur refroidissement, les équipements I'T sont fixés
dans des armoires informatiques nommeées rack ou baies. Les photos ci-dessous présentent un rack

vide, un rack contenant des serveurs en fonctionnement, et plusieurs racks arrangés en allée :
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(www.ldlc.com) (www.virastar.fr) (www.informatique-materiel.com)

Figure 15 : photos de rack informatiques

La plupart du temps les serveurs I'T sont positionnés dans les baies de manicre a aspirer air
froid depuis la face avant du rack, et a souffler I'air chaud du c6té opposé. Les centres de calcul de
dimensions importantes contiennent plusieurs centaines de racks. Il est donc nécessaire de s’assurer
que Pair chaud rejeté par 'un des équipements n’alimente pas la baie voisine, ou que le débit d’air

froid produit par les unités CRAH soit équitablement réparti entre les racks. C’est le role du SDA,

34



1.4 Conception du Systeme de Distribution d’Air

qui organise le positionnement des armoires informatiques de maniere a optimiser les écoulements

et les transferts de chaleur dans la salle informatique

1.4.1. Les principales méthodes de rafraichissement

Lors du design d'un SDA, deux types de conception s’opposent. Dans la plupart des
datacenters existants, les baies informatiques sont placées dans de grandes zones ouvertes
nommées salles des serveurs. Lair froid y est soufflé par des unités CRAH disposées aux extrémités
de la salle, qui évacuent les calories vers les systemes de production de froid [10]. Mais avec
I'augmentation récente de la puissance des serveurs, de nouvelles techniques sont apparues tels que
le cloisonnement d’allées [10], les portes froides [0] ou le refroidissement par huile minérale

(www.grcooling.com).

Les SDA dans les espaces ouverts

La méthode la plus courante, consiste a disposer les baies informatiques dans des espaces
ouverts, en les arrangeant selon un principe d’allée chaude/allée froide. Dans ces conditions la face
avant des racks par laquelle I'air est aspiré est orientée vers l'allée froide, tandis que la face arricre

est orientée vers I'allée chaude, selon les schémas suivants :

Alige Allge Aliée
froide chaude froide
- - - > - - -
< - - > e - - -
- - = > @ - = -
- - = > - = -
Allée Allée Allée
froide chaude froide - - = = - - = g
- - - = - - - =
- - - 5> e - =» -
<= - = | Serveur |=» - - =» =
- - > + o« - = -
- - = - - - = -
“ | Rack = = | Rack =  * | Rack = = Rack hd
- - = > - - = >
Vue de c6té Vue de dessus

Figure 16 : arrangement des racks informatiques en allées chaudes/allées froides

A partir de cet arrangement de racks, il existe plusieurs méthodes pour souffler I'air froid vers
les allées froides et capter l'air chaud depuis les allées chaudes. Toutefois en 2009 Cho ez a/ [7]
publient une étude qui compare les performances de 'ensemble des systemes de distribution d’air

existant et préconise d’adopter la technique suivante :

« « Faux plafond « Grille d'aspiration «

= = s o =) =) = - -y =

dcd 1 - c-t-r Serveur |=» t - ..t.. - t
R

A\ N 4 - - = = 4 +« = Serveur |*

‘H" = l-t-b = = - - =

= \Grille de soufflage  mp Faux plancher >

Figure 17 : systéme faux plafond / faux plancher préconisé par Cho et al [7]
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Sur la Figure 17, les racks informatiques sont placés sur un faux plancher qui recouvre la totalité
de la salle informatique, tandis qu’un faux plafond est créé au sommet de la piece. L'unité CRAH
qui assure le traitement de 'air de I'installation est située dans une piece séparée. I air chaud est
aspiré dans les faux plafonds, conditionné par 'armoire de ventilation, et soufflé vers le faux
plancher. Des grilles de soufflage et d’aspiration positionnées respectivement dans les allées froides
et dans les allées chaudes permettent de diffuser localement l'air froid au pied des racks

informatiques, et de capter I'air chaud au sommet des allée chaudes.

Le principal avantage du systéme de distribution d’air par faux plafond / faux plancher, est
qu’il permet de souffler I'air froid et de capter l'air chaud au plus preés des racks informatiques.
Toutefois, bien que cette particularité permette de réduire considérablement les phénomenes de
by-pass d’air froid, ou de recirculation d’air chaud, elle ne permet pas de les supprimer totalement.
Les Figure 18 etFigure 19 réalisées par Salim ez 2/ [20] schématisent les écoulements d’air parasites

qui interviennent lors de la mise en place de ce systeme :

Air repris Air repris
A .recirculation —. -
| /7
- = - Air by-pass

. - CRAH  am il
I 1

R K]
e I

Il 4

LI m— s
T — Airsoufle - = =

Air soufflé = i B

Figure 18 : recirculation de I’air chaud Figure 19 : phénomene de by-pass

Dans la configuration exposé Figure 18, il est fréquent qu’une partie de I'air chaud provenant
de l'allée chaude et issue des serveurs, recircule dans lallée froide et se mélange a lair de
refroidissement Figure 18. Ce phénoméne nommé recirculation tend a augmenter la température
des serveurs ce qui dégrade fortement le fonctionnement de I'installation (chapitre 1.3). A I'inverse,
il arrive également que Dair issu des grilles de soufflage positionnées sur le faux plancher contourne
les serveurs et retourne vers 'unité CRAH via les conduits du faux plafond. Dans ces conditions,
I’énergie utilisée pour climatiser et acheminer cette quantité d’air (PAC + ventilateurs) n’est pas
valorisée, ce qui dégrade les performances de l'installation. Ce phénomene est nommé by-pass et

est schématisé sur la Figure 19.

Ces problématiques étant bien connues, des solutions ont été proposées afin d’améliorer le
systétme de distribution d’air par faux plancher / faux plafond. Ainsi en 2011, Cho et a/ [21]
proposent la mise en place de « partitions » au sommet des allées froides, destinées a canaliser le
flux d’air froid et a maximiser son utilisation. Les résultats obtenus montrent que le SDA modifié
autorise un meilleur contréle des températures des serveurs et une diminution de 'ampleur des
phénomenes parasites. Toutefois, un gradient de température maximum de l'ordre de 10°C peut
étre observé entre la température de lair soufflé par les unités CRAH et celle de Iair absorbé par

les serveurs informatiques.

L’impact de ces phénomenes sur les consommations énergétiques des centres de calcul peut

étre aisément apprécié. En effet, 'élargissement des enveloppes environnementales proposées par
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P’ASHRAE a pour but d’augmenter la température de lair soufflé par les groupes froids, de manicre
profiter au maximum des capacités des économiseurs. Or linefficacité du SDA force les
gestionnaires a baisser les températures de consigne des armoires CRAH afin de maintenir
I'ensemble des serveurs dans une gamme de température adéquate. Les systemes de free-cooling

deviennent moins performants et il en résulte un manque a gagner en termes d’économie d’énergie.
Les allées confinées et les systémes alternatifs

Dans ce paragraphe, nous présentons trois systemes alternatifs qui permettent de mieux
controler les températures d’air a entrée des serveurs informatiques. La premicre méthode est en
réalité une amélioration du systeme de faux plancher / faux plafond. Afin de supprimer totalement
les risques de by-pass et de recirculation, des fabricants tel que APC proposent « de confiner »

totalement les allées chaudes ou froides [22] :

ﬁ ﬁ Faux plafond ﬁ ﬁ Faux plafond # «
i - f - - f - " - 1 - 1
- - - - - - - - - - - - - -
i - - 1‘-» Serveur | = 1 - - 1‘-& - "-& Serveur |=s 1 - - i - - 1
- - - - - = = | Serveur - = bd - & = Serveur |
- - 1‘ - - “+ - 1‘ - - f - - - - i - -
=) Faux plancher - =) 3 m Fauxplancher = =)
Figure 20 : confinement d’allée froide Figure 21 : confinement d’allée chaude

Les schémas Figure 20 et Figure 21 ci-dessus présentent la mise en ceuvre du confinement
d’allée chaude ou froide. Grace a ces systemes, les écoulements d’air et les transferts d’énergie dans
la salle des serveurs sont enticrement maitrisés, les phénomenes parasites sont totalement
supprimés. Deés lors il est possible d’augmenter la température de soufflage des armoires de
ventilation jusqu’aux limites des enveloppes environnementales de TASHRAE. Toutefois, selon
Demetriou [10], les gains énergétiques peuvent ¢tre pénalisés par une augmentation de la
consommation des armoires de ventilation. En effet, afin d’éviter les phénomeénes de dépression,
il est indispensable que le débit de 'unité CRAH compense exactement la somme des débits des
serveurs. Or grice au systeme économiseur il peut étre préférable dans certaines conditions de
souffler un air a faible débit et a tres basse température, en profitant du mélange avec I’air chaud
extrait des serveurs, de manicre a optimiser a la fois les consommations de la PAC et celles des
ventilateurs (chapitre 7.9.1). De plus, selon P'expérience de Cap-Ingelec, et notre visite du centre de
calcul de PINRA a Bordeaux, il apparait que ce type d’installation peut engendrer des probléemes
de recirculation a lintérieur des racks informatiques, liés a des équilibrages de pression. En effet
dans certains cas, les serveurs informatiques positionnés au sommet de I'allée froide sont sur-
ventilés en raison de la forte pression créée par les ventilateurs de 'armoire. En revanche, les
serveurs fixés dans la partie basse ne parviennent pas a drainer la quantité d’air nécessaire a leurs
refroidissement a cause d’une tres faible pression statique due a de grandes vitesses d’air

ascendantes. La mise en place de tels systemes requicre donc des études approfondies.

Une seconde solution qui permet de traiter I'air « au plus pres des serveur », est le systeme de
« porte froide ». Il consiste a positionner un échangeur de chaleur air/eau directement a l'entrée,
ou a la sortie des racks informatiques. L’équipement peut étre actif, ou passif, c'est-a-dire utiliser
seulement les ventilateurs du serveur afin de forcer Iair chaud a travers I’échangeur de chaleur, ou

actif et posséder ses propres ventilateurs qui assistent ceux des équipements informatiques :
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Départ d'eau chaude
= = mpVETS la PAC

=

| =2 = =p _€changeur de chaleur air/eau
Serveur e

- = = -

- | = =

Arrivé d'eau froide
depuis la PAC

Figure 22 : schémas d’une porte froide passive en sortie de la baie informatique
gu p

Ce type de systeme de refroidissement présente 'avantage d’étre énergétiquement neutre pour
la salle informatique. En effet, I'air sortant de la porte froide détermine la température de celle
entrant dans le rack. Dans ces conditions, il n’est pas nécessaire d’arranger les baies en allée chaude
et froide. La neutralité de ce procédé est par ailleurs tres utile lors de Pextension d’une salle existante
car les racks ajoutés n’impactent pas (ou peu) le systeme de ventilation existant. C’est le cas
notamment du cluster Avakas appartenant au Mesocentre de Bordeaux qui a fortement augmenté
sa puissance de calcul en utilisant des racks avec porte froide. Cependant ce systéme est encore
faiblement répandu et peu d’études ont été réalisées. On note par ailleurs plusieurs inconvénients :
la présence de canalisation d’eau dans I'enceinte de la salle informatique pose des problémes de
sécurité ; les canalisations froides peuvent générer de la condensation si celles-ci sont mal isolées
[15] ; la longueur des circuits de distribution d’eau froide génere des pertes de charge qui risquent
d’augmenter les consommation des pompes de circulation ; finalement, la multiplication des
échangeurs air / eau et des ventilateurs risque de pénaliser les consommations liées au transport de

Pair.

Au travers de ces divers exemples, on constate donc que la conception des systemes de
distribution d’air dans les centres de calcul reste un probleme complexe majeur et non totalement
résolu. De nombreux chercheurs et ingénieurs travaillent au développement de procédés innovants,
et utilisent la simulation numérique afin de quantifier et d’améliorer les performances des systemes
existants. Pour clore ce paragraphe et illustrer la diversité des solutions possibles, les photos ci-
dessous présentent un systeme de refroidissement par immersion des équipements I'T dans un bain

d’huile minérale :

\ " Reduce data center build costs by up to 60%.

Figre 23 : systeme de refroidissement par bain d’huile minérale développé par Green Cooling Revolution
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1.4.2. Les indicateurs de performance

Depuis les années 2000, 'augmentation de la puissance des ordinateurs, et la démocratisation
des codes de calcul de mécanique des fluides numérique ont permis aux ingénieurs de simuler les
écoulements d’air et les transferts de chaleur qui interviennent dans les salles informatiques. Dans
un premier temps, ces modélisations ont servi a identifier visuellement la présence de phénomeénes
parasites en observant I'allure des champs de température a divers endroits de la salle des serveurs.
Toutefois, il était impossible de mesurer la performance d’un SDA, ou de quantifier 'impact d’une
amélioration. C’est pourquoi plusieurs indicateurs basés sur des bilans d’énergie sont apparus. Dans
les paragraphes suivants, nous détaillons les différents outils qui sont utilisés dans le cadre de ce

travail pour caractériser les SDA étudiés.
Le Supply Heat Index (SHI) et le Return Heat Index (RHI)

Ces deux indicateurs complémentaires ont été introduits trés tot par Sharma ez a/ [23] (2002),
et permettent d’estimer 'importance des phénomenes de by-pass et de recirculation. La Figure 24
ci-dessous modélise les transferts d’énergie entre les allées chaudes et froides du systéme de

distribution d’air, engendrés par les phénomenes parasites :

7
Figure 24 : transfert d’énergie allée chaude allée froide

La Figure 24 ci-dessus représente un serveur informatique positionné dans un rack et dissipant

une puissance thermique Q. Celle-ci peut étre définie par la relation :
Q= MITCpal-r(TIO —Ti) (1.2)

Les températures de I’air a Pentrée et a la sortie du serveur informatique sont respectivement
notées Ty et Tjp (Temperature I'T In, Temperature I'T Out), et M est le débit d’air généré par le

ventilateur du serveur

L’équipement est refroidi pas une armoire CRAH qui souffle un air froid a un débit Mcpay, et
a une température T¢o(Temperature CRAH Out). Finalement Pair chaud est extrait par une grille

située au faux plafond a la température T¢; (Temperature CRAH In).

Les phénomenes de by-pass et de recirculation générent un transfert d’énergie §Q entre les

allées chaudes et froides du systeme qui peut étre défini par 'équation :
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6Q = MITCpal-r(TII —Teco) (1.3)
A partir de ces puissances, Sharma ez a/ [23] définissent I'indicateur SHI par la relation suivante :

5Q Ty —Teo

SHI = =
Q+6Q Tip—Teo

(1.4

Le coefficient SHI caractérise donc le ratio de Iénergie transférée par le phénomene de
recirculation 6Q sur Iénergie totale transférée a I'allée chaude. L’indicateur varie de 0 a 1, et plus la
température de l'air a 'entrée du serveur Ty, est proche de la température de Iair froid soufflé T¢q,
plus le coefficient tend vers 0. Dans un datacenter, le SHI peut étre aussi bien calculé pour un
serveur que pour un rack, dans ce cas, on utilise la somme des écarts Tj; — T et Tjgp — Tgp. 11
permet principalement d’identifier rapidement la présence de recirculation et de localiser les zones
a risques. Si des améliorations sont apportées au SDA, il quantifie 'impact des mesures qui ont été

prises.

L’indicateur SHI sert donc a indiquer le niveau de sécurité des équipements. Plus il est faible,
plus les serveurs sont alimentés par un air a la température proche de T¢p, inversement, plus il est
élevé, plus les équipements I'T sont soumis aux phénomenes de recirculation et encourent des
risques de surchauffe. Toutefois, le SHI ne renseigne pas sur 'importance des phénomenes de
mélange entre I'air des allées, c’est pourquoi Sharma ef 2/ [23] introduisent le RHI. Selon ’hypothese
de conservation d’énergie, la puissance @ dissipée par le serveur est égale a celle évacuée par le

groupe froid. Il est donc possible d’écrire :
Q= MITCpair(TIO —Ty) = MCRAHCpair(TCI — Tco) (1.5)
De la méme maniere, Iénergie §Q transférée d’une aile a 'autre peut étre définie par :
6Q = MITCpal-T(TIO —Teo) — McranCp , (Tcr = Teo) (1.6)

Ainsi, il est possible de définir le coefficient RHI qui caractérise la quantité de mélange entre

Iair de I'allée froide et l'air de Iallée chaude par :

Q McgauCyp air (Ter — Teo)

RHI = =
Q +6Q MITCpal-r(TIO —T¢o)

(1.7)

RHI définit donc le ratio entre la quantité totale de chaleur extraite par le groupe froid, et

I’énergie totale transférée a I'allée chaude. En considérant que la puissance @ du rack est constante,
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une augmentation de la température Tj; implique une augmentation de Tjg. Or selon I’équation
(1.7), il en résulte une diminution du coefficient RHI, ce qui indique que plus le coefficient est bas,
plus le mélange entre l'air des allées chaudes et froides est important (by-pass/trecirculation).
L’objectif est donc d’obtenir un RHI le plus proche de 1.

Les indicateurs SHI et RHI permettent donc dune part d’identifier des phénomeénes de
recirculation d’air chaud, et la présence de risques potentiels pour linstallation, d’autre part de
quantifier le taux de mélange entre I'air des allées chaudes et froides, et donc le niveau d’efficacité
globale du SDA. Les deux coefficients sont treés utiles lorsqu’il s’agit de d’évaluer I'impact d’une
solution supposée améliorer la performance d’un SDA. II suffit alors de réaliser les calculs des
indicateurs avant et apres la modification du systeme. Toutefois, il n’existe pas dans la littérature
de valeurs de référence permettant d’affirmer que le datacenter opére en toute sécurité, ou possede
le niveau de performance énergétique souhaité. C’est pourquoi dans le chapitre suivant, nous

introduisons deux coefficients supplémentaires.
Le Rack Cooling Index (RCI) et le Return Temperature Index (RTT)

En 2005, Herrlin [24] propose un nouvel indicateur, le Rack Cooling Index, « congu pour mesurer
la capacité du systeme a maintenir les équipements dans les enveloppes thermiques prescrites par les fabricants ».
L’indice est séparé en deux coefficients : le RCI} o qui fournit une indication sur le risque de « sur-
refroidissement », et le RCIy; qui renseigne sur les menaces de surchauffe. La méthode se base sur
la connaissance des températures de l'air a entrée des serveurs informatiques, et sur les limites
minimales/maximales, et recommandées/autorisées, des enveloppes de fonctionnement (chapitre
1.3). A partir des résultats de la simulation numérique, il est possible de calculer les valeurs des
températures de lair a lentrée des équipements. De maniere a obtenir une représentation
graphique, ces données sont extraites, rangées par ordre croissant et tracées sur un graphe avec le

numéro de serveur en abscisse et la température en ordonnée :

Température [°C]

Zone de surchauffe

autorisée

Maximum autorisé 32T, a
Surchauffe ]

Maximum recommandé

Total surchauffe ——#——
Zone recommandée
- Total sur-refroidissement

20C
Zone de ]

Minimum recommandé

Sur-refroidissement sur-refroidissment

autorisée

15¢C

Enveloppe autorisée (classe 1)

Minimum autorisé

# numéro du serveur N

Figure 25 : projection des températures T; sur Penveloppe thermique Al

La Figure 25représente la projection des températures d’air a 'entrée de N serveurs IT, prédites
par la simulation numérique d’un systeme de distribution d’air. Elle permet d’apprécier
graphiquement le risque de surchauffe ou de sur-refroidissement li¢ au SDA, et d’appréhender la
répartition des serveurs dans 'enveloppe thermique (classe Al). Toutefois, de maniere a obtenir

un indicateur chiffré, Herrlin [24] propose de définir RCI} o et RCIy;, de la manicre suivante :
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Tin-—rec — T . ]
RCILO _ [1 . ZETmm rec TX)Tx<Tmm)—rec 100%
min-rec — {min—auto )N
(1.8)
T — Thax- ]
RCIHI = |1 = Zng max :e;)Tx>Tmax)_TeC 100%
max—auto max-rec)N

Dans les expressions ci-dessus, n est le nombre total de serveurs informatiques (ou de points
de mesure), Ty est la mesure de température au point X € [1,1], Tin—auto = 15°C, Tmin-rec =
20°C, Tiax—rec = 25°C, Thax—auto = 32°C (ces valeurs correspondent a enveloppe Al [15]).
Ces indicateurs calculent le ratio du nombre de serveurs en surchauffe ou en sur-refroidissement,
sur le nombre de surchauffes ou de sur-refroidissements maximum autorisés. Leurs valeurs varient
de 02 100%, 100% signifiant que tous les équipements fonctionnent dans la gamme de température
recommandée. Afin de quantifier le niveau de performance d’un systeme, Cho e a/ [21] proposent
les valeurs limites suivantes pour lindicateur RCly;, tout en considérant que les sur-

refroidissements sont d’une importance moindre :

Niveau RCIy,
idéal 100%
Bon 95%-100%

Acceptable 91%-95%

Mauvais <91%

Tableau 5 : Petformance RCIy; selon Cho et al [21]

11 est bon de noter que les niveaux de performance indiqués dans le Tableau 5, ne sont pas des
standards et sont définis pour étudier les performances du SDA d’un datacenter appartenant au
Tier 1 [21]. Les contraintes en terme de sécurité dans ces conditions sont maximales et les valeurs
de RCIy; imposées sont importantes. En effet, afin d’atteindre un RCIy; supérieur a 95%, la quasi-
totalité des serveurs doivent opérer dans la gamme de température recommandée. Or pour des
datacenters de moindre importance, il est possible de considérer que le RCIy; peut descendre en
dessous de 91%, tout en s’assurant que 100% des serveurs informatiques operent a une température

inférieure au maximum autorisé.

Les indicateurs RCI s’averent tres utiles lorsqu’il est nécessaire d’évaluer le niveau de sécurité
d’un centre de calcul. Toutefois, ils ne permettent pas d’obtenir des informations sur la
performance du SDA. C’est pourquoi, en 2007, Herrlin propose un indicateur supplémentaire

nommé Return Temperature Index RTI basé sur des températures d’air et défini par :

Ter — T, AT,
RT] = €L~ "co _ CRAH

= 1.9
TIO - TII ATEquipement ( )

Selon son auteur, le coefficient RTI peut s’interpréter comme la mesure de I'excés ou du déficit

d’air de refroidissement dans le systeme. En effet, en considérant ’hypothese de conservation
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d’énergie et I’équation 1.5, on remarque que RTI est le ratio entre le débit des serveurs m;r et le

débit du groupe froid Mcpay. Ainsi, il peut étre interprété de la maniere suivante :

Interprétation RTI
Objectif 100%
Recirculation >100%
By-pass <100%

Tableau 6 : Interprétation du RTI

Le coefficient RTI fournit donc a l'utilisateur un apercu global du degré de mélange entre air
des allées chaudes ou froides. Comme les indicateurs SHI et RHI, il peut se révéler tres utile
lorsqu’il s’agit de quantifier 'optimisation du fonctionnement d’un SDA. Toutefois, afin d’identifier
les recirculations, on préfere I'indicateur SHI, qui lorsqu’il est calculé pour chaque serveur, fournit

en plus la localisation du phénomeéne.

1.4.3. Conclusion partielle sur les systémes de distribution d’air

Un systeme de distribution d’air désigne la méthode employée afin d’alimenter les serveurs
informatiques en air froid. L’objectif principal du SDA est de s’assurer que les équipements IT
fonctionnent dans une gamme de température définie, celle-ci étant généralement fournie par
IPASHRAE et dépendant de la classe environnementale. La performance d'un SDA se mesure a la
fois par sa capacité a maintenir le niveau de fiabilité¢ du parc informatique, mais également par son

aptitude a réduire au maximum les phénomenes de by-pass et de recirculation.

Au cours des dernieres années, de nombreux types de systemes de distribution d’air ont vu le
jour. Le plus classique et le plus répandu est I'organisation des racks en allée froide/allée chaude
avec une circulation de l'air par faux plancher / faux plafond. Mais de plus en plus de nouveaux
systemes font leur apparition comme que le confinement d’allée, les portes froides, ou le
refroidissement liquide. Chacun de ces SDA possedent ses avantages et ses inconvénients et le

choix doit se faire en ayant étudié toutes les possibilités.

Mais il est difficile d’évaluer @ priori la performance d'un SDA. Pour se faire, les ingénieurs et
les chercheurs, utilisent la simulation numérique qui permet d’obtenir les champs de température
et les vitesses d’air dans la salle des serveurs. Grace a ces prédictions, il est alors possible de calculer
des indicateurs permettant de « chiffrer » les capacités des différents systemes. Ces coefficients sont

tres utiles lorsqu’il s’agit de valider un SDA, ou de quantifier son amélioration.

I’étude des champs de température et des écoulements d’air dans les salles informatiques est
primordiale lors de la conception d’un datacenter, et ce pour deux raisons. D’une part, les niveaux
de fiabilité de ces infrastructures étant tres élevés, il est nécessaire de s’assurer que I'ensemble des
équipements fonctionnent dans les gammes de températures appropriées. D’autre part, afin de
réaliser des économies d’énergie en s’aidant des économiseurs, la tendance actuelle est d’augmenter
la température de T'air soufflé par les armoires CRAH. Or ceci ne peut étre réalisé que si les
phénomenes de by-pass et de recirculation sont maitrisés et qu’ils ne « polluent » pas l'air de

refroidissement des équipements IT.

43



1 Etat de l’art

1.5. Les Equipements de production d’air froid

Les équipements informatiques des centres de calcul fonctionnent en permanence 24h/24h
7i/7j et 365j par an. Or la totalité de la puissance qu’ils absorbent afin d’assurer leurs fonctions
(calcul, stockage, transfert de données numériques), ou pour maintenir leurs composants en
sécurité (ventilation), est restituée dans la salle informatique sous forme de chaleur [16]. Les
datacenters sont donc équipés de « groupes froids » capables d’extraire "énergie produite pour la

rejeter dans 'environnement.

Les équipements de production d’air froid utilisés dans les centres de calcul, sont tres similaires
a ceux rencontrés dans les batiments de bureau. Le systéeme est généralement composé dune
pompe a chaleur qui alimente en eau froide des armoires de ventilation, tandis que I’énergie est
évacuée vers lair extérieur via une tour de refroidissement [11]. Toutefois, le niveau de sécurité
requis par les centres de calcul nécessite parfois une redondance des équipements afin d’éviter au
maximum le risque de panne et larrét des serveurs IT. Clest pourquoi, dans certaines

infrastructures, tous les composants sont présents en double ou en triple [25].

1.5.1. Equipement « classique »

Selon Mackay [11] et Demetriou [10], un systeme de refroidissement classique pour un centre

de calcul peut étre schématisé de la maniere suivante :

Air chaud repris . .
Air chaud rejeté dans

‘échangeur airleau I'environnement
Pompe
- a chaleur
e . L '! = \Tourderefroidissement
= = / circuit evaporateur circuit condenseur
—

[H-+=T N =1 o sl o

Ventilateur CRAH  pgmpe
Air froid soufflé de circulation

Pompe A Air ambiant
de circulation i

Eau de la cuve

{ I ------ alimentation électrique

Transformateur
Figure 26 : Schéma d’une installation avec un refroidissement par PAC

Ce type d’installation est briecvement décrit au chapitre 1.2.1, toutefois, il est nécessaire
d’apporter quelques précisions sur son fonctionnement. L’unité CRAH, composée d’un échangeur
air/eau et d’un ventilateur, est située dans la salle des serveurs. Elle a pour role de maintenir un
débit d’air froid constant a une température de consigne donnée. Ces caractéristiques sont définies
en fonction de la performance du SDA, et de manicre a assurer un environnement de
fonctionnement adapté a tous les équipements informatiques (chapitre 1.4). Cette armoire de
ventilation est alimentée en eau froide par le circuit évaporateur d’'une pompe a chaleur, qui
maintient un débit et une température constante dans cette boucle. Elle transfére les calories
extraites par 'armoire CRAH a la tour de refroidissement via le circuit condenseur. Finalement, la
tour de refroidissement pulvérise I’eau du circuit sur un matériau poreux, tout en for¢ant un flux
d’air extérieur a le traverser. Il en résulte un transfert d’énergie par évaporation, ce qui fait chuter

la température de I'eau.
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Ce systeme tres fiable est largement rependu dans la plupart des datacenters existants [10] [11]
[25]. Toutefois le fonctionnement permanent de la pompe a chaleur est responsable d’'une partie
importante des consommations d’énergie dans les centres de calcul [9]. Or dans certaines
conditions, les caractéristiques de I'environnement extérieur permettent de transférer la charge
thermique, sans l'aide de la PAC. Cest le role des économiseurs a air et a eau, que de profiter au

maximum des conditions climatiques, pour diminuer les consommations de la pompe a chaleur.

1.5.2. L’Economizer a air IASE

Dans certaines conditions de température et d’hygrométrie, il est possible de refroidir les
serveurs informatiques avec de l'air provenant du milieu extérieur. Toutefois cette technique fait
courir le risque d’introduire dans la salle des serveurs une quantité variable de particules et de
polluants, ce qui peut compromettre la fiabilité de l'installation [15]. Bien qu’il soit possible de
traiter l'air extérieur par une série de filtres, la perte de charge engendrée risque d’accroitre les
consommations des ventilateurs, et donc de dégrader les performances de I'économiseur [20].
Dunnaven propose alors un échangeur « Indirect », qui permet de transférer 'énergie des
équipements IT, tout en maintenant une séparation entre l'air extérieur et 'air de la salle des
serveurs. Le premier échangeur nommé Integrated Air Side Economizer (IASE) est schématisé sur

la Figure 27 ci-dessous

Air extérieur rejeté dans

Air extrait de l'allée I'environnement
chaude Echangeur a plaque
Filtres en option \
= \
c
1B
N

e L B Air extérieur prélevé pour
G— A
le refroidissement

Soufflage vers

les allées froides systéme de prérefroidissement Filtre en option

(en option) (en cas de pré-refroidissement)

Figure 27 : Schéma d’un Economizer IASE

L’économiseur IASE est composé de caissons métalliques, contenant deux grandes parties
sépatées par un échangeur a plaque air/air. L air servant au refroidissement de la salle des serveurs
circule dans la partie gauche, tandis que lair extérieur est canalisé dans la partie droite. Les deux
flux d’air ne se mélangent jamais ce qui élimine totalement le risque de contamination. Pour chacun
des deux circuits, air est entrainé par les ventilateurs ( Figure 27). Le flux d’air chaud issu des allées
chaudes traverse I’échangeur A, ou il transfére de Iénergie vers le flux d’air extérieur qui circule
dans le sens opposé. L air sain refroidi passe a travers un échangeur air/eau, alimenté par la pompe
a chaleur, qui finit d’abaisser sa température jusqu’a la consigne souhaitée. Finalement il est redirigé
vers les allées froides de la salle informatique. I est également possible d’augmenter I'efficacité du
systeme IASE en ajoutant un systeme de pré refroidissement adiabatique B. L’air extérieur passe
au travers d’un milieu poreux humide et diminue sa température en évaporant une partie de 'eau
qui s’y trouve. Sa température étant plus basse, la quantité d’énergie transférée dans I’échangeur a

plaque avec I'air du datacenter est plus importante.
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Ce systeme possede trois modes de fonctionnement. Durant les périodes froides, lorsque la
température de lair extérieur est suffisamment basse, I’échangeur a plaque permet de transférer la
totalité de I'énergie du datacenter vers I'air extérieur. Le systéme fonctionne donc en free-cooling
total (TFC) et la PAC est éteinte. Durant les périodes plus chaudes, 'échangeur ne permet de
transférer qu’une partie de la chaleur, ’échangeur HX air/eau transfére alors la quantité d’énergie
restante via la pompe a chaleur. Le systeme fonctionne alors en free-cooling partiel (PFC) et la
charge de la PAC est diminuée. Finalement on note que I'installation décrite ne possede pas de
systeme de by-pass d’air, elle n’est donc pas congue pour fonctionner en mode Normal ou la pompe
a chaleur extrait 100% de I’énergie. Il faut donc étre vigilant et ne pas installer cet économiseur
dans des climats ou la température de I'air extérieur risque d’étre supérieure a la température des

allées chaudes.

Selon Dunnaven [26] économiseur IASE possede de multiples avantages. La séparation des
flux d’air extérieur et intérieur empéche la pollution de pénétrer dans la salle informatique ce qui
réduit le nombre de filtres nécessaires. De plus cette technique élimine également les risques liés a
I’humidité. Contrairement au systeme Integrated Water-Side Economizer (IWSE economizer a eau,
chapitre 1.5.3) qui fonctionne avec une tour de refroidissement humide, la technologie IASE
permet de fonctionner de maniere seche en hiver et donc de réduire les consommations d’eau.
Finalement, 'ajout du systeme de pré-refroidissement permet de gagner de nombreuses heures de
fonctionnement en mode TFC grace a une maximisation des transferts dans I’échangeur a plaque.
Toutefois, 'économiseur IASE posséde aussi ses inconvénients. Le nombre de ventilateur assurant
un débit d’air trés important est doublé (coté datacenter + coté air extérieur), ce qui accroit
fortement les consommations. De plus I'ajout du pré-refroidissement impose la mise en place d’'un
filtre spécifique. Additionné a I’échangeur thermique, ces éléments augmentent considérablement
la perte de charge et donc la puissance requise par le ventilateur. Finalement étant donnés les débits
d’air nécessaires dans les centres de calcul, la taille du systeme IASE est supérieure a celle du
systeme IWSE. Ce type de conception n’est donc pas adapté a des travaux de rénovation ou
d’optimisation. C’est pourquoi lorsqu’il n’est pas possible de I'installer, il est recommandé d’étudier
I'intégration d’un systeme IWSE [27].

1.5.3. L’Economizer a eau IWSE

I’economiseur a eau également nommé Integrated Waterside Economizer (IWSE), repose sur
le méme principe que le systeme IASE. Cependant, contrairement au systeme a air, 'énergie de air
chaud extrait du centre de calcul n’est pas directement transférée a l'air extérieur. Le systeme IWSE,
utilise un échangeur a plaque eau/eau positionné entre les circuits évaporateur et condenseur pour
transférer une partie ou la totalité de ’énergie des serveurs vers la tour de refroidissement. C’est ce
dernier équipement qui se charge de dissiper les calories dans air extérieur. Le schéma ci-dessous
est proposé par Mackay [11], et utilise une tour de refroidissement séche. On peut toutefois noter
que Myer ez a/ [27] utilisent une tour de refroidissement a eau qui permet de transférer plus d’énergie

en période chaude, mais consomme une forte quantité d’eau :
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Figure 28 : Schéma du systéme de ’economizer IWSE

L’intégration d’un systeme de free-cooling a eau dans le groupe froid nécessite peu de
modification. Seul un échangeur a plaque eau/eau est placé entre les circuits évaporateur et
condenseur de linstallation. Ce dernier doit étre accompagné de deux « bras de by-pass » qui

permettent de court-circuiter I’échangeur lorsque le systeme fonctionne en mode Normal.

Dans un systeme de groupe froid classique (Figure 20), la tour de refroidissement fait varier
varie la vitesse de son ventilateur, et maintient une température basse et stable dans le condenseur
afin de maximiser le COP de la PAC [27]. Avec un systeme IWSE les ventilateurs de la tour
fonctionnent a la méme vitesse toute 'année. L’eau chaude issue de 'unité CRAH, circule dans
I’échangeur a plaque et transfére son énergie vers le circuit condenseur. Lorsque les conditions
climatiques extérieures sont adaptées, la température de I'eau dans la cuve de la tour est basse et la
totalité de la chaleur est transférée entre les deux circuits. Dans ces conditions, on patle de free-
cooling total, et la pompe a chaleur est éteinte. Lors des périodes de mi-saison, lorsque la tour ne
parvient pas a abaisser suffisamment la température de I'eau, les transferts d’énergie sont moindres
et la PAC doit étre allumée. Celle-ci ne transfére qu’une partie de la charge. Toutefois, comme le
remarque Myer [27], une pompe a chaleur faiblement chargée (50%) avec une température de
consigne de 18°C, consomme moins d’énergie que le méme équipement chargé a 100%, avec une
température de consigne de 15°C. Ce mode « assisté » du systeme IWSE est nommé free-cooling
partiel PFC. Finalement, durant les heures les plus chaudes de I'année, la température de ’eau dans
la cuve de la tour dépasse celle de I’eau sortant de 'armoire CRAH. Dans ces conditions, le transfert
de chaleur dans I’échangeur s’inverse et pénalise le systeme. Afin d’éviter ce phénomene, les bras
de by-pass condenseur et évaporateur (Figure 28) sont fermés et toute la charge thermique est

reportée sur la PAC. Ce mode de fonctionnement correspond au mode Normal.

La performance du systeme IWSE est donc tres dépendante du type de climat dans lequel est
installé le datacenter. Ainsi un climat tres humide pénalise les performances dune tour de
refroidissement a eau, tandis qu’une température d’air trop élevée augmente la température de 'eau

dans le circuit condenseur et pénalise les échanges thermiques. Avant de se prononcer pour le choix
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de ce systeme, il est donc nécessaire de réaliser une étude climatique du site de manicre a estimer
la performance de I’économiseur. Toutefois, ce systeme possede plusieurs avantages : 'economizer
IWSE ne fonctionne pas avec de lair extérieur, ce qui n’implique pas de risque de pollution. Ia
mise en place du systeme ne requiert que 'ajout d’un échangeur et de deux bras de by-pass, les
dimensions sont donc tres réduites et 'economizer peut aisément étre installé dans le cadre de

rénovation. Le retour sur investissement constaté est donc favorable [27].

1.5.4. Conclusion partielle sur les systémes de production d’air froid

Dans la plupart des datacenters de haute puissance, le systeme de production de froid est
composé d’une pompe a chaleur, alimentant une armoire de ventilation et rejetant ’énergie extraite
vers une tour de refroidissement [10] [11]. Lorsqu’il est couplé avec un systeme de distribution d’air
approprié, ce systeme tres fiable permet de maintenir linstallation en sécurité tout au long de
I'année. Toutefois, ce mode de fonctionnement implique une utilisation permanente de la pompe
a chaleur ce qui pénalise grandement les consommations d’énergie et lefficacité générale du
datacenter [9]. Depuis les années 2005 et I'intérét croissant porté aux consommations d’énergie, de
plus en plus de chercheurs et d’entreprises tentent de réduire la facture en utilisant au mieux les

conditions climatiques extérieures grace a des systemes de free-cooling.

Dans ce chapitre, sont présentés deux types d’economizer (a air et a eau) sélectionnés parmi
une grande variété de systemes disponibles [28], chacun présentant une série d’avantages et
d’inconvénients. Bien que leurs fonctionnements different, on comprend aisément I'incitation de
PASHRAE a augmenter les températures dans les centres de calcul [15]. En effet, plus la
température de lair extrait dans la salle des serveurs est élevé, plus le gradient de température avec
air extérieur est important. Le transfert d’énergie dans I’échangeur de chaleur des systemes est
donc maximisé et la pompe a chaleur peut étre éteinte durant de plus longues périodes au cours de

I'année, réalisant ainsi d’importantes économies d’énergie.

1.6. Thémes et orientations de cette recherche

Les chapitres précédents nous ont permis de mieux comprendre le fonctionnement et
l'organisation des centres de calcul, dont le réle est d’héberger des serveurs informatiques, en
assurant un haut niveau de fiabilité. Le projet de recherche défini avec entreprise Cap-Ingelec,
porte sur Poptimisation énergétique des datacenters. Toutefois apres cette revue de état de lart, il
apparait que la consommation des centres de calcul est indissociable de la sécurité de
fonctionnement des équipements I'T et de leur environnement thermique. La Figure 29, résume les

relations existantes entre les trois composantes de la chaine de refroidissement.
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Figure 29 : Relation entre les composantes de la chaine de refroidissement

C’est I'environnement thermique des serveurs qui définit le fonctionnement de I'ensemble de
la chaine de refroidissement. Les équipements doivent étre maintenus dans des gammes de
température et d’hygrométrie bien définies sous peine de dégrader leur fonctionnement [15]. C’est
donc le réle du systeme de distribution d’air de maintenir "ensemble des serveurs dans I'enveloppe
thermique appropriée. Toutefois, celui-ci présente généralement des inefficacités qui influencent la
température et le débit d’air froid que doit produire le « groupe froid ». Ces trois blocs sont donc

interdépendants, et la modification de 'un d’entre eux génére un impact sur les deux autres.

De nombreuses publications traitent de la partie « Systeme de distribution d’air ». De 2009 a
2011, Cho et al [21] [7] réalisent des simulations de différents SDA et comparent leurs
performances. Almolie ef a/ [6] simulent des racks informatiques refroidis par des portes froides et
étudient leurs impacts dans une salle informatique. Shrivastava ef a/ [8] simulent un datacenter de
grande envergure et comparent les résultats obtenus a des mesures expérimentales, estimant ainsi
le niveau de précision atteint par ces simulations. Toutefois, toutes ces études ne traitent pas de la
relation qui existe entre 'environnement thermique et le systéeme de distribution d’air. Or selon le
TC 9.9, la température des serveurs informatiques impacte la quantité d’énergie qu’ils absorbent et
le débit d’air de leur ventilateur, controlé par un FSCA. 1l est donc probable que ces modifications
entrainent un changement dans l'efficacité du SDA et, par extension, dans la consommation du

« groupe froid ».

La premicre partie du travail de cette these consiste donc a créer un modele de serveur qui
reproduit le comportement des équipements informatiques de derniere génération. Il doit pouvoir
s’'intégrer dans un code de mécanique des fluides et étre paramétrable afin de pouvoir simuler tout
type de matériel I'T. A partir de ce modele, des simulations pourront étre réalisées afin de quantifier
I'impact des modifications de I'enveloppe thermique sur le SDA et sur les consommations du

systeme.

Toutefois, de manicre a optimiser le fonctionnement de la chaine de refroidissement, il est
nécessaire d’avoir une vision globale « du serveur a la tour » de l'infrastructure. Les auteurs cités ci-
dessus ont montré qu’il était possible de réaliser des simulations de systeme de distribution d’air et
de les optimiser a 'aide de codes de CFD. Par ailleurs des chercheurs tels que Mackay et Monfet ez
al [25], utilisent un logiciel de calcul dynamique afin de simuler le comportement de groupes froids,

et d’optimiser leur consommation.
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La seconde partie de ce projet de recherche est consacrée a la conception d’'un modele
transversal, capable de simuler le comportement d’un datacenter, depuis le serveur informatique,
jusqu'a la tour de refroidissement. Il s’agit de trouver une méthode numérique permettant de
coupler les simulations d’écoulements d’air et de transferts de chaleur dans une salle informatique,
réalisée a l'aide de code CFD, au modcle de groupe froid simulée avec des logiciels de calcul
thermodynamique. Le modele numérique de la chaine de refroidissement obtenu doit permettre de
tester I'impact de la modification de 'une de ses trois composantes. Il pourra également étre utilisé
pour concevoir de nouvelles méthodes de régulation, permettant une optimisation dynamique de
I'enveloppe thermique. En fonction des conditions extérieures, le systeme ajustera la température
des serveurs, de maniére a optimiser les consommations d’énergie, tout en maintenant le niveau de

sécurité requis.
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En résumé et conclusion

L’étude de P’état de Part permet de mieux comprendre les enjeux énergétiques liés au
fonctionnement des centres de calcul. Depuis le début des années 2000, la consommation
d’énergie mondiale devient un probleme majeur et ’accés aux ressources est de plus en
plus limité. Or parallelement, P’explosion des performances des équipements
informatiques et leur démocratisation, poussent les grandes sociétés de service a construire
des infrastructures capables de garantir un accés permanent et rapide aux données

informatiques de leurs clients : ce sont les datacenters.

De nombreuses recherches ont été menées par les industriels et les chercheurs avec
pour objectif, d’étudier le comportement de ces centres de calcul. Les résultats obtenus
ont mis en évidence les relations trés fortes qui existent entre le niveau de fiabilité des

installations et leurs performances énergétiques.

Grice a la simulation numérique, il est possible de prédire le fonctionnement des
datacenters a plusieurs niveaux. Des simulations de type CFD permettent d’estimer les
champs de température dans les salles informatiques, tandis que des mode¢les dynamiques
estiment les consommations des systémes de refroidissement. Au cours de ces derni¢res
années, ces outils de simulation numérique ont permis de développer des systemes de plus
en plus performants, garantissant une fiabilité élevée tout en optimisant les besoins en

énergie.

Toutefois, ’analyse de la bibliographie récente sur le sujet, a2 mis en évidence plusieurs

points qui méritent d’étre étudiés avec attention :

e Le comportement des serveurs de nouvelle génération varie en fonction de
Penvironnement thermique auquel ils sont exposés. Pour des raisons de
fiabilité, et de consommation énergétique, il est nécessaire de modéliser leur

fonctionnement.

e Du serveur informatique a la tour, tous les éléments de la chaine de
refroidissement interagissent ensemble. La modification d’un composant
influence donc le fonctionnement général du systéme. De maniére a obtenir une
vision globale du datacenter, nous proposons de développer un modeéle
« transversal » capable de simuler 'infrastructure d’un datacenter type dans son

ensemble.
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2.0Outil numérique pour la simulation des salles
informatiques

Introduction

Ce chapitre aborde la modélisation mathématique et numérique des salles
informatiques des Datacenter. Ce sont des zones de grandes dimensions, hébergeant une
quantité¢ importante d’équipements informatiques, dont la puissance peut dépasser
plusieurs centaines de kiloWatt [21] et produisant ainsi une grande quantité de chaleur
qu’il est nécessaire d’évacuer. La dissipation d’énergie dans la picéce, entraine des
phénoménes de convection naturelle, accompagnés d’écoulement forcés provoqués par les

ventilateurs.

Dans la premiére partie du Chapitre 2, les modéles mathématiques retenus pour
réaliser les simulations sont exposés. Les méthodes de discrétisation temporelles et
spatiales (méthode des volumes finis) sont décrites. Finalement nous proposons une
méthode itérative pour traiter le couplage vitesse/pression qui intervient dans les

équations de Navier-Stokes.

La seconde partie du chapitre 2 présente une simulation « test » d’un serveur en
fonctionnement dans une salle. Les résultats obtenus permettent de mieux caractériser la
nature des transferts de chaleur. A partir de ceux-ci, et afin de vérifier la performance des
modéles numériques, un cas de validation adapté est proposé : « L’étude d’une convection
turbulente mixte dans une cavité ». En comparant les résultats expérimentaux de Mergui
et al [29] avec les résultats numériques fournis par Thétis, cette étude permet de

caractériser la précision des modéles.

53



2 Outil numérique pour la simulation des salles informatiques

2.1. Modéle mathématique et équations

Les serveurs informatiques, hébergés dans des salles aux dimensions souvent importantes [7],
dissipent de grandes quantités d’énergie lors de leur fonctionnement. Des ventilateurs internes
refroidissent les composants en créant un courant d’air au travers des racks et en évacuant la chaleur
dans 'air ambiant. Un refroidissement permanent par air frais est donc nécessaire pour assurer une
bonne sécurité de fonctionnement. Munis de ventilateurs, des unités de soufflage de type CRAH
extraient I'air chaud depuis la salle, la reconditionnent, a 'aide d’échangeurs de chaleur et restitue
un air a basse température. D’autre part, dans certaines conceptions de type free-cooling a air, les
conditions d’hygrométrie peuvent créer de la condensation, ou de I’évaporation sur les parois du
serveur, et la qualité de I'air influence la quantité de poussiere (particules solides en suspension) qui

risque d’encrasser les équipements.

Tous ces phénomenes sont couplés, mais n’ont pas le méme degré d'importance sur Pefficacité
énergétique. Nous avons ainsi décidé de ne pas tenir compte de la présence de poussicre, ni de
I’évolution du taux d’humidité. Le travail s’est focalisé sur les écoulements d’air dans la salle serveur

et et sur les échanges de chaleur associés.

Dans le cadre de la modélisation, les mouvements d’air seront décrits par les équations de
Navier-Stokes incompressibles et les transferts de chaleur par 'équation de I’énergie. D’autre part,
compte tenu des grands volumes d’air froid nécessaires au bon fonctionnement du systéme, les
vitesses d’air au niveau des grilles de ventilation sont importantes (de ordre de 0.5 m/s a 1m/s
[30]). En tenant compte des dimensions du domaine, le nombre de Reynolds calculé dans la salle
des serveurs est élevé. Ainsi Almolie ¢/ al. [6] estime Re =~ 105, tandis que dans nos précédent
travaux [30], ce nombre sans dimension était de I'ordre de Re = 10%. D’aprés ces résultats, le
régime de I’écoulement sera turbulent et un modele décrivant les effets de ce phénomeéne sur les

mouvements d’air et sur les transferts d’énergie doit étre intégré.

Les centres de calcul présentent des géométries rendus complexes par la présence de nombreux
obstacles (cloisons, Rack informatique). Leur modélisation sera intégrée dans le code afin de tenir

compte des perturbations qu’ils provoquent sur I’écoulement.

2.1.1. Equation du mouvement

L’air est supposé newtonien incompressible, sa masse volumique est fonction de la

température. Les équations de conservation de la masse et de la quantité de mouvement s’écrivent :

V-u=20 2.1)

ou
p(a+|7-u®u>=pg—l7p+l7-(2u5)—%u (2.2)

. . . a . .
Dans les équations (2.1) et (2.2) u est la vitesse du fluide. Le terme a—? de I’équation (2.2) définit

Paccélération, tandis que V- u @ u représente le terme d’advection de quantité de mouvement.
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Les termes du second membre de I’équation (2.2) représentent la somme des forces appliquées au
fluide. Le premier terme pg est Paction de la gravité. e second terme est le gradient de pression

—Vp et le troisieme V - (2pS) représente les contraintes de viscosité avec S le tenseur des taux de
, . L~ . 1fou  oul . . . u
déformation définit par S = s\oz T3, ) Finalement le terme dit de Darcy Brinkman o U est

ajouté afin de prendre en compte les obstacles solides. Le parametre k représente la perméabilité.
Typiquement, une perméabilité élevée (par exemple k = 10%°m?) correspond a un milieu fluide,
et annule le terme %u, alors qu’une trés faible valeur (k = 10729m?) pénalise la vitesse a une valeur

proche de 0. Cela correspond alors a un milieu a vitesse nulle, non perméable. La structure solide

des racks, des serveurs et des cloisons est ainsi modélisée.

2.1.2. Equation de Pénergie

La chaleur est transférée principalement par deux modes : la conduction dans les structures
solides, et surtout, la convection engendrée par les ventilateurs des unités de climatisation dans la
salle. Celle-ci étant de grandes dimensions, la compétition entre les effets de convection naturelle
et de convection forcée n’est pas négligeable et doit étre prise en compte. On obtient ainsi un

régime de convection mixte. I.’équation de I’énergie écrite en température est ainsi utilisée :

T
oC, (E + - VT) = V.(AVT) + P, (2.3)

Similairement a ’équation (2.2) le terme U * VT représente I’advection de la chaleur par le fluide.
Le terme source Py est ajouté pour simuler localement la dissipation volumique d’énergie des

serveurs, en pénalisant la chaleur.

2.1.3. Modélisation de la turbulence

Bien qu’il soit difficile de donner une définition précise de la turbulence, nous pouvons citer

ici la proposition de Chassaing [31] :

« La turbulence est un mode naturel d’éconlement d’un fluide visquenx on des mécanismes internes d’échange
d’énergie assurent la création et le maintien de toute une hirarchie de monvements chaotiques répartis continsiment

sur une large gamme d'échelle macroscopique »

Un indicateur bien connu nous permet de déterminer le régime de I'écoulement : le nombre de

Reynolds. Il caractérise le rapport entre les forces d’inertie et les forces visqueuses et est défini par :
y q

L
Re = VeLe 2.4
v

Avec V; la vitesse caractéristique du fluide, L la longueur caractéristique du domaine et v la

viscosité cinématique. Ce nombre permet de caractériser le régime d’écoulement. Selon sa valeur
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et des valeurs critiques (souvent fonction de la géométrie), un écoulement isotherme pourra

adopter un régime laminaire ou un régime turbulent.

Dans le cas des Datacenters le nombre de Reynolds est de lordre de 10° [30] [6]. Le régime
d’écoulement est donc turbulent dans Pensemble de la salle des serveurs et un modéle est nécessaire
pour prendre en compte les échanges d’énergie qui s’operent entre les différentes structures de
I’écoulement et modifient sont comportement ainsi que les transferts de chaleur. Dans le domaine

de la simulation numérique, trois approches principales se distinguent :
La méthode de résolution directe (DNS Direct Numerical Simulation)

L’essence de cette méthode est de résoudre les équations de Navier Stokes sur un domaine
discrétisé de maniere a capter toutes les échelles de ’écoulement. La taille des mailles et leur nombre
doivent donc étre suffisants pour pouvoir simuler le comportement des grandes structures qui

régissent I’écoulement, mais également des plus petits tourbillons qui dissipent I’énergie.

Or selon Archambeau [32] et d’aprés les travaux de Kolmogorov, I’étendue du spectre des

échelles est de Pordre de Re3/*

3/4

. Ainsi, lors d’une résolution en 3 dimensions, chaque axe devrait

9/4

posséder Re>/™ mailles, le domaine entier devrait disposer de Re”/*mailles.

Dans le cas de la simulation de datacenters et selon les travaux d’Almolie [6] et les notres [30],
Re est de ordre de 10°. Le domaine serait donc discrétisé en 10" mailles. Or compte tenu des

moyens de calcul actuels, ce type de solution n’est pas envisageable
La méthode statistique RANS (Reynolds Average Navier Stokes)

C’est une approche statistique ou 'on considére que les fonctions du champ de I’écoulement
(vitesse, pression, température) peuvent se décomposer en la somme d’une partie moyenne et d'une
partie fluctuante aléatoire. Ainsi tout champ @ peut s’écrire @ = (@) + @' ou (@) est le champ
moyen et @' une grandeur fluctuante aléatoire tel que (@') = 0. L’équation sous forme RANS de
Navier Stokes s’obtient en remplagant les variables de vitesse et de pression par la somme d’une
composante moyenne et d’une composante aléatoire. Cette opération fait apparaitre le tenseur de

contrainte de Reynolds pu’ @ u’ qui caractérise ’action de la turbulence sur écoulement.

Plusieurs méthodes existent pour modéliser ce terme, la plus utilisé étant surement la méthode
k—€. Elle consiste a assimiler les contraintes de Reynolds 2 une viscosité turbulente y; et a les

exprimer en fonction de I’énergie cinétique turbulente k et de son taux de dissipation €.

Dans la littérature, ce modele de turbulence est le plus utilisé [7] [10] [8] [6] pour la simulation
de datacenters. Cependant dans le cadre de ce projet, un nouveau modele de serveur intégrant un
systeme de régulation du débit d’air est créé. Un controleur PID (Proportionnel Intégral Dérive)
est inséré dans le code de calcul et fait varier 1a vitesse de ’air a travers le serveur en fonction de la
température relevé a chaque itération. Le régulateur, programmé pour cette fonction se base sur
des valeurs de température instantanée. Or il ne pourra pas fonctionner correctement en relevant

la composante moyenne (T) du champ T. Cela limite ainsi la possibilité d’utilisation de cette
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méthode de turbulence, pour des raisons d’incompatibilité avec les autres outils développés dans

ce projet.
La méthode de simulation des grandes échelles LES (Large Eddy Simulation)

La méthode LES peut étre considérée comme une alternative a la méthode DNS. Seules les
grandes structures énergétiques responsables des caractéristiques de I’écoulement sont simulées.
Les petites structures sont isolées a l'aide d’un filtre passe bas et modélisées sous forme de
contraintes dans I’équation de Navier-Stokes. Cette méthode permet d’obtenir une valeur
instantanée des champs de vitesse, de pression et de température tout en tenant compte des effets

turbulents et en gardant un maillage de taille raisonnable.

C’est cette derniere méthode qui est retenue dans le cadre de notre projet. Son faible cout de
calcul, sa modélisation des contraintes turbulentes et sa capacité a fournir un résultat instantanée

en font le modele le plus adapté a la simulation d’une régulation de type PID.

La méthode LES applique un filtre passe bas aux équations de Navier Stokes et a I’équation de
la chaleur. Ce dernier, permet de séparer les grandes structures de I’écoulement qui sont calculées,

et les tourbillons de petites tailles qui sont modélisés sous la forme de contraintes visqueuse.

2.1.4. Filtrage des équations de Navier-Stokes et de I’énergie

Le filtrage d’une variable f(x,t) est obtenu par application d’un produit convolution entre
cette derniere et un filtre G(x, t) ([33], [34]) :

fx,t) = f_ j_ f,t")G(x —y, t —t)dydt (2.5)

Les longueurs de coupure en espace et en temps de la fonction G (¥, t) sont respectivement A

et T. O A est définit localement et conditionné par la taille de la maille :

A= (AxAyAz)% (2.0)

Avec Ax, Ay et Az les dimension de la maille dans les directions respectives X, ¥ et Z. T est
définie globalement et est fonction du pas de temps sélectionné pour le calcul. La partie non résolue
de la fonction f(x, t) représentant les échelles de taille inférieure a la maille est noté f'(x, t) défini

tel que :

f,(xr t) = f(x; t) - f(x' t) (27)
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Les simulations réalisées dans le cadre de cette étude sont calculées a ’aide du code Thétis et

les domaines seront discrétisés selon la méthode des volumes finis. Le filtrage sera donc réalisé en

fonction de la taille de la maille A et est défini par la relation suivante [33] [35] [34]:

1/Asix <A/2
G(x) = 2.8)

0 sinon

Le filtre G (x) appliqué aux équations de Navier-Stokes produit les équations de conservation

de masse et de mouvement suivantes :

V-i=0 2.9)

ou _
p(E+V-ﬂ®ﬂ)=pg—Vﬁ+V-(2yS—Tij)—%ﬁ (2.10)

De méme ’équation de I’énergie filtrée s’écrit :

oT _ _
pCy <E + - VT) =V-(AVT — 1) 2.11)

Les variables de vitesse U, de pression p et de température T sont filtrées. Suite a cette
opération, deux nouveaux termes dit de sous maille apparaissent : 7;; pour I'équation de

conservation de mouvement filtrée (2.10) définit par :

T = Wl — U, (2.12)

et [l pour I'équation de I’énergie filtrée (2.11) définie par :

My = 0T —u,T (2.13)

2.1.5. Modélisation des échelles sous-maille

Les deux termes 7;; et Iljp caractérisent P'action des petites échelles non résolues de la
turbulence, sur I’écoulement principal et sur les transferts thermiques. Ils doivent étre modélisés
afin de fournir aux échelles résolues, les informations provenant des plus petites structures sous
maille. Dans le cadre de ce projet, nous adopterons une modélisation de type « fonctionnelle ». On
considere que les petites échelles sont en équilibre et dissipent completement et instantanément

I’énergie recue des grandes échelles. La cascade d’énergie jusqu’aux petites structures est considérée
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comme analogue au mécanisme moléculaire représenté par le terme de viscosité dans I’équation
2.9. Le mod¢le mathématique sera donc similaire a celui de la diffusion moléculaire dans lequel la
viscosité U est complétée par une viscosité turbulente p,. La partie déviatorique du tenseur de

contrainte T;j peut donc s’écrire de la manicre suivante :

1 _
Tlpj = Tij - gTT'(Tij) = —2,utS (214)

5 1, _ , . . .
Avec § = 3 (Vi + VT) le tenseur des taux de déformation. La partie isostatique du tenseur
de contrainte est assimilable a une pression et est naturellement introduit tel que p =p +
1 L . . R s : .
ETT‘(TL- ;). La viscosité turbulente f; doit maintenant étre modélisée en fonction des variables

résolues.
La méthode de Smagorinsky

D’apres ce modeéle particulier LES, la viscosité turbulente s’approxime par I’équation :
Ve = (Co.0)?|S] (2.15)

Avec |S| = (Z.S_'i j.S_'i j) et Cg o la constante de Smagorinsky, dont la valeur varie entre 0.18 et
0.23 en cas de turbulence homogene et isotrope [33]. Selon Lilly [36], en considérant la turbulence

isotrope et un nombre de Reynolds infini, cette constante est déterminée par la relation :

3

1/3Ce\*
:_(_k) ~ 0,173 2.16)
T\ 2

s,00

Avec Cy la constante de Kolmogorov. L'inconvénient majeur de ce modele est qu’il fait
apparaitre une viscosité turbulente des lors que le champ de vitesse calculé varie au cours du temps.
Cette méthode génére donc des phénomenes parasites tels que des re-laminarisations de
I’écoulement dans des zones bien résolues du domaine. Par ailleurs, en zone proche des parois ou
les contraintes de cisaillement sont importantes, une viscosité turbulente importante est introduite

et perturbe la couche limite [37].
La méthode Turbulent Kinetic Energy (TKE)

Cette méthode consiste a relier 'énergie cinétique de sous maille a la viscosité turbulente. Ainsi
en 'absence d’échelle de sous maille dans les zones bien résolues, la viscosité turbulente s’annule.
Pour estimer I’énergie cinétique de sous maille qgp, il est fait ’hypothese de similarité d’échelle qui
stipule la correspondance structurelle statistique entre les plus grandes échelles de sous maille et les

plus petites échelles résolues. Un filtre explicite est appliqué aux échelles résolues tel que :
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,\
|
~
Il
<l
|
<l

2.17)

La longueur de coupure est A> A. La vitesse filtrée représente la partie « haute fréquence » des

échelles résolues et I’énergie cinétique de sous maille s’écrit :

1
Asm = E (l_l,)’(ﬁ)’ (2.18)
Finalement la viscosité turbulente s’exprime :

— 1
Ve = CrgpA(qGsm)? (219)

La constante Crgp est généralement prise égale a 0.2
La méthode des échelles mixtes

Cette méthode des échelles mixtes est appliquée en réalisant une moyenne géométrique

pondérée des viscosités turbulentes précédemment détaillée. Ainsi V¢ est exprimé par la relation :

Ve = Ve “Verkey ©
2.20)
— — 1-«a
ve = Cy A (ISDY2[(gsm) ]

Avec:

Cu = (Cs,oo)za(CTKE)l_a (2.21)

Le nouveau parameétre @ qui varie entre 0 et 1 permet de modifier 'influence de chaque modele.
Pour a = 0 on retrouve le modele TKE, pour @ = 1 on obtient le modele de Smagorinsky. Dans
notre cas @ = 0,5. Dans ces conditions et avec Cs o = 0,173 et Crgg = 0,2 la constante du

modele mixte Cy est égale a 0,077.
Modélisation de la diffusivité de sous-maille

La simulation d’un écoulement anisotherme avec une méthode LES introduit un terme de
diffusivité de sous maille. Afin de modéliser ce terme, la méthode a « nombre de Prandtl sous-

maille imposé » est utilisée, et la diffusivité sous-maille est calculé a partir de la viscosité turbulente.
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Ainsi le vecteur sous-maille Iljp défini par la relation (2.13) peut s’écrire comme le produit d’'une

diffusivité sous-maille gy, et du gradient de température résolue :

oT
[l = _asma (2.22)
i

La diffusivité agy,, peut étre obtenue en définissant un nombre de Prandtl de sous maille Prg,,
et a partir de ’analogie de Reynolds :

- 2.23
_Prsm (2.23)

asm

A partir de la définition du nombre de Prandtl, on déduit expression de la conductivité

turbulente A :

C
_ Heto (2.24)
Prgm

t

Cette conductivité turbulente est additionnée a la conductivité thermique moléculaire et

I’équation de la chaleur ainsi obtenue s’écrit :

(2.25)

oT _ _
pC, <E +1U- vr) =V-((A+1)VD)
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2.2. Méthode numérique et code de calcul Thétis

I’ensemble des simulations a été réalisées avec Thétis. C’est un code de calcul de type volumes
finis, développé au laboratoire 12M département TREFLE et spécialisé dans la simulation
d’écoulements de fluide et de transferts de chaleur. Dans les chapitres suivants nous verrons dans
un premier temps les techniques de discrétisation en temps et en espace, le traitement des

conditions aux limites, et les méthodes numériques employées pour résoudre le systeme

2.2.1. Discrétisation des équations de Navier-Stokes

Comme nous 'avons vu précédemment (chapitre 2.1.1), les équations de Navier-Stokes en
formulation incompressibles décrivant le mouvement dun fluide Newtonien, s’écrivent de la

maniére suivante :

V-i=0 (2.26)

u
p(a+|7-ﬁ®ﬂ)=pg—|7p+|7-(2,u$)+ U (2.27)

=

A partir d’un jeu de conditions initiales et aux limites, la simulation numérique nous permet
d’approcher la solution de ce probléme. Cette équation n’ayant pas de solution analytique générale,

une discrétisation de ses termes est nécessaire pour la résoudre
Discrétisation temporelle

La discrétisation en temps consiste a diviser I'axe en un nombre fini d’intervalles de temps
[tn, the1])- Soit w une variable du systéme, son approximation a linstant t, sera notée w™. La
différence entre 2 instants At = t,,;q — t,; correspond au pas de temps. La dérivée continue
temporelle de w au temps t,,41 peut étre approximée grace au développement Taylor tronqué a

l'ordre 1 selon I’équation suivante :

n+1 n+1 n
a_‘”] _eo o (2.28)
ot

N At

Cette troncature a Pordre 1 correspond au schéma d’Euler. Son principal avantage est qu’il se
base uniquement sur l'instant précédent pour estimer la dérivée temporelle. Un schéma d’ordre 2
de type GEAR fait intervenir le terme t,_; en plus du terme ¢, et nécessite un stockage

d’information deux fois plus important [37].

Les équations du systeme ((2.20), (2.27)) sont traitées de maniere implicite par le code Thétis
qui exprime tous les termes des équations de conservations au temps t,,41, a 'exception de la non

linéarité advective qui est linéarisée de la maniere suivante :
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'L_Ln+1 . Vﬁn+1 ~ 4" v.an+1 (229)
Les équations de Navier-Stokes discrétisées en temps selon le schéma d’Euler s’écrivent donc :

V.p=0 (2.30)

o1 n+1 —n

u
] + A" TE | = pg — VT 4 7 - (2unS™HY) + %ﬁ"” (2:31)

P\ae

n+1

Ce sont les variables (@™*?, p™*1) qui seront calculées en fonction du couple (@", p™) grace a

une technique de couplage vitesse pression qui sera détaillé au chapitre 2.2.2.
Discrétisation spatiale

Le code de calcul Thétis, s’appuie sur une discrétisation spatiale des équations de conservation
de type volumes finis. Elle est réalisée sur des maillages structurés de type orthogonaux et décalés
en vitesse et en pression. Ces maillages sont appelés MAC (Marker And Cell) [38]. Trois grilles sont
créées et décalées les unes par rapport aux autres (représenté Figure 30) : la grille de pression, de

vitesse et de viscosité.

I I
o B -Lp B -L o 0
e e
O A ® A A 1 A B 4 O
s o > >—¢---
o A w4 A" A 4o @ nocuds pression
PR |- ) » - - — —
L L G L + A noeuds vitesse
O A B A E A A 8 A ® A0 >
-l » e »- 1. |- - _ 77\7 . L
> - = ” " 1 noeuds viscosité
O A §F A F A ®m A B A 1 A O
- == > p > e - —— volume de controle
O A B AR A ®E A ® A ® 4 0O —— limite du domaine
P& -
| i ] 1 i \
o oA O A D o4 o A D
| | | |

Figure 30 : Maillage décalé de type MAC [37]

Un avantage majeur de cette méthode concerne la discrétisation de I'équation de continuité
(systeme de Navier-Stokes). Pour un volume de controle (exemple Figure 30), on peut remarquer
que ’équation discrétisée fait intervenir la différence des vitesses adjacentes,sans avoir a interpoler,
ce qui prévient des oscillations [38]. Il existe plusieurs schémas qui permettent de discrétiser

spatialement les termes d’advection des équations :

o Le schéma centré : Approximation de la variable de vitesse a la limite du volume de controle
(Figure 30) en fonction des nceuds de pression voisins et selon un schéma de Taylor

(tronqué a Pordre 1 pour obtenir un schéma d’Euler).
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o Le schéma upwind : Suivant le signe de la variable de vitesse a la limite du volume de
controle, sa valeur est égale a celle de la variable située en amont ou en aval.

o Le schéma theta : C’est le schéma utilisé dans le cadre de cette étude. Il réalise une
combinaison des schémas centré et upwind, en effectuant une moyenne des deux schémas,
pondérée par un coefficient 8. Dans le cas présent 8 = 0,5, ce qui signifie que les deux

schémas ont la méme influence.
Conditions aux limites

La résolution des équations discrétisées nécessitent 'intégration de conditions aux limites du

domaine. Celles-ci sont ajoutées aux équations de la manicre suivante dans le code de calcul [39] :

o9 99
Biy(® — @) + Bi, (% - %() (2.32)

Les termes de I’équation 2.16, permettent d’écrire des conditions aux limites de type Dirichlet
en posant localement Big = +ld et Bi, = 0, puis @ la valeur imposée a la variable, ou des

.. , - , o9 . ,
conditions de type Neumann en fixant Bi,, = +old et Biz = 0 avec ™ la valeur imposée au
0

. .. . . o9 . , . , .
gradient. La condition est dite « libre » lorsque T = 0. Que ce soit pour I’équation de I'énergie ou
0

celle du mouvement, cette méthode permet de spécifier et de modifier des conditions aux limites

rés simplement au cours du calcul et sur ’ensemble du domaine.
t impl t d Icul et r ble du d 1

2.2.2. Traitement de Pincompressibilité et couplage vitesse/pression

En dehors du traitement de la non-linéarité (qui est approximée par I’équation 2.29), une
difficulté majeure de 'obtention de solutions numériques des équations de Navier-Stokes vient du
couplage vitesse/pression. 1l s’agit de déterminer un champ de pression assurant une vitesse a

divergence nulle en découplant la vitesse de la pression. C’est une méthode de « splitting » [40].

Dans le cadre de ce projet c’est la méthode de correction de pression qui a été retenue pour
résoudre le systeme. Cette méthode néglige le terme d’advection de la vitesse lors de la résolution.
Par ailleurs le terme de perméabilité n’est utilisé que pour pénaliser la vitesse a 0 dans certaines
parties du domaine, sa valeur de cette perméabilité étant imposée soit a +00 soit a 0. Il n’intervient
donc pas pendant la résolution. Finalement, les équations de Navier-Stokes en incompressibles
(2.31) peuvent étre réduites aux équations de Stokes instationnaires et incompressibles décrites ci-

dessous :

ou

m+ﬁ}Wa—m+uwm+Vﬁ=f (2.33)

p

V-i=0 (2.34)
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Ou f = f(x,t) est une force volumique, elle représente ici la force de gravité. Il est a noter
que dans le cas d’un écoulement incompressible, Au et V - (Vu + (Vu)T) sont équivalents car V -
(Vu+ (V)T =Au+V(V-u),or V-u=0. Les équations (2.33) et (2.34) sont discrétisées en

temps selon le schéma d’Euler a 'ordre 1 :

‘L_Ln+1 _=n

v + (ﬁn . v)ﬁn+1 _ (ﬂ + ,ut)Aﬁn"'l + Vﬁn"'l — fn+1 (2.35)

p
V-attl=0 (2.36)

En utilisant le schéma de correction de pression, on décompose les équations (2.35) et (2.36)

en deux sous problemes. La premiere étape consiste a calculer une prédiction du champ de vitesse

*n+1

u , sans tenir compte de la contrainte d’incompressibilité et selon I'équation :

—=xNn+1 _ =n

u
ot @ VB = (At p) AT 4+ pT = f (2.37)

p

Pour la pression p* nous utiliserons le schéma proposé par Goda ou p* = p™.

La seconde étape consiste a corriger I'erreur commise lors de la prédiction de u*™*1

en
soustrayant (2.37) a (2.36). Durant cette opération on néglige les termes d’advection de la vitesse

@™ -Vt — @ -V, et de  viscosité  (u 4+ ) AT — (u+ u) AU, en

considérant que les valeurs de T et @*"*1 sont suffisamment proches. On obtient la relation
ci-dessous :
P —n+1 Fxn+1 Sn+1 o
E(u -yt 4+ Vpttt —Vpt =0 (2.38)
Déftinissons maintenant :
(pn+1 — ph+l _ }5* (2‘39)

En appliquant 'opérateur divergence a ’équation (2.38), nous obtenons la relation :

At
a—pA(p""'l = V- ygntt (2.40)

La vitesse et la pression sont donc mises a jour avec les relations (2.38) et (2.40), telles que :
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ﬁn+1 — ﬁn + (pn+1 (241)
a‘n+1 — a*,n+1 _ Ev(pn+1 (242)
pa

Le code de calcul réalise plusieurs itérations en recommencant les calculs a partir de I’étape de
prédiction (2.37) et en prenant p* = p"*L. Lorsque ™+ = 4™+ les résultats ont convergé et

le code passe a litération en temps t™+2.

2.2.3. Discrétisation de ’équation de énergie

L’équation de I’énergie est discrétisée temporellement selon un schéma d’Euler d’ordre 1 :

Tn+1 _Tn

ot a1l yTrtl ) = V- (A + 2,) VT (2.43)

PCp

Spatialement, I’équation de ’énergie est discrétisée par un schéma hybride sur les termes

convectifs et par un schéma centré pour la diffusion.

2.3. Validation des outils et cas de convection turbulente mixte

Dans les chapitres précédents les principaux phénomenes régissant le refroidissement des
serveurs ont été décrits. Des modeles mathématiques ont été proposés pour simuler le
comportement des écoulements d’air turbulents et des transferts d’énergie intervenant dans les
salles informatiques. Par la suite, des méthodes numériques ont été exposées pour résoudre les

équations et fournir des résultats.

Toutefois ces modeles numériques, aussi aboutis soient-ils font appel a de nombreuses
hypothéses. Dans le cadre d’une démarche scientifique, il apparait nécessaire de confronter leurs
résultats a ceux d’un cas de référence et de mesurer leurs capacités a prédire la réalité. Afin de
sélectionner un cas de validation il est nécessaire de caractériser plus précisément la nature des
phénomenes intervenant dans un centre de calcul. Lors de travaux préliminaires réalisés dans le
cadre de cette these, une simulation a été proposée [30], représentant un serveur en
fonctionnement, contenu dans un rack et placé au centre d’'une piece dont les dimensions sont
reportées sur les Figure 31, Figure 32 et sur le Tableau 7. L’équipement informatique est en
fonctionnement stationnaire et dissipe une puissance constante de 3kW. Son refroidissement est
assuré par un ventilateur assurant une vitesse d’air As. Le renouvellement d’air frais dans la salle
est réalisé par une grille d’aération située au niveau du sol et soufflant un air froid a une température
Ty et a une vitesse Aj/g. Une seconde grille d’extraction est située au niveau du plafond et aspire
Iair chaud généré par le serveur la méme vitesse A; /. Toutes les parois de la picce sont considérées
comme adiabatiques. Ces travaux ayant été réalisés au début du projet, les modeles mathématiques

et les méthodes numériques associé¢es sont différents de ceux présentés dans les paragraphes
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2.3 Validation des outils et cas de convection turbulente mixte

précédents. Ceux-ci sont détaillés entierement dans I'article complet, disponible en ANNEXE 1. 11

s’agit ici d’un cas aux géométries simples et avec un modéle de serveur simplifié. Dans la mesure

ou les phénomenes physiques considérés sont similaires, les résultats obtenus sont valables et les

conclusions applicables a de futures simulations plus évoluées.

LO

Ailo

L2

Figure 31 : Salle, vue de c6té

LIT

Figure 32 : Salle, vue de dessus

Nom Description Valeur | Unité
Ajjo | Vitesse de soufflage ou de reprise de I'air de la salle 0.505 m/s
Af Vitesse d’air assurée par le ventilateur du serveur 0.60 m/s
Qs Puissance dissipée par le serveur 3.00 kW
Tin Température d’air soufflée 19.00 °C
Ly Largeur de la salle 4.00 m
Ly Largeur de Iallée froide 1.00 m
L, Largeur de Iallée chaude 2.00 m
H Hauteur de la salle 3.00 m
h Hauteur du rack 2.00 m
d Longueur/largeur des grilles de soufflage/reprise 0.50 m
L, Position du rack en X3 1.5 m
Lir Largeur du serveur 1 m

Tableau 7 : Définition des variables et des dimensions

La simulation montre que la salle peut étre séparée en trois zones caractéristiques représentées

sur la Figure 33 ci-dessous:

Figure 33 : Séparation de la salle en 3 zones

1 306
304
302
301
299
297
296
25 3 y 204

2
X1

TL‘O

Figure 34 : Définition des surface pour calcul de T,
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La zone 1 est I'allée froide ou I'air froid issu des unités CRAC est soufflé. La zone 2 est la cavité
représentant l'intérieur d’un serveur. La zone 3 est I'allée chaude ou T'air chargé de calories est
évacué avant son retour vers le groupe froid. Au chapitre 2.1 les valeurs des nombres de Reynolds
calculés pour les 3 espaces ont été présentés. Il a été conclu que Iécoulement était de nature
turbulente dans ’ensemble de la salle. D’autre part, afin de mieux définir la nature des transferts de
chaleur, 2 nombres sans dimensions sont introduits. En premier, le nombre de Rayleigh qui
caractérise le transfert de chaleur : conduction ou convection naturelle. Il est défini selon

Iexpression :

_ g.Bair
Vlqir

Ra

(Tee — Tyo) X D3 (2.44)

En second, le nombre de Richardson qui caractérise la nature d’un transfert convectif : naturel,

forcé ou mixte. Il est défini par la relation suivante :

— gﬁair(Tce - TCO)D

Ri
V.2

(2.45)

La température T, est calculée d’apres la simulation et correspond a une moyenne des nceuds
situés au sommet des allées chaudes ou froides. Pour la zone 1, cela correspond a la surface en bleu
sur la Figure 34. Pour la zone 3, cela correspond a la surface rouge. Dans la zone 1 la température
T, correspond a celle de I'air soufflé par 'unité CRAH (Tj;,). Dans la zone 3 elle est calculée de la
méme maniere que Tge mais en moyennant les valeurs des températures aux nceuds de pression
situés sur la surface verte Figure 34. Concernant la vitesse caractéristique du fluide V, celle-ci est
égale a la vitesse d’injection dans la zone 1 et a la vitesse en sortie du serveur dans la zone3. La
zone 2 a été volontairement négligée. Dans cette zone, les écoulements d’air ne sont pas calculés,
C’est un modele de lintérieur d’un serveur, caractérisé par une vitesse d’air, et une puissance
thermique constante. Les variables de vitesse et de température étant controlées, ces indicateurs ne
sont pas pertinents. Le résultat des estimations des nombres sans dimension est récapitulé dans le

tableau ci-dessous :

Reynolds Rayleigh Richardson
Zone 1 3,37 x 10* 1,98 x 10° 2,55
Zone 3 6,73 x 10* 1,81 x 10° 5,84

Tableau 8 : Nombres sans dimension des zones 1 et 3

Le nombre de Rayleigh dans les deux zones est de 'ordre de 10° ce qui indique que les transferts
de chaleur sont principalement de nature convectif [41]. Le nombre de Richardson est compris
entre 0,1 et 10 pour les zones 1 et 3. Or plus ce nombre est faible, plus 'écoulement est de nature
turbulente. Ainsi, dans nottre cas, la convection est mixte : la convection forcée et la convection

naturelle sont du méme ordre [42].
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Le cas de validation doit donc porter sur un cas de convection mixte turbulente. D’autre part,
le procédé de refroidissement des datacenters est réalisé par injection d’air froid dans une zone
dissipant de I’énergie. C’est pourquoi nous avons sélectionné les travaux de R. Ezzouhri ez a/. [43]
qui étudie et compare les résultats numériques de la simulation d’une cavité rectangulaire ot un jet
d’air froid est réchauffé au contact des parois. Les dimensions et les températures caractéristiques
de lexpérience font apparaitre des effets combinés de convection forcée et naturelle et
I’écoulement adopte un comportement turbulent. Les chapitres suivants s’attachent a étudier la

précision du modele numérique avec la simulation de ce cas de convection turbulente mixte.

2.3.1. Configuration du cas de validation

Le cas test considéré est basé sur les travaux menés par Mergui [29] qui étudie
expérimentalement une cavité ventilée aux parois non isothermes. Bien qu’étant d’une échelle tres
inférieure a une salle de serveur informatique, cette expérience présente des phénomenes physiques
similaires a ceux observés dans un datacenter. La géométrie de la cavité est décrite dans la Figure

35 ci-dessous et les valeurs des principales caractéristiques sont reportées dans le Tableau 9 associé :

w Largeur de la cavité 1,04m
H Hauteur de la cavité 1,04m
X2 D Profondeur de la cavité 0,3m
h; Hauteur de la zone d’injection 0,018m
L, Hauteur de la zone de sortie 0,024
platen : Parois /_03 m T, Température des parois (hors sol) 15°C
z . : Th Température du sol 35°C
£ : p Masse volumique de air 1,2kg/m-3
i Fr,r?;gi; i Vgir | Viscosité cinématique (non turbulente) | 1,5X10-> m?s-!
} Xgir | Diffusivité thermique 2,1X10-> m?s-!
‘ Pr Nombre de Prandtl (non turbulent) 0,71
X2 Uinj | Vitesse d’injection d’air 0,57ms!
W=1.04m
Figure 35 : Schéma de la cavité Tableau 9 : Valeurs des principales caractéristiques

L’air est injecté dans la partie haute de la cavité avec une vitesse et une température constantes.
Une ouverture est pratiquée dans la partie inférieure laissant I'air s’échapper librement. Le sol est
maintenu a une température T tandis que le plafond et les parois droite et gauche sont maintenu

a une température constante T,. Les faces avant et arriere sont considérées comme adiabatiques

[29].
Comportement de ’écoulement selon la littérature

En fonction de la vitesse de air injecté, deux cas de figure tres différents peuvent se présenter.
Cependant, étant donné I'importance des vitesses d’air soufflé dans les centres de calcul, nous
étudierons le cas ou la vitesse d’injection d’air est de 0,57m.s™". Dans ces conditions une rotation
dans le sens horaire et de forme circulaire se crée dans la cavité. Un second tourbillon dans le sens
antihoraire est créé a la base de la zone d’injection d’air. Selon Ezzouhti ef al. [43], ce comportement

est du a linertie du jet qui, combinée au gradient de pression positif causé par I'effet Coanda et
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induit par la température du sol, surmonte la force d’Archimede. Une représentation graphique des
résultats de [43] est présentée Figure 36 :
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Figure 36 : Champs de vitesse simulé par Ezzouhri er al [43]

2.3.2. Modélisation numérique

La cavité est modélisée et simulée a I'aide du code de calcul Thétis. Les équations décrivant les
mouvements d’air, les transferts d’énergie et les phénomenes turbulents sont décrites au chapitre
2.1. Les méthodes numériques employées pour leurs résolutions sont détaillées au chapitre 2.2. Le
domaine de calcul est un parallélépipede dont les dimensions sont décrites dans le Tableau 9. Lors
de la discrétisation, sur les axes X1 et X2, un raffinement des mailles situées proche des parois est
réalisé grace a la fonction « polynéme de Tchebychew» du code de calcul. Cette technique permet
I'utilisation de mailles trés petites dans la zone proche des parois, et plus importantes au centre du
domaine. A titre d’illustration, la Figure 37 représente un maillage 80 X 80 X 10 du domaine ainsi

que les conditions aux limites de vitesse en entrée et en sortie :

Figure 37 : Schéma du maillage et conditions aux . L
Figure 38 : Schéma d’extraction des résultats

limites de vitesse

Ce raffinement du maillage, permet de capter les couches limites et les transferts d’énergie qui

se développent dans ces zones. A l'inverse une économie de temps de calcul est réalisée grace a un
le maillage plus grossier au centre de la cavité ou les gradients de vitesse et de température sont

moins importants. Finalement en raison du caractére adiabatique des parois avant et arriere, les
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2.3 Validation des outils et cas de convection turbulente mixte

phénomeénes physiques au centre de la cavité peuvent étre considérés comme principalement
bidimensionnels. Le maillage est donc régulier le long de 'axe X3 et le nombre de mailles est fixé
a 20.

Concernant les conditions aux limites de vitesse, une condition de type Dirichlet est considérée
dans la zone d’injection d’air. Une vitesse de 0,57m.s" est appliquée selon la méthode décrite au
chapitre 2.2.1. La condition a la limite correspondant a la zone de sortie (en rouge sur la Figure 38)
est de type Neumann (cf chapitre 2.2.1). Une condition d’adhérence est appliquée a 'ensemble des
parois : la composante tangentielle résultante aux nceuds de pression situés sur les parois est nulle.
Concernant Iéquation de la chaleur, toutes les conditions sont de type adiabatique. Une
température Ty est imposée sur les nceuds de température (correspondant aux nceuds de pression)
situés sur la surface au bas de la cavité. Les nceuds des autres parois sont fixés a la température T,

conformément au Tableau 9.

2.3.3. Résultats obtenus et comparaison

Les résultats obtenus avec la configuration précédemment décrite sont comparés a des données
numériques et expérimentales fournies par [43]. Les variables sont analysées sur un plan vertical
X1X2 situé a X3=0.15m correspondant au centre de la cavité. L’écoulement étant de nature
turbulente, nous étudions les moyennes des vitesses et des températures extraites dans ce plan et
sur 2 lignes : 'une située a mi-hauteur de la cavité selon X2 et 'autre située a mi-longueur selon

X1. Ces deux lignes d’extraction sont représentées en pointillé Figure 38.
Etude de 'influence du maillage

Afin de s’assurer que la taille des mailles n’influencait pas les résultats, 4 séries de simulations
ont été menées avec les maillages suivants selon les axes X1 et X2: 60 X 60, 80 X 80, 100 x 100
et 120 X 120. Quatre indicateurs sont sélectionnés pour estimer les erreurs commises sur les
champs de vitesse et de température : Eiuly, Ierreur intégrale de la composante X1 de la vitesse
selon I'axe situé a H/2 Figure 38, EiuZ2y, 'erreur intégrale de la composante X2 de la vitesse selon
'axe situé a W/2 Figure 38, EiTy, erreur intégrale sur la température selon I'axe X1 et EiTy,
Perreur intégrale sur la température selon I'axe X2. Ces erreurs peuvent étre calculées selon la

formule générale :

} f;i:OHl(DnumldXi
Eidxi = |1 ——%g .
So o |Dexp|dXi

Xi=0

(2.46)

Avec i indiquant la direction de I'axe, @y une variable (Température, vitesse) obtenue par
simulation et @y, le résultat expérimental fourni par [29]. Les quatre indicateurs sont calculés pour

chaque maillage, et les résultats sont synthétisés dans la Figure 39 ci-dessous :
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Figure 39 : Erreur intégrale en fonction du maillage

Drapres la Figure 39, il apparait que le calcul prédit de bons résultats sur le champ de
température a partir d’'un maillage de dimensions 80 X 80. En revanche, concernant les
composantes X1 et X2 de la vitesse, les résultats atteignent une bonne précision a partir du

maillage100 X 100. Ce sont ces dimensions de mailles qui seront retenues pour la suite de I’étude

du cas de validation.

Etude du champ de vitesse

Les vitesses filtrées moyennes obtenues sont adimensionnées et s’expriment par Umad =
(t1)/Ujpj. Les résultats de la composante X1 de Umad extraits a mi-longueur de la cavité sont

tracés sur la Figure 40, tandis que les résultats de la composante X2 extraits a mi-hauteur sont tracés

Figure 41 :
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Figure 40 : Composante X1 de Umad sur le plan Figure 41 : Composante X2 de Umad sur le plan
X1X2 pour X1=0,5 X1X2 pour X2=0,5

Comparé aux résultats expérimentaux et d’apres la Figure 40 il apparait que notre modele prédit
la vitesse Umady,; maximum atteinte pat le jet au niveau du plafond avec une bonne précision. En
revanche, Iépaisseur du jet représenté Figure 40 par une fleche rouge pour les résultats
expérimentaux et par une fleche noire pour les résultats numériques de Thétis est sous estimée. La
vitesse de l'air diminue plus rapidement a mesure que l'on s’éloigne de la paroi. L’erreur sur la
vitesse maximale est de Pordre de 0,069m.s™ soit 12% de la vitesse de référence Uinj. Au niveau
de la recirculation au bas de la cavité, la vitesse minimale prédite est sensiblement inférieure aux

mesures expérimentales. Ce comportement est similaire a celui décrit par Zhang [44], et 'erreur sur
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la vitesse minimale est de 'ordre de 0,073m.s", soit 12,90% de Uinj. Au centre de la cavité le

>
modele prédit une vitesse nulle ce qui rejoint les résultats expérimentaux ainsi que les deux autres
résultats numériques. Finalement I'erreur moyenne entre les prédictions du modele et les résultats
expérimentaux pour Umady;est de 0,036m/s soit 6,38% de Uinj, et I'erreur intégrale est de

Eiulxz = 6,81%

Concernant Umady,, et d’apres la Figure 41, la vitesse maximale atteinte proche de la paroi
gauche est un peu sous estimée, erreur étant de 0,07 m.s™ soit 12% de Uinj. Le code de calcul ne
prédit pas précisément le pic de vitesse mesuré par I'expérience. Au centre de la cavité, et
similairement a la composante Umady4, la vitesse est nulle. Cela laisse supposer la présence d’une
grande structure tourbillonnaire centrale telle que décrit au chapitre 2.3.1. Proche de la paroi droite,
la vitesse minimale prédite est tres proche de la valeur mesurée expérimentalement avec une erreur
de 0,019m.s" soit 3% de Uinj. Comme pour la composante Umady, ces résultats sont trés
semblables a ceux obtenu par Zhang [44]. L’erreur moyenne sur la composante Umady, est de

0,025m.s" soit 4% de Umady, et erreur intégrale est de Eiu2y; = 5%.

La Figure 42 présente le champ de vitesse obtenue dans le plan X1X2 au centre de la cavité
(pour X3=0.15m) :

0.8
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x2

0.4

0.2}

00 0.2 0.4 0.6 0.8 1

Figure 42 : Champ de vitesse filtrée moyenne
sur le plan X1X2 (X3=0,15)

La Figure 42 fait apparaitre les structures décrites au chapitre 2.3 a savoir un grand tourbillon
central et une recirculation plus petite au pied de la zone d’injection. Cependant la forme du vortex
central est de nature oblongue et non circulaire. Les erreurs commises sur les prédictions des

vitesses selon les axes X1 et X2 sont stirement liées 2 la déformation de cette structure centrale.

Ces résultats prouvent que le mod¢le numérique est capable de reproduire avec une précision

correcte un écoulement régi par un phénomene de convection mixte turbulente.
Etude du champ de température

Les températures filtrées moyennes obtenues sont adimensionnées selon la formule :
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Tm

ad

(D)= (T +T.)/2

Th _Tc

2.47)

Les résultats de Tmad extraits 2 mi-longueur de la cavité sont présentés Figure 43 :
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Figure 43 : profile de Tmad sur le plan X1X2 pour

X1=0.5

Figure 44 : profile de Tmad sur le plan X1X2 pour_

X2=0.5
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D’apres la Figure 43, il apparait que la température prédite par le modele est en trés bon accord
avec les résultats expérimentaux. Le profil de température selon la droite passant par X1=0,5 [adim]
et dans le plan X1X2 (X3=0,15) est trés bien reproduite par le calcul. L’erreur maximale sur la
température a mi-longueur de la cavité est de 0,44°C soit 3% de la température de référence T,
tandis que 'erreur moyenne est de 0,25°C soit 2% de T,. Finalement lerreur intégrale sur la

température selon 'axe X1 estde EiTy; = 0,35%

La Figure 44 ci-dessus présente les résultats de Tmad extraits 2 mi-hauteur de la cavité. On
peut constater qu’une fois de plus, les résultats numériques obtenus sont en tres bon accord avec
les relevés expérimentaux. L’erreur maximale sur la température dans le plan central X1X2 et a mi-
hauteur est de 0,48°C soit 2,91% de T, tandis que 'etreur moyenne est de 0,27°C, soit 1,80% de

T. Finalement, I'erreur intégrale est de EiTx, = 0,22%

2.3.4. Conclusion sur le cas de validation

Ce cas de validation de convection mixte turbulente a été sélectionné car il est régi par les
mémes phénomenes physiques que ceux au sein d’un centre de calcul. Le modeéle numérique est
mis en place a aide de Thétis et a partir d’équations décrivant les mouvements d’air turbulents et
les transferts d’énergie. La résolution se fait a I'aide des méthodes numériques décrites au chapitre
2.2.

Une fois que les moyennes des variables filtrées de vitesse, de pression et de température ont
convergé, celles-ci sont analysées sur un plan X1X2 vertical positionné au centre de la cavité. Les
résultats obtenus montrent une erreur maximale sur les deux composantes de la vitesse moyenne
de 0.073m/s, une erreur moyenne de 0.031m/s, ce qui indique un bon accord entre le

comportement de I’écoulement simulé et celui observé expérimentalement. Concernant le champ
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2.3 Validation des outils et cas de convection turbulente mixte

de température filtrée moyen, les résultats calculés sont encore plus précis, avec une erreur

maximale de 0.48°C et une erreur moyenne de 0.26°C.

Dans le cas des datacenters, il s’agit principalement de prédire des champs de température
gouvernés par des écoulements turbulents et des fortes dissipations de chaleur. Or les résultats
fournis par le code de calcul Thétis confirment la capacité du code a simuler de maniére précise le
comportement des systemes de distribution d’air dans une salle des serveurs. La méthode LES
mixte employée est donc sélectionnée pour réaliser la simulation d’une salle informatique de 240

serveurs qui servira de cas d’étude. Ces travaux sont exposés dans les chapitres suivants.
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2 Outil numérique pour la simulation des salles informatiques

En résumé et conclusion

Dans ce chapitre, nous présentons les résultats de ’étude d’un cas test représentant un
serveur informatique placé dans un rack et refroidi par ’injection d’un débit d’air froid au
travers d’une grille. L’étude des nombres sans dimension de Rayleigh et de Richardson,
nous permet de conclure que les écoulements d’air sont de nature turbulente et que les
transferts de chaleur sont de type mixte. Ces conclusions sont corroborées par les

nombreux travaux qui étudient le comportement des salles informatiques [45] [7] [6] [8]

Afin de modéliser ces phénomenes physiques, des modéles numériques sont proposés :
les équations de Navier-Stokes incompressibles sont résolues dans tout le domaine et un
modele de type LES simule P'influence de la turbulence. L’équation de ’énergie est utilisée
afin de déterminer les champs de température dans la salle des serveurs. La discrétisation
temporelle et spatiale des équations est présentée, ainsi que la méthode de « correction de

pression » qui permet d’approximer la solution des équations de Navier-Stokes.

Afin de valider la capacité du code de calcul a simuler les phénoménes physiques qui
ont été identifiés, nous réalisons la simulation d’un cas de convection turbulente mixte
dans une cavité. Les résultats obtenus numériquement sont comparés a ceux d’une étude
expérimentale menée par Mergui et al [29]. Il apparait que les méthodes numériques
employées parviennent a reproduire les phénomeénes avec une précision satisfaisante.

Il est donc fait le choix d’utiliser le code de calcul Thétis utilisant la méthode des
volumes fini dans le cadre de cette étude. En effet, ce dernier offre également la possibilité
de programmer des modules annexe et nous permettra donc de développer de nouveaux

modéles spécifiques au datacenter.
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3. Modélisation des salles informatiques
Introduction

Ce chapitre aborde la modélisation des salles informatiques dans le code de calcul
Thétis. Ces infrastructures ont des géométries souvent complexes, avec de nombreux
serveurs. Il est donc nécessaire de disposer d’un outil performant qui permet de les

modéliser en 3D et de les intégrer dans le code de calcul.

« Dans un premier temps nous passons en revue les différentes méthodes utilisées
dans la littérature pour simuler les salles informatiques,

« Nous proposons ensuite de reproduire le mod¢le de Cho et al [7], en ce servant du
logiciel Ecotect-Analysis.

o Puis les méthodes employées pour modéliser chaque composant du datacenter

dans le domaine de calcul sont expliquées

Finalement, afin de valider la capacité du code de calcul Thétis a reproduire les
écoulements d’air et les transferts de chaleur qui interviennent dans un centre de calcul,
un cas de comparaison est proposé. La simulation d’une salle informatique de 240 serveurs

est réalisée et les résultats sont comparés avec ’étude de Cho er al [21]
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3 Modélisation des salles informatiques

3.1. Les mod¢les de serveur dans la littérature

La partie que nous nommerons « salle informatique » d’un data center représente la picce qui
héberge 'ensemble des équipements informatiques. Ces derniers sont souvent arrangés en rack,
comparables a des armoires. Lors de leur fonctionnement, les équipements dissipent une grande
quantité d’énergie, qui est évacuée dans le volume de la picce par des ventilateurs (soit ceux des
serveurs, soit ceux du rack). Afin d’éviter une montée en température de la salle, il est donc
nécessaire de renouveler I'air ambiant, ou de le traiter en le refroidissant a travers des systemes de
climatisation. Au cours de ces derni¢res années, de nombreux design de Systeme de Distribution
d’Air (SDA) sont apparus et leur étude a fait 'objet de publications tout aussi nombreuses [6] [7]
[8] [45]. Un exemple de simulation est représenté Figure 45 :

Figure 45 : Exemple de simulation de SDA de type allée chaud/froide (Thétis)

Les phénomenes physiques intervenant dans ces salles sont tres complexes (Chapitre 2.1) et
difficilement prévisibles. C’est pourquoi ces travaux se sont appuyés sur des codes de mécanique

des fluides (CFD) pour estimer les performances des différents SDA.

A Theure actuelle plusieurs codes de calcul commerciaux peuvent étre utilisés pour simuler ce
type de structure. Parmi eux, nous pouvons citer FLOVENT [8], 6SIGMA [46], TILEFLOW [45],
FLUENT [6]. Ces derniers montrent une bonne capacité a prédire les écoulements d’air et les
transferts d’énergie. Par ailleurs, les modeles mathématiques employés par ces outils pour modéliser
les phénomenes physiques (mouvement de fluide, turbulence, transfert d’énergie), sont souvent
bien documentés. En revanche, la méthode employée pour modéliser les serveurs informatiques

en fonctionnement n’est pas toujours décrit. Toutefois, on peut distinguer 2 principales méthodes :

3.1.1. Mode¢le de serveur simplifié

Ce modecle est présenté par Cho e. 4/ [7] et est également utilisé par Shrivastava ez a/. [8]. 11 s’agit
de considérer les serveurs comme des cavités ouvertes, dissipant une puissance thermique
constante, et refroidies par des ventilateurs au débit constant. Ainsi un rack informatique contenant
4 serveurs est modélisé par 4 cavités superposées séparées par des cloisons. Un terme source dans
I’équation de I’énergie simule localement la dissipation de chaleur, tandis que la vitesse est fixée

localement pour modéliser 'action des ventilateurs, Figure 46 :
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3.1 Les modeéles de serveur dans la littérature

Encloser with opening in
front and back
- defines the rack
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Figure 46 : Modele simplifié d’un rack [7]

En termes de simulation des écoulements et des transferts de chaleur a I’échelle de la salle
informatique, ce modele est tres simple et performant. En revanche, il n’est pas adapté au calcul de
I’énergie totale absorbée par chaque serveur. En effet, il ne dispose pas de modéle qui permette de
tenir compte de la variation de consommation des composants informatiques (CPUs, mémoires,

disques, etc.) et de celles du ventilateur.

3.1.2. Modé¢le de serveur avec perméabilité :

Dans leur étude du comportement aéraulique d’un Datacenter contenant des racks
informatiques refroidis par eau, Almolie ¢z 2/ [6] introduisent un modéle plus détaillé qui simule la
consommation électrique des ventilateurs des racks. Pour ce faire, une perméabilité est introduite
localement dans le modele pour simuler la perte de charge créée dans les serveurs informatiques et

induite par ses composants (CPUS, radiateur, disques, etc.). Elle est modélisée par le terme de

Brinkman %u qui est ajouté a I’équation de mouvement de Navier Stokes (Equation 2.27). Les

valeurs des coefficients diagonaux de la matrice de perméabilité sont k;; = 1.8 X 107>m? [6], les

autres coefficients sont nuls. La Figure 47 présente un schéma du modele :

Porte froide Rack informatique

Perméabilité
Navier-Stokes
Equation de la chaleur
+terme source

Lame d'air

Ventilateur serveur

Echangeur de chaleur (porte froide)

Figure 47 : Mode¢le d’un rack avec perméabilité [6]

En fonction de la vitesse de l'air entrainé par les ventilateurs, une différence de pression est
calculable aux bornes du serveur informatique. A partir de la courbe de fonctionnement du
constructeur du ventilateur, il est alors possible d’estimer la puissance électrique absorbée par cet

équipement [6].
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3 Modélisation des salles informatiques

Dans un premier temps, il est important de valider la capacité des modeles numériques a
reproduire un modele de serveur simplifié. La méthode de Cho ez al. [7] est donc sélectionnée et les
chapitres suivants s’attacheront a présenter la manic¢re dont nous utilisons le logiciel Ecotect-

Analysis pour les reproduire.

3.2. La modélisation avec Poutil ECOTECT

Autodesk Ecotect Analysis est un logiciel de modélisation et de simulation destiné aux
architectes et aux ingénieurs. Il a été congu pour réaliser des analyses de « performances
environnementales » de batiments et integre des outils de simulation connexe : d’éclairage naturel,
de radiations solaires, d’impact visuel, etc. [47]. Le programme offre aussi la possibilité d’exporter
des projets vers des codes de calcul spécialisés et reconnus tels que Radiance (développé au
Lawrence Berkley National Laboratory) et EnergyPlus (développé a I’'U.S Department Of Energy).
Mais dans le cadre de notre projet, I'intérét principal d’Ecotect est son éditeur de script en langage
« Lua ». Ainsi nous nous servons du logiciel comme d’une interface graphique afin de modéliser la
géométrie de la salle informatique du Datacenter en 3D et définir un maillage. Un exemple est

présenté Figure 48 et Figure 49 ci-dessous :

Figure 48 : Modélisation de 4 racks avec Ecotect Figure 49 : Visualisation du maillage et des

cloisons

Sur la Figure 48, les 4 racks informatiques sont délimités par les cloisons en jaune, tandis que
chacune des 16 alvéoles représente un serveur informatique. I’ouverture rectangulaire au sol
modélise la grille de soufflage d’air frais, et les 2 surfaces hautes au niveau du plafond représentent
les grilles d’extraction d’air chaud. La Figure 49 permet de visualiser le maillage 3D du domaine qui

permettra la discrétisation en espace du probleme.

Une fois la modélisation géométrique réalisée, un script Lua crée des fichiers d’entrée pour le
code de CFD Thétis, contenant les coordonnées de chaque élément ainsi que le maillage. IIs sont
ensuite interprétés, grace a un ensemble de subroutines programmés spécialement et intégrés a
Thétis.

Cette procédure est détaillée dans les chapitres suivants, ou les méthodes et les hypotheses

employées pour modéliser les composants d’un centre de calcul sont expliquées.

80



3.2 La modélisation avec 'outil ECOTECT

3.2.1. Domaine et conditions aux limites

La Figure 50 représente une salle des serveurs vides que 'on souhaite modéliser. I’apercu est

issu du logiciel Ecotect-Analysis :

Figure 50 : Domaine de simulation et conditions aux limites

Le domaine de la simulation correspond aux dimensions de la picce, les parois et les grilles de

soufflage (en bleu) ou d’aspiration (en rouge) sont les limites du systeme.

3.2.2. Conditions de température

La salle des serveurs est considérée comme étant indépendante des autres zones du data center.
Il n’y a donc pas d’échange thermique possible aux travers des 6 parois qui sont considérées comme
adiabatiques. Afin de tenir compte de la température de soufflage T, des unités CRAH, une

condition de température est fixée sur une partie de la limite comme représenté Figure 51 :
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Figure 51 : Condition de température sur une grille de soufflage

La Figure 51 représente les nceuds de pression/température positionnés sur une paroi, tandis
que le carré bleu représente la grille de soufflage. Afin de bien tenir compte de la géométrie, des
nceuds repérés en bleu, sont placés exactement sur le bord de la grille de soufflage. Ceux
immédiatement adjacents (en jaune) sont fixés trés proches de ces derniers, de manicre a limiter la
diffusion de température. Par conséquent, le maillage sera de type non régulier. Finalement, les
températures des nceuds en bleu et des nceuds transparents situés dans la zone de la grille sont
fixées a la valeur T,,. Une condition de type adiabatique est appliquée aux nceuds jaunes et gris

situés sur la paroi.
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3 Modélisation des salles informatiques

3.2.3. Conditions de vitesse imposée

La condition d’adhérence est observée sur I'ensemble des 6 murs de la salle, ce qui signifie que
les vitesses d’air seront nulles sur les parois du domaine. Concernant les grilles de soufflage et de
reprise d’air, une condition spécifique doit étre créée afin de respecter au mieux les débits d’air
entrant et sortant. D’un point de vue modélisation, la limite est traitée de la maniére indiquée sur
les Figure 52 (a) et (b):
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Figure 52 : Condition de vitesse sur une grille de soufflage

La Figure 52 (a) présente la méme vue que la Figure 51, le maillage de vitesse décalé est ajouté
et les composantes selon les axes X1 (rouge) et X3 (vert) sont visibles. La Figure 52 (b) est une
représentation « en coupe » de la Figure 52 (a) selon le plan X1 X2 passant par le centre de la grille
de soufflage. Sur la Figure 52 (b), le trait plein du maillage passant par les nceuds de pression
représente la paroi tandis que les composantes de vitesse selon X2 sont représentées en bleu et en

mauve.

La condition d’adhérence étant appliquée a la paroi, les vitesses résultantes aux nceuds de
pression doivent étre nulles. Par conséquent et dans un premier temps, 'ensemble des composantes
de vitesse dans les directions X1 X2 et X3 sont fixées a 0.

Une grille de ventilation est caractérisée par ses dimensions et son débit. Dans cette études, on
considere que lair est injecté (ou évacuée) avec une direction perpendiculaire a la paroi. Ainsi,
seules les composantes de vitesse normales au plan de la surface sont modifiées. De plus, on fait
I’hypothese que le débit d’air est uniforme sur toute la grille. Les composantes de vitesse repérées

en bleu sur la Figure 52 (b) auront donc la méme valeur vy, calculée en fonction du débit souhaité.

Cependant, lors de la discrétisation en espace du domaine par la méthode des volumes finis, la
géométrie de la grille est déformée car surface « modélisée » de la grille correspond a la somme des
volumes de controle [38]. Elle est représentée par le carré orange Figure 52 (a) et par les traits pleins

orange Figure 52 (b).La vitesse Ug, est donc calculée de la manicre suivante :

Uy = (3.1)
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3.2 La modélisation avec 'outil ECOTECT

Avec M le débit d’air de la grille et S¢p gr 12 somme des surfaces de controle modélisant la
surface de la grille. En appliquant cette méthode a 'ensemble des grilles d’injection ou d’extraction
d’air, Phypothése de conservation de la masse est parfaitement respectée et les équations de Navier-

Stokes incompressibles peuvent étre résolues.

3.2.4. Modc¢le simplifié des serveurs informatiques

Dans un premier temps, nous présentons la méthode qui est appliquée pour reproduire le
modele simplifié introduit par Cho ez /. [7] [21] et évoqué au chapitre 3.1.1. Par la suite ce modéle
servira de base a la mise en place d’un serveur virtuel plus détaillé intégrant des problématiques de
variation de puissance des composants et de régulation des ventilateurs. Les Figure 53 (a) et (b) ci-

dessous représentent les schémas d’un modéle de serveur et d'un modéle de rack « simplifié »:

Surface
d'entrée

Energie dissipée
Par le serveur

Ventilation
Entrainement de I'air

(@)

Figure 53 : schéma de modele de serveur (a) et de rack (b) « simplifié »

Le modele peut étre séparé en 3 grandes parties :

« Les cloisons qui délimitent les cavités des serveurs et par extension du rack. Elles sont
représentées Figure 53 (a) et (b) par des surfaces transparentes bordées par des traits pleins
noirs. Les surfaces d’entrée et de sortie en bleu et jaune ne sont pas cloisonnées

o L’énergie dissipée par les composants dans les serveurs ; elle est représentée par des
volumes en rouge dans chaque cavité

« L’entrainement de Iair par les ventilateurs au travers des serveurs. Les fleches disposées sur
les surfaces de sortie, indiquent les directions des écoulements. Pour chaque équipement

IT, la vitesse de 'air est uniforme dans la cavité

Les chapitres suivants, détaillent les méthodes utilisées pour mettre en ceuvre les 3 composantes

du modéle de serveur
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3 Modélisation des salles informatiques

3.2.5. Modélisation des cloisons

Les cloisons des serveurs servent a canaliser 1’écoulement dans les cavités. Elles sont
représentées sur la Figure 54 ci-dessous pour le cas de la salle contenant les 240 équipements

informatiques :

Cloisons

Grilles de soufflage

Figure 54 : cloisonnement des 240 serveurs

Les cloisons sont des toles en acier d’une épaisseur de 'ordre du millimetre. Cette grandeur est
tres petite devant la taille de la salle (de 'ordre du metre). La Figure 55 ci-dessous présente la

méthode adoptée pour modéliser une cloison verticale (dans le plan X2 X3) en fonction du

maillage :
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Figure 55 : Schéma de modélisation des cloisons en fonction du maillage

La Figure 55 (a), montre les nceuds de pression/température d’un maillage tandis que le carré
de couleur bleu représente une cloison. Sur la Figure 55 (b), le maillage décalé est affiché et les
carrés de couleur représentent les nceuds de perméabilité. Finalement la Figure 55 (c) est une coupe

des Figure 55 (a) et (b) passant par le centre de la cloison et selon I'axe X1 X2.

Le maillage est créé de maniere a ce que des nceuds de pression soient positionnés sur les
frontieres de la cloison. Comme on peut le constater sur la figure (c) I’épaisseur de la cloison est

donc infiniment petite. Celle-ci peut donc étre considérée comme « infiniment fine ».
Hypothése pour le comportement thermique :

Les caractéristiques de la cloison qui interviennent dans le calcul des températures sont : la
masse volumique pg; = 7500 kg.m™3, la conductivité thermique A, = 46 W.m™1.°C™! et la
capacité calorifique Cp¢; = 460 J. kg=1.°C~1. Les variables p,; et Cpcr sont affectées a chaque

nceud du maillage de température situé sur la cloison (repéré en bleu sur les Figure 55 (a) et (). La
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3.2 La modélisation avec 'outil ECOTECT

conductivité thermique est affectée sur les nceuds du maillage décalé qui sont immédiatement
adjacents aux nceuds de pression repérés précédemment. Ces nceuds sont indiqués par des

marqueurs rouges Figure 55 (b) et (c).
Hypothése sur la vitesse :

Comme pour les parois qui bornent le domaine de calcul, une condition d’adhérence est
observée sur les cloisons ou la vitesse résultante aux nceuds de pression doit étre nulle. Cette
condition est obtenue en pénalisant les 6 nceuds de perméabilité adjacents a chaque nceud de
pression positionnés sur la paroi a la valeur 0. Ces nceuds appartiennent au maillage décalé et sont

repérés en rouge sur les Figure 55 (b) et (c).

3.2.6. Modélisation de la production de chaleur

Le fonctionnement dun serveur informatique entraine systématiquement un dégagement
d’énergie sous forme de chaleur. Dans sa présentation, Patterson [9] identifie les principaux
composants responsables de celui-ci. Par ordre décroissant apparaissent les processeurs, suivis des
microprocesseurs et des disques durs, puis dans une moindre mesure la mémoire et les composants
I/O (Input Output). Les architectures des cartes informatiques sont trés complexes et a ’échelle
du millimétre, c’est pourquoi dans le cadre de I’étude d’une salle informatique complete, un modele
tres simplifié s’impose. Les composants électroniques, étant contenus dans I'enceinte du serveur,
I’énergie qu’ils dégagent est traitée sous la forme d’une puissance thermique uniformément répartie
sur le volume a lintérieur du serveur (Figure 56 (a) et (b)). Cette méthode est basée sur les tres
nombreuses études traitant des écoulements d’air et des transferts de chaleur dans les salles
informatiques [6] [45] [7] [10] [21] [8].
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Figure 56 : Schéma de modélisation de la puissance des serveurs

La Figure 56 (a) représente une vue en coupe d’un serveur informatique dont une cloison est
représentée en bleu et la Figure 56 (b) est une vue de face du serveur, le carré en trait noir plein

représentant les cloisons latérales, supérieures et inférieures.

L’énergie dissipée est modélisée en imposant le terme Ps de 'équation de I’énergie (2.3) a la
valeur Ps;r sur chacun des nceuds de pression a l'intérieur de la cavité représentant 'équipement
IT (repéré en rouge sur les Figure 56 (a) et (b)). La valeur de Ps;p est déterminée selon I’équation

suivante :
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3 Modélisation des salles informatiques

PSIT == (32)

Vc,IT

Ou Pyr est la puissance du serveur, et V. ;7 est un volume obtenu en intégrant ’ensemble des
volumes de controle autour des nceuds de pression pénalisés (en orange Figure 56 (a) et (b)). Cette

méthode permet de répartir la puissance de manicre totalement uniforme a I'intérieur de la cavité.

3.2.7. Modélisation des ventilateurs

Les ventilateurs des serveurs informatiques servent a créer un flux d’air traversant, qui
maintient les composants en de¢a d’une température critique. Selon I’étude I’APC [19], et fonction
des modeles de serveurs, les ventilateurs peuvent adopter différents comportements. Les serveurs
les plus anciens ne disposent pas d’algorithme de régulation. Le débit des ventilateurs sera donc
constant quelle que soit la température. Les équipements plus récents disposent d'un FSCA qui
modifie la vitesse des ventilateurs et 'adapte en fonction de la température des composants. Le
modele simplifié de serveur présenté dans ce chapitre correspond a la premicre famille

d’équipement et la ventilation sera donc constante. Elle est traitée comme indiqué Figure 57 :

\}(P B \l) P g? g ‘P o ( i)' () C) () () B f) . C )
4 4 A A A A A A
(O —p—t— p—— O PGB (D)
N A A A b 4 b4 A
R . G T E ) S P D) DO
i
A A A A A A A A
X2 ) Fany ) :
& 0> 0 > 8 > @ > O e] DB
A A A A A A
: n ——— ) O Op®
<HE e Sk SE ¢ 5. 86
(a) (b)

Figure 57 : Schéma pénalisation de vitesse des serveurs simplifiés

La Figure 57(a) présente une vue en coupe du serveur informatique, dont une cloison latérale
est représentée en bleu. Celle-ci est située detriere les maillages de pression/température et de
vitesse affichés. Les traits noirs pleins horizontaux représentent les cloisons supérieures et
inférieures. La Figure 57 (b) présente une vue de face du serveur informatique dont les cloisons
sont représentées en trait plein noir. Sur les Figure 57 (a) et (b), les composantes de vitesse grisées
sont nulles a cause de la perméabilité appliquée avec le modele de cloison précédemment décrit
(chapitre 3.2.5).

La vitesse d’air est considérée uniforme sur ’ensemble du volume du serveur et 'écoulement
est perpendiculaire a la surface de sortie (selon 'axe X3 dans le cas des Figure 57 (a) et (b)). Par
conséquent les composantes de vitesse selon les autres directions (en mauve) et situées a 'intérieur
de la cavité sont fixées a 0. Selon I'axe X3 une vitesse V;r est calculée et appliquée a 'ensemble des

composantes a l'intérieur du serveur. I.’équation de v est la suivante :

86



3.3 Cas de comparaison : simulation d’un data center de 240 serveurs

DIT

Uir = (3.3)

SC,IO

Avec Dyr le débit du serveur, et S ;o la surface calculée a partir de la somme des volumes de
controle situés sur la surface de sortie et représentés en orange sur les Figure 57 (a) et (b). Cette
méthode permet d’ajuster la vitesse d’air en fonction du maillage, afin de controler le débit exact

des ventilateurs.

3.2.8. Conclusion sur la modélisation

Nous utilisons le logiciel Ecotect Analysis pour créer la géométrie de la picce, et calculer les
coordonnées de I'ensemble des équipements. Par la suite, le code de calcul Thétis interprete ces
données pour créer un domaine de simulation et des conditions aux limites. Concernant la
modélisation des serveurs, nous utilisons la méthode des serveurs « simplifiés » introduit par Cho
et al. [7]. Les chapitres précédents décrivent la manicre dont elle est intégrée dans notre code de
calcul.

11 s’agit maintenant de vérifier que 'ensemble des méthodes numériques décrites au Chapitre

et au Chapitre 3.2 est capable de reproduire le comportement d’un datacenter. Le chapitre suivan
2 et au Chapitre 3.2 est capable de reproduire 1 portt t d’un datacenter. Le chapit t
présente donc la simulation d’une salle de 240 serveurs. Les résultats obtenus sont comparés a ceux

de Cho ez a/ |21] qui ont réalisé la méme étude.

3.3. Cas de comparaison : simulation d’un data center de 240
serveurs

Ce chapitre a pour but d’évaluer la performance et le niveau de précision des modeles
numériques précédemment décrits. Pour ce faire, nous proposons de reproduire la simulation
partielle d’un centre de calcul a haute densité thermique introduite par Cho ez al [7] en 2008. Les
résultats obtenus avec nos propres méthodes de calcul sont comparés a ceux détaillés dans les

travaux [21].

En 2009, Cho et al [7] réalisent une étude comparant les performances de différents types de
SDA dans un datacenter existant. Cette infrastructure est un centre de calcul de haute densité,
construit en 2008 a Séoul. En réalisant plusieurs simulations numériques modélisant une partie
représentative de la salle des serveurs, ils déterminent que I'arrangement optimal des serveurs est
de type allée chaude/allée froide. Avec ce systeme, lair est soufflé localement par des dalles
perforées positionnées au pied des serveurs, et repris au niveau du plafond par des grilles situées
au dessus des allées chaudes. Dans une seconde étude [21], ils caractérisent les performances du
systeme de refroidissement en se basant sur les champs thermiques obtenus et les nombres sans
dimension introduits par Herlin [24]. Les profils des températures d’air a 'entrée de chaque serveur
sont fournis, ainsi que les coefficients RCIy;, RCI; o et RTI. La comparaison de ces informations
avec les résultats de nos calculs nous permet de vérifier la fiabilité des méthodes numériques et des

modeles présentés au chapitre 2 et au chapitre 3.
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3 Modélisation des salles informatiques

3.3.1. Configuration et géométrie de la salle

I’étude [7], fournit les informations nécessaires a la modélisation de la salle informatique. Le
domaine étudié et ses dimensions sont décrites dans les Figure 58 Figure 59 et dans le Tableau 10

ci-dessous :

0,8m 1,5m

X1, Tableau 10 : débits, puissances, et température des
P — Py _| Puissance serveur 1000 | W
(TITTTITTTITTTITTT] Dy | Débit serveur 160 | mi/h
| Degay | Débittoral CRAC 45600 | mo/h
EEEEEEE R | von 1, | Tempérawre soufflage | 16 | °C
’ 1.2m '
75.0m
Figure 58 : vue de dessus et dimension de la salle
Tci Tci Tci
A
Allée Allée Allée Allée Allée
Chaude Froide Chaude Froide Chaude
3
3,0m
2,1m
X2 Y
X3

Figure 59 : vue en coupe sur les allées selon le plan X2X3

Dans cette salle informatique, les 240 serveurs d’une puissance respective de P = 1 kW sont
arrangés en racks, contenant chacun 4 équipements superposés (Figure 59). Ainsi chaque rack
dissipe une puissance totale de 4 kW et est traversé par une ventilation constante de 640 m3/h.

Ces méme racks sont alignés sur 4 rangées comptant chacune 15 unités.

Le systéme de ventilation est de type allée chaude / allée froide. Lair froid est soufflé 2 une
température T¢p au niveau du sol et entre 2 rangées par 2 grilles de soufflage représentées en bleu
(Figure 58). Le débit d’air Dcpay est équitablement réparti sur les deux allées froides. Les serveurs
informatiques aspirent I’air froid nécessaire a leur refroidissement depuis les allées froides et le
restituent dans les allées chaudes, selon le sens des fleches (Figure 59). Finalement I'air chaud est
capté depuis les allées chaudes via des grilles situées au niveau du plafond. Les bouches de reprise
des allées chaudes de droite et de gauche absorbent chacune %4 du débit Dcpay. La grille de I'allée
centrale aspire Y2 du débit Dgpgy. La moyenne des températures d’air a Pentrée des grilles

d’aspiration est noté T¢;
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3.3 Cas de comparaison : simulation d’un data center de 240 serveurs

3.3.2. Hypothése du modéle numérique

Concernant la modélisation de la salle, les méthodes numériques décrites dans les chapitres

précédents sont appliquées:

« Les phénomenes physiques sont modélisés comme indiqué au chapitre 2.

o Les serveurs informatiques sont modélisés a I'aide de 'outil ECOTECT comme indiqué
dans le chapitre précédent.

« Finalement, le maillage utilisé est créé a 'aide du logiciel Ecotect Analysis. Une grille 3D de
dimensions 112 X 39 X 69 est adaptée a la géométrie de la salle informatique. Bien que
faible, cette dimension de maillage permet de capter les phénomene de by-pass et de
recirculation. On note que ce maillage de 301 392 points est équivalent a celui de Cho ez a/

[21]. La Figure 60 représente la grille utilisée pour I’étude :

N X2

Coupe Figure (c)

Coupe Figure (b)

et [

T T i 1 o
1 1 i -
 —— L Em— .
Raffinement du maillage pour ,/
(b) respecter la géométrie des (c)

cloisons
Figure 60 : Maillage 112X359X39 adapte a Ia geometiic du datacenter

Les structures bleues visibles sur la Figure 60 (a) sont définies en fonction de la perméabilité
dans le domaine. Elles représentent les cloisons des serveurs et des racks du datacenter. Les deux
plans rouges qui coupent la salle indiquent la position des coupes des Figure 60 (b) et (c). La Figure
60 (b) représente la grille de Pression/température sur un plan X1X2 passant par le centre d’une
rangée de serveurs informatiques et la Figure 60 (c) montre la méme grille sur un plan X2X3 passant
par le centre de 2 racks de deux rangées différentes. Le maillage est non régulier, et des nceuds de
pression sont positionnés sur chaque cloison pour tenir compte des parois. Les nceuds
immédiatement adjacents sont rapprochés afin de limiter la diffusion de la perméabilité représentée

en dégradé noir (Chapitre 3.2.5).
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3 Modélisation des salles informatiques

3.3.3. Convergence du modéele et arrét des calculs

La méthode présentée dans ce paragraphe, qui permet de déterminer la convergence d’un
calcul, est valable pour 'ensemble des simulations CFD présentées dans ce manuscrit. Seules les

variables observées pourront varier d’un cas a 'autre.

Les systemes simulés étant de nature turbulente, les variables mesurées AP;r, Tyy, Tep, Dit, Prrs
sont des fonctions aléatoires selon Chassaing [31]. Il s’agit donc d’observer la forme de ces signaux
lorsque t — oo. Afin de déterminer si un signal est stationnaire d’ordre 1 ou permanent en

moyenne, on vérifie si sa moyenne est indépendante du temps [31] :

£ 01 XHEO®
tl—t t2—-1tl

s = 1072 | ALORS permanent (3-4)

Avec @ une variable quelconque. Lots d’une simulation, le programme applique le test décrit
par la relation ci-dessus a 'ensemble des variables utiles en post traitement AP, Ty, T¢y, Dyr, Py, etc.
Les intervalles de temps sont choisis par l'utilisateur en fonction du systeme et varient d’une
simulation a l'autre. Lorsque le code détecte que toutes les variables « utiles » sont permanentes en
moyenne, le calcul s’arréte. Cette méthode est appliquée a toutes les simulations décrites dans cette
étude, ainsi lorsque que I'on étudie les valeurs ou le comportement des variables Ty, T¢y, Dy, il

s’agit bien de valeurs moyennes, calculé sur un intervalle de temps approprié.

Prenons un exemple avec la simulation de la salle informatique avec 240 serveurs, réalisée avec
un pas de temps de 0.1s. Les Figure 61 (a) et (b) ci-dessous représentent I’évolution au cours du

temps d’une variable de température Tj; calculée lors de la simulation :
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Figure 61 : Evolution turbulente d’une température T}; au cours de temps

Sur la Figure 61 (a), on observe une période transitoire de Os a 600s, puis la température Tj;
tend a se stabiliser et a osciller autour d’une valeur moyenne (en rouge Figure 61 (b)). Sur la Figure
61 (b), on visualise un zoom du méme signal de 600s a 1800s, et il apparait que la température

adopte un comportement fluctuant autour d’une valeur moyenne de 28,57°C. On sélectionne donc
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3.3 Cas de comparaison : simulation d’un data center de 240 serveurs

deux intervalles de temps en fixant t = 600,t; = 1200, t, = 1800, puis on applique le test ci-
dessus (équation (3.4)). Le résultat obtenu par la soustraction des deux moyennes selon I’équation
(3.5) est de 7,23 X 1072°C. Etant donnée la faiblesse de ce résidu, on peut considérer que la
variable Tj; est permanente en moyenne. La valeur de T} retenue pour la suite des calculs est donc

sa moyenne sur lintervalle [¢, t,], soit 28,57°C.

3.3.4. Analyse du comportement aéraulique et comparaison avec I’étude de
référence

Dans un premier temps nous analysons les champs de température issus des simulations
numériques afin d’identifier la présence éventuelle de phénomeénes parasites (by-pass,
recirculation). Puis dans un second temps nous évaluons la performance du SDA, d’une part grace
aux coefficients RCIy; et RCI o qui indiquent un niveau de « sécurité » dans l'installation, d’autre
part en calculant 'indicateur RTT indiquant le niveau de « performance énergétique ». Les résultats

obtenus sont comparés avec ceux de Cho et al [21], obtenue a 'aide d’'un modele RANS k-¢ avec le
logiciel STAR-CD.

Caractérisation de Pefficacité du SDA

La simulation numérique de la salle des serveurs permet de visualiser les champs de température
calculés par le code CFD. L’efficacité du systeme de distribution d’air est défini par sa capacité a
fournir un air froid aux serveurs et a une température la plus proche possible de T¢o. Une premicre
approche consiste donc a analyser les champs de température a différents endroits de la salle des

serveurs. Ces derniers sont présentés sous la forme de coupes dans Figure 62 suivantes :
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3 Modélisation des salles informatiques

(a) X1=2.5m

(b) X1=8.0m

(c) X3=2.5m

i

=

(d) X3=4.2m
Temp [°C
39

©

Figure 62 : Comparaison entre des champs de températures obtenus avec les résultats de Cho

Les Figure 62 ci-dessus fournissent plusieurs coupes du champ de température dans la salle des
serveurs, les rectangles gris correspondent aux racks informatiques de 4 serveurs chacun. Ces
derniers sont délimités par des traits noirs sur les Figure 62 (a) et (b). Sur la Figure 62 (e) a gauche,

la grille du maillage positionne le « plancher » de 1a salle, la coupe étant située a 1m50 du sol.

Les résultats de la colonne de gauche correspondent aux calculs réalisés avec le code Thétis et
I'interface d’Ecotect Analysis. Le modele de turbulence utilisé est de type instationnaire (Chapitre
2.1). Les champs de température observés sont donc les champs moyens lorsqu’ils atteignent un
régime permanent (Chapitre 3.3.3). Les figures de la colonne de droite ont été réalisées avec le code
de calcul STAR-CD, et le modele de turbulence est de type k—€ [21].

On observe beaucoup de similarités, et quelques différences entre les résultats fournis par les

deux études :

o dapres les coupes (a) et (b) de la Figure 62, et dans les deux études, I'air froid soufflé atteint
une hauteur de 1.8m dans les allées froides. En revanche, au dessus de ce seuil et jusqu’au
sommet du rack, des recirculations (Figure 63 (a)) d’air chaud font monter la température

de lair. Ainsi, les 3 premicres rangées d’équipements sont alimentées avec un air a basse
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3.3 Cas de comparaison : simulation d’un data center de 240 serveurs

température, tandis que les serveurs de la 4°™ rangée encourent un plus grand risque de
surchauffe.

« similairement, la coupe au centre de I'allée froide Figure 62 (c) montre dans les deux cas un
front d’air froid atteignant une hauteur de 1m80. Dans cette partie, la température de air
est comprise entre 18°C et 20°C selon Cho et al [21]. Dans notre simulation, cette zone est
plus uniforme et la température moyenne de lair varie réguliecrement de 17°C a 19°C. Mais
dans la partie supérieure de l'allée froide, et a cause des effets de recirculation d’air chaud,
la température atteint plus de 30°C.

« finalement, 'observation de la coupe de I'allée chaude Figure 62 (d) met en évidence des
phénomenes de by-pass d’air froid (Figure 63 (b)). Les deux études montrent des
températures plus basses et du méme ordre de grandeur au niveau du plancher dans cette

zone.

Drapres ces observations, et bien que le systeme de refroidissement par allée chaude allée froide
soit performant, des phénomenes parasites sont observés. Ils sont mis en évidence sur les Figure

63 ci-dessous :

Figure 63 : visualisation des phénomeénes de by-pass et de recirculation a ’extrémité d’une allée froide

Les Figure 63 (a) et (b) montrent respectivement les phénomenes de recirculation et de by-pass
vus depuis Pextrémité d’une allée froide, grace a des lignes de courant et a des lacher de particules
dontla couleur correspond a la température de I'air. Sur la Figure 63 (a), I'air chaud issu des serveurs
situés dans la rangée supérieure retourne vers I'allée froide et réchauffe Iair absorbé par le matériel
informatique. Sur la Figure 63 (b), c’est I'air issu des grilles de soufflage au sol qui contourne les

racks et vient s’évacuer dans 1’allée chaude.

Ces phénomenes ont deux impacts majeurs sur le systeme. D’une part ils élevent la température
des serveurs et augmentent le risque de surchauffe, d’autre part ils pénalisent la performance
énergétique du datacenter en dissipant une partie de Iair froid produit. Cho et a/ |21], proposent
d’étudier leur impact en utilisant les indicateurs RCIy;, RCI o et RTI. Dans le chapitre suivant, ces

coefficient seront calculés en fonction de nos résultats et comparé a ceux de [21].

3.3.5. Analyse et comparaison des coefficients, RCIy; et RTI

Le calcul des deux types d’indicateurs nécessite la connaissance des éléments suivants :
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3 Modélisation des salles informatiques

o« Plusicurs relevés de températures d’air en entrée des serveurs informatiques Ty, répartis
sur Pensemble d’une allée froide.

« Latempérature de I'air, repris au niveau des grilles situées au plafond dans les allées chaudes
TCI.

« Latempérature de I'air chaud a la sortie des équipements Tio,

Concernant la température d’air alimentant les équipements Tjj, et afin d’obtenir des résultats

comparables a ceux de Cho et a/ [21], la méthode de calcul des températures Tj; employée est
décrite a I'aide de la Figure 64.

Figure 64 : Extraction des températures T,

Les structures en bleu de la Figure 64 représentent les racks de serveurs. Les températures Ty,
sont relevées sur un plan X1X2 (en rouge) positionné a Ientrée d’une rangée d’équipements
informatiques. 240 températures sont extraites a partir de points positionnés uniformément sur la
surface correspondant aux zones d’aspiration des serveurs. Les résultats obtenus sont rangés par

ordre croissant, puis tracés sur le graphe Figure 65 ci-dessous :

Maximum Autorisé

26 Maximum Recommandé

Minimum Recommandé

Minimum Autorisé

0 50 100 150 200
# Rack number

—a&—Cho et al. —A— Cette étude

Figure 65 : Répartition des températures Tj; et comparaison avec les résultats de Cho et al [21]

La Figure 65 représente les 240 températures Tj; pour une rangée de 60 serveurs calculées par
Cho et al [21] (en triangle bleu) et par Thétis-Ecotect (en triangle orange). Elle fait également
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apparaitre les valeurs des températures maximales et minimales, recommandées et autorisées, pour
des serveurs de classe Al selon les « guidelines » de PASHRAE [13].

Concernant les profils de température, les mémes conclusions peuvent étre tirées pour les deux
études : le débit d’air froid soufflé par les unités CRAH n’est pas suffisant pour alimenter les
serveurs situés dans les rangées supérieures. Ainsi une partie des températures extraites dépassent
la valeur maximale recommandée a 'entrée des serveurs, sans toutefois dépasser la valeur maximale
autorisée. Cependant des différences apparaissent entre les deux études. Les températures des
serveurs calculées avec Thétis-Ecotect sont plus basses que celles fournies par Cho ef a/ [21]. Le
modele développé dans le cadre de cette étude prédit donc des températures moyennes dans I’allée
froide, sensiblement inférieures a celles calculées par Cho e# a/ [21].Cela confirme les observations

réalisées lors de I'étude du champ de température au centre de I'allée froide Figure 62 (c).

A partir des valeurs Tj; obtenues, nous calculons maintenant la valeur du coefficient RCIy;
selon I’équation (1.8) du chapitre 1.4.2. Puis la valeur de RTI est déterminée selon (1.9) du chapitre

1.4.2. Les résultats sont présentés dans le graphe ci-dessous et comparés aux indicateurs fournis
par Cho ez al [21] :

120
100
80
60
40
20

Valeur coefficient [%]

RCI

RTI

M Cho et al. B Cette étude
Figure 66 : Comparaison des indicateurs RCIy; et RTI

Dans notre étude, lindicateur RCIy; = 93%, tandis que Cho e a/ [21] prédisent RCIy; =
89%. Ces deux valeurs sont considérées comme « acceptables » [24], et signifient que la majorité
des serveurs informatiques ont une température d’air de refroidissement inférieure au maximum
autorisé. L’écart de 4% entre les deux études est tres faible et corrobore le fait que le code de calcul

employé prédit une température d’air dans I'allée froide inférieure a ’étude de Cho ez a/ [21].

Concernant la performance énergétique du systeme, I’étude menée avec Thétis-Ecotect prédit
un indicateur RTI de 112%, tandis de I’étude de Cho e a/ [21] fournis un RTI de 114%. Dans les
deux cas, RTI > 100% ce qui indique que le systeme de distribution d’air a une forte tendance a
recirculer Iair des allées chaudes vers les serveurs [24]. La différence de 2% entre les deux études
est tres faible, mais elle montre cependant que notre modele a tendance a moins faire recirculer
'air chaud. Cela peut expliquer en partie le fait que les températures Tj; calculées avec Thétis-

Ecotect, sont sensiblement inférieures a celles de Cho ez o/ [21] Figure 65.

3.3.6. Conclusion sur le cas de comparaison

Dans ce chapitre, nous utilisons les modeles numériques précédemment décrits pour

reproduire la simulation d’un datacenter de grande envergure (240 serveurs). Puis, en se basant sur
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les observations de Cho e7 a/ [21], nous comparons nos résultats avec les leurs afin de valider la

capacité du modele Thétis-Ecotect a simuler des datacenters.

Concernant I’étude des champs de température, il apparait que notre modele prédit un champ
de température plus uniforme et sensiblement plus froid dans les allées froides. En revanche, le
front chaud créé dans cette zone a cause des recirculations et positionné a 1m80, est bien calculé.
Ainsi les serveurs informatiques positionnés au niveau de la derniere rangée absorbent bien un air
a une température élevé. Concernant le champ de température dans I’allée chaude, un phénomeéne
de by-pass est visible dans les deux études et une partie de l'air froid se mélange a l'air évacué par

les serveurs.

Par la suite, nous calculons les indicateurs RCIy; et RTI qui caractérisent respectivement le
niveau de sécurité des serveurs et la performance énergétique du SDA. En comparant les résultats
des deux études, on observe une différence de 4% sur Plindicateur RCly; et de 2% sur
I'indicateurRTI. Ces écarts sont tres faibles et les conclusions qui en sont tirées sont les mémes : le
systeme de distribution d’air, assure une bonne sécurité de fonctionnement des serveurs

informatiques, en dépit d’une tendance a recirculer l'air issu des allées chaudes.

Que ce soit pour les champs de température, ou pour les indicateurs, les écarts de résultats

obtenus ont probablement deux causes principales :

o les modéles de turbulence utilisés dans les deux études sont trés différents. Ainsi les
viscosités et conductivités turbulentes qui influencent I’écoulement et le champ de
température sont approximées de manicre différente

« Bien que le mode¢le de serveur que nous utilisons pour cette étude soit basé sur les
publications de Cho, ce dernier ne décrit pas précisément sa méthode. 11 est donc possible
que la prise en compte de la ventilation et de la puissance dissipée soient modélisés

différemment.

Cependant, bien que les deux études montrent quelques différences dans la prédiction des
champs de température, les résultats obtenus sont cohérents et permettent de tirer les mémes
conclusions sur le systeme étudié. Ces résultats confirment donc la capacité du code de calcul

Thétis-Ecotect a simuler des salles de serveur.
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En résumé et conclusion

Dans le Chapitre 2, sont présentés les outils numériques du code de mécanique des
fluides Thétis qui permettent de simuler les écoulements d’air et les transferts de chaleur

qui interviennent dans une salle des serveurs.

Or afin de modéliser un datacenter, il est nécessaire de définir un domaine de
simulation, et de modéliser les différents éléments qui le composent. La géométrie des
salles informatiques est souvent complexe et fait intervenir des centaines d’obstacles et des
sources de chaleur. Il est alors indispensable de disposer d’une interface permettant de
modéliser la salle en 3D et de fournir au code de calcul les caractéristiques du domaine et

les conditions initiales.

Pour répondre a cette problématique, nous utilisons le logiciel Ecotect Analysis qui
permet de définir la géométrie de la salle des serveurs et de créer un maillage. Le code de
calcul Thétis interpréte alors les résultats pour modéliser les différents composants du

datacenter :

« Parois / cloisons,
+ Grilles de soufflage ou d’aspiration,

« Serveurs informatiques

Ces modéles sont ensuite validés pour s’assurer de leur capacité a reproduire les
phénomeénes physiques intervenant dans une salle des serveurs. Un cas de comparaison
est alors réalisé sur un datacenter de 240kW. Malgré quelques écarts entre les résultats des
deux modeéles, il apparait que les méthodes décrites, permetent de reproduire les résuktats

de la litérature avec une bonne précision.

Dans les chapitres suivants, nous proposons une amélioration du modele de serveur
simplifié, qui permet de simuler les équipements de nouvelle génération de type « blade ».
Ils seront notamment équipés d’un régulateur qui modulera le débit des ventilateurs en

fonction de la température.
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4. Serveurs informatiques « régulés »
Introduction

Ces dernieres années, la puissance de calcul des serveurs informatiques a beaucoup
augmenté. Parallélement, la puissance thermique dissipée par les équipements s’est
accrue. Afin de limiter les consommations d’énergie des datacenters, les fabricants de
matériel informatique, développent des serveurs qui régulent le débit d’air des machines
en fonction de la température des composants. La vitesse de lair traversant les
équipements et la chaleur produite deviennent alors des fonctions de la température de

Pair dans la salle informatique.

Ces nouveaux serveurs ont un impact sur la réaction du systéme de distribution d’air
froid, et sur les consommations énergétiques, qu’il est nécessaire de quantifier. Dans ce
chapitre, nous proposons donc un nouveau modéle de serveur « régulé » basé sur le modéle
de serveur « simplifi¢ » décrit au chapitre précédent. Ce module est enti¢rement

programmé dans le code de calcul Thétis :

e Dans une courte bibliographie, le mode de fonctionnement de ces nouveaux

serveurs est présenté, et leurs principales caractéristiques sont identifié¢es,
¢ Les modéeles numériques permettant de simuler leurs comportements sont détaillés

¢ Un cas test est présenté, ot un serveur « régulé » fonctionne dans un systéme semi-
confiné. Les résultats des simulations permettent d’observer I’évolution des

consommations en fonction de la température de I’air de refroidissement T'¢¢.
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4 Serveurs informatiques « régulés »

4.1. Présentation des serveurs de nouvelle génération

Dans les années 60, G. E Moore énongait une loi empirique qui constatait que la complexité
des semi-conducteurs proposés par les fabricants de matériel d’entrée de gamme, doublait tous les
deux ans. Dans les années 2000, une étude menée par « The Uptime Institute » a proposé un graphe
montrant 'évolution de la densité de puissance depuis 1992 jusqu’a 'année 2000, puis extrapolant
la tendance jusqu’a 'année 2010 [48]. Plus récemment, TASHRAE reprenait ces résultats et les
extrapolait de nouveau, fournissant une projection de la densité de puissance jusqu’ a 'année 2014
[49]. La représentation graphique de cette tendance est décrite Figure 2. Ainsi d’apres ces travaux,
la densité de puissance des centres de calcul augmenterait de manicre exponentielle, allant ainsi de

paire avec les capacités de calcul des machines.

Selon Patterson ef a/ [18], une des causes de cette « explosion » de puissance est due a la
réduction de la taille des microprocesseurs, qui a entrainé une augmentation des phénomenes de
leakage ou « fuite de courant ». Comme il a été vu dans la bibliographie, ce phénomene est tres
sensible aux conditions de fonctionnement des composants, et la puissance dissipée par les
équipements IT devient une fonction de la température environnante. Parallelement, les
consommations d’énergie des datacenters étant devenues une préoccupation majeure des acteurs
de ce domaine, ces derniers ont développé des stratégies de type « Thermal management » (que
nous traduirons par « optimisation thermique ») pour adapter les besoins des serveurs [16]. Celles

ci reposent sur 4 critéres principaux présentés Figure 67 :

Acoustique

Figure 67 : Critére de fonctionnement de Poptimisation thermique

Parmi ces criteres, les contraintes acoustiques liées au débit des ventilateurs et les performances
du serveur sont au-dela de notre domaine d’étude. En revanche, nous nous intéresserons au lien

entre la température des composants et 'optimisation de la puissance.

Pour assurer une bonne évacuation de I’énergie dissipée, tout en limitant les besoins des
ventilateurs, les serveurs actuels sont équipés d’algorithmes de régulation [16]. Des automates se
basent sur une multitude de capteurs de température et calculent une vitesse de consigne qu’ils
fournissent aux ventilateurs. Ces FSCA sont souvent des algorithmes de type PID (Proportionnelle

intégrale dérivée).

Il existe plusieurs méthodes pour concevoir l'architecture d’un serveur informatique, le
placement des composants n’est pas normalisé, et les designs des serveurs sont variables d’un
fabriquant a l'autre. La Figure 68 montre deux serveurs dont « Poptimisation thermique » a été

pensée différemment :
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Figure 68 : répartition des zones par ventilateur

Le serveur de gauche de la Figure 68 sépare son chassis en 2 zones thermiques. Cela signifie
que le ventilateur de gauche correspondant a la zone 1 est indépendant des 4 ventilateurs de la zone
2. Dans la zone 2, afin de faire fonctionner le matériel dans de bonnes conditions, I'algorithme de
régulation devra se baser sur la sonde du composant enregistrant la température la plus élevée. Il 'y
a donc un risque d’obtenir un débit de ventilation trop important qui ne sera adapté qu’a I’élément
le plus chaud de la carte. A l'inverse, le serveur de droite Figure 68 sépare son chassis en de multiples
zones, chacune correspondant a un composant et disposant d’un ventilateur. La régulation peut
donc étre traitée, composant par composant et avec plus de précision. Cependant il existe un risque
que ’écoulement d’air chaud émanant d’une zone tres ventilée recircule dans une zone plus froide.
Dans ce cas, il faut porter une attention particuliere a ces phénomenes lors de la conception de

'architecture thermique. [16].

Ces deux cas de figure illustrent la grande diversité des produits disponibles sur le marché. En
fonction de la puissance de calcul, des fonctionnalités, ou de la qualité du matériel, chaque serveur
informatique possede un comportement énergétique différent. De plus, les constructeurs ne
dispensent que tres peu d’informations sur optimisation thermique, ou I'architecture de leurs

machines.

4.2. Conception d’un modéle général

Concernant la création d’un modele numérique simulant de tels équipements et qui viendrait
s’insérer dans la simulation CFD, la diversité des serveurs, et leurs complexités posent deux

problématiques :

« la modélisation d’un serveur informatique précis n’est pas représentative de I'ensemble des
équipements de nouvelle génération.

« en considérant le systeme créé par un serveur et ses composants, I’échelle d’espace est de
lordre de 10”°m (la taille d’un composant). Or la longueur caractéristique d’une salle
informatique peut atteindre 10’m [50]. Ainsi la simulation numérique des deux systémes

nécessiterait un maillage trés important pour représenter toutes les échelles.

11 s’agit donc de créer un modele simplifié qui reproduit les principales spécificités de cette
génération de serveurs. Il devra également étre paramétrable de maniere a pouvoir s’adapter a tout
type de machine en fonction de documents techniques fournis par les constructeurs, ou de relevés

expérimentaux.
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4 Serveurs informatiques « régulés »

La conception du serveur régulé s’appuie sur la base du modele simplifié établi par Cho e a/
[21]. La Figure 69 ci-dessous, schématise les différentes échelles de longueur et positionne les

mode¢les numériques :

— > Niveau modéle régulé
Interconnexions
102 Comportement
modélisé . sy
Puce »Niveau modéle simplifié
i 6 s Rack
e 0 (58 B
P ) Data center
/m3 &
[Wim3] 10°
10°
E Niveau rack Niveau salle informatique
€ > >
107 107 107" 10° 10' 10°

Longueur caractéristique [m]

Figure 69 : Longueur caractéristiques des composants d’une salle informatique

Selon la Figure 69 le modéle de serveur au niveau « simplifié », permet de simuler une salle
informatique a ’échelle du rack. Seuls une puissance dissipée et un débit d’air constant sont pris en
compte. Pour étre plus précis, le modéle « régulé » doit permettre de se situer en amont, en prenant
en compte le comportement des principaux composants qui ont un impact sur les phénomeénes
thermiques et aérauliques de la salle. D’autre part, il doit étre possible d’estimer les consommations

de ces éléments, notamment des processeurs et des ventilateurs.

Dans le cadre de nos travaux, la solution qui a été envisagée est schématisée sur la Figure 70

ci-dessous :

— Terme source d'énergie

11311100

CPU

— leakage mm— L»mﬁj

Figure 70 : Schéma du mod¢le de serveur régulé

Ce modele décrit Figure 70 permet de contourner les problemes énoncés précédemment

repose sur plusieurs hypotheses :

« concernant le phénomene de leakage, il n’est pas possible d’obtenir la température du CPU
dans le serveur, l'intérieur du serveur n’étant pas modélisé. Le modele utilisera donc les
informations fournies par TASHRAE [15] qui estime une augmentation de la puissance en
fonction de la température en entrée de la machine

« laperte de charge au travers du serveur est une caractéristique propre a chaque équipement.
Celle-ci sera donc simulée par un milieu poreux isotrope dont les propriétés sont fournies
par Almolie ez a/ [6].

« concernant la régulation de la ventilation, le probleme est similaire au phénomene de
leakage : il n’est pas possible de prédire la température au niveau du processeur. La vitesse
d’air sera donc régulée en fonction d’une température calculée a la sortie du serveur et fixée

a une valeur de consigne Tjp.
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4.3 Modélisation de la variation de puissance

Ces 3 hypotheses font 'objet des chapitres suivants. Elles seront détaillées et les méthodes

numériques utilisées pour les simulations seront expliquées

4.3. Modélisation de la variation de puissance

Bien que ce phénomeéne soit tenu pour partie responsable de I'augmentation des
consommations des serveurs informatiques [18] [19] [15], il existe peu de documentation sur le
sujet. D .Moss ¢# a/ [19] observent que lorsque la température a entrée d’un serveur atteint 25°C,
il y a une augmentation de la consommation globale de I’équipement. Dans une autre étude,
Patterson [18], affirme que I’énergie absorbée par le CPU est trés dépendante de la température
ambiante, en revanche les autres composants tels que la mémoire ou les disques de stockage ne
semblent pas impactés. Finalement, le document [15] de PFASHRAE affirme que pour des serveurs
de classe A2, une augmentation générale des consommations est observée. Celle-ci est le résultat
d’une augmentation de la puissance des ventilateurs et des composants. Ces « guidelines »
fournissent I’évolution de ce facteur d’augmentation Fx en fonction de la température a I'entrée

d’un serveur tel que représenté ci dessous :
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Figure 71 : Facteur Fx en fonction de la température d’entrée

La courbe en bleu Figure 71 représente 'évolution maximale du facteur d’augmentation de la
puissance Fx en fonction de la température, tandis que la courbe en rouge représente ’évolution

minimale de ce méme facteur.

D’un point de vue modélisation, on considére que la totalité de la puissance dissipée par les
composants est restituée sous forme de chaleur dans 'environnement. Dans le modele simplifié,
cette puissance est modélisée par un terme source PS;p ajouté localement a ’équation de I’énergie
(2.3). Dans le modele régulé, on conserve la méme méthode, mais le terme PS;pg qui représente

I’énergie totale dissipée par le serveur est recalculé a chaque pas de temps selon la formule suivante :

1
Psirgp = Vo X (611,1?9:71113 + aZ,FxTIIZ + aspx T + a4,Fx) X Py rer 4.1)
c,IT

Dans Péquation (4.1), Py ref est la puissance de référence du serveur pour une température

calculée a lentrée de Péquipement de Tj; = 15°C. Le terme 1/V, ;7 de Péquation (4.1) permet de
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4 Serveurs informatiques « régulés »

répartir la puissance totale sur 'ensemble du volume du serveur discrétisé tel que décrit au chapitre
3.2.6. Finalement le terme central de ’équation (4.1) est un polynéme du 3™ degré en fonction de
T;; qui modélise le facteur d’augmentation de la puissance Fy. Ainsi, la modification des coefficients
QA1 Fxr AaFxr A3Fxr Aapy permet d’ajuster le comportement du facteur F, propre a chaque serveur
informatique en fonction des informations dont on dispose. Dans le cadre de ce projet les valeurs
affectées sont les suivantes : g, = 4.666 X 107>, ayp, = —0.0027, Az, = 0.0549, asp, = 0.6348.
Elles ont été obtenues par régression a partir du comportement du F, max fourni par TAHSRAE

[15] en bleu Figure 71. Le résultat modélisé est tracé en trait noir sur cette méme figure.

4.4. Modélisation de la perte de charge dans le serveur

Les composants électroniques du serveur tels que les processeurs, les radiateurs ou la mémoire,
créent une perte de charge aux bornes du serveur informatique en s’opposant a la circulation de
I'air. Comme chaque fabriquant de matériel adopte son propre design, le comportement de la
pression dans un serveur variera d’un équipement IT a lautre. En 2003, IBM publie une courbe

répartissant la perte de charge en fonction des composants pour le serveur P5-570 [51] :

BPE L4SystemimpBudget 08/12/04 15:13
149.4 T T T

124.5

996 |-

74.7 —

Delta P [Pa]

49.8 -

25.0 [~

= Facade / grille perforée
0.0 17.0 340 51.0 68.0 850 1020
Débit ventilateur [m3/h]

Figure 72 : Répartition de la perte de charge dans un serveur IBM P5-570

Puis en 2008, entreprise Dell réalise une étude sur 'optimisation thermique des serveurs de la
gamme Poweredge M-serie [52]. Une nouvelle courbe de perte de charge est fournie pour un

serveur de type blade et de dimension 1U :

104
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Figure 73 : Perte de charge en fonction du débit dans un équipement Dell M-Series

En comparant les Figure 72 etFigure 73 il apparait nettement qu’en quelques années,
I'optimisation thermique et aéraulique des serveurs a pris beaucoup d’importance. A débit égal, la
perte de charge a été divisée par 6 dans les équipements M-Series. Or celle-ci joue un role tres
important dans la consommation des serveurs. Nous y reviendrons ultérieurement au chapitre 3.2.7

simulation des ventilateurs.

La plupart des études traitant des écoulements d’air et des champs de température dans les
datacenters ne tiennent pas compte de la perte de charge dans les serveurs. En effet, celle-ci agit
peu sur le comportement aéraulique de la salle informatique. En revanche, il s’avére nécessaire de
la connaitre, lorsqu’il s’agit de calculer les consommations de ventilateurs. Pour modéliser la
présence de composants qui s’opposent a ’écoulement de T'air, Almolie ez a/ [6] considerent
Iintérieur du serveur informatique comme un milieu poreux isotrope. Une perméabilité est

introduite localement dans I’équation de quantité de mouvement (Equation 4.2) grace au terme de
Brinkman %u. Cette modification permet a la fois de définir l'orientation de I’écoulement en
annulant les composante de vitesse dans deux direction, et créer un potentiel de pression en
modifiant le terme de perméabilité dans la troisieme direction. Dans le modele numérique, a

Pintérieur des serveurs informatiques, le terme k sera défini par :

10—20 10—20 10—20
k=110"20 10720 10720 4.2)
10720 10720  jo,

En fonction de l'otientation du serveur informatique dans le domaine, seul un coefficient k;;
de la diagonale aura une valeur non nul, les autres prendront pour valeur 1072% m?, De cette
manicre, on s’assure que l'air s’écoulera selon la direction prédominante, imposée par le ventilateur.
Finalement, la valeur perméabilité retenue pour simuler la perte de charge d’un serveur dont le flux
dair est orienté dans la direction X3 est k33 = 1.8 X 107> m?, Elle est obtenue par Almolie e 4.
[6] en calculant la perte de charge dans un tube Hagen-Poiseuille dont le diametre est égal au
diametre d’un serveur 1U classique. Numériquement, la méthode appliquée est schématisée sur la

Figure 74 :
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Figure 74 : Simulation de la perméabilité des serveurs

La Figure 74(a) présente une vue en coupe du serveur informatique, dont une cloison latérale
est représentée en bleu. Celle-ci est située derriére les maillages de pression/température (cercles)
et de perméabilité (carrés) affichés. Les traits noirs pleins horizontaux représentent les cloisons
supérieures et inférieures. La Figure 74 (b) présente une vue de face du serveur informatique dont
les cloisons sont représentées en trait plein noir. Sur les Figure 74 (a) et (b), les nceuds de
perméabilités grisés sont nuls, car le modele de cloison a déja été appliqué a ce stade de la simulation
(chapitre 3.2.5).

Comme pour le chapitre 3.2.7, Pécoulement d’air se fait dans la direction de 'axe X3. Par
conséquent, les nceuds de perméabilité dans les directions X1 et X2 autour des nceuds de pression
située a I'intérieur de la cavité sont nuls. Ce sont les nceuds repérés en rouge sur les Figure 74 (a) et
(b). En revanche, le programme affecte la valeur 1.8 X 1075m? aux nceuds de perméabilité situés
sur I'axe X3 et repérés en vert. Seul les derniers nceuds selon X3 et situés a droite du serveur (repérés
en bleus) ont une perméabilité de 10%29m?, en effet, la composante de vitesse a cet endroit sera

traitée par le modele de ventilateur.

La méthode décrite, permet donc de controler la direction de I'air sur I’ensemble du serveur
tout en générant un gradient de pression. Le chapitre suivant, complete le modele de ventilateur

décrit au chapitre 3.2.7 et integre les phénomenes de production de chaleur.

4.5. Modélisation des ventilateurs

On peut distinguer deux parties distinctes dans la modélisation des ventilateurs : le modele
aéraulique qui agit sur les vitesses d’air dans la simulation CFD, et le modele énergétique, qui se
contente de calculer la puissance absorbée par le ventilateur. On note également que la
consommation d’énergie calculée de ce composant n’intervient pas dans le modele CFD, elle est
déja prise en compte dans la modélisation de la variation de puissance dissipée en fonction de la

température.
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4.5 Modélisation des ventilateutrs

Modg¢le Aéraulique

La méthode de simulation du flux d’air entrainé par P'action des ventilateurs dans le modéle
CFD est tres similaire a celle utilisée dans le cadre du modele de serveur « simplifié ». Elle est décrite

par les Figure 75 (a) et (b) ci-dessous :
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Figure 75 : Schéma pénalisation de vitesse des serveurs régulés

A Tintérieur du serveur, et sur la surface correspondant a sa sortie (Figure 75 (a), les
composantes de vitesse dans les directions X1 et X2 sont naturellement nulles en raison de la
perméabilité imposée d’une part par les cloisons (chapitre 3.2.5), d’autre part par le modele de perte
de charge (chapitre 4.4). Concernant les composantes selon I'axe X3 entourant les nceuds de
pression positionnés sur la surface de sortie et repérés en bleu Figure 75 (a), leurs valeurs seront
imposées par un régulateur PID qui sera décrit dans le chapitre suivant. En effet, ces vitesses
évolueront pour maintenir une certaine température a la sortie du serveur informatique.
Finalement, les composantes de vitesse dans la direction de Iécoulement (X3) a lintérieur du
serveur, prendront naturellement la valeur des composantes pénalisées en bleu. Ainsi un
écoulement monodirectionnel et uniforme est créé dans la cavité rectangulaire modélisant
I'équipement informatique. Ce flux d’air, combiné a la perméabilité, crée une dépression en amont

de la surface de sortie.

A partit du modele CFD, il est nécessaire de relever 2 informations pour calculer la

consommation des ventilateuts :

o le débit d’air traversant le serveut,

« la perte de charge aux bornes du ventilateur

La vitesse de l'air qui traverse ’équipement informatique est variable au cours du temps. Le

débit D;rp d’air devra donc étre calculé a chaque itération en temps selon ’équation :

Dirr = Wrr X Sc 10 (4.3)
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4 Serveurs informatiques « régulés »

Avec Dyrg le débit du serveur, Ujrg la vitesse d’air imposée par le régulateur et S ;¢ la surface
calculée a partir de la somme des volumes de controle situés sur la surface de sortie et représentés

en orange sur les Figure 75 (a) et (b).

Finalement la méthode suivante est appliquée pour calculer la perte de charge APjrg aux bornes

du ventilateur :

« Calcul de la moyenne des pressions relevées sur les nceuds situés sur la surface en amont
de la sortie et repérés en violet Figure 75 (a).

o Calcul de la moyenne des pressions relevées sur les nceuds situés sur la surface en aval de
la sortie et repérés en rouge Figure 75 (a).

« Calcul de la différence des moyennes pour obtenir la perte de charge APrp.

La partie aéraulique du mode¢le permet d’agir sur la simulation CFD de la salle des serveurs en
modifiant au cours du temps la vitesse de I'air traversant I’équipement informatique. De plus, pour
chaque itération en temps, le modele calcule le débit d’air correspondant Drp et la perte de charge

associée AP;rg. Ces informations sont ensuite transmises au modele énergétique.

4.5.1. Modé¢le énergétique

Un ventilateur est caractérisé par sa capacité a assurer un débit d’air en fonction de la perte de
charge aux bornes d’un systeme. En fonction de la qualité du moteur électrique, de sa taille, du type
d’hélice, etc. Ces caractéristiques varient d’un appareil a Pautre. Les fabricants fournissent donc les
spécificités de leurs équipements qui permettront aux ingénieurs responsables du design thermique
des serveurs de sélectionner le matériel approprié. Dans le cadre de cette étude, les ventilateurs
sélectionnés sont de type TARZAN DC TD48B1, congus et fabriqués par la sociét¢é COMAIR
ROTRON [53]. Des appareils similaires ont été utilisés par Almolie e @/ [6] dans son étude. Les

caractéristiques de cette machine sont fournies dans les tableaux et figures ci-dessous :

Tableau 11 : Caractéristiques du TARZAN

Specification électrique

AC/DC DC
Gamme de voltages acceptés 24-56 V
Puissance nominal absorbé 33.6 W
[651]
175.51 Courant en fonctionnement 0.7 A
courant rotor bloqué 15 A
Vitesse de rotation nominale 3275 tr/min
Spécifications mécaniques
Débit maximum @ AP=0 Pa 544 m3/h
Figure 76 : Visualisation du ventilateur - -
Pression maximum @ 0 m3/h 157 Pa
DC
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Figure 77 : Coutbe de fonctionnement du serveur pour N=3275tr/min
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Le ventilateur a été sélectionné pour sa capacité a faire varier sa vitesse. Le moteur de type
« brushless » accepte une régulation, et les modulations de débit s’effectuent en faisant varier la

tension. Le moteur absorbe une puissance de 33.6 W pour une vitesse de rotation nominale de

Npom = 3 275 tr/min. La courbe de fonctionnement Figure 77 indique le débit d’air fourni en
fonction de la perte de charge pour la vitesse Ny p,. Ainsi dans un espace libre, sans AP aux bornes

du ventilateur, le débit maximum est de 544 m’/h. A linverse, si le potentiel de pression atteint
157 Pa, le débit d’air sera nul.

Afin de déterminer la puissance absorbée par le ventilateur lorsque sa vitesse varie, il est
nécessaire d’adapter le profil de la courbe de fonctionnement. Pour cela, nous utilisons les relations

fondamentales qui régissent le comportement des ventilateurs [54] :

Nyer _ Dyes (Nvel)z APy, (Nvel)3 _ P .

Nvez B DveZ Nvez B APyeZ Nuez Pvez

Avec N; la vitesse de rotation en tours par minutes [tr/min] entrainant un débit D,e; en [m3/h]
pour une perte de charge AP,,; [Pa] aux bornes du ventilateur, et requérant une puissance électrique
Pye;.[W] Puis on consideére que la courbe de fonctionnement Figure 77, peut étre approximée par
un polynéome d’ordre 3 [6]. On obtient ainsi une équation de la perte de charge en fonction du

débit du ventilateur :

3 2
APvei = alveDvei + aZveDvei + a3veDvei + Agpe (4'5)

Dans le cas du ventilateur Tarzan DC, les coefficients sont : ype = =9 X 1077, appe =
0.0006, ag,e = —0.3503, a4, = 156.35. Grace aux relations de (4.4) et a 'équation (4.5) on peut

donc créer des courbes de fonctionnement pour différentes vitesses de rotation en posant :
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Nvez 3 Nvez 2 Nvez 4.6
APvez = Q1pe Dvel N_ + Arpe Dvel N_ + A3ype Dvel N_ + Agpe ( : )
vel vel vel

La Figure 78 illustre la relation ci-dessus en présentant différentes courbes de fonctionnement

pour plusieurs valeurs de Ny, :
250
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Figure 78 : Courbe de fonctionnement en fonction de la vitesse Ny

Sur la Figure 78, la courbe correspondant a la vitesse de rotation nominale Ny pom est
représentée en trait épais bleu. Les autres courbes sont des interpolations réalisées en fonction de
I’équation (3.1).

Le modele aéraulique du ventilateur présenté au chapitre précédent, fournit le débit d’air requis
Dirg et la perte de charge correspondante APjrg. 11 s’agit donc maintenant de trouver la vitesse de
rotation Ny, ;g qui correspond, afin de calculer I'énergie consommée selon la relation (3.7). Cest
ce que 'on appelle le point de fonctionnement. Toujours selon les relations de (4.4), il est possible

d’écrire :

Nyeq 2 47
APveZ=APve1/ N 4.7)

ve2
Puis en combinant les relations (4.7), (4.5) et (4.4), on définit '’équation suivante

3 2

Nve nom Nve nom N‘Ue nom
A1pe (DITR y A ) + Aope (DITR N ) + Azpe (DITR N ) t Qype
ve,ITR ve,ITR ve,ITR (4 8
> .

APprg =
()

Finalement, a partir de (4.8), on détermine la vitesse de rotation Ny jrg, correspondant au
couple APjrg, Dirg, pour enfin déterminer I’énergie électrique absorbée par le moteur a ce point

de fonctionnement grace a la relation (4.4)
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Ce modecle « énergétique » de ventilateur permet donc de déterminer a chaque pas de temps la
puissance requise pour assurer le débit d’air adéquat. Il présente également I'avantage d’étre tres
facilement paramétrable et donc de pouvoir s’adapter a tous types de serveurs. Il suffit de modifier
les valeurs des coefficients aqye, Qaper Azpe, Aape €n fonction de la courbe de fonctionnement du

ventilateur que 'on souhaite simuler et de connaitre sa vitesse de rotation et sa puissance nominale.

4.6. Algorithme de régulation PID

Ce chapitre aborde la modélisation du régulateur qui assurera une température adéquate dans
le serveur informatique en faisant varier la vitesse des ventilateurs. L’enjeu est double, il permet a
la fois de réaliser des économies d’énergie, mais également de protéger les équipements du risque
de surchauffe [16]. En effet lorsque la température de Iair a entrée du serveur Ty est suffisamment
basse, le débit et les consommations du ventilateur sont bas. En revanche si la température est trop
élevée, le débit augmente pour assurer un bon refroidissement de 'équipement, accroissant ainsi la

puissance électrique requise.

Selon FASHRAE [16], le FSCA est souvent un controleur de type Proportionnel Intégrale
Dérivée (PID). Ce type de controleur présente 'avantage de s’adapter aux systemes a partir desquels
il est impossible d’établir une fonction de transfert [55], ce qui est le cas du comportement
thermique d’un serveur. De plus, il est tres facile a programmer et a mettre en place. En revanche
son principal inconvénient est qu’il peut s’avérer trés instable lorsque ses constantes sont mal
déterminées [55]. Dans les chapitres qui suivent, nous représentons le systeme composé du serveur
et de son ventilateur, nous détaillons I'algorithme du régulateur PID et nous proposons des

modifications qui permettent de stabiliser la consigne.

4.6.1. Hypothese du systéme

Comme nous I'avons vu dans la présentation des serveurs de nouvelle génération (chapitre 4.1)
la régulation des ventilateurs est réalisée en fonction de la température des composants
informatiques (Figure 79) [16]. Cependant le modéle numérique présenté dans les chapitres
précédents ne simule pas les équipements I'T a ce niveau de détail. La dissipation d’énergie dans la
cavité représentant le serveur est uniforme et le champ de température résultant ne peut donc pas

étre utilisé.

Terme source d'énergie &

NN YY P

i
Vpid Contraleur PID

‘:“ / ===1- Kp. Ki, Kd R
HDDs o . - Anti-windup
m Front - Stabilisateur

Panel
. . S -Te
Figure 79 : Visualisation des composants d’un

serveur Figure 80 : schéma de régulation du serveur
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La Figure 80 présente le principe de régulation du modele de serveur informatique.
Lalgorithme se base sur une température controlée Ty, que le systeme doit maintenir a une
température de consigne T en agissant sur la vitesse d’air des ventilateurs Vp;p. Comme la
simulation ne fournit pas la température des composants, c’est la température d’air maximale qui
est controlée. Celle-ci est obtenue en calculant la température moyenne a la sortie du serveur
informatique représentée par une surface rouge Figure 80. Dans la simulation CFD, un équipement

IT est modélisé de la fagon suivante Figure 81 :

B-P @© © D@ -0 & ® -0
Y Y Y Fai Fany Y
AN T L= T J L Y k& YA
D-® © © @ ® O ©-P @® ® P&
X2

O O & ) *—0—p-&
r- B, O ) DD G G e
® @ >-@ .

X1

(2) (®)

Figure 81 : Calcul de la température T1o

Afin d’obtenir la température de 'air a la sortie du serveur T, on détermine la moyenne des
valeurs aux nceuds de pression situés sur la surface de sortie du modele et représentés en rouge sur
les Figure 81 (a) et (b). Cette zone correspondant a la partie la plus chaude du serveur. En s’assurant
qu’elle reste égale a une valeur de consigne T¢ on s’assure que 'ensemble de I'équipement

informatique possede une température inférieure ou égale a T.

Le chapitre suivant, présente une courte bibliographie sur les régulateurs PID qui a permis

d’implanter ce systéme dans le modele de serveur régulé.

4.6.2. Présentation générale d’un contréleur PID

Ces systemes de controle ont fait leur apparition dans les années 1930, et le premier contréleur
a « trois termes » aurait été introduit par 'entreprise « Taylors Instrument Company » [56]. Dans
les années 1940, J.G. Ziegler et N.B. Nichols, ont travaillé sur l'optimisation de leur
fonctionnement et notamment 'optimisation des 3 constantes Kp, k;, kp, [55]. Plus récemment,
en 2002, F. Mudry estima que 90% des besoins en régulation dans I'industrie sont assurés par des
controleurs PID. Malheureusement, les parametres des trois 3 termes ne sont pas toujours adaptés
au procédé ou au processus a réguler [57]. Classiquement, le diagramme d’un controleur PID inséré

dans un systeme peut s’écrire de la maniere suivante :
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4.6 Algorithme de régulation PID

. . Pc(t)
— Action Proportionnelle
Vepid(t)
Cc(t) Ec(t) - - Ic(t) - — Sc(t)
+ Action Intégrale + Systéme / Procédé
Sc(t) L| Action Dérivee Def(t)

Figure 82 : Schéma d’implantation d’un correcteur PID

Dans le schéma Figure 82, le régulateur est placé en amont du « Systeme/procédé » que 'on
souhaite réguler. Le régulateur recoit une consigne C(t), qui correspond 2 la valeur souhaitée pour

la sortie S(t). Puis Perreur sur la sortie est calculée tel que :

Ec(t) = Cc(t) = Sc(t) (4.9)

A partir de Ec(t) et des erreurs précédentes Ec(t —n) le régulateur PID calcule les 3

composantes qui permettront de déterminer la commande V¢ (t).
La composante proportionnelle

Comme son nom I'indique elle est directement proportionnelle a Perreur Ec(t) et s’exprime

selon la formule suivante :

Pc(t) = kyEc(t) (4.10)

Avec kp la constante proportionnelle du systeme. Sa valeur doit étre choisie en fonction du
systéme. Plus kp est important, plus I'impact de erreur sur le systéme sera grand et plus la réponse
sera rapide. En revanche une valeur de kp trop grande entraine une oscillation du systeme et un
fort dépassement de la consigne [58]. De plus, avec une régulation proportionnelle, il persistera
toujours une erreur statique. En effet lorsque la valeur de la sortie S tend vers la consigne C erreur
Ec tend vers 0, or la correction étant proportionnelle a Ec, la valeur de V¢ pour laquelle S = C ne

sera jamais atteinte.
La composante intégrale

Cette composante est déterminée en fonction de 'accumulation de Perreur E¢ par le systeme.
Elle se base sur le calcul de I'intégrale de 'erreur commise au cours du temps. Elle est définie par

la formule suivante
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t

Ic(t) = k,f Ec(t)dt (4.11)
0

Avec kj la constante intégrale du systeme. La composante intégrale permet d’accélérer la
réponse du systeme et de corriger Perreur statique introduite par la composante proportionnelle.
Plus la constante k; est élevée, plus la réponse sera rapide. En revanche cela entraine également un
risque de dépassement de la consigne en raison d’une accumulation d’erreurs dans I'intégrale [58].
Comme nous le verrons dans les chapitres suivant, il est parfois nécessaire de limiter I'erreur

intégrale par 'ajout d’un systéeme « anti-windup » [59].
La composante dérivée

Cette derni¢re composante « anticipe » les variations de erreur commise. Elle est calculée en

fonction de Ec(t) selon la formule suivante :

Dc(t) = kp %Ec(t) (4.12)

Comme nous 'avons vu précédemment, I'introduction de la composante intégrale tend a créer
un dépassement de la consigne. En calculant la variation de Perreur a chaque itération, lerreur
intégrale permet de limiter ce phénomene en « freinant » la commande V¢ lorque la valeur de la

sortie § approche de la consigne C. [58].
Expression de la commande Vpjp

La commande fournie par le régulateur au systeme qui doit permettre a la sortie S d’atteindre

la consigne C s’exprime donc en fonction des trois composantes selon I’équation :

Vepin(t) = Vepip(t — 1) + Pc(t) + Ic(t) + Dc(t)

Ou
(4.13)

t

d
VCPID(t) = VCPID(t - 1) + kaC(t) + kI_]- EC(t)dt + kD EEc(t)
0

Le régulateur réalise donc une correction de la consigne fournie a l'instant ¢ — 1, en fonction
des composantes proportionnelles, intégrales et dérivées. L’équation (4.13) permet de bien se
rendre compte de 'importance des coefficients kp, k; et kp. En effet seules leurs valeurs pondérent
'action des 3 composantes et donc la valeur de la commande Vip;p. C’est pourquoi il est important

de déterminer un jeu de valeurs adéquates qui permette d’assurer a la fois :

« une bonne précision de la valeur de la sortie par rapport a la consigne,
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« une convergence rapide,

o une bonne stabilité

4.6.3. Application du contr6leur au modele numérique

Dans les chapitres précédents, nous avons présenté les modifications apportées aux modcles
« classiques » qui permettent d’intégrer les phénomenes de variation de puissance 4.3, de
perméabilité 4.4 et de ventilation 4.5. Ces améliorations modifient directement les propriétés du
domaine de calcul de la simulation CFD. Le régulateur PID quant a lui est extérieur au domaine de
calcul. I se base sur une température Tjp calculée a partir des résultats de Thétis, pour estimer une
consigne de vitesse a fournir au modele aéraulique de ventilateur. Il est donc intégré au modele de
serveur et dans la boucle en temps de la simulation CFD selon P'algorithme représenté Figure 83.

Les variables sont définies dans le Tableau 12 :
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Calcul de la température Tig
(Chapitre 4.6.1)

| Tin(NT)

Calcul de I'erreur proportionnelle :
ERC=TC-Tio(NT)

A 4
Calcul de I'erreur intégrale :

ERINT(NT)=ENRINT(NT-1)+ERREUR(NT)*EN%DT

ERC(NT)

Passage au pas de temps :

NT=NT+1

A

ERINT(NT)

STABILISATEUR

ERINT(NT)

Calcul de l'erreur dérivée :

ERDER(NT)=(ERC(NT-1)-ERC(NT))/EN%DT

ERINT(NT)

A 4

Stockage de I'erreur ERC(NT) pour utilisation a l'itération NT+1 :
ERC(NT-1)=ERC(NT)

ERDER(NT)

A 4

Calcul de la consigne :

VPID(NT)=VENT(NT-1)+Kp x ERC(NT)+Ki x ERINT(NT) + Kd x ERDER(NT)

ERC(NT — 1)

VENTILATEUR MODELE AERAULIQUE

VCPID(NT)

Figure 83 : Algorithme du régulateur PID dans Thétis
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Nom Définition Unité
NT Numéro de litération en temps en cours
To Température calculée a la sortie de 'équipement °C
T Température de consigne du systéme (constante) °C
ERC Erreur du systéme par rapport a la consigne de température °C
ERINT Erreur intégrale du régulateur
ERDER Erreur dérivée du régulateur
VCPID Commande de vitesse transmise au modcle de serveur m.s’
EN%DT Pas de temps de la simulation s
Kp,Ki,Kd Constantes du régulateur

Tableau 12 : Définition des variables du schéma d’intégration Figure 83

Les valeurs de NT et de EN%DT sont respectivement le numéro de litération en temps en
cours et le pas de temps utilisé par le code Thétis. La température de consigne T¢ et les parametres
du régulateur Kp, Ki, Kd sont des constantes et ne vatient pas au cours de la simulation. Sur la
Figure 83, les opérations inscrites dans les cadres verts sont réalisées par le code de CFD, tandis
que les opérations encadrées en orange sont assurées par le régulateur. On peut remarquer que la
seule variable d’entrée est la température T;o (NT) et que le régulateur ne renvoie qu’une consigne

de ventilation VCPID (remarquable également Figure 80).
Anti-windup et stabilisateur

A Pintérieur de I'algorithme PID apparaissent deux opérations encadrées par des losanges. Ce
sont deux courts programmes supplémentaires qui permettent de forcer la stabilisation de la
commande et de la sortie. En effet, Comme nous ’'avons vu au chapitre 4.6.2, afin d’obtenir une
réponse rapide du régulateur PID et ainsi minimiser le temps de calcul, la constante K; du régulateur

est fixée a une valeur élevée.

Or cette action augmente nettement erreur intégrale et donc le risque d’instabilité de la
commande et de la sortie. Deux algorithmes supplémentaires sont alors ajoutés au régulateur pour

optimiser la composante intégrale :

Anti-Windup :

Le probléeme de Windup est bien connu pour des régulations de systeme comportant des
composants ayant une valeur de commande maximale. C’est le cas notamment pour les moteurs
(de ventilateur ou autre), qui ne pourront pas augmenter leur puissance au-dela d’un maximum. Le

phénomeéne est décrit par Murray [59], qui prend 'exemple de la régulation de vitesse d’une voiture :
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Figure 84 : Simulation du windup (gauche) et de Panti-windup (droite)

La Figure 84 présente I’évolution en temps de la vitesse d’une voiture et du régime de son
moteur 2 'abord d’une pente. La perturbation (la cote) intervient a £ = 55. Dans le cas du windup
(Figure 75 (a), la voiture décélere et le régime du moteur est augmenté au maximum. La vitesse
augmente progressivement, le régime est maintenu a 100%, mais l'erreur intégrale continue
d’augmenter (en pointillé sur la Figure 84). La vitesse dépasse la consigne, mais le moteur continu
d’accélérer en raison de la composante intégrale qui maintient le régime a 100%. Finalement, le
gain intégral diminue et atteint 0, la vitesse se réduit et se stabilise a la consigne voulue. Durant ces

événements, il y a eu une forte survitesse en raison de la composante intégrale.

Sur la Figure 84 (b), 'anti-windup indique a la composante intégrale de plafonner son erreur
lorsque le régime de gaz est a 100%. Ainsi lorsque la vitesse atteint sa consigne, la commande réagit

immédiatement et stabilise la vitesse en diminuant sensiblement le régime moteur.

Dans notre étude, le cas est similaire mais nous régulons la température Tjp, en agissant sur la
vitesse d’un ventilateur avec une commande Vgp;p. L’Anti-windup est programmé et intégré au

régulateur par I'algorithme suivant :

ERINT(NT)

abs(ERINT(NT)).GE.Vmax

RINT(NT)=-Vmax

ERINT(NT)=Vmax

\

Figure 85 : Algorithme anti-windup du PID

L’approche choisie pour cette étude est différente de celle de Murray [59]. Selon la Figure 85,
Perreur intégrale « brute », c'est-a-dire sans la pondération par le coefficient kj, est bornée au

maximum et au minimum par la valeur de la vitesse Vp4x du ventilateur. I’anti-windup permet
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ainsi de limiter Pamplitude des oscillations du systeme, tout en gardant une réponse rapide au début
de la simulation. Cependant, la sortie du systeme risque d’osciller sensiblement autour de la

consigne.
Stabilisateur :

Le stabilisateur permet de supprimer les oscillations durables de la température de sortie. Bien
que limitée par P'action de 'anti-windup, il arrive que I'erreur intégrale oscille autour de zéro sans
s’amortir. Ce phénomeéne est di au fait que les composantes proportionnelles et intégrales du
systeme sont sensiblement déphasées. Dans ces conditions, la température Ty oscille autour de la
consigne T¢. Afin d’éliminer cet effet parasite, un nouvel algorithme appelé stabilisateur est ajouté

au régulateur PID Figure 87 :
ERINT(NT)

Tio(NT)
Tc

NT
MT;o(NT) = ( Z

NT=100

mem) /100

ABS(MTio(NT)-Tc).LE.0.2

ki=ki/10
Stab=1

ki=ki*10
Stab=0

Figure 86 : Algorithme stabilisateur du PID

A chaque itération en temps du calcul CFD, le stabilisateur calcule la valeur moyenne des
températures en sortie du serveur T au cours des 100 dernieres itérations. Si la valeur absolue de
MT;o(NT) obtenue appartient a lintervalle [Tz — 0.2, T¢ + 0.2], le coefficient k; de letreur
intégrale est divisé par 10. Ainsi lorsque Tjp oscille autour de T¢, la diminution du gain intégral
force le systeme a converger. En revanche si le stabilisateur détecte une dérive de la sortie lorsque
ce dernier est activé, le coefficient k; est réinitialisé pour faire remonter la valeur de la commande

plus rapidement.
Efficacité de la régulation PID du mode¢le

Nous avons réalisé¢ la simulation d’un serveur informatique avec le modele régulé, les Figure
87 etFigure 88 illustrent les résultats obtenus. La consigne T de température pour la sortie Ty est
de 38°C. Ces illustrations ont pour objectif de montrer le comportement du régulateur PID et
I’évolution de la consigne par rapport a la température controlée. Le cas complet est étudié en détail
au chapitre 4.7.
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Figure 88 : visualisation des Erreur Pc, Ic, Dc

Sur la Figure 87, au début de la simulation et jusqu’a 0.5s, on observe un pic de température
jusqu’a 45°C. Cest le temps qu’il faut au régulateur pour démarrer les ventilateurs. On remarque
Figure 88 que I'anti-windup, limite fortement la composante intégrale et empéche donc une mise
en route plus rapide, en revanche, il amortit fortement la chute de température qui suit a 1.4s. Il
s’en suit une phase d’oscillation jusqu’a 4s. A partir de la et jusqu’a 6.3s, le stabilisateur s’active et
se désactive par intermittence de plus en plus fréquente en détectant des températures moyennes
MT;o(NT) oscillant autour de T¢. C’est la phase de stabilisation du systéme. A Iissue de celle-ci,
le stabilisateur se maintient activé et la température Tjo converge et se stabilise a T¢. Dans la phase
stabilisée, on remarque que la consigne Vip;p diminue progressivement. Ce comportement est
probablement dii a une sensible diminution de la température d’air a 'entrée du serveur. Cependant

le régulateur remplit parfaitement son réle et la sortie est maintenu a Ty = T.

4.7. Benchmark du modé¢le serveur « régulé » et impact sur les
consommations :

En 2008, M. K. Patterson ez a/ [18] étudient I'impact de la température dans les centres
informatiques. Cette étude a pour but de mettre en garde les responsables de la conception des
centres de calcul contre les économies d’énergie apparentes qui peuvent étre réalisées sur la partie
« production d’air froid » en augmentant la température dans les centres informatiques. Cette
réduction des besoins peut étre contre balancée par une augmentation des consommations des
serveurs informatiques. En 2010, les constructeurs APC et Dell déterminent expérimentalement
I'impact de la température sur les consommations des composants d’un datacenter. Les conclusions

montrent que pour chaque systéme, il existe une température optimale qui minimise a la fois les
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4.7 Benchmark du modele serveur « régulé » et impact sur les consommations :

consommations des serveurs informatiques et des équipements de refroidissement. Les
consommations électriques des équipements sont tracées sur la Figure 14 ci-dessous en fonction
de la température. Ce graphe fournis au chapitre 1 est reproduit ici pour des raisons de confort de

lecture
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Figure 14: Consommations énergétiques d’un systéme de type allée chaude/froide en fonction de la

température de refroidissement [19]

La Figure 14 ci-dessus est issue de I’étude Dell/APC, la courbe bleue indique la consommation
du systeme de refroidissement, tandis que la courbe en pointillé rouge indique la consommation
totale de linstallation. D’apres ce graphe, il apparait qu'une température de consigne nominale
existe, située aux alentours de 27°C. Lorsque la température est inférieure a 27°C, la performance
de la pompe a chaleur est dégradée et ses besoins en énergie sont élevés. En revanche, le serveur
informatique maintient facilement sa température de fonctionnement et absorbe peu d’énergie.
Lorsque la température augmente au-dela de 27°C, la pompe a chaleur possede de bonnes
performances et un coefficient de performance élevé, mais le serveur informatique augmente son
besoin en puissance pour maintenir ses composants a une température adaptée. .a consommation

globale du systeme augmente de nouveau.

Dans ce chapitre nous reproduisons ce comportement, grace a un modele de serveur régulé
dans une configuration simple. Un serveur informatique est placé dans un rack, et refroidi par une
source d’air froid a une température et a un débit constant. Le systeme de distribution d’air est
partiellement cloisonné pour maitriser les phénomenes de recirculation et de by-pass [21].
Finalement, un mode¢le simplifié de consommation d’une pompe a chaleur est ajouté. Celui-ci est
issu de I’étude de Biswas [60] et estime le COP de la machine en fonction de la température d’air

fourni T¢g. Cette configuration appelée benchmark, permet de remplir 2 objectifs :

o D’étude du comportement du serveur régulé pour une température T¢o fixé,

« Tlanalyse des consommations d’énergie de ’équipement en fonction de la température T¢g.

Afin de réaliser une étude énergétique qui ne dépende pas de la performance du systeme de
distribution d’air, les phénomenes de by-pass et de recirculation doivent étre minimisés au
maximum. C’est pourquoi la géométrie du benchmark se rapproche beaucoup d’une allée froide

confinée.
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4 Serveurs informatiques « régulés »

4.7.1. Parameétres du benchmark

La géométrie du benchmark est détaillée sur les Figure 89 (a) et (b) ci-dessous et les valeurs des

principales caractéristiques sont reportées dans le Tableau 13 :
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Figure 89 : Schéma du benchmark
Nom Description Valeur Unité
w Longueur de la salle 3.0 m
H Hauteur de la salle 2.4 m
h Rack hauteur et largeur / Serveur largeur et profondeur 1.00 m
hyrg | Hauteur du serveur 0.30 m
l Longueut/largeur des grilles de soufflage/reptise 0.50 m
Tco Température de I'air soufflé 15-32 °C
Dcray | Débit d’air soufflé/extrait 538-1514 m3/h
D Débit d’air du serveur (ventilateur) 0-540 m3/h
Pirgrer | Puissance nominale du serveur a Ty = 15°C 3 kW

Tableau 13 : définition des caractéristiques du benchmark

Le serveur informatique est représenté en rouge sur les Figure 89 (a) et (b), les cloisons sont en
trait noir. I’ensemble équipement, rack est positionné au centre de la salle, les grilles de soufflage
et de reprise d’air sont centrées par rapport a la largeur W. Une cloison verticale est placée au
niveau du faux plafond. Celle-ci est destinée a empécher I'air de re-circuler depuis la partie haute
de lallée chaude, vers I'entrée du serveur. De plus, le rack informatique se prolonge de part et
d’autre du serveur jusqu’aux murs de la salle, empéchant ainsi lair froid issu de la grille de
ventilation de by-passer le serveur. Ces méthodes de cloisonnement partiel permettent de mieux

maitriser la température de I'air en entrée de 'équipement IT.

Concernant les caractéristiques du serveur informatique, on ne posseéde pas suffisamment de
données pour simuler un équipement réel. Les paramétres du modele seront donc basés sur

plusieurs hypotheses :
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4.7 Benchmark du modele serveur « régulé » et impact sur les consommations :

o La puissance nominale absorbée par le serveur a une température Ty; = 15°C est fixée a
3kW. Ce besoin est du méme ordre de grandeur que les serveurs Dell MSerie605 (3660W)
[52].

o La température de consigne T est fixée a 38°C. Comme il est difficile d’obtenir la
température en sortie d’un serveur, cette consigne a été définie avec 'aide de Cap-Ingelec.
Tres récemment PASHRAE a indiqué que les températures a la sortie des serveurs récents
sont de l'ordre de 50°C [16]. La consommation des ventilateurs risque donc d’étre sur
évaluée.

o La perméabilité du serveur est définie en fonction des travaux d’Almolie ez a/ [6]

o Pour déterminer la vitesse maximale du ventilateur, on estime d’abord la puissance Pjrp
dégagée par le serveur en fonction de la température T souhaitée pour le systeme, et selon
I’équation (4.14) dérivée du chapitre 4.3 :

Pirgp = (alFxTCO3 + aopxToo” + azpeTco + a4Fx) X Prrres (4.14)

En fonction de cette puissance « leakage », estimée pour un SDA parfait (T}; = T¢p),

on calcule ensuite une vitesse d’air maximum :

) __ (8600 Prg) o0 (4.15)
TR h. hyrg. Cp. p. (Te — Teo) |

UrrRmax correspond a 4 fois la vitesse d’air nécessaire pour assurer une température

d’air sortant du serveur de Tjp = 38°C avec une température d’air entrant de Tj; = T¢p.
Cette augmentation est nécessaire afin de palier aux inefficacités du SDA et de créer une

montée en régime rapide des ventilateurs.

o Le serveur est refroidi par un volume d’air froid soufflé a travers une grille positionnée en
faux plancher. La température de soufflage d’air froid T¢gvatie dans un intervalle de [15°C,
30°C] en fonction des cas simulés. Le débit d’air Degay est calculé pour chaque cas selon
la puissance du serveur Pjpg en considérant un SDA parfait. Puis par mesure de sécurité et

pour tenir compte de 'inefficacité du SDA, le débit calculé est ensuite sur dimensionné de
30% :

N _ (3600 X P;rg)
CRAH ™ Cp.p.(Tc — Teo)

x 130% (4.16)

4.7.2. Hypothéses du modéele numérique

Concernant la modélisation du Benchmark, 'ensemble des méthodes numériques ont été

décrites dans les chapitres précédents :
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4 Serveurs informatiques « régulés »

o Les phénomenes physiques sont modélisés comme indiqué au chapitre 2 « Outil numérique
pour la simulation des salles informatiques ».

« Le serveur informatique est modélisé comme indiqué au chapitre 3 « Modélisation des salles
informatique », et plus particuliecrement chapitre 4 « Serveurs informatiques « régulés » »

« Finalement, le maillage utilisé est une grille 3D de dimensions 39 X 34 X 34, adaptée a la
géométrie du benchmark Figure 90 :

Raffinement du maillage pour

respecter la géométrie des
cloisons

X2

X1
Figure 90 : Maillage du benchmark selon les axes X1,X2

La Figure 90 représente la grille de Pression/température sur un plan X1X2 passant par le
centre du serveur informatique. Elle est non réguliere, et des nceuds de pression sont positionnés
sur chaque cloison pour tenir compte des parois. Les nceuds immédiatement adjacents sont
rapprochés afin de limiter la diffusion de la perméabilité représentée en dégradé noir (Chapitre
3.2.5).

Dans les chapitres suivants le modele est utilisé pour simuler le comportement et les
consommations du serveur en fonction de diverses températures T¢op. Nous étudierons le
comportement aéraulique du benchmark pour 3 températures T (17°C, 25°C, 30°C), en se basant
sur les indicateurs SHI et RTI. Puis nous analyserons les consommations sur une gamme de

température allant de Tgp = 17°C a T¢p = 30°C.

4.7.3. Analyse du comportement aéraulique pour 3 températures T ¢

Pour analyser le comportement du modele de serveur régulé et son impact sur le systeme de
distribution d’air, 3 simulations sont réalisées avec 3 températures d’air T différentes. Pour
chacun des 3 cas, les débit de soufflage Depay sont calculés en fonctgion de la température de air
soufflée Tgp, de la température de consigne T, et de puissance nominnale du serveur

PirRres. Les parametres des simulations sont reportés dans le Tableau ci-dessous :
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4.7 Benchmark du modele serveur « régulé » et impact sur les consommations :

Variables Définition | Casl | Cas2 | Cas3 | Unit
Partie unité CRAC
Degpay | Débit dair froid soufflé 538 886 1514 | m’/h

Tco Température de air froid soufflé 17 25 30 °C

Partie serveur

P ITRref | Puissance nominale du serveur a Tii=15°C 3 3 3 kW

Dirrmax | Vitesse maximum de I’air entrainé par le ventilateur 1646 | 2656 | 4320 | m’/h
Tc Consigne de température 38 38 38 °C

Tableau 14 : Paramétres des températures et des débits/vitesses pour les 3 cas

Dans un premier temps, nous analysons la convergence des résultats du systeme pour les 3 cas
décrits au Tableau 14. Puis les performances du régulateur PID sont évaluées, notamment sa
capacité a assurer une température moyenne Ijo stable en sortie du serveur. Finalement, la

performance du systeme de distribution d’air est analysée en fonction des indicateurs décrits par
Sharma ez al [23].

Analyse de la convergence des calculs

Comme indiqué précédemment, les 3 cas sont simulés avec un pas de temps de 0.1s. Le test de
convergence décrit au chapitre 3.3.3 est appliqué aux températures Ty, Tjo, Ty, dans les 3 cas, mais
il ne sert pas de critere d’arrét. Pour les 3 cas, les variables observées sont considérées permanentes
en moyenne au bout de 8 000 itérations. La Figure 91 présente I’évolution des profils des 3
températures pour le cas Teg = 17°C, et la Figure 92 affiche les valeurs de T¢; au cours du temps
pour les 3 cas simulés :
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Figure 91 : Tii, Tio, Tci pour le cas 1 Tco=17°C Figute 92 : Tci pour les cas 1, 2 et 3

Que ce soit pour la Figure 91 ou pour la Figure 92, il apparait qu’apres une phase d’environ
200s, les températures tendent a osciller en adoptant un comportement chaotique autour de valeurs
moyennes. Pour réaliser le test de convergence, deux intervalles de temps ont été choisis ta =
[300s,700s] et th = [600s,800s]. Les moyennes des différentes températures ont été calculées
sur les deux intervalles et pour les 3 cas, les différences définies par I’équation (3.20) sont reportées
dans le Tableau 15 ci-dessous
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Ty Tio T
Tco =17°C -1.09.10-2 2.89.103 1.38.10-2
Teo = 25°C -1.32.103 1.46.10-2 6.41.10°
Tco = 30°C -5.40.102 9.48.10-3 -2.40.102

Tableau 15 : erreurs entre les moyennes des températures

Les écarts entre les températures moyennes calculées pour I'intervalle de temps ta, et celles

calculées pour lintervalle de temps th, sont d’un ordre inférieure ou égale 2 10°. On considére
donc que les résultats des 3 simulations convergent. Dans la suite de I’étude, les données calculées

sont étudiées sur l'intervalle de temps t0,, = [300s,800s] correspondant a la zone « stable ».
Performance du régulateur PID

L’objectif du régulateur PID est de maintenir la température de I’air en sortie du serveura T =
] g p C
38°C, en faisant varier la vitesse d’air Vp;p. L’analyse des variables T} et du débit du serveur Dyrg

sur Pintervalle tp,,, pour les 3 cas, fournit les résultats suivants Tableau 16 :

Tio Dirr
Ratio Ratio
Moyenne | Ecart type | amplitude | Moyenne | Ecart type | amplitude
Tco=17°C 38.00 0.36 0.94% 513 38 7.50%
Tco=25°C 38.00 0.40 1.06% 866 86 9.94%
Tco=30°C 38.00 0.23 0.61% 1739 133 7.64%

Tableau 16 : Calcul des statistiques des variables T;g My sur Pintervalle &,

Comme indiqué sur le Tableau 16, les moyennes des températures T;op pour les 3 cas simulés,
sont de 38.00°C, avec un écart-type maximum de 0.4°C. Le systeme de régulation permet donc de
maintenir la température moyenne en sortie du serveur a une valeur T voulue, et de maniere tres
précise. De plus 'amplitude des oscillations de T} autour de T¢ est réduite avec une intensité de
1.06%. Concernant les débits du serveur, I’écart type a tendance a augmenter en fonction du volume
d’air requis pour maintenir la température, cependant, le ratio de 'amplitude des oscillations sur la

valeur moyenne reste faible.

Ces résultats nous montrent un bon fonctionnement du régulateur PID. Sur I'intervalle de
temps ey OU les variables observées sont stationaires en moyenne, la température de sortie Tyq
moyenne est maintenue a la température de consigne T¢. De plus, les intensités des oscillations de
cette variable ou de la commande de débit sont faibles. Finalement, aucun des 3 cas n’a donné lieu
a des instabilités liées au régulateur. Les parametres kp, k;, kp sont donc bien dimensionnés et que

les systemes « anti-windup » et « stabilisateur » fonctionnent.
Analyse des écoulements et des transferts de chaleur

La configuration du benchmark permet de limiter au maximum les phénomenes parasites de
by-pass et de recirculation caractéristiquent des centres de calcul. Cependant, I'allée froide n’étant
pas enticrement cloisonnée, de faibles volumes d’air chaud ou froid, parviennent a transiter d’une

allée a l'autre. Il convient donc de les caractériser et de les quantifier. Cette étude est réalisée en
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4.7 Benchmark du modele serveur « régulé » et impact sur les consommations :

observant les champs de température prédits par le code de calcul et en interprétant les nombres

sans dimension SHI et RTT décris au chapitre 1.4.2.

Les Figure 93 (ab,c,d) présentent les résultats des champs de températures en régime

permanent pour les 3 cas et le Tableau 17 fournit les valeurs des coefficients correspondants :
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(d) Cas 3 : champs de température Ty, = 30°C

Figure 93 : visualisation des champs de températures pour différentes valeurs de T

Teo [°C] | SHI[/] | RTI[%]
Cas 1 17 0,14 97%
Cas 2 25 0,15 98%
Cas 3 30 0,14 98%

Tableau 17 : Calcul des coefficients SHI RTI pour différentes valeurs de T¢o

Les Figure 93 (a) (c) et (d), représentent des coupes des champs de température selon un plan

X2X3 passant par le centre du serveur et représentées en bleu sur la Figure 93 (b).

La Figure 93 (a) représente le cas ou Tgg = 17°C:

La température de consigne T¢ étant fixée a 38°C, le gradient de température aux bornes du
serveur est tres important, et le débit d’air Dypg est donc tres faible. L’air froid soufflé par I'unité
CRAH dans T'allée froide remonte jusqu’au serveur ou une bonne partie du débit est absorbé par

I'équipement. Cependant, un faible volume d’air froid contourne le serveur et se mélange avec lair
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de I'allée chaude. La cloison située au plafond n’a que peu d’influence sur les performances du SDA
et une partie de l'air chaud recircule dans 'allée froide au niveau du plafond. Mais ce phénoméne
n’augmente que faiblement la température Ty, car un front d’air froid est généré par effet de
convection naturelle et il recouvre presque enticrement la zone d’aspiration d’air du serveur. Le
coefficient SHI est petit ce qui indique que I’énergie transférée de I'allée chaude vers I'allée froide
est tres faible. I’indicateur RTT est de 97% ce qui est caractéristique d’un trés bon systeme de

distribution d’air avec cependant une faible tendance a contourner I’équipement.

La Figure 93 (c) représente le cas ou Tgg = 25°C :

L’augmentation de la température de soufflage T¢ force le systeme de régulation du serveur a
augmenter le débit d’air afin de maintenir Tjp = 38°C. Parallelement, le débit de ventilation Degay
est également ajusté pour fournir suffisamment d’air froid au serveur, ce qui entraine un
comportement radicalement différent du systeme de distribution d’air. La cloison positionnée au
niveau du plafond devient tres importante, elle empéche en partie I'air du sommet de I’allée chaude
de recirculer et de se mélanger avec lair en allée froide. On observe toutefois un léger phénomene
de by-pass au sommet du serveur, et de recirculation en dessous de la cloison. Le coefficient SHI
de 0.15 indique que les phénomenes décrits ci-dessus sont mineurs et 'indicateur RTT de 98%

confirme la trés bonne performance du SDA.

La Figure 93 (d) représente le cas ou Tgg = 30°C :

Le comportement observé dans cette configuration est trés semblable a celui du 2°™ cas. Méme
si la puissance dissipée par le CPU augmente, et que le ventilateur accroit le débit d’air, le systeme

de distribution d’air maintient de tres bonne performance avec un SHI de 0.14 et un RTT de 98%

D’apres les résultats ci-dessus, la variation de la température d’air soufflé T¢p, de 15°C a 30°C
modifie fortement les caractéristiques des écoulements et des transferts de chaleur dans le
benchmark. Cependant, grace a la géométrie « cloisonnée » de celui-ci, la température de I'air Tj; a
I'entrée du serveur reste maitrisée, et les performances du SDA sont stables. Il est donc possible
de considérer que ce dernier n’agira pas sur Tj; et donc sur les consommations énergétiques du

systeme.

4.7.4. Etudes des consommations d’énergie en fonction de T ¢

L’objectif de ce chapitre est d’observer ’évolution de la consommation d’énergie prédite par le

modele de serveur régulé en fonction de la température de air soufflé Te.

Nous souhaitons également tenir compte de la consommation d’une partie des équipements
de refroidissement. En effet en augmentant la température de soufflage des unités CRAH, on
améliore également le coefficient de performance de la pompe a chaleur qui conditionne lair
soufflé ce qui influence la consommation globale du systeme. L’équation qui régit les variations du

COP en fonction de la température d’air T¢; est la suivante :
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COP = 0.0068 X T, + 0.0008 x T, + 0.458 (4.17)

I’équation (4.17) modélise le comportement d’une unité CRAH issue du HP Labs Utility Data

Center [60]. L’énergie électrique absorbée est calculée :

McrauCp(Tco — Ter)
Weran = COP (4.18)

Le modele proposé est tres simplifié et de nombreux autres facteurs influencent le COP d’une
pompe a chaleur comme la température de la source froide, ou l'utilisation d’un systeme de type
« Economiseur ». Cependant, dans le cadre de ce benchmark, 'objectif est de se concentrer sur le
comportement du serveur informatique et I’évolution de sa consommation par rapport a celle d’un
systeme de refroidissement « basique ». Dans les chapitres suivants nous traiterons plus largement

de la modélisation des équipements de refroidissement.

Six simulations complémentaires avec de nouvelles valeurs de Tgp ont été réalisées afin

d’observer les variations de puissance. Les résultats sont présentés dans le graphe ci-dessous :
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Figure 94 : répartition des consommations énergétiques du benchmark

L’analyse des consommations du serveur informatique en fonction de la température de
soufflage T¢p montre une augmentation générale des besoins de l'ordre de 30% entre une
température de Teg = 17°C et Tgp = 30°C. Cet accroissement n’est pas linéaire, et pour une

température Tgp = 28°C, la puissance nécessaire n’augmente que de 19%.

I’augmentation de la consommation du serveur a deux causes principales : le phénomeéne de
leakage, qui augmente la consommation du CPU de 9%, mais surtout 'augmentation de la
puissance requise par le ventilateur. En effet plus la température augmente, plus la puissance
dissipée par les processeurs, et qui doit étre évacuée, est importante, surtout plus le ventilateur doit

augmenter le débit d’air pour maintenir la température Tjp a la température de consigne T¢ =
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38°C. Or selon I'équation 3.9, la puissance requise varie avec le cube du débit ce qui augmente

radicalement la consommation du ventilateur.

En observant la consommation de la pompe a chaleur, on observe une nette diminution des
consommations de 'ordre de 40% entre Tcg = 17°C, et T = 30°C. Cependant, cette économie

d’énergie ne parvient pas a compenser 'augmentation des besoins du serveur informatique.

11 apparait donc qu’il existe un point de consigne optimal pour la température T¢q situé entre
24 et 25°C. Ce point de fonctionnement correspond au compromis optimal entre la consommation
du serveur, et celle de 'équipement de refroidissement. Ces résultats permettent de retrouver les
conclusions de Patterson [18] et Moss [19]

4.7.5. Conclusion sur la simulation du benchmark

La simulation d’un serveur informatique dans un domaine a la géométrie tres simple, a permis

de répondre a 3 objectifs :

o Le controle de la performance du systeme de régulation PID : grace a une série de 9
simulations, la précision du contrdleur a pu étre vérifiée. Lorsque les températures
observées sont permanentes en moyenne, la température Tjp est maintenue a la
température T¢, avec une précision de Pordre de 107. Les écarts types sont comptis entre
0,2°C et 0,4°C. Ainsi, quelle que soit la température de soufflage de l'air froid Tgo, le
systéme parvient a maitriser la température du serveur.

o Tlanalyse du comportement du systeme de distribution d’air froid : la configuration
benchmark a été volontairement simplifiée, afin que la performance du SDA n’intervienne
pas dans le calcul des consommations d’énergie. Or bien que les allées chaudes et froides
du systeme soient pratiquement cloisonnées, les écoulements d’air et les transferts de
chaleur varient en fonction de la température T¢g, et du débit Degap. Néanmoins, le calcul
des indicateurs SHI et RTI, révele une faible importance des phénomenes parasites (by-
pass, recirculation). Dans I'ensemble, quelle que soit la température de lair de
refroidissement, on constate une bonne performance du systeme de distribution d’air froid.

« Tlanalyse des consommations du serveur en fonction de la température de I'air soufflé par
I'unité CRAH. Un modéle « simplifié » de pompe a chaleur, basé sur la température de
retour T¢; est introduit. Il permet de comparer la consommation du serveur a celle de
I’équipement de froid. En observant les résultats obtenus dans une gamme de température
de 15 2 30°C, on constate une diminution presque constante des besoins de 'unité CRAH,
tandis que la puissance du serveur augmente fortement. Ainsi, il existe une température T¢o
nominale, qui minimise la consommation totale du centre de calcul. Dans le cas du
benchmark, cette température est située aux alentours de 24°C-25°C. Cependant, ce point
de fonctionnement est li¢ a de trés nombreux parameétres : matériel informatique, systeme
de climatisation, performance du systeme de distribution d’air froid [19]. Ainsi, une étude

doit étre menée pour chaque systéeme ou chaque configuration.
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4.7 Benchmark du modele serveur « régulé » et impact sur les consommations :

En résumé et conclusion

Les nouveaux serveurs informatiques de type « blade », impactent grandement les
consommations et le comportement des datacenters. Afin de simuler leurs réactions dans
une salle informatique, nous proposons un nouveau modele de serveur, basé sur les travaux
de Cho. Cette méthode permet :

¢ De simuler Paugmentation de la puissance en fonction de la température de Pair
qui alimente le serveur,

¢ De modéliser la perte de charge a travers ’équipement I'T, créé par les composants
électroniques,

¢ De calculer la puissance absorbée par le ventilateur en fonction du débit et du
potentiel de pression,

¢ De réguler la température dans les serveurs informatiques en modulant le débit des

ventilateurs grice a un régulateur PID.

Le modéle de serveur proposé est ensuite testé dans le cadre d’un benchmark, ou
Péquipement est placé dans un espace partiellement confiné. 9 simulations sont alors

réalisées en faisant varier la température de Pair soufflé Ty entre 15°C et 30°C.

Une premiére analyse des écoulements d’air et des transferts de chaleur dans le
systéme, notamment grice a lutilisation des indicateurs SHI et RTI, permet de montrer
que Pefficacité du SDA est indépendante des températures de I’air de refroidissement.

Puis une étude des consommationns énergétique de P’installation met en évidence
Pexistence d’une consigne de température optimale permettant de minimiser les
consommations d’énergie du serveur informatique et du systéme de refroidissement. Ces

résultats sont en cohérence avec les études de Patterson [18] et de Moss [19].

Nous disposons désormais d’un modéle performant, capable de simuler le
comportement des serveurs informatiques récents de type « blade ». Ces travaux on fait
Pobjet d’une publication dans le journal Energy & Building [61].

Cependant, dans une approche « globale » des consommations d’un centre de calcul,
il est indispensable de tenir compte des consommations des équipements de
refroidissement. Or dans I’étude du benchmark ceux — ci étaient limités au modéle
simplifié¢ d’une pompe a chaleur basé sur la température de soufflage T¢o. En réalité, il
existe des relations trés complexes entre la température des équipements et les groupes
froids. D’autre part, 'utilisation de systéme de type « free-cooling » risque de modifier
grandement le point de fonctionnement optimal du systéme [19]. Dans la deuxi¢me partie
de ce manuscrit, nous présenterons une méthode de modélisation « globale » du data

center, depuis les serveurs informatiques, jusqu’a la tour de refroidissement.
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5.Mod¢le  d’ordre  réduit et décomposition
orthogonale aux valeurs propres

Introduction

La simulation numérique des écoulements et des transferts de chaleur dans la salle
informatique avec le programme Thétis présente un grand intérét, notamment pour la

prédiction des champs de température en entrée des serveurs.

Selon plusieurs auteurs [61] [10] [18] [19], il existe des valeurs optimales de débits et de
température d’air frais pour chaque systeme, qui garantissent une consommation
d’énergie électrique minimale, tout en maintenant un bon niveau de sécurité pour les
équipements informatiques [15]. Ces points de fonctionnements « optimaux », sont
dépendantes a la fois du type de serveur, du systéme de distribution d’air, et des
équipements de production d’air froid.

Afin d’obtenir une vision énergétique « globale » du datacenter, depuis les serveurs
informatiques jusqu’a 1’évacuation des calories dans Penvironnement extérieur, il est

nécessaire de créer un nouveau modéle « transversal » (du serveur a la tour).

Le nouveau mode¢le numérique doit donc étre capable de prédire le comportement
aéraulique d’un SDA dans une salle informatique et de le faire interagir avec des mod¢éles
de groupe froid.

Ainsi, la simulation de différents systémes de régulation qui agiraient sur ces deux
secteurs permettraient de déterminer la maniére optimale de ventiler la salle. Cependant le

temps de calcul trés important requis par Thétis n’est pas adapté a une telle simulation.

Un mode¢le d’ordre réduit (Reduce Order Model) est créé dans le but de fournir des
champs de température précis, tout en limitant au maximum le nombre de simulations
numériques nécessaires. Les deux parametres contrdlés étant le débit des ventilateurs
M pap et la température de soufflage T o, une base de données regroupant les résultats
de 16 simulations (Snapshots) avec différentes valeurs de consigne est créée. La méthode
de décomposition en valeurs propres orthogonales permet de reconstruire en quelques
millisecondes un Snapshot ou d’interpoler un résultat en fonction de la base de données

avec une précision trés satisfaisante [62] [10].

Le mode¢le réduit est programmé avec MATLAB, dans les chapitres suivants il est
piloté a ’aide du logiciel TRNSYS
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5 Modele d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

5.1. Positionnement du modéle POD

D’une manicre générale, et en négligeant les systémes d’alimentation électrique qui se situent

au-dela du domaine de cette étude, un datacenter peut étre représenté de la maniére suivante :

-

Climat extérieur

/"’Serveur :
et systéme de distn‘bution d'ajr

7
/
/
7 ;
/ Producnon d'air froig

Figure 95 : schéma général d’'un Datacenter

Sur la Figure 95 ci-dessus, la partie encadrée en vert correspond a la salle des serveurs. Son role
est d’héberger et de maintenir les serveurs informatiques en fonctionnement dans les meilleures
conditions de température possible. L air froid acheminé vers la salle informatique et I'air chaud
qui en est extrait sont traités dans la partie « production d’air froid » (en rouge sur la figure). Cette
partie du systeme est chargée du conditionnement de I'air chaud extrait. Elle est généralement
composée d’une armoire de climatisation comprenant un échangeur air/eau et un ventilateur, d’une
pompe a chaleur, d’'une tour de refroidissement et de divers composants hydrauliques (voir

bibliographie) [11] [25] [10].

Dans la premiere partie des travaux de cette thése nous nous sommes attachés a modéliser la
partie serveur IT et distribution d’air. Grace aux outils CFD (Thétis), il est possible d’estimer les
performances d’un systeme, et d’obtenir les champs de température a 'entrée des équipements I'T
[21]. De plus, avec le modele de serveurs régulés, il est désormais possible de mesurer 'impact de
la température de l'air de refroidissement sur la performance énergétique du matériel. Le modcle

permet finalement de calculer la température de I'air chaud extrait de la salle [61].

En revanche, comme nous I’avons vu au chapitre précédent, nous ne disposons pas de modeles
numériques capables d’estimer les consommations des groupes de production de froid. Or, leurs
performances dépendent de nombreux parameétres dont certains sont liés au fonctionnement de la
salle informatique [25], mais également aux conditions climatiques du site ou est implanté le centre
de calcul [63] [64]. De nombreuses études proposent de simuler le fonctionnement des groupes
froids grace au logiciel TRNSYS (TRansieNt System Simulation), développé par I'université du
Wisconsin-Madison [10] [11] [25]. Cet outil permet notamment de prédire leurs besoins

énergétiques sur une année complete, en fonction d’un fichier climatique sélectionné.

Deés lors la simulation combinée des salles de serveurs avec le code de calcul Thétis, et des
groupes froids avec le logiciel TRNSYS, permettrait d’avoir un modele « complet » du datacenter.
Ce dernier pourrait étre optimisé afin de déterminer les parametres de débit et de températures
optimaux qui assureraient a la fois une sécurité de fonctionnement des équipements informatiques,

mais également une consommation d’énergie maitrisée.
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5.2 Introduction de la POD avec la technique des instantanés

Or pour des raisons d’échelle de temps, il apparait quun couplage des deux modeles n’est pas

envisageable :

« le code de calcul Thétis réalise des simulations avec un pas de temps de 0,1s. Les résultats
sont observés lorsque les variables controlées sont considérées comme permanentes
(chapitre). Dans le cas du centre de calcul contenant 240 serveurs simulé a 'aide de 16
processeurs, cet événement intervient au bout 18 000 itérations et un temps de calcul
d’environ 24h.

o Le logiciel TRNSYS réalise des simulations avec un pas de temps de 1800s. Afin de
déterminer les consommations des équipements sur une année complete, il est donc

nécessaire de réaliser 17 520 itérations en temps.

En considérant les temps de calculs nécessaires au code de calcul Thétis pour fournir un résultat

interprétable par TRNSYS, il semble impossible de combiner les deux programmes.

Nous proposons donc d’utiliser une méthode, qui permet de fournir quasi-instantanément une
approximation du champ de température dans des zones précises de la salle des serveurs. Il ne
s’agit donc pas de résoudre les équations du chapitre, mais d’interpoler une solution a partir d’une
base de résultats pré-calculés. La méthode employée est appelée POD (Propper Orthogonal

Decomposition) et utilise la technique des instantanés.

5.2. Introduction de la POD avec la technique des instantanés

Dans les chapitres précédents, la simulation numérique des écoulements et des transferts de
chaleur permet de calculer les champs de température dans une salle informatique. Ainsi pour un
débit de ventilation D¢y, et une température d’air soufflée Tp donnée, il est possible de calculer

et d’extraire les informations suivantes:

o La répartition des températures de I'air a entrée des serveurs informatiques Tj;.
o Latempérature de Iair chaud extrait de la salle informatique Tg;.
o Le calcul d'indicateurs de performance SHI, RHI, RTI (chapitre 1.4.2).

Lorsque l'on souhaite étudier interaction entre le groupe froid et la salle des serveurs, ces
informations sont indispensables a la simulation. Or afin d’optimiser les écoulement dans la salle
informatique et les consommations des équipements de refroidissement, il est nécessaire de faire
varier les parametres Mcpap et Tepo. Toutefois il n’est pas numériquement envisageable de réaliser

une simulation pour chaque configuration possible.

Une solution envisageable, consiste a réaliser une petite quantité de simulations représentatives
et d’interpoler des solutions a partir de leurs résultats. Selon [62] la POD avec la méthode des
instantanés est réguliecrement appliquée au probleme de mécanique des fluides. Elle peut étre
utilisée pour modéliser des problemes paramétriques et réaliser des optimisations du systeme.
Demetriou [10] I'utilise notamment pour améliorer la répartition de la charge de calcul sur les
serveurs. Finalement dans les travaux de Ly e a/ [65], elle est employée comme méthode de calcul
rapide pour prédire la valeur convergée du champ de température d’un écoulement dans une cavité

rectangulaire, lorsque 'on fait varier la valeur du nombre de Rayleigh.
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5 Modc¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

Ce dernier exemple est tres similaire a notre probleme, ou nous cherchons une approximation

du champ de température convergé dans la salle informatique, en faisant varier les parametres

Dcran et Teo.

Un instantané, désigne les résultats (champs de température, de vitesse) d’une simulation CFD
pour un couple de valeurs Degay et Tgo fixées (encadrée en mauve Figure 96). La base des
instantanés doit donc étre créée de maniere a couvrir les cas maximum et minimum de chaque

parametre. La Figure 96 représente un exemple de base d’instantannés:

- 3 @ @
> @

4 &
@ @ @

| | |
I | I

100 200 600
Mcrac [m3/h]

Figure 96 : Base de Snapshot pour Mcgac € [100;600]et T¢p € [16; 32]

Tco [°C]

La Figure 96 ci-dessus, représente un ensemble de 9 simulations réalisées pour des valeurs de
D¢gap variant de 100m’/h a 600m’/h et pour des températures Ty comprises entre 16°C et 32°C.
En appliquant la méthode POD a cet ensemble de Snapshot, il est possible de prédire les résultats
d’un calcul ayant un parameétre Degay € [100,600], et un parametre Tep € [16,32]. Cette
propriété est utilisée avec le logiciel TRNSYS de la maniere suivante, Figure 97

@l @ @

| | B i

’ Teo [°C] i i i
® el ﬁ i ﬁ i 4 L | Teoral

> I I I

| @ @]

TRNSYS17 Tii [°C]
Fmco [%]

Tci [°C)

Figure 97 : intégration de la méthode POD

A chacune de ces itérations, le logiciel envoie au modele d’ordre réduit (ROM) un couple de
valeurs Depay et Teo. Apres application de la méthode POD, le ROM retourne une prédiction des
champs de température. Le temps de calcul nécessaire est tres faible, et cette technique permet de

simuler le mode¢le complet sur un ordinateur portable classique de type « portable ».

Dans les paragraphes suivants, nous appliquons la méthode pour réduire les résultats de la
simulation d’une salle des serveurs d’une puissance totale de 32kW. La configuration de la salle

n’est pas détaillée dans ce chapitre qui se concentre exclusivement sur la description de la méthode.

5.3. Les « Snapshots »

Les Snapshots sont des résultats de simulation numérique issus de Thétis pour des

combinaisons de débit et de température d’air soufflé. La Figure 98 ci-dessous, présente le résultat
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5.3 Les « Snapshots »

d’'un champ de température au centre d’une allée froide, les structures vertes représentant les
serveurs informatiques. L’ensemble des Snapshots crée la base de données du Modele d’ordre
réduit. Afin d’augmenter la vitesse de calcul du ROM, seul le champ de température au centre de
I'allée froide, correspondant a la température de I'air entrant dans les serveurs sera modélisé (plus
de précisions sont fournies au chapitre 7.2.4). Ce champ de température est extrait en phase de

post traitement des résultats CFD et est représenté Figure 98.

Grille d’extraction Grille d’extraction

Figure 98 Champ de température au centre de Pallée froide (unité K)

Le champ de température est renseigné sur un maillage régulier 60 X 60 positionné au centre
de lallée froide, comme représenté Figure 98. Similairement, le champ de température est extrait
au niveau du plafond pour réaliser le calcul des températures d’air chaud repris T¢;. Ces dernieres

sont également intégrées a la base des Snapshots sous forme de deux températures moyennes.

Dans le cas de base, 16 simulations sont réalisées pour composer la base de données Snapshot.
On considére que la consigne de débit du ventilateur responsable de 'apport d’air froid Ctry,, peut
étre régulée sur une plage de 50% a 125% de son débit nominal. Similairement, la température de
soufflage T peut varier de 16°C a 24°C. Les 16 simulations sont donc réalisées dans ces gammes

de débit et de température selon le Tableau 18 :

125% Sim13 | Sim14 | Siml15 | Siml6

100% Sim09 | Sim10 | Sim1l | Siml2

75% Sim05 | Sim06 | Sim07 | Sim08

50% Sim01 Sim02 Sim03 Sim04
16°C | 18.67°C | 21.33°C | 24°C

Tableau 18 Valeurs des paramétres Tco et Ctr,,, des simulations réalisées pour

la création des Snapshots

A lissue des simulations, les champs de température (60 X 60) au centre de I'allée froide sont
extraits pour les 16 calculs. Puis deux valeurs Ty et T¢jp sont calculées pour chaque simulation,
correspondant aux températures moyennes sur les surfaces modélisant les grilles d’extraction
(Figure 98). Pour chaque simulation, les 3600 nceuds du champ de température et les deux valeurs
Ty et Tepp sont mis sous forme de matrices de dimension S, € My , avec x = 3602 pour créer
les Snapshots. Apres application de la méthode « Propper Orthogonal Decomposition » (POD), le

Snapshot résultant est obtenu sous forme d’une matrice « ligne » Sres € My ,. Il est ensuite traité
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5 Mode¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

pour créer d’une part une matrice 60 X 60 correspondant a un champ de température, d’autre part
2 valeurs T¢pq et Tepp correspondant aux températures de air absorbé par les deux grille de
ventilation. Finalement, le modele réduit calcul la température de 'air a 'entrée de chaque serveur
a partir du champ 60 X 60, en fonction des coordonnées des équipements et en moyennant les

valeurs des nceuds correspondant.

5.4. Description Mathématique

L’objectif de la méthode est de reconstituer un champ de température sur un maillage 60 X 60
et deux valeurs moyennes T¢; a partir d’un jeu de simulation préexistant. Les 16 champs calculés
(Tableau 18) et les deux moyennes sont traités selon la méthode décrite par Meyer ez a/. [66]. Dans
un premier temps, chaque résultat de simulation composé d’'un champ de 3600 scalaires et de 2
scalaires supplémentaires est mis sous la forme d’un vecteur Sj,. A partir des 16 vecteurs S, une
matrice de dimension Sp € My, , est créée, avec Ns = 16 le nombre de Snapshots et x = 3602

le nombre de scalaires qu’ils contiennent. A partir de Sp, une matrice Sm € M, est créée selon la

relation (5.1). Elle représente la moyenne de ’ensemble des Snapshots.

Ns

NS T, .
=1"1, .
Smj = lN—SU V_] € [1,X] (51)

Puis la déviation des Snapshots I'n € My, par rapport a la matrice moyenne Sm est

calculée selon ’Equation (5.1) suivante :
l"nl-,j = Spi,j — Sm] Vi € [1,3602],V] € [1,X] (52)

Ensuite, la matrice de corrélation R € My v est calculée selon la relation (5.3):

1
R = e 'n-TnT (5.3)

Les valeurs propres An € My et les vecteurs propres associés Un € My ys de la matrice R
sont calculés et réarrangés de maniére croissante tel que Any > Any > -+ > Any,. L’ensemble des
vecteurs propres obtenus est sous la forme dune matrice Yn € My ns. 1ls sont utilisés pour

calculer les modes propres ¢n de la décomposition POD, tel que ¢pn € My, selon I’équation
(5.4):

X
On;p = ZY“ Iy Vi,j € [1,Ns], k € [1,x] 5.4
k=1
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5.5 Validation du mode¢le d’ordre réduit pour la reconstruction des Snapshots

Finalement les coefficients Cn € My ys de la méthode sont calculés en fonction des modes

propres :

X
Cn. = Yk=1Ingy " Ony ;
iLj — Vx .
le=1 DNy - Dy

Vi,j € [1, Ns] (5.5)

Drapres les matrices précédemment calculées, chaque Snapshot peut se reconstruire a partir

de la matrice moyenne Sm suivant ’Equation (5.0) :

Ns
Spij = Sm; + Cnyy - Ony; Vi € [1,Ns],j € [1,x] (5.6)
k=1

On obtient ainsi une matrice représentant la reconstruction de 'une des simulations de la base

de Snapshot.

5.5. Validation du modé¢le d’ordre réduit pour la reconstruction
des Snapshots

Une fois le modele d’ordre réduit créé, il est important de vérifier sa capacité a reconstruire
avec précisions les Snapshots originaux. Selon I'Equation (5.6), un Snapshot peut se reconstruire
par une somme de produits de scalaires Cn; avec un mode propre @;. Apres addition des 16 modes
propres pondérés, les écarts entre les valeurs contenues dans le Snapshot original et les valeurs du
Snapshot reconstruit doivent étre de 'ordre de erreur machine (10™"). Ceci sans la réorganisation

des valeurs propres réalisée entre les étapes (5.3)et (5.4).

Les valeurs propres et les vecteurs propres associé¢s ont été réarrangés par ordre croissant (cf

chapitre 5.4). Les premiers modes propres sont donc les plus « énergétiques, » ou porteurs de la
plus grande quantité d’information [10]. L’énergie (Mg ]) des différents modes peut étre décrite
selon ’Equation (5.7) définie par [60] :

M _ ez Any
NR](Mn) = Ns VYMn € [1, NS] (57)

i=1 M

La Figure 99 trace I'énergie cumulée par les différents modes de 1 a Ns = 16 :
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Figure 99 : Energie contenue dans la somme des modes

D’apres la Figure 99, 1a reconstruction d’un Snapshot avec seulement 8 modes permet de capter
99,98% de I’énergie. Un résultat avec une précision satisfaisante peut donc étre obtenu sans réaliser

la combinaison de 'ensemble des modes propres.

La capacité du modele POD a reconstruire un Snapshots depuis la base de données (chapitre
5.1), ou a interpoler une solution entre plusieurs Snapshot existants, est étudiée dans les chapitres
5.5.1 et 5.5.2. Quatre indicateurs sont proposés pour évaluer la précision des champs de
températures reconstruits. Ils sappliquent aux 3600 nceuds qui composent le champ de
température, mais ne font pas intervenir les valeurs Ty et Tgpp. Deux des indicateurs sont basés
sur 'ensemble des 3600 nceuds qui composent les champs de température. L’indicateur Ep 53600
caractérise erreur maximale atteinte entre les valeurs du champ thermique fournies par le modéle

POD et les résultats obtenus par simulation CFD. Il est défini par :

Ermaxsso0 = Max(Tsnap,i - Tres,i) Vie [1'3600] (5.8)

L’indicateur Egps3600 caractérise I'erreur Root Mean Square (RMS) définies par ’'Equation
(5.9):

1 3600
Erms3eo0 = m Z (Tsnap,i - Tres,i)z (5:9)
i=1

Avec Tgpqp les valeurs du champ de température calculées par le code Thétis et Tyeg les valeurs

reconstruites par le modele POD.

Les deux autres indicateurs sont basés sur la température calculée a l'entrée des serveurs

informatiques. Ces températures Tj; sont calculées en moyennant les valeurs des nceuds du champ
de température correspondants aux surfaces d’entrée de chaque serveur informatique (Chapitre

Erreur ! Source du renvoi introuvable.). L’indicateur Ej, ;.35 caractérise erreur maximale
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tteinte entre les températures des 32 serveurs fournis par le modele POD et les résultats obtenus
par simulation CFD. Il est défini par :

Emaxsz = Max(TII,snap,l- - TII,res,i) Vie [1,32] (5.10)

L’indicateur Eppg3, caractérise 'erreur Root Mean Square (RMS) définie par ’'Equation (5.11)

Nbser

Ermsz2 = |35 (Tirsnap,: — Tirres,.)? (5.11)
32 i i
i=1

Avec Ty snap ensemble des températures calculées a I'entrée des serveurs informatiques par

le code Thétis, Tjj res les températures calculées par le modeéle a partir du champ de température

reconstruit, et Nbser le nombre total de serveurs dans la salle informatique.

5.5.1. Validation de la reconstruction d’un Snapshot original

La premiere étape de validation du mod¢le d’ordre réduit consiste a estimer sa capacité a recréer
un Snapshot présent dans la Base. Trois Snapshots on été choisis dans la base des 16 disponibles
(Tableau 18). On peut rappeler que chaque Snapshot est défini par une consigne de ventilation
Ctryqn et une température dair froid soufflé T¢y :

e C(Casl: Ctrfan = 50%, TCO = 160C,
e Cas2:Ctrygy = 100%, Tgo = 21.33°C,
o Cas3: Ctrpe, = 125%, T = 24°C,

Les Figure 100, Figure 101, Figure 102, présentent ’évolution des quatre indicateurs d’erreur

en fonction du nombre de modes utilisés pour reconstruire les Snapshots dans les 3 cas ci-dessus :

6,0

5,0 .\
£.4,0
: \
&30
&

/

(
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Nombre de Modes
—&—EMAX3600 —@— ERMS3600 EMAX32  —¢—ERMS32

Figure 100 : Erreur maximale et RMS pour la reconstruction du Snapshot cas 1
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Erreur [°C]
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Figure 101 : Erreur maximale et RMS pour la reconstruction du Snapshot cas 2
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Figure 102 : Erreur maximale et RMS pour la reconstruction du Snapshot cas 3

Une premiere analyse des Figure 100,Figure 101 etFigure 102 nous permet d’affirmer que les
4 indicateurs d’erreur convergent rapidement vers 0. ’erreur maximale de prédiction au 15°™ mode
sur I'ensemble du champ de température est de Max(Epnaxze00)1s = 4.5 X 10712°C et lerreur
maximale sur les températures d’air a Pentrée des serveurs est de Max(Epqx32)15 = 7.4 X
10713°C. Pour les 3 cas, erreur RMS moyenne sur le champ est de (Egms3goo)is = 5-8 X
10713°C et (Egmssz)is = 2.6 X 10713°C pour la température en entrée des équipements
informatiques. Ces valeurs sont tres faibles et donc trés proches de la précision machine, la

méthode permet donc de restituer fidelement la simulation d’origine.

Comme évoqué précédemment et selon la Figure 99, 99.98% de Iénergie est contenue dans la
somme des 8 premiers modes. Le tableau ci-dessous fournit les valeurs maximales des indicateurs
Epax et les valeurs moyennes des indicateurs Epps pour la reconstruction avec utilisation des 8

premiers modes :

Max(Emax champ)s 4,16 x 1071°C
Max (Emax sero)s 5.66 x 10-2°C
(ERmMs_champ)s 5.27 x 1072°C
(ERms _serv)s 2.49 X 1072°C

Tableau 19 : Maxg(Epax) et Moy, (Egys) pour les 3 cas test

D’apres les résultats du Tableau 19 il apparait quun trés bon niveau de précision peut étre
atteint a partir du 8™ mode. En effet 'erreur maximale sur 'ensemble du champ de température
peut sembler un peu élevée. Cependant, par définition, elle ne représente que 'erreur en 1 point du

champ de température, elle n’est donc pas représentative de la qualité du Snapshot reconstruit.
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5.5 Validation du mode¢le d’ordre réduit pour la reconstruction des Snapshots

Seules les valeurs de températures calculées pour les 32 serveurs a partir du champ issu du modele
d’ordre réduit seront utiles. Or Ierreur est de I'ordre de 1072 °C, sachant qu’elle est du méme ordre
de grandeur que lerreur sur la moyenne observée lors des test de convergence de la simulation
CFD. La réduction nombre de modes utilisés de 15 a 8 permet en outre une diminution significative

du temps de calcul.

5.5.2. Validation de la reconstruction d’un Snapshot interpolé

Dans le cadre de notre étude, le principal intérét du modeéle d’ordre réduit (ROM) réside dans
sa capacité a interpoler une solution a partir de la base de Snapshots. La seconde étape de validation
du modele d’ordre réduit consiste donc a estimer I'aptitude du ROM a interpoler un champ de

température. Pour se faire, 3 nouveaux cas sont sélectionnés :

o Cas 4 : Ctrygn, = 100%, T¢o = 20°C, permet d’estimer la précision en interpolant
uniquement sur la température de soufflage.

o Cas 5: Ctrygn = 110%, T¢o = 18,67°C, permet d’estimer la précision en interpolant
uniquement sur la débit le 'unité CRAH

o Cas6:Ctrygn = 110%, Tgp = 20°C, permet d’estimer la précision en interpolant a la fois
sur la température de soufflage et sur le débit de I'unit¢é CRAH.

La Figure 103 est une représentation graphique de la base de Snapshot et des cas interpolés :
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Figure 103 : Base de Snapshots et cas interpolés

La température de soufflage T¢p est notée en abscisse et la commande de débit du ventilateur
Ctryan en ordonnée. Les instantanés les cas simulé, sont représentés par des croix et les marqueurs
encadrés indiquent les cas 1, 2 et 3 utilisés pour la validation de la reconstruction de Snapshots
originaux (chapitre 5.5.1). Comme pour les Snapshots, les cas 4,5 et 6 sont simulés avec Thétis mais
ne sont pas intégrés a la base de Snapshots. Les résultats CFD sont utilisés pour estimer le niveau

de précision des interpolations du ROM.

Ces interpolations sont réalisées en calculant une nouvelle matrice Cn;,, € My yg a partir de
la matrice Cn. En fonction des valeurs des variables T¢q et Ctryqy, une interpolation linéaire est
appliquée entre les coefficients Cn des Snapshots « voisins ». Dans les cas 4, 5, 6 décrits ci-dessus,
les Snapshots utilisés sont représentés par des croix vertes Figure 103. Un champ reconstruit est

ensuite créé en remplagant Cn par Cnyy, dans I'équation (5.6).
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5 Modc¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

Cas 4 : Interpolation de la température de soufflage

La Figure 104 représente I’évolution des erreurs entre la prédiction du ROM et les résultats du

calcul CFD, en fonction du nombre de modes utilisés pour reconstruire le champ de température.
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Figure 104 : Erreur maximale et RMS pour Pinterpolation du cas 4

D’apres la Figure 104, il apparait que les 4 indicateurs convergent rapidement (a partir du mode
4) vers une valeur pratiquement constante. Cependant contrairement aux reconstructions de
Snapshots existants (chapitre 5.5.1), les erreurs n’atteignent pas le zéro machine apres addition du
15" mode. Le modéle réduit ne restitue pas parfaitement le champ de température originel, obtenu
par simulation du code CFD. L’erreur restante est donc directement liée a l'interpolation. ILa Figure
105 trace les températures en entrée des serveurs Ty, par ordre croissant et affiche les erreurs Epy gy

et Eppys sur le champ de température et sur la température des équipements informatiques :
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—=&— MTI_CFD B MTIl_Inter_M8 Max All Max Rec Min Rec Min All
Erreur d’interpolation Cas 4 Mode 8 [°C]
Emax3600 0.476 Emax3z2 0.123
Erms3so0 0.077 Ermsaz 0.042

Figure 105 : Cas 4 : température des serveurs et valeur des erreurs Max et RMS

Les erreurs indiquées Figure 105 sont tres faibles et du méme ordre que celles calculées pour
la reconstruction des Snapshots. Le ROM est donc capable de fournir des résultats précis en

interpolant la température de soufflage Tepentre deux températures calculées.
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5.5 Validation du modéle d’ordre réduit pour la reconstruction des Snapshots

Cas 5 : Interpolation du débit d’air CRAH

La Figure 106 représente I’évolution des erreurs entre la prédiction du ROM et les résultats du

calcul CFD, en fonction du nombre de modes utilisés pour reconstruire le champ de température.

5,0
B T
4,0
3,5
3,0
2,5
2,0
1,5

10 $1=-=-=-=I=-=-=I=I=I=I=I=-—

X——r——e
0,5

Erreur [°C]

0,0
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16
Nombre de modes
—&— EMAX3600 —ill— RMS3600 EMAX32 —¢— RMS32

Figure 106 : Erreur maximale et RMS pour ’interpolation du cas 5

Contrairement au Cas 4, I'interpolation d’un débit de ventilation semble moins précise. Selon
la Figure 1006, les erreurs diminuent sensiblement avec I'ajout des différents modes jusqu’au mode
8. Les 8 derniers modes n’apportent pas d’informations complémentaires significatives. La Figure

107 trace les températures Ty et indique les valeurs des erreurs Ep g, et Eppys
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Emax3600 4.369 Emax32 1.162
Erms3ze00 0.926 Erms3z 0.445

Figure 107 : Cas 5 : température des serveurs et valeur des erreurs Max et RMS

D’apres la Figure 107 les erreurs liées a Iinterpolation sur le débit du ventilateur sont plus
importantes que celles calculées lors de la reconstruction d’un Snapshot ou de l'interpolation sur la
température T¢o. Des hypotheses sont avancées au chapitre 5.6 pour expliquer I’écart entre les

températures prédites et les températures calculées.

Cependant, bien quimportante, Uerreur Epgx3600 n'entrainera pas d’erreur grave dans les
simulations a venir. En effet cette derniere n’est fournie ici qu’a titre indicatif et seules les
températures des serveurs Ty et les températures de retour CRAH T¢; seront utiles lors des calculs.

Or lerreur maximale sur Tj; est de 1.16°C, tandis que erreur RMS est de 0.44°C. Ce niveaux de
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5 Modc¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

précision est acceptable compte tenu des erreurs liées au calcul CFD décrites par Shrivastava e a/

8]

Cas 6 : Interpolation du débit d’air CRAH et de la température T¢q

La Figure 108 représente I’évolution des erreurs entre la prédiction du ROM et les résultats du

calcul CFD, en fonction du nombre de modes utilisés pour reconstruire le champ de température.
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Figure 108 : Erreur maximale et RMS pour Pinterpolation du cas 6

Le comportement de Perreur décrit Figure 108 est tres similaire a celui décrit Figure 106 : celle-
ci reste relativement constante a partir du 8™ mode. Ce résultat n’est pas surprenant, car comme
nous I'avons vu précédemment, I'interpolation sur le débit d’air des ventilateurs engendre une plus
grande d’erreur que 'interpolation sur la température de soufflage. Les écarts entre les températures

de serveurs prédites et celles calculées sont indiquées sur la Figure 109 ci-dessous :
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#Serveur
—— MTI_CFD B MTII_Inter_M8 Max All Max Rec Min Rec Min All
Erreur d’interpolation Fmco=110% Ty = 20°C Mode 8 [°C]
Emax_champ 4,305 Emax,serv 13254
ERMS_champ 0,922 ERMS,serv 0,460

Figure 109 : Cas 5 : température des serveurs et valeur des erreurs Max et RMS
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5.6 Performance du modéle d’ordre réduit

Les erreurs reportées Figure 109 sont tres proches de celles observées lors du cas 5. Ainst il
semble que l'interpolation a la fois sur la température et sur le débit d’air ne cumule pas les écarts.
II est également intéressant de remarquer que le modéle a tendance a surestimer la température a
Ientrée des équipements IT. Finalement que ce soit sur la prédiction du champ de température ou

sur celle des températures serveurs, les erreurs Eppyg restent inférieures a 1°C.

5.6. Performance du modeéle d’ordre réduit

Afin de caractériser la précision du modele d’ordre réduit, 6 cas de validation ont été réalisés :
3 cas de reconstruction de Snapshot et 3 cas d’interpolation. Les cas de reconstruction et les cas
d’interpolation sur la température d’air soufflé T ont montré de tres bons résultats avec des
erreurs maximales de I'ordre de 10"°C sur le champ de température et de 10°°C sur la température
des serveurs. Les cas d’'interpolation sur le débit d’air soufflé par les unités CRAH se sont révélés
moins précis avec une erreur maximale de 'ordre de 4°C sur le champ de température et de Pordre

1°C sur la température des serveurs.

Apres analyse des matrices de coefficients C il apparait que Ierreur provient certainement de
la technique d’interpolation. En effet, comme décrit au chapitre 5.5.2, la matrice de coefficients

Cine est crée par une méthode d’interpolation linéaire a partir de C.

Premicrement, intéressons nous a la prédiction des champs de température en fonction de T¢g.
Dans leurs travaux, Boucher e o/ [67] ont mis en évidence une relation quasi linéaire entre la
température de soufflage des unités CRAH et la température d’air a l'entrée des serveurs
informatiques. Or ce méme type de comportement se retrouve dans I'évolution de la valeur des
coefficients de Cn en fonction T¢p. La Figure 110 repésente les valeurs de Cn en fonction de la

température T¢o et pour une consigne de ventilation donnée Ctryq, = 100% :
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Figure 110 Evolution de Cmode en fonction de Tco pour Ctrfan=100%

Lors d’une interpolation linéaire, 'approximation réalisée sur les coefficients de Cn sera donc

trés proche de la réalité. Ainsi Perreur de prédiction se révele étre faible.

En revanche, en analysant les résultats CFD obtenus pour construire la base des Snapshots et
toujours selon [67], il n’existe pas de relation linéaire entre I'augmentation du débit des unités de

ventilation et la température d’air a Pentrée des serveurs. L’interpolation linéaire entre deux
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5 Mode¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

Snapshots introduit donc une erreur plus importante sur le calcul des coefficients Cnjp. Ot selon
T. Bui ¢z a/ [62] I'interpolation entre les coefficients de Cn peut étre de type polynomial. La Figure
111 trace les valeurs de Cn en fonction de la consigne ventilateur Ctryg, et pour une température
d’air donnée T¢p = 18,67°C :
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Figure 111 : Evolution de Cmode en fonction de Ctrfan pour Tco=18,67°C

Les courbes noires Figure 111 sont obtenues en créant des courbes de tendance d’ordre 3,
tandis que les courbes de couleur relient les valeurs des coefficients entre eux. Les marqueurs X
violets indiquent les valeurs des coefficients Cj,; lors d’'une interpolation linéaire pour Ctryg, =
110% et Tgp = 18.67°C. Les marqueurs X rouges donnent les valeurs de Cn, pour une
interpolation polynomiale de degré 3. On remarque que les valeurs de Cnint, ;linéaire et Cnint, 4
polynéme sont trés proches. En effet le Cn du mode 1 ayant un comportement quasi linéaire,
I’écart entre les deux interpolations n’est que de 1.71% de la valeur de Cnint, ; linéaire. Cependant
cet écart grandit pour les coefficients des Cn du mode 2 et Cn du mode 3. Ainsi écart entre
Cnint, , linéaire et Cnint, , polynome est de 32.55% et celui entre Cnint, 3 linéaire et Cnint, 3
polynéme est de 66.19%.

Cette différence de valeur interpolée agit grandement lors de la construction du champ de
température et donc sur les indicateurs E;qy et Egpys. La Figure 112 fournit un apergu du champ

de température interpolé par une méthode polynomiale ainsi que les calculs d’erreurs associées

Erreur d’interpolation Cas 5 Mode 8 [°C]
Emax3e600 5.141 Emaxsz 2.063

ERrms3e00 1.127 Erms32 1.107
Figure 112 : Cas 5 : Champ de température et valeur des erreurs Max et RMS
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5.6 Performance du modéle d’ordre réduit

Le champ de température Figure 112 représente une coupe de la salle au centre de I'allée froide
(Figure 98) et lair froid est soufflé au niveau du plancher, tandis que I'air chaud s’accumule au
plafond en attendant d’étre évacué. Or on peut aisément distinguer une incohérence majeure, la
température au « sommet » de l'allée froide représenté en coupe sur la Figure 112. En effet, le
modele prédit une zone de température inférieure a la température au bas de I'allée. Cette erreur
est totalement liée a la méthode d’interpolation puisque ce résultat n’a aucun sens physique. De
plus, il apparait que les erreurs Ejqy et Egpyg sont plus importantes dans le cas de I'interpolation

polynomiale.

Suite a ces constatations, il a été fait le choix par la suite d’interpoler linéairement les valeurs
entre les coefficients Cn. Finalement le seul moyen d’augmenter la précision des prédictions serait

d’agrandir la base de Snapshot afin de diminuer I’écart entre les valeurs a interpoler.
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5 Mode¢le d’ordre réduit et décomposition orthogonale aux valeurs propres

En résumé et conclusion

Si Pon néglige Palimentation électrique des équipements, un datacenter peut étre
séparé en 2 secteurs : la salle informatique, hébergeant les équipements IT, et le groupe

froid, responsable de leur refroidissement.

La simulation des écoulements et des transferts de chaleur grice au code de calcul
CFD, permet de prédire les champs de température dans la salle informatique pour un
couple de paramétres Dcpap, Tco fixés. Les résultats obtenus, nous renseignent sur la
performance des SDA et sur le « niveau » de sécurité de I’installation.

Cependant afin d’avoir une approche énergétique du centre de calcul, il est également
nécessaire de simuler le fonctionnement des groupes froids. Or leur modélisation avec
TRINSYS, nécessite la connaissance du comportement de la salle pour de nombreuses
configurations de débit Dcpapy, et de température d’air T¢g. Les simulations CFD étant

trés couteuses en temps de calcul, il n’est pas envisageable de coupler directement le code
de calcul Thétis et le logiciel TRNSYS.

On a alors recours a un modele d’ordre réduit de type POD utilisant la méthode des
Snapshots, pour interpoler rapidement les données nécessaires, a partir d’une base de
résultats de calcul CFD. Ainsi le ROM programmé avec Matlab, permet de prédire presque
instantanément, un champ de température convergé pour n’importe quelle valeur du

couple Dcpay € [Dcranmin: Dcranminl €t Tco € [T comin: T comax]-

Dans la seconde partie de ce chapitre, la performance du Modéle d’ordre réduit est
estimée. Les résultats obtenus son tres satisfaisants notamment la prédiction de la

température de I’air en entrée des serveurs :

+ Les Snapshot originaux sont reconstruits avec une erreur de ’ordre 10°°C.

« DL’interpolation sur la température T o génére une erreur maximale de ’ordre de 10
! et une erreur RMS de l'ordre de 107

« L’interpolation sur le débit Dpqy génére une erreur maximale de Pordre 10°, tandis
que Petreur RMS est de Pordre de 107.
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6. Outils pour la simulation couplée des équipements
de production d’air froid et de la salle serveur

Introduction

Typiquement, le systéme de refroidissement d’un datacenter est composé d’une unité
CRAH chargée de capter I’air de la salle et de la refroidir, d’'une pompe a chaleur qui
alimente Parmoire CRAH en eau froide, et d’une tour de refroidissement qui évacue

Pénergie extraite vers le milieu extérieur.

Les équipements électroniques et les groupes froids fonctionnent toute ’année. Leurs
performances varieront grandement en fonction des conditions climatiques extérieures.
Dans certains cas, il peut s’avérer avantageux d’installer un systéme de free-cooling afin
de profiter de certaines particularités du climat.

D’autre part, les systémes de production d’air froid sont trés sensibles aux températures
régnant dans la salle des serveurs. Un systeme de distribution d’air influencera leur
consommation en fonction du débit d’air Mcgay ou de la température T¢p qu’il requiert
pour faire fonctionner les serveurs dans des conditions acceptables.

Afin de prédire leur consommation et d’optimiser leur fonctionnement, il est donc
nécessaire de modéliser les composants du groupe froid. Ce travail est réalisé a I’aide du
logiciel TRNSYS. Le mode¢le obtenu permet de simuler le fonctionnement des composants
sur une année compléte, en fonction du type de climat sélectionné. Etant également relié
au modele POD de la salle des serveurs il interagit directement avec les températures des
serveurs informatiques T et la température de Pair aspiré T¢;. Ce modele permet donc
d’optimiser a la fois les écoulements d’air dans la salle informatique et les consommations

des équipements de refroidissement.
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6 Outils pour la simulation couplée des équipements de production d’air froid et de la salle

serveur

6.1. Obijectif et dimensions du mode¢le

Dans un centre de calcul, la totalité¢ de ’énergie absorbée par les serveurs informatiques est
restituée sous forme de chaleur [11]. La partie du centre de calcul responsable du refroidissement,
consomme donc une grande partie de énergie totale absorbée par le datacenter. Selon Paterson ez
al [9], cette proportion peut s’élever a 20%. Selon Mackay [11], celle-ci peut atteindre 30%. En

réalité, elle dépend essentiellement du systeme et de nombreux facteurs environnementaux.

Les groupes froids ont pour fonction de transférer Iénergie thermique produite par les
équipements informatiques vers le milieu extérieur. La plupart du temps, cette opération s’effectue

grace au systeme suivant qui selon Mackay [11] représente la méthode la plus classique :
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Figure 113 : Groupe froid « classique », pour un centre de calcul

La boucle hydraulique froide du systeme située a droite de la pompe a chaleur (PAC) est
nommée « boucle évaporateur ». La boucle hydraulique chaude située a gauche de la PAC est
nommée « boucle condenseur ». Dans le systeme ci-dessus, Iair chaud de la salle des serveurs est
aspiré par le ventilateur de 'armoire CRAH a la température T¢;. Il est ensuite refroidi en passant
au travers d’un échangeur (air/eau) avant d’étre soufflé dans la salle a une température Tjg. Du
coté évaporateur, I’eau chaude du circuit évaporateur passe par une tour de refroidissement humide,
qui évacue sa chaleur dans air extérieur. Les pompes hydrauliques P1 et P2 assurent la circulation

de ’eau dans les deux circuits.

La consommation du systeme ci-dessus sera donc calculée en fonction des éléments extérieurs

suivants :

o Latempérature T¢; de lair chaud capté dans la salle informatique,

o Latempérature de consigne T de lair froid soufflée vers les serveurs et son débit associé

Mcran
« Latempérature T,y de 'environnement extérieur vers lequel la chaleur est évacuée

L’hygrométrie de lair extérieur, notée ici YoHR gyt

Concernant la boucle évaporateur, la simulation du systeme requerra donc une connaissance
des champs de température dans la salle des serveurs. Ils permettront d’une part de s’assurer que
le systeme fonctionne dans des conditions optimales en calculant les températures Tj; de lair en

entrée des serveurs informatiques, d’autre part de déterminer la température T¢;.de lair au niveau
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6.2 Présentation de 'outil TRNSYS

des grilles d’aspiration. Ces caractéristiques seront fournies par la simulation CFD de la salle.
Concernant la boucle condenseur, les performances du systeme seront fonction des conditions de
température et d’hygrométrie de environnement extérieur. Ces conditions sont variables au cours

de I'année et elles seront issues d’un fichier de données climatiques.

Dans cette étude, les simulations des systémes de production d’air froid seront réalisées avec

le logiciel TRNSYS. Elles devront notamment permettre de réaliser :

- une simulation annuelle des consommations d’énergie pour un certain climat,

- la simulation de 'impact de la mise en place d’un systeme de free-cooling de type Integrated
Water-Side Economize (IWSE),

- la mise en place d’une régulation optimisant le fonctionnement de la salle des serveurs tout

en minimisant les besoins de la production d’air froid,

Le logiciel commercial TRNSYS est employé pour réaliser la simulation de ’ensemble des
équipements composant le groupe froid. Ce dernier dispose de modéles performants capables de
simuler le fonctionnement de chaque élément du systeme. Ils seront détaillés plus largement dans
les chapitres suivants. Les conditions de températures et d’hygrométries de P'environnement
extérieur sont issues des fichiers climatiques fournis par le logiciel METEONORM. Finalement,
les températures Tj; de lair en entrée des serveurs informatiques et T¢; sont fournies par la

simulation CFD avec le code de calcul Thétis.

6.2. Présentation de Poutil TRINSYS

Le logiciel TRNSYS (TRaNsient System Simulation) est un code de calcul commercial
développé par T'université du Wisconsin-Madison [10]. II est utilisé par des ingénieurs et des
chercheurs dans le monde entier pour réaliser des modeles allant du stockage d’eau chaude a usage
domestique, a la simulation de batiments tertiaires et de leurs équipements. Il permet également de
simuler des systemes électriques, ou de production d’énergie comme des panneaux solaires ou un

parc éolien et offre la possibilité de réaliser une analyse économique du systeme [11].
La suite TRNSYS est composée de plusieurs programmes :

o Le moteur de simulation, nommé KERNEL : c’est le cceur de TRNSYS, il lit les fichiets
d’entrée décrivant les modeles et résout les équations de manicre itérative. Il contient de
nombreuses routines qui permettent de réaliser des interpolations, de calculer les propriétés
thermo physiques de fluides (PSYCHROMETRICS), ou d’inverser des matrices

o Le « Simulation studio » : c’est l'interface graphique de TRNSYS. Elle fonctionne sur le
principe du « drag and drop », les composants du systeme sont représentés par des boites
nommées « Type », et accessibles depuis une librairie. Les modeles sont reliés entre eux par
des connecteurs qui définissent les entrées et les sorties de chaque composant. La version
«de base » de TRNSYS fournit plus d’une centaine de Types, mais pour cette étude, nous
utiliserons en plus certains mode¢les issus de la librairie développée par la société TESS
(Thermal Energy System Specialist).

o Les applications TRNBuild et TRNsed : La premicre est une interface graphique

permettant de modéliser la géométrie d’'un batiment, de programmer des scénarios
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d’occupation et d’utilisation des équipements, la seconde permet de créer des applications
« stand-alone » (autonome) a partir de modele TRNSYS afin de réaliser des simulations
spécifiques sans nécessiter 'achat d’une licence. Ces deux programmes ne seront pas

nécessaires dans ce travail.
Pour réaliser ce projet, le logiciel a été sélectionné pour trois raisons principales :

« Le code source et la documentation de chaque composant est accessible. Il n’y a pas de
«boite noire » et les méthodes mathématiques employées pour simuler chaque équipement
sont connues.

o Il estpossible de programmer ses propres modules en langage FORTRAN, de les compiler
et de les intégrer a la simulation sous forme de Types,

« Le logiciel propose une interface avec le programme Matlab : Le couplage est réalisé grace
a un Type spécial qui ouvre une application Matlab qui fonctionne parallelement au
KERNEL. Un script de type #-file programmé de la méme maniére que les codes des Types
en FORTRAN est lu et interprété par Matlab, tandis que TRNSYS gere les entrées et les
sorties durant la simulation. Le principal avantage de cette interaction est de pourvoir
programmer des modeles dans TRNSYS qui utilisent les fonctions mathématiques de

Matlab, notamment le calcul et les opérations matricielles.

Le logiciel est employé pour modéliser le comportement et les consommations des systeémes
de production d’air froid dans les datacenter. L’ensemble des équipements composant le groupe
froid sont donc modélisé par un réseau de Type dans le « Simulation studio ». Or leur
fonctionnement dépend a la fois des conditions climatiques extérieures, mais également des
températures de l'air dans la salle informatique. Deux programmes annexes sont donc utilisés avec

TRNSYS pour modéliser 'environnement du groupe de production :

_ s MATLAB
:'i' meteonorm SIMULINK
i TRNSYS 17
- o St Tco [°C]
- Text[°C] N = T . Mearh (kg/s] |
Climat extérieur %HR Ll et [ H
- B TS E
: Tei [°C] =
T
{
Simulation du systeme
Création de fichier *.out

Figure 114 : Environnement de simulation TRNSYS

Sur le schéma ci-dessus, TRNSYS est au centre de la simulation et interagit avec 2 autres entités.
Sur la gauche, le programme METEONORM fournit les données climatiques nécessaires au
modele. A partir d’une base de données récoltées aupres de 8 300 stations météorologiques, le
logiciel interpole et génére un fichier « année typique » pour une localisation précise dans le monde.
Ce document contient les valeurs de la température seche de lair extérieur, de sa température
humide, du taux d’hygrométrie et des radiations solaires directes et diffuses heure par heure sur

une année complete (8760h) [68]. Dans le cas de la simulation d’'un groupe froid, seules les
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informations relatives aux caractéristiques de I'air sont utilisées, les radiations solaires n’ayant pas

d’influence sur le matériel.

Sur la partie a droite de la Figure 114, on représente les résultats d’une simulation CFD d’une
salle de serveurs, fournis par le logiciel Matlab. En effet, comme nous 'avons vu au chapitre
précédent, nous utiliserons un modéle d’ordre réduit de type POD pour interpoler des solutions
de champs de température dans la salle des serveurs en fonction d’une température d’air soufflée
Tco et d’un débit d’air Mgy Ce modele est chargé de prédire le comportement du systeme de
distribution d’air froid et de fournir a TRNSYS des informations sur la température des serveurs

dans la salle, ou sur la température de l'air qui retourne vers I'unité de climatisation.

Le logiciel TRNSYS, permet donc de créer un environnement de simulation globale, intégrant
I'influence du climat sur les équipements de production d’air froid. De plus, le couplage avec un
modele réduit programmé avec Matlab, permet de tenir compte et d’évaluer 'impact du SDA de la

salle informatique sur la consommation totale du Datacenter.

Dans les chapitres suivants, les modeéles des composants hydrauliques et thermodynamique de
TRNSYS utilisé lors de Iétude sont détaillés. Les annexes 0 et 8.4 présentent un schéma de la
configuration compléte ou sont connectés les différents composants du systeme de refroidissement

(avec ou sans economizer).
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En résumé et conclusion

Afin de prédire la consommation d’énergie des datacenters, il est nécessaire de tenir
compte de la consommation des équipements responsables de la production de P’air froid.
Or leurs comportements dépendent fortement du climat local et de la performance du
systéeme de distribution d’air de la salle informatique. Il est donc nécessaire de concevoir
un mode¢le capable de simuler une infrastructure compléte sur une année climatique

entiére.
Pour le programmer, nous avons fait le choix du logiciel TRNSYS :

+ Le lien avec la base de données METEONORM permet d’obtenir les conditions

climatiques heure par heure d’un site choisi et sur une année complete.

« Le couplage avec Matlab permet de prédire rapidement le champ thermique dans

la salle informatique, rendant ainsi possible la régulation des armoires de soufflage.

« La programmation de composant additionnel est aisée (programmation en
FORTRAN).

« L’acces aux codes sources ainsi qu’une description mathématique est garanti pour
Pensemble des Types.

La déscription détaillée des modéles numérique est disponible en annexe 8.2.

Dans les chapitres suivants, nous employons I’ensemble des outils précédemment
décrits, pour simuler un datacenter d’une puissance de 32kW. En partant d’une
configuration « classique » [11] dont les consommations prédites servent de référence, nous
testons 'impact énergétique de systémes innovants tel que le free-cooling a eau (IWSE)

ou une régulation adaptative.
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7. Simulation et optimisation des consommations d’un
centre de calcul de 32kW

Introduction

Ce chapitre a pour but de modéliser et d’optimiser les consommations d’un petit centre

de calcul, comportant 32 serveurs d’une puissance respective de 1 kW.

Dans une premicre partie, le systeme global est présenté, en distinguant d’une part la
salle informatique et sa géométrie, d’autre part le groupe de production d’air froid, et sa
configuration classique [11].

Concernant la salle des serveurs, les conditions aux limites des simulations (Thétis)
qui sont utilisées comme Snapshots pour le modéele POD sont présentées. Les résultats
sont analysés et combinés de maniére a obtenir un modé¢le d’ordre réduit (ROM) capable
de fonctionner avec TRNSYS.

Concernant la simulation des équipements du groupe froid, les modéles utilisés par
TRINSYS et décrits au chapitre 6 sont paramétrés a ’aide d’informations provenant des
catalogues techniques des constructeurs.

Une fois le modele « transversal » créé en assemblant les modeéles ROM POD et
TRNSYS, un cas de base est simulé, avec des configurations classiques.

A partir des résultats fournis par cette simulation, nous proposons d’apporter des
modifications au groupe de production d’air froid. Un systéme de free-cooling a eau de
type IWSE [27] est intégré aux équipements HVAC, et son influence sur les besoins en
énergie est estimée.

Afin d’optimiser le fonctionnement de cet Economiseur, une étude des consommations
du datacenter en fonction de la température de I’air soufflé dans la salle informatique est

réalisée.

A partir des résultats obtenus, une régulation « adaptative » est proposée, capable
d’optimiser le fonctionnement global du systéme de maniére a minimiser les
P g Y

consommations tout en maintenant un niveau de sécurité adéquat dans le centre de calcul.
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7.1. Configuration « classique » d’un datacenter de 32kW

Le centre de calcul que nous nous proposons d’étudier est séparé en 2 parties. D’une part une
salle informatique contenant au total 32 serveurs informatiques d’une puissance respective de 1kW,
d’autre part un groupe froid « classique » tel que décrit par Mackay [11]. La Figure 115 ci-dessous

propose une vision d’ensemble de I'installation :

2
e —
PAC
@ >
—~e

Figure 115 : Schéma de principe général de la configuration initiale

La partie encadrée en pointillé rouge a droite de la Figure 115 représente la salle des serveurs.
Les équipements informatiques y sont arrangés en rack et disposés de maniere a créer une allée
froide au centre de la piece. Les serveurs sont de type classique avec une puissance et un débit
constants. Juste a gauche de cette zone, une armoire CRAH aspire l'air chaud a travers le faux
plafond, puis le conditionne et le réinjecte dans la salle via le faux plancher. Cette unité de
conditionnement est alimentée en eau froide par un circuit d’eau relié a I'’évaporateur d’une pompe
a chaleur. La circulation du fluide est assurée par une pompe a débit variable P1. Finalement, le
condenseur de la PAC est refroidi par une tour de refroidissement qui évacue I’énergie vers
I'environnement extérieur. Le débit d’eau dans le circuit condenseur est assuré par une pompe de

circulation a vitesse constante.

7.1.1. Configuration de la salle informatique et du systéme de distribution
d’air

La salle informatique possede des caractéristiques tres similaires a celles décrites par [21]

Description Valeur Unité
Py Puissance serveur 1000 W
4.2m |5.0m Dir Débit serveur 160 m3/h

Dcran Débit total CRAH 0-8155 | m3/h
Tco Température soufflage 16-24 °C
Tableau 20 : Caractéristiques des équipements

0.9m

5.0m
Figure 116 : vue de dessus de la salle informatique
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Tci Tci
A
Allée Allée Allée
Chaude Froide Chaude
Tii Tii
3.0m
0.525m
21m
Tii Tii
X2 \
X1
Figure 117 : vue de coté de la salle informatique Figure 118 : vue en perspective 3D

Dans cette salle informatique, les 32 serveurs d’une puissance respective de P = 1 kW sont
arrangés en rack, contenant chacun 4 équipements superposés (Figure 117). Ainsi chaque rack
dissipe une puissance totale de 4 kW et est traversé par une ventilation constante de 640 m3/h.
Les racks sont alignés sur 2 rangées comptant chacune 4 unités. Les cloisons des racks sont en toles
métalliques dont la masse volumique est de p,; = 7500 kg.m™3, la conductivité thermique de
A =46 W.m™1.°C™1 et la capacité calorifique de Cper = 460 J. kg=1.°C™1. Le systéme de
ventilation est de type allée chaude / allée froide. L’air froid est soufflé a une température Tgp au
niveau du sol et entre les 2 rangées par une grille de soufflage représentée en bleu (Figure 116 et
Figure 118). Les serveurs informatiques aspirent I'air froid nécessaire a leur refroidissement depuis
I'allée froide, et le restituent dans les allées chaudes, selon le sens des fleches (Figure 117).
Finalement l'air chaud est capté depuis les allées chaudes via des grilles situées au niveau du plafond.
On fait ’hypothése que les bouches de reprise des allées chaudes de droite et de gauche absorbent
chacune 1/2 du débit M¢cpay. La moyenne des températures d’air a Pentrée des grilles d’aspiration

est notée T¢y.

Sur le Tableau 20, on remarque que la température T¢p est variable de 16°C a 24°C et que le
débit de la ventilation Degay varie également de 0 2 8155 m3/h. En effet, ces deux variables
seront pilotées par les automates du groupe froid qui détermineront le débit nécessaire au systeme

pour assurer le bon fonctionnement des serveurs, en fonction de la température T¢p.

7.1.2. Configuration du systéme de production d’air froid

Comme nous I'avons évoqué précédemment, la configuration du groupe froid est de type
« classique » au sens de Mackay [11]. Le schéma de principe est présenté sur la Figure 119 ci-

dessous :
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Figure 119 : schéma de principe du groupe froid
configuration initiale

L’air a température T¢; provenant de la salle informatique, est aspiré par le ventilateur de l'unité
CRAH. 1I passe ensuite a travers I’échangeur air/eau, puis ressort a la température T¢p. Un
régulateur PID controdle la température Tyyp4x, correspondant a la température maximale en entrée
de tous les serveurs de la salle. Ce dernier agit sur le débit du ventilateur de 'armoire CRAH Mcpay,
afin de maintenir Tjpyax < Tsecy ce qui permet de s’assurer que la température de lair de
refroidissement des équipements est inférieure a une valeur limite Dans le cas de cette étude, nous
choisissons Tgee, = 32°C correspondant a la température maximale autorisée par TASHRAE [15].
En fixant Tgeqy, a la température limite acceptable par les serveurs, nous employons une méthode
de régulation « agressive ». Mais une température élevée permet également de limiter le débit d’air
du ventilateur et ainsi de diminuer sa consommation tout en garantissant une bonne sécurité de

fonctionnement.

L’échangeur air/eau est alimenté en eau froide par le circuit évaporateur de la PAC. Le débit
d’eau circulant dans ces canalisations est assuré par une pompe a débit variable P1, controlée par
un second régulateur PID. Ce dernier module le débit du circuit, afin d’assurer la température d’air

souhaitée a la sortie du groupe froid T¢y.

Quelque soit le débit imposé par la pompe P1, la PAC fournit en permanence une eau froide a
une température Teypo. Les ingénieurs de Cap-ingelec on pour habitude d’imposer un écart de
température d’au moins 7°C entre la température de consigne de la pompe a chaleur Teyjp et la
température de lair soufflé Tgp. Cette précaution permet d’éviter d’avoir un débit d’eau trop
important dans le circuit évaporateur et ainsi de limiter la consommation de la pompe de

circulation.

Le condenseur de la pompe a chaleur est refroidi en permanence par un circuit d’eau relié a la
tour de refroidissement. Une pompe a débit constant P2 assure la circulation du fluide dans le
réseau a un débit Mco. La tour a pour objectif d’évacuer au maximum la chaleur du circuit
condenseur, afin de maximiser les performances de la PAC. Par conséquent, un troisieme
régulateur PID est employé et controle le débit du ventilateur de la tour de manicre a maintenir la
température de la cuve a T¢opmin, s0it la température minimale acceptable par le condenseur [27].
En effet, selon les données du fabricant TRANE [69] et de la documentation Tess , c’est dans ces

conditions que la machine fournit le meilleur COP.
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Dans le chapitre suivant, nous présentons les températures de fonctionnement et la

configuration des modeles numériques retenus pour simuler cette installation.

7.2. Simulation CFD et création du ROM POD

Afin de réaliser la simulation compléete du centre de calcul, il est tout d’abord nécessaire de
créer le modele d’ordre réduit de la salle des serveurs. Son role est de prédire les champs de
température dans cette zone, en fonction du débit d’air fournit par 'armoire de ventilation M¢ray
et de sa température T¢o. Ces deux valeurs sont envoyées par le logiciel TRNSYS lors de la

simulation du fonctionnement des groupes froids.

La premicre partie du travail consiste donc a réaliser des simulations CFD avec différentes
combinaisons de conditions aux limites Mcgay et Tep qui servent de Snapshot a la base du modele
POD. Une fois ce dernier programmé sur le logiciel Matlab, il est intégré a I'environnement
TRNSYS et se comporte comme un Type quelconque. La démarche employée pour sa création est

décrite dans les chapitres suivants.

7.2.1. Détermination des conditions aux limites des Snapshots

Premicrement, les intervalles de température T et de débit Mcgay sont déterminés. Comme
il est tres difficile d’appréhender a priori le comportement du systeme de distribution de la salle des
serveurs, il est nécessaire de faire de nombreuses hypotheses. On considere que la température de
soufflage T¢p, peut varier dans un intervalle de 16°C a 24°C. La premiere valeur correspond au
minimum autorisé par PASHRAE, et la seconde est inférieure de 1 degré au maximum
recommandé [13]. Puis, pour déterminer le débit Mg 4y, on considere le SDA comme parfait avec
T;; =Tgo et T)p = T¢;. Comme dans le cas du serveur régulé (Chapitre 4), on souhaite obtenir
une température en sortie du matériel informatique de l'ordre de Ty = 38°C. Finalement, on

applique la formule ci-dessous :

=N
Yn=1 " Prr, (7.1)

Pair Cpair (TCI - TCO)

Mcpan =

Dans I’équation 7.1, Py, désigne la puissance dissipée par le serveur informatique n, et Nserv
est le nombre total d’équipement (32 selon le chapitre 7.1.1). T¢; = Tjp = 38°C, et Tgp = 20°C
correspondant au centre de I'intervalle [16°C - 24°C] dans lequel peut varier cette consigne. Le
résultat fournit une valeur de Mgy = 5120 m3/h. A partir de cette valeur, on crée l'intervalle
de variation de Mcgay, avec Mcrapmax = 1.25 X Mcpan et Mcrapmin = 0.5 X Mcpap.
Finalement, afin de limiter la taille de la base des Snapshots, il est fait le choix de réaliser 16

simulations, dont les conditions aux limites sont fournies dans le tableau ci dessous:
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6400 m3/h | Sim13 Sim14 Sim15 Sim16

5120 m3/h | Sim09 Sim10 Sim11 Sim12

4623 m3/h | Sim05 | Sim06 Sim07 Sim08

3082m3/h | Sim01 Sim02 Sim03 Sim04
16°C | 18,67°C | 21,33°C | 24°C

Tableau 21 : conditions aux limites des simulations composant la base de Snapshots

7.2.2. Paramétres et méthodes numériques des simulations CFD

Pour réaliser les 16 simulations décrites dans le Tableau 21, les méthodes employées sont
similaires a celles de I’étude du datacenter de 240 serveurs (chapitre 3.3). Les simulations sont

réalisées avec le code de calcul Thétis :

Le maillage utilisé est créé a 'aide du logiciel Ecotect Analysis. Une grille 3D de dimensions
60 X 60 X 60, soit 216 000 points, est adaptée a la géométrie de la salle informatique, dont les
dimensions sont rappelées . L’injection d’air froid est réalisée par soufflage au niveau du faux
plancher, et deux grilles d’extraction absorbent I'air chaud au niveau du plafond. La Figure 60

représente le maillage utilisé pour les simulations :

Figure 120 : Visualisation du maillage et des conditions aux limites pour des simulations CFD

Les obstacles imperméables représentent les 32 serveurs informatiques arrangés en racks.

7.2.3. Analyse de la convergence des calculs

Comme pour les simulations précédentes, les 16 cas sont simulés avec le code Thétis. Le test
de convergence décrit au chapitre 3.3.3 est appliqué aux températures Ty, Tjg, T¢y, dans les 16 cas,
mais il ne sert pas de critere d’arrét, et les simulations se poursuivent jusqu’a 15 000 itérations en
temps. Cependant, pour les 16 cas, les variables observées sont considérées permanentes en
moyenne au bout de 10 000 itérations en temps. Pour les 3 températures Ty, Tjg, T¢y observées sur
les 16 simulations, les différences obtenues entre les moyennes calculées sur les intervalles
[500s,750s] et [750s,1000s] sont d’un ordre inférieur ou égal a 107 Les valeurs de Ty, Ty, T¢p qui

sont étudiées par la suite sont des moyennes sur l'intervalle [500s,1000s].
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7.2.4. Analyse des résultats pour la création du ROM POD

Iétude des résultats des simulations numériques dans ce chapitre est différente de celles
réalisées précédemment chapitre 3.3, chapitre 4.7. Il ne s’agit pas de caractériser la performance du
SDA de la salle informatique, mais de déterminer quelles informations doivent étre modélisées
dans le ROM POD. En effet le modele CFD comporte un total 216 000 points sur la grille de
pression/température. Sur chacun de ces nceuds sont calculées une température, une pression, 3
composantes de vitesse, une conductivité turbulente de lair ; etc. Si I'on souhaite modéliser
I'ensemble des variables citées précédemment pour tous les nceuds, chaque Snapshot comportera
1296 000 informations. Or, une telle quantité de données, risque de réduire grandement la vitesse
de calcul du modele POD. D’autre part, la connaissance de toutes les valeurs calculées n’est pas
nécessaire pour piloter le groupe froid. Dans une installation réelle il est bien évidemment
impossible de connaitre les caractéristiques de l'air a chaque endroit de la piece. Seules les
températures de l'air en quelques points spécifiques sont utiles, et influencent le comportement du
systeme de refroidissement. Comme nous les avons définies dans le chapitre 7.1.2 qui décrit le
mode de fonctionnement de I'installation, les informations provenant de la salle des serveurs qui

doivent étre fournies sont :

o La température T¢; de lair chaud capté au niveau du plafond de la pic¢ce et conditionné
dans 'armoire CRAH. Cette donnée est indispensable pour estimer la quantité d’énergie
qui doit étre absorbée de maniere a assurer un débit d’air Depay a la température Teo.

o Les températures de lair Tj; a lentrée de chaque équipement informatique. Ces
informations servent a assurer un bon niveau de sécurité dans I'installation, car le systeme
de production d’air froid ajuste le débit d’air Dcpay dans la salle, afin de maintenir

I'ensemble des serveurs en dessous d’une température limite.

Les températures T¢; pour les deux grilles d’extraction sont aisément obtenues pour les 16
simulations. Leurs valeurs sont intégrées aux données de chaque Snapshot. Concernant les
températures Ty, nous choisissons d’extraire le champs de température sur un plan X3X2 dans la
salle informatique, appliquant ainsi la méme méthode que Cho e a/ [21]. Afin de déterminer sa
position, nous observons les résultats du champ de température de 3 simulations selon un plan

X1X2 présenté ci-dessous :

Température
['C]
45

(@) Tco = 16°C Mcpay = 2560 m3/h (b) Position des champs de température

163



7 Simulation et optimisation des consommations d’un centre de calcul de 32kW

|

J
(©)T¢o = 18.67°C Mcppy = 5120 m3/h (d)T¢o = 24°C M¢pyy = 6400 m3/h
Figure 121 : Visualisation du champ des champs de température dans P’allée froide pour 3 Snapshots

Sur les Figure 121 (a) (c) et (d), les traits en violet représentent les plans X3X2 d’extraction des
températures Ty pour les serveurs positionnés dans les racks des rangées gauches, tandis que le

trait vert positionne les plans utilisés pour les serveurs des rangées de droite.

En observant les résultats des 3 Snapshots, il apparait que quelles que soient les valeurs de T¢g
et de Dcray, la température de lair dans I'allée froide posséde un aspect uniforme. Ainsi, pour
réduire le volume de données a modéliser, nous ne considérerons que la température de air Tj; a
Pentrée des 32 serveurs. Celles ci peuvent étre calculées a partir d’'un champ de température
positionné au centre de l'allée froide selon un plan X3X2. La Figure 122, présente les erreurs de
mesure commises en appliquant cette hypothése pour les 3 simulations de la Figure 121. Pour
chaque cas, le graphe montre les différences de température observées sur un échantillon de 120
valeurs extraites d’une part sur les champs de température selon le plan X3X2 au centre des allées
froides (indice C), d’autre sur des champs moyennant les températures des serveurs des rangées de

gauche et ceux des rangées de droite (indice S) :
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Figure 122 : Erreur de calcul de T}; dans le centre de I’allée froide

D’apres la Figure 122, il semblerait que malgré 'apparence uniforme de I'allée froide, visible
sur les représentations graphiques des champs de température, I'extraction des 120 valeurs fait
apparaitre des différences numériques. Ainsi le calcul de Tj;, a partir des températures extraites sur
le plan X3X2 du centre de 'allée froide risque de surestimer les valeurs de 0,50°C. Cependant, cette
erreur n’aura que peu d’'impact sur le comportement général du datacenter et sur celui du groupe

froid en particulier.Cette hypothese est donc appliquée et chacun des instantannés du modéle POD.
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A partir des résultats des 16 simulations présentées Tableau 21, le modéle d’ordre réduit POD
est créé selon la méthode décrite au chapitre 5. Il est programmé grace au logiciel Matlab, et est

intégré dans le programme TRNSYS sous forme de Type.

7.3. Configuration du programme TRINSYS

Il s’agit maintenant de présenter la fagon dont sont modélisés le fonctionnement et la
consommation des équipements de refroidissement dans le logiciel TRNSYS. Dans le chapitre 6,
nous présentions les modeles mathématiques employés pour simuler les différents composants
hydrauliques qui forment le systeme. Or, la plupart d’entre eux nécessite un calibrage de leurs
constantes a partir de données fournies par les fabricants de matériel. Les chapitres suivant

présentent donc les méthodes et les sources documentaires utilisées pour identifier ces parametres.

7.3.1. La Pompe a chaleur Type_ 666

Comme nous 'avons décrit dans le chapitre 8.2, il est nécessaire de fournir la Capacité nominale
Caprateq de la PAC et le coefficient de performance COPygpeq associé. Dans cette étude, le
COPyqteq = 4.5 proposé par défaut dans TRNSYS est maintenu, et la Capacité est déterminée en
fonction de la puissance dissipée par les serveurs informatiques. Celle-ci étant de 32kW, la capacité
correspondante est donc de 115 200 kJ /h. Or il est d’usage de sut-dimensionner I’équipement de

30% pat mesure de sécurité, la capacité Capyqreq tetenue est donc de 150 000k] /h.

De maniére a simuler le comportement de la machine, 2 fichiers annexes supplémentaires sont

requis, chacun indiquant la variation des performances en fonction des conditions d’utilisation :

o Le premier document fournit la valeur du COP,q44, et du Capygeio, en fonction de la
température de consigne T,p;, dans le circuit évaporateur, et de la température de retour
T.oi dans le circuit condenseur

« Le second donne la variation de la capacité de la PAC FFLP en fonction de son taux de

charge PLR

Le logiciel TRNSYS, fournit des documents « par défaut », indiquant des valeurs de COPyq¢i0,
Capyqatio et FFLP, pour différentes conditions de fonctionnement de la PAC. Selon D. Bradley,
ingénieur pour la société TESS, ces données sont issues d’une recherche sur la normalisation des
équipements HVAC et notamment des pompes a chaleurs. Dans une autre étude, Monfet [25],
fournit des valeurs pour une machine de type The CenTraVac CVHF910 Trane utilisant un
réfrigérant R-123. Les coefticientsCOPyq¢io, CaPratio qui sont utilisés sont comparés a ceux de

TRNSYS sur les graphes ci-dessous :
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Figure 123 : Comparaison des coefficients Cap,.q;;, €t COP 44, en fonction de T ;0

Les deux études font apparaitre des différences de comportement entre les indices, en fonction
de la température de consigne T¢pjo. Les données utilisées par Monfet révelent une performance
inférieure de la machine TRANE par rapport au fichier par défaut de TRNSYS. De plus il
semblerait que la PAC n’accepte pas de température de consigne supérieure a 8°C dans le circuit
évaporateur. Dans notre étude, et afin d’anticiper le cas le plus défavorable, nous combinerons les

deux courbes comme indiqué en pointillés noirs sur les Figure 123.

Finalement, concernant le coefficient FFLP en fonction du taux de charges, les deux fichiers

sont sensiblement différents. Ils sont représentés par les deux courbes Figure 124 :

FFLP [0-1]

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

/

74

7/
el
/

Pl
7

ﬁ

—a&— TRANE

4

—o— DEFAUT

0,2

0,4

0,6

0,8 1

Taux de charge [0-1]
Figure 124 : évolution du coefficient FFLP selon le taux de charge

Une fois de plus, les données expérimentales fournies par Monfet [25], révelent que la PAC
TRANE est moins performante que celle par défaut proposée par TRNSYS. C’est donc les

données de [25] qui seront utilisées dans nos simulations.

7.3.2. La tour de refroidissement Type_51

Afin d’assurer une redondance, les tours de refroidissement des centres de calcul sont souvent
composées de plusieurs cellules. Ce type de conception est fréquent dans les datacenters récents
[27] et permet d’éliminer tout risque de dérive de température dans la salle informatique en cas de

panne d’un équipement :
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Figure 125 : schéma d’un tour de refroidissement a 3 cellules

Les trois cellules fonctionnent de maniere indépendante : une ou plusieurs cellules peuvent étre
arrétées pendant que les autres sont en marche. Le débit d’eau entrant dans la tour est
équitablement réparti entre les cellules en fonctionnement. Toutes les cellules partagent la méme
cuve. Finalement, les ventilateurs des différentes cuves possedent les mémes caractéristiques

(puissance max Pyg e €t débit max Mye max)-

Les caractéristiques de la tour qui sont utilisés dans cette étude, proviennent du fabricant Delta

cooling pour le modele « pioneer forced draft » et sont synthétisées dans le Tableau 22 suivant :

Symbole Description valeur | unité
Nycenr Nombre de cellule 4 /
Myemax Débit d’air maximum par cellule 4000 | m3/h
Poemax Puissance maximum du ventilateur 1120 %
Voump Volume de la cuve 24 m3
Crour Constante du transfert de masse 1.2 /
Neour Exposant du transfert de masse -0.65 /

Tableau 22 : Caractéristiques du modéle de tour de refroidissement

D’apres les références de TRNSYS [63], il est tres difficile d’obtenir les coefficients Cypqp €t

Nyoyr autrement que par I'expérience. Dans cette étude, nous utiliserons donc les valeurs fournies

par Monfet ez a/ [25].

Dans cette configuration « classique » de groupe froid, seulement 2 cellules sur 4 sont utilisées,
les 2 autres ne démarrent quen cas de panne de l'une des deux premicres. Les débits de leurs
ventilateurs sont controlés par un seul régulateur PID, qui fait varier son signal de controle afin de

maintenir une température de Tsymp = 16°C.

7.3.3. L’échangeur de chaleur air/eau

L’échangeur air/eau est responsable du conditionnement de 'air chaud rejeté par les serveurs.
Ce dernier est sélectionné dans la gamme du constructeur Alpha Laval et est adapté au soufflage

en plénum :
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Figure 126 : Représentation et schéma de fonctionnement du THOR-LSV

Le THOR-LSV Datacenter air cooler posséde les caractéristiques nominales suivantes :
Tair in = 36,5°C, Tair our = 24°C, Tyater in = 15°C, Tyater our = 21°C, pour une puissance
nominale transférée de 78 000W. Un UA = 31 707 kJ/h.K est donc calculé selon les équations

0.27 et 6.26 et sera retenu pour la suite des études.

Cette valeur obtenue permet au modele de déterminer Pefficacité de 'échangeur gy puis la

puissance transférée par ’échangeur Qpx. Par la suite les équations de (8.23) sont appliquées pour

calculer les températures des deux fluides en sortie de I’équipement.

7.3.4. Les pompes de circulation

Le groupe froid requiert 2 pompes de circulation pour maintenir les débits d’eau dans les
circuits condenseur et évaporateur du systeme. Afin de déterminer les valeurs des coefficients ag,
a, et a,, permettant de les modéliser (chapitre 8.2.5), nous utilisons les informations données dans
le catalogue du constructeur Wilo Veroline. La suite présente un exemple pour une pompe a débit

constant de la gamme IPL 40/110. La courbe de puissance en fonction du débit est présentée sutr
la Figure 127 :

1,0 o
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g 0,8 /
E_ 0,7 /
06 /
s 05
. € /
(a) Pompe Wilo IPL 40/110 504
€03 y =0,6935x + 0,3065
P,lkw] § ’
@155 g 02
0.12 B i 20,1
0.08 T 2 € 00 . . : : .
g ’
0.04 0,0 0,2 04 0,6 08 1,0
00 2 4 6 8 Qm¥/h] Débit normalisé [m/mrated]
(b) Courbe de fonctionnement IPL 40/110 (c) Courbe de fonctionnement normalisé

Figure 127 : caractéristiques et modélisation de la pompe Wilo-Veroline-IPL-80

o Les Figures (a) et (b) ci-dessus sont issues du catalogue du fabricant de pompe Wilo [70].
D’apres la courbe de fonctionnement, le débit maximal que peut fournir la I'équipement
est Mygreq = 6,45 M3 /h, ce qui requiert une puissance électrique de Ppgreq = 101 W.

« La courbe de puissance figure (c) en bleu est issue de la courbe (b) et adimensionnée par le
débit Myqeeq ctla puissance Ppgreq. La ligne en noire représente une approximation linéaire

de la courbe de puissance normalisée.
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Afin de modéliser cet équipement, les coefficients obtenus seront utilisés dans I’équation (6.31)
avec Ay pom = 0,3065, a3 ,om = 0,6935. Ces données étant issues d’un constructeur, le modele
permet de tenir compte des imperfections et du rendement du matériel. Finalement, ce type de

pompe est utilisé pour assurer les débits des circuits condenseur et évaporateur (P1 et P2 sur la
Figure 119).

7.3.5. Le ventilateur de Parmoire CRAH

Le modele utilisé pour simuler le ventilateur est comparable a celui des pompes de circulation
décrit précédemment. Il s’agit de déterminer un débit et une puissance maximum, puis de définir
un comportement, a I'aide des courbes de fonctionnement. Afin de calibrer le composant, nous
utilisons les données du constructeur Trane pour un ventilateur de type M-Series [69]. La sélection
est réalisée dans le catalogue-produit en considérant le débit d’air requis. Selon les hypotheses

utilisées pour créer le modéle ROM POD, le débit maximum que doit fournir le ventilateur est de

Dcray = 6400 m3/h. Le ventilateur répondant le mieux a ces besoins est le suivant :

Débit Pression statique Vitesse Puissance Puissance
nominal nominale maximale maximale minimale

m3/h Pa tr/min kW kW

6796 1495 3595 5,592 0,7456

Tableau 23 : Extrait du catalogue pour un ventilateur M-series 8P

Les courbes de ventilation correspondantes sont fournis Figure 128 :

8P Blow-Thru and Draw-Thru; 16.19-inch AF Plenum; Without Inlet Vanes
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Figure 128 : coutbe ventilation Débit/Pression

La Figure ci-dessus permet de déterminer le débit que peut fournir le ventilateur en fonction
de la perte de charge du systeme et de la vitesse de rotation. Comme il n’est pas possible de
connaitre la courbe de perte de charge exacte de notre réseau de ventilation, nous sélectionnons
une courbe moyenne correspondant a 70% de la performance du ventilateur a air libre (en vert
Figure 128). Grace a la courbe, nous pouvons donc déterminer que le systeme aura un débit
maximum de Dy rqrea = 8325 m3/h correspondant a une puissance max Ppgrareq =
5592 m3/h (Tableau 23). Finalement, cette derniére valeur nous permet de calculer la puissance
instantanée du ventilateur selon I’équation (6.32) dont les coefficients prendrons les valeurs
suivantes aqpe = 0,2 = 0,3 = 0,a4 = 1. Ces coefficients permettent d’utiliser un

modeéle similaire a celui des tours de refroidissement.
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7.3.6. Création du modéle transversal dans le Studio

L’environnement « Studio » de TRNSYS permet d’arranger et de connecter les mod¢les de

composants entre eux de manicre a simuler le systeme :
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Figure 129 : visualisation du modele de groupe froid
« classique » dans TRNSYS Studio

Sur la Figure 129 ci-dessus, les connecteurs en rouge définissent le circuit condenseur du
systeme, qui relie la tour de refroidissement a la pompe a chaleur. La pompe de circulation
fonctionne a un débit constant de 3 m’/h. La tour de refroidissement est reliée au modéle
climatique qui lit les données issues de la base METEONORM pour le climat de la ville de
Bordeaux. Un régulateur PID controle la température de ’eau dans la cuve et la maintient a 16°C

en faisant varier le débit des ventilateurs des 2 cellules en fonctionnement.

Le réseau de connecteur en bleu définit le circuit évaporateur (circuit froid). La température de
I'eau en sortie de la PAC est une consigne, fixée a Tgy;, = 10°C, correspondant au point de
fonctionnement ou la machine bénéficie du meilleur COP Figure 123. Le débit d’eau est assuré par
une seconde pompe de circulation a vitesse variable. Un régulateur PID module le débit a partir
d’une sonde de température positionnée dans le flux d’air a la sortie de ’échangeur air/eau, afin de

maintenir une température de consigne Tgp = 17°C.

Finalement, les connecteurs noirs définissent le circuit de I’air dans la salle des serveurs et 2
travers 'armoire de ventilation CRAH. Le Type_155 sert d’interface avec le logiciel Matlab et le
modele réduit (POD) de la salle informatique programmé. La vitesse du ventilateur est modulée en
fonction d’un régulateur PID qui controle la température des équipements Ty, et fait varier le débit
d’air afin de maintenir linstallation en dessous d’une température Tsepy, = 32°C. Celle-ci a été
choisie en fonction des recommandations de PASHRAE et correspond a la température maximale

autorisée en entrée d’un serveut.

Grace a ce modele, une simulation est réalisée avec TRNSYS, sur une année compléte (du 1¢
Janvier au 31 Décembre), et avec un pas de temps de 30min. Les résultats qui sont observés lors

de la simulation sont les suivants :

o Latempérature a 'entrée de chaque serveur informatique T1I, ainsi que les estimations des

indicateurs de performance RCI;o RCIy; RTI et SHI fournis par le modele POD. Ces
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données permettent d’estimer la performance du systeme de distribution d’air dans la salle
des serveurs, ainsi que le niveau de sécurité de fonctionnement des équipements
informatiques.

o Les débits du ventilateur Mcrah et de la pompe de circulation P1, la Température dans la
cuve de la tour de refroidissement ainsi que la consigne envoyée aux ventilateurs des deux
cellules. Ces informations permettent d’estimer la stabilité des contréleurs PID et de
s’assurer que I’ensemble du systeme est correctement régulé.

« Les consommations des équipements suivant : Pompe a chaleur, pompe de circulation 1 &
2, ventilateurs de la tour de refroidissement, ventilateur de ’armoire CRAH. Ces résultats

permettent de dresser le bilan énergétique du systeme

Les paragraphes suivants sont consacrés a ’analyse des résultats de la simulation avec un groupe

froid en configuration classique.

7.4. Analyse des consommations avec une configuration
« classique »

L’analyse des résultats de la simulation du centre de calcul avec TRNSYS, couplée au modele
réduit programmé sous Matlab est séparée en deux parties. Dans un premier temps, nous étudions
les performances du systeme de distribution d’air prédit par le modele POD. Ce dernier fournit les
températures de l'air en entrée des serveurs informatiques et estime les valeurs des indicateurs de
performance RCI; o, RCIy;, RTI et SHI. Leur étude permet de déterminer si le systeme est régulé
de manicre appropriée et si tous les équipements fonctionnent dans des conditions acceptables.
Dans un second temps, nous traitons les résultats des consommations et du comportement des
équipements de production de froid prédis par TRNSYS. L’analyse de leurs comportements au

cours de 'année permet de déterminer les sources d’inefficacité et de potentielles améliorations.

7.4.1. Présentation et analyse des résultats CFD

La température de soufflage de 'air de refroidissement est imposée et égale a Tcp = 17°C. Les
valeurs initiales des débits et des températures sont proposées arbitrairement. Le régulateur PID
chargé de maintenir le serveur le plus chaud (Tjjay) a la température Tgeo, = 32°C, stabilise sa
consigne au bout de 20 itérations en temps du logiciel TRNSYS (soit 10h). Le débit Dgg 4y est alors
de 4762 m’/h. Comme la température T¢p ne vatie pas au cours de 'année, les champs de
température et les écoulements dans la salle des serveurs n’évoluent pas. Ces résultats sont

présentés de maniere graphique sur les Figure 130 (a) et (b) ci-dessous :
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Figure 130 : Visualisation du champ et des températures T,

La Figure 130 (b) présente le résultat du champ de température au centre de I'allée froide selon
un plan X3X2. Les phénomenes observés sont similaires a ceux décrits par Cho ez a/ [21] et
confirmés lors de la simulation de la salle informatique de 240 serveurs (chapitre 3.3). Un front
d’air froid s’éléve et alimente les trois premicres rangées de serveur, tandis qu’une seconde partie
de Tlair by-pass les racks informatiques et s’écoule de chaque coté. Lair froid qui contourne les
serveurs se mélange a l'air de I'allée chaude, créant un « déficit » de débit au sommet des racks. Les
serveurs de la 4°™ rangée sont donc alimentés par un air nettement plus chaud car lair qu’ils
absorbent provient en partie de 'air froid issu de I'armoire de ventilation CRAH, et en partie de

Iair de I'allée chaude qui recircule vers Ientrée.

Ces phénomeénes sont nettement visibles sur la Figure 130 (a) ou la courbe bleue trace la
température de l'air a Pentrée des équipements informatiques, classés par ordre croissant. Les 8
serveurs des deux premiéres rangées ont une température inférieure a 20°C. A partir de la 3°™
rangée, l'air qui alimente les serveurs, dépasse la température minimale recommandée. Finalement
sur la derniere étagere, la température atteint une valeur supérieure a 30°C. Toutefois, on remarque
également que la température Tjpmqy du serveur le plus chaud est juste égale a Tge, = 32°C. Cela
signifie que le régulateur PID qui controle la vitesse du ventilateur de 'armoire CRAH est stable et

capable de maintenir I'installation en sécurité.

A partir des résultats du calcul, le modele POD prédit également des indicateurs de
performance pour le SDA. Les indicateurs RCI, qui caractérisent le niveau de sécurité de
Pinstallation prennent les valeurs suivantes RCIy; = 88% et RCIo = 86%. Selon Cho ez a/ [21],
les coefficients sont considérés comme acceptables lorsque leur valeur est proche, ou supérieur a
90%. Dans notre cas, et avec un écart de 2%, il est 1égitime de considérer que les équipements
n’encourent pas de risque majeur de surchauffe. Concernant le RCI; ¢, celui ci est inférieur a 90%,
cependant, ’'ensemble des équipements opérant a une température supérieure au minimum autorisé

par PASHRAE, le systéme ne présente pas de risque majeutr.

Finalement, au paragraphe précédent, nous supposions la présence de phénomenes de
recirculation d’air chaud. Or, I'indicateur RTT a une valeur de 108% ce qui semble bien confirmer
les observations. De plus en observant I’évolution du coeficient SHI sur la Figure 130 (a), on

remarque que celui-ci augmente en méme temps que la température de Pair Tj;. On en déduit donc
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que les recirculations sont bien la cause de I’élévation globale de la température au sommet de Iallée

froide.

Les résultats du calcul des températures dans la salle informatique sont conformes a nos
attentes. Le systeme de distribution d’air froid parvient a maintenir 'ensemble des équipements
informatiques a une température inférieure aux recommandations de 'ASHRAE [13]. La
ventilation est donc maitrisée et le débit du ventilateur de 'armoire CRAH, ajusté par le régulateur

PID, est bien dimensionné.

7.4.2. Présentation et analyse des consommations

Apres s’etre assuré de la capacité du SDA a refroidir 'ensemble des serveurs informatiques, il
s’agit maintenant d’analyser le comportement du groupe froid au cours de I'année ainsi que ses

consommations.

Concernant le circuit de traitement de I’air, et selon le principe méme de régulation du systeme
tel qu’il est exposé au chapitre 7.1.2, la température T de I'air soufflé dans la salle est constante
et égale a 17°C. Par conséquent, le débit du ventilateur Mcpay qui permet d’assurer une
température T;; adéquate a Pentrée des équipements I'T est également constant, et maintenu par un
régulateur PID. Dans la boucle hydraulique de I'évaporateur, la température de I'eau froide Teyy o
est une consigne fixe imposée a la PAC. Le débit My, dans ce circuit sera donc lui aussi constant
et maintenu par un second régulateur PID. Par conséquent, les consommations du ventilateur de
I'armoire CRAH et de la pompe de circulation P1 seront constantes. Dans cette configuration, les

régulteurs PID permettent d’obtenir les débits nominaux.

Il n’en est pas de méme pour les équipements du circuit hydraulique condenseur. En effet, si
la pompe du circuit P2 assure un débit d’eau constant, la température du fluide lors du retour vers
le condenseur est variable en fonction de la température extérieure et de la performance de la tour
de refroidissement. De méme, la performance de la pompe a chaleur étant dépendante de la
température de I'eau qui refroidit son condenseur, celle-ci variera sensiblement aux cours de
I'année. La Figure 131 ci dessous permet d’analyser le fonctionnement de la tour de refroidissement

tout au long de cette période :
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Figure 131 : visualisation du fonctionnement de la tour de refroidissement

La courbe verte de la Figure 131 présente I’évolution de la température seche extérieure en
fonction des saisons. Cette information est directement fournie par le module METEONORM.
La courbe rouge indique la température de I’eau dans la cuve de la tour qui alimente la pompe a
chaleur, tandis que la courbe bleue indique la température de I’eau chaude provenant du condenseur
et partant vers la tour. Finalement, la courbe orange indique le signal de controle envoyé par le
régulateur PID au ventilateur qui a pour consigne de maintenir la température T¢, ; a 16°C (ce qui

correspond a la température idéale pour refroidir le condenseur).

Durant les périodes hivernales, et malgré quelques heures ou la température seche extérieure
dépasse 16°C, on remarque que les 2 cellules de la tour de refroidissement permettent de refroidir
I'eau de la cuve a une température moyenne de 16°C. La PAC est chargée en moyenne a 60%, le
COP résultant est de 6,55. Les tours de refroidissement fonctionnent en moyenne a 50% de leur
capacité maximale. Cette période est optimale en termes de consommation d’énergie. La pompe a
chaleur opére dans les conditions nominales, et il n’est pas nécessaire de faire fonctionner les tours

de refroidissement a leur capacité maximale pour obtenir la température souhaitée dans la cuve.

En période de mi-saison, des dérives de température dans la cuve apparaissent. Cependant, les
tours de refroidissement chargées a 75% maintiennent la température moyenne dans la cuve a
17,17°C sur cette période. Dans ces conditions, le COP de la PAC est réduit a 6,0, mais son taux
de charge n’augmente pas. Durant cette saison, la consommation de la pompe a chaleur ne varie

presque pas. En revanche la consommation des ventilateurs des tours de refroidissement est accrue.

Finalement, en été, la tour fonctionne a 97% de sa capacité et la température moyenne dans la
cuve dérive et augmente jusqu’a 19.33°C. La charge de la PAC augmente donc sensiblement a 65%
tandis que le COP se dégrade a 5,89. Cette période de l'année est logiquement la plus

consommatrice d’énergie.

Les Figure 132 etFigure 133 présentent respectivement la répartition des consommations du

groupe froid par composant et par saison :

174



7.4 Analyse des consommations avec une configuration « classique »

25000
__ 20000 E—
§, —
5 15000
©
£
£ 10000
2
c
o
© 5000
m PAC 0 ' ' '
Printemps Eté Automne Hiver
H Tour
Ventilateur CRAH
® Pompe P1 B PompeP1  mPompe P2 Tour M Ventilateur CRAH  m PAC
® Pompe P2
Figure 132 : répartition des Figure 133 : répartition des consommations par saison

consommations par composant

En observant les figures ci-dessus, il apparait que le composant qui absorbe le plus d’énergie
est la pompe a chaleur, avec un total annuel de 48 977 kWh, ce qui représente 62% de la
consommation totale du groupe froid. La répartition de ces besoins au cours de 'année est plutot
stable avec un écart de seulement 7% entre la saison d’été, correspondant a la saison la plus
consommatrice, et ’hiver. Cette faible différence de consommation est due aux performances de
la tour de refroidissement qui parvient a assurer des conditions de température comprises entre
16°C et 19°C, de maniére a maximiser le COP de la PAC, ce qui produit un COP annuel moyen
de 6,47. Finalement son taux de charge est plutot faible, de 'ordre de 60% a 65%.

Le deuxieme élément qui requiert le plus d’énergie est le ventilateur de 'armoire CRAH, avec
une consommation de 15 991 kWh, qui représente 20% des besoins annuels du groupe froid.
Comme nous I'avons vu précédemment, son débit est constant au cours de 'année, et dimensionné
de maniére a assurer une sécurité de fonctionnement aux équipements informatiques. Sa
consommation d’énergie est donc constante et optimale pour cette température de soufflage T =

17°C.

La tour de refroidissement est le troisieme poste de consommation du groupe froid avec un
besoin total de 10 603 kWh correspondant a 13% du total annuel. Sa consommation est
extrémement variable au cours de 'année, et dépendante du climat extérieur. En effet, en période
froide, le débit d’air nécessaire pour maintenir la température de I'eau dans la cuve a la consigne
T.o;i = 16°C est faible. Ceci est dt au fort gradient d’enthalpie entre Iair froid extérieur qui pénétre
dans la tour et I'air chaud saturé en sortie (Figure 161). En revanche, en période d’été, I'air extérieur
possede une température Ty ; supérieure a 16°C. Le régulateur fera donc fonctionner les
ventilateurs au maximum de leur capacité afin de diminuer le plus possible la température de I'eau
dans la cuve. Il existe donc un écart maximal de 85% entre les besoins électriques de la tour en

hiver et les besoins en été.

Finalement, les éléments qui impactent le moins ’énergie consommée par le systeme, sont les
pompes de circulation. Elles consomment une énergie totale de 3 612 kWh, correspondant a 5%
des besoins totaux du groupe froid. Les débits d’eau étant constants dans les circuits évaporateur

et condenseur, leur consommation est elle aussi constante tout au long de 'année.
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7.5. Conclusion sur la performance du systeme de
refroidissement « classique »

Le type de systeme de refroidissement qui est étudié dans les chapitres précédents équipe la
plupart des datacenters actuels fonctionnant avec un refroidissement a air [25] [11] [18].
L’utilisation d’une pompe a chaleur dont le condenseur est refroidi par une tour, est une
combinaison tres efficace lorsque celle-ci est bien configurée. Dans cette étude, les points de

consigne sont définis de la maniere suivante :

o La température de consigne T,p;, est fixée au maximum de ce que peut produire la PAC,
afin d’obtenir le meilleur COP possible.

« La consigne de température de l'air froid soufflé dans la salle des serveurs est fixée au
minimum selon la formule Teo = Teyp o + 7°C, afin de minimiser le débit d’air Mcpay
requis.

« De facon a maximiser le COP de la PAC, la température de I’eau dans la cuve de la tour de
refroidissement est régulée. Le point de fonctionnement est fixé a la température minimale

acceptable par le condenseur de la pompe a chaleur.

Cette méthode de régulation permet d’optimiser les consommations des principaux

composants :

o Le ventilateur de 'armoire CRAH fournit exactement le débit nécessaire pour maintenir les
serveurs en sécurité.

« La pompe a chaleur fonctionne dans des conditions extrémement favorables.

Dans ces conditions, une réduction des consommations d’énergie avec ce type de systeme est
difficilement envisageable. Toutefois, il est possible de réduire encore les besoins des équipements
de production d’air froid sans pour autant compromettre la sécurité des serveurs informatiques.
Pour ce faire, il est nécessaire d’apporter une modification au groupe froid, afin d’y intégrer un

systeme de free-cooling a eau de type IWSE.

Les chapitres suivant présentent la mise en place de ce systeme dans le datacenter. Plusieurs
méthodes de régulation seront étudiées et leurs impacts sur la consommation d’énergie sont

quantifiés.

7.6. Mise en place d’un Economiseur a Eau (IWSE)

L’objectif d’un systeme de free-cooling (appelé Economiseur) est d’utiliser au mieux les
conditions climatiques, afin de diminuer le besoin de production d’eau froide par la pompe a
chaleur. Comme nous I'avons vu dans la partie 1 Etat de l'art, ces systémes peuvent étre séparés en

deux catégories :

o Les systemes a air : lorsque les conditions extérieures sont favorables, cette technique
permet d’utiliser directement l'air extérieur pour refroidir les équipements informatiques

dans la salle des serveurs. Ce choix permet de réaliser des économies d’énergie importantes
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mais pose de nombreux problémes, tels que I’élimination des particules qui nécessite la
mise en place de filtres a air, ou la gestion du taux d’hygrométrie.

o Le systeme a eau : cette technique utilise un échangeur de chaleur eau/eau entre les circuits
évaporateur et condenseur de la PAC. Ainsi une partie de la chaleur extraite de la salle
informatique est directement transférée et évacuée par la tour de refroidissement. Les gains
en énergie réalisés sont moindres, mais il présente d’autres avantages.

o Llair qui refroidit les serveurs tourne en circuit fermé, il n’y a donc pas de risque
supplémentaire en terme d’hygrométrie ou de traitement des particules.

o Le systeme ne requiert que I'ajout d’un échangeur eau/eau et de deux bras de by-
pass équipés de vanne 3 voies. 1l s'integre donc facilement dans une installation

existante et son cout d’investissement est faible.

Pour les deux raisons précédemment citées, nous choisissons de modifier le groupe froid en
intégrant un Economiseur a eau. Ce dernier est régulé selon la méthode Integrated Water Side
Economizer (IWSE) présentée par Myer et a/ [27]. La Figure ci-dessous présente le schéma

d’implantation du systéme dans le groupe froid actuel :
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Figure 134 : Intégration du systéme IWSE

La Figure 134 présente la méthode utilisée par Myer ef a/ [27] pour implanter un systeme de
free-cooling a eau dans une installation existante. L.’élément principal est un échangeur eau/eau,
placé entre les réseaux évaporateur et condenseur de la pompe a chaleur. Deux vannes 3 voies V2
et V3 sont placées sur chaque circuit et permettent de réguler le débit d’eau qui traverse ’échangeur,
ou de le by-passer completement pour retrouver une configuration classique. On remarque
également I'ajout d’une troisieme V3V, positionnée aux bornes de la PAC du c6té évaporateur et
qui permet de réguler la température Tjpop, en court-circuitant une partie de I'eau issue de
I’échangeur. Les trois vannes sont pilotées par un régulateur IWSE spécialement programmé. Dans
un premier temps, le fonctionnement de la ventilation dans la salle des serveurs n’est pas modifié :
la température T est toujours constante, et le principe de régulation du débit d’air Mcpay est

inchangg.

Cependant, si le mode de fonctionnement de la salle n’est pas modifié, le principe de régulation
du groupe froid est tres différent. L’objectif du systeme IWSE est d’évacuer une partie de la chaleur
générée par les serveurs informatiques, sans se servir de la pompe a chaleur. La tour de

refroidissement devient donc un élément central du systéme de refroidissement et la température
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de la cuve n’est plus régulée par un systeme PID. Désormais, les 4 cellules de la tour sont utilisées
(2 cellules du systeme « classique » + 2 cellules redondantes chapitre 7.3.2) et leurs ventilateurs ont
pour consigne de fonctionner en permanence a 70% de leur puissance maximale. Concernant la
pompe a chaleur, la consigne de température Tep;, est toujours fixée au maximum (10°C) afin de
bénéficier du meilleur COP possible. Finalement, un régulateur pilote les vannes 3 voies et
I'allumage de la PAC en fonction des températures de la tour de refroidissement et de ’échangeur
de chaleur, et ce selon 3 modes: « free-cooling total » aussi nommé TFC, « free-cooling partiel »
nommée PFC ou opération classique. Dans les paragraphes suivants, nous détaillons la méthode

de sélection des modes et leurs fonctionnements.
Mode 1 : free-cooling (TFC)

Cette configuration permet de couper la pompe a chaleur et d’évacuer la chaleur en ne se

servant que de la tour de refroidissement :
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Figure 135 : fonctionnement du systéme en mode TFC

La condition de mise en fonctionnement du systeme en mode 1 est la suivante :
SI Tepyx < Tsee ALORSTFC =1

Avec Teppx 1a température de 'eau a la sortie de Péchangeur et Tge, la température de consigne
a assurer dans le circuit loop qui refroidit I’échangeur air/eau de ’'armoire CRAH. Celle-ci est
définie en fonction de la température Tp souhaitée pour la salle, et selon la formule Tger = T —
7°C. Lorsque cette condition est remplie, cela signifie que 'eau dans la cuve de la tour de
refroidissement est suffisamment froide pour assurer le refroidissement du circuit évaporateur. La
pompe a chaleur est éteinte, puis le régulateur IWSE commande alors a V3 de faire passer la totalité
de I'eau a travers I’échangeur. La V2 est régulée de maniere a assurer un mélange entre ’eau froide
a la température Topyx sortant de ’échangeur et Peau chaude Topp o issue de Parmoire CRAH qui
soit a la température Tgep. Ainsi, en fonction de la température de 'eau dans la cuve de la tour
Tsymp, une part plus ou moins importante du débit My, est dirigée vers I'échangeur (Myxp)
tandis que le reste circule dans la voie de by-pass Mp,,. Finalement la vanne V1 est fermée et le

débit d’eau traverse I’évaporateur de la PAC sans modifier ses caractéristiques.
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Ce mode de fonctionnement qui permet de couper la pompe a chaleur est le plus économique
en énergie. Cependant il ne fonctionne que lorsque la température de I'eau dans la cuve de
refroidissement est suffisamment basse. Ces conditions sont remplies durant certaines périodes de

la saison hivernale.
Mode 2 : free-cooling partiel (PFC)

Cette configuration permet d’évacuer une partie de la chaleur des serveurs a I'aide de la tour de

refroidissement, et ainsi de décharger partiellement la pompe a chaleur :
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Figure 136 : fonctionnement du systéme en mode PFC

La condition de mise en fonctionnement du systeme en mode 2 est la suivante :
SI Tenpx > Tset ET Tennot < Tsump ALORS PFC =1

Avec Teppor la température de 'eau en sortie de "armoire CRAH et Tgypmp, la température de
I’eau dans la cuve de la tour. Dans ces conditions, la tour de refroidissement ne parvient pas évacuer
la totalité de ’énergie dégagée par les serveurs informatiques. I.’échange de chaleur entre les deux
circuits est alors maximisé afin de décharger la PAC. Le régulateur IWSE ferme les vannes 2 et 3
de maniere a faire passer la totalité du débit d’eau des circuits condenseur et évaporateur a travers
I’échangeur eau/eau. Puis la vanne V1 est régulée pour assurer une température Tipop = Tser €n
mélangeant une partie de I’eau issue de I'échangeur a la température Tep;;, a 'eau refroidie par la

pompe a chaleur Tepio-

Ce mode de fonctionnement permet de limiter la consommation d’énergie de la PAC en
transférant une partie de la chaleur entre les circuits évaporateur et condenseur via I’échangeur
eau/eau. Le fonctionnement en PFC consomme donc plus d’énergie que le mode TFC mais permet
d’utiliser le systtme IWSE durant les périodes de mi-saison (printemps, automne), lorsque la

température de 'eau dans la tour de refroidissement augmente.
Mode 3 : fonctionnement classique

Cette configuration n’utilise plus ’échangeur de chaleur et fonctionne a 100% avec la pompe a

chaleur :

179



7 Simulation et optimisation des consommations d’un centre de calcul de 32kW

Mco

soee

PAC

Tchio
Mch

—

Tloop
Miloop

Tchhot
Depuis I'armoire CRAH
o

Vers l'armoire CRAH

Tset

Figure 137 : fonctionnement du systeme en mode Classique

La condition de mise en fonctionnement du systeme en mode 2 est la suivante :
SI Tennot > Tsump ALORS Classique =1

Lorsque les cellules des tours ne parviennent plus a refroidir suffisamment 'eau dans la cuve,
il n’est plus possible de transférer de I’énergie entre les circuits évaporateur et condenseur sans
'aide de la pompe a chaleur. Le régulateur IWSE ouvre alors les vannes V2 et V3 afin de by-passer
I’échangeur de chaleur et de limiter la perte de charge dans le circuit. Comme pour le mode 2, la

vanne V1 est régulée de manicre a assurer une température Ty0p = Tset-

A Tlexception du bras de régulation et de la Vanne V1 qui a été ajouté au systeme, la
configuration et le mode de fonctionnement classique est tres proche de celui vu au chapitre 7.4.
La totalité de I’énergie des serveurs est transférée via la pompe a chaleur et évacuée par la tour de
refroidissement. Ce mode de fonctionnement est le plus consommateur d’énergie et n’intervient

que durant les périodes de fortes chaleurs en été.
Remarques générales sur le circuit « loop »

Les schémas de principe décris ci-dessus montrent la création d’un circuit « loop » en aval de
la pompe a chaleur, dont la température est régulée par la vanne 3 voies V1. Le régulateur IWSE
module 'ouverture de V1 de maniere a assurer Tgop = Tger. Comme nous 'avons vu dans les
chapitres précédents, la sélection des modes TFC et PFC est réalisée en fonction de la température
Tset. Ainsi plus celle-ci est élevée, plus le systeme fonctionne en mode TFC et PFC et réalise des
économies d’énergie. Or, la pompe a chaleur fournit de I'eau froide a une température maximale
de Tcpjo = 10°C. 11 est donc nécessaire de créer un systeme permettant d’élever cette valeur.
Cependant, étant donné que Tgp = Tsep + 7°C, Paugmentation de la température dans la boucle
« loop », entraine également une augmentation de la température de lair soufflé T¢p. Par
conséquent, le régulateur PID du ventilateur de 'armoire CRAH augmente le débit Mgy, de
maniere a conserver la température de P'air Ty, qui alimente le serveur le plus chaud, en dessous
de Tgecy- Cet accroissement du débit entraine une augmentation de Iénergie absorbée par le

ventilateur, ce qui vient contre balancer les gains réalisés grace aux opérations TFC et PFC. Une
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¢tude des consommations en fonction des températures T¢o et Tjpop est donc menée dans les

chapitres suivant pour déterminer le couple de température adéquat.

7.6.1. Intégration du systeme IWSE dans TRNSYS

Le modele « classique » programmé dans TRNSYS au chapitre précédent est modifié afin
d’intégrer le systeme de free cooling IWSE. Le nouveau modeéle de groupe froid est présenté sur la

Figure 44 :
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Figure 138 : Implantation du systeme IWSE dans TRNSYS

Les connecteurs en noir définissent le circuit de Iair a travers armoire de ventilation CRAH
et vers la salle des serveurs. Aucune modification n’est apportée a ce dernier, et son mode de
régulation est inchangé. Les circuits évaporateur et condenseur sont respectivement représentés
par les connecteurs bleu et rouge. Au centre de la Figure 138 le Type 91 modélise I’échangeur de
chaleur a plaque eau/eau. Les bras de by-pass sont modélisés de part et d’autre par des connecteurs
rouges et bleus reliés a des composants modélisant les vannes trois (Annexe 8.2). Du coté
évaporateur de la pompe a chaleur, un bras de régulation est créé afin de maintenir la température
Tipop- Ce dernier est également régulé par deux composants qui schématisent la vanne V1.
Finalement, le Type 806 est programmé pour réguler I'installation, et les connecteurs en pointillé
orange sont des vecteurs d’informations. Ils permettent aux différents controleurs d’acquérir des

«mesures » (température, débit), ou d’envoyer des consignes aux composants.
Modélisation de ’échangeur a plaques

Dans le systeme IWSE, I’échangeur a plaques permet de transférer une partie de I’énergie
depuis le circuit évaporateur vers le circuit condenseur. Du coté « froid » du composant, I’eau issue
de la tour de refroidissement arrive avec un débit constant M, et une température Tsymy, qui vatie
au cours de I'année. Du c6té « chaud », le débit d’eau M, dans le circuit et sa température Teppor
qui pénetre dans I’échangeur dépendent de la consigne Tger. Dans ces conditions, il est difficile de
dimensionner un échangeur « a-priori ». On considere donc que ce composant posseéde une
efficacité constante € = 0.9 quelque soient les conditions d’entrée et de sortie des fluides. Une fois

le systeme simulé et optimisé, il sera alors possible de sélectionner un échangeur calibré en fonction
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des conditions les plus défavorables qui soit capable d’assurer une efficacité au moins égale a 0,9.
Ce dimensionnement pourra étre effectué grace a la méthode NTU présentée par Bouret [71] qui

applique la méthode fournie par le constructeur Alfa-Laval.
Programmation du régulateur IWSE

Le régulateur IWSE est programmé en FORTRAN 70 a partir de la structure fournie par le
logiciel TRNSYS. 1l est ensuite compilé sous forme de Fichier *.dll (Direct library link) et intégré
au modele via le Type_806. Son algorithme, basé sur les recommandations de Myer ef a/ [27] est

présenté dans le graphe ci-dessous :

Tset
Tchio
Tchhot
TchHX
Tsump

S|
TchHX.LE.Tset

NON

NT=NT+1
NON
oul Tchhot.LT. Tsump
CtrIPAC=0
V3V1=0
V3V2=(Tset-TchHX)/(Tchhot-TchHX)
V3V3=0
CtrIPAC=1
V3V1=0
V3v2=0
CtrIPAC V3V3=1+(Tset-TchHX)/(Tchio-TchHX)
323; CtrlPAC=1
Vav3 V3vi=1
V3v2=1
V3V3=1-(Tset-TchHX)/(Tchio-TchHX)
]

Figure 139 : algorithme du régulateur IWSE

Sur le logigramme ci-dessus, les variables indiquées en bleu sont des parameétres du programme
fixée par l'utilisateur. Tep;, correspond a la température de consigne de la pompe a chaleur et Ty
a la température de consigne du circuit « loop ». Les variables en orange sont des « mesures »
acquises par le régulateur, dont les points de mesure sont décrits Figure 138. Les valeurs sont mises
a jour a chaque itération du logiciel. Finalement, les variables en vert sont les consignes envoyées
par le régulateur aux différents équipements qu’il contréle : allumage de PAC CtrlPAC et le taux
d’ouverture des vannes 3 voies 1,2 et 3 (V3V1,V3V2,V3V3).

Les 3 conditions visibles sur la Figure 139 représentent la sélection des 3 modes de
fonctionnement TFC, PFC, CLASSIQUE (de gauche a droite).

Dans les chapitres suivants, le mode¢le est utilisé afin de déterminer 'impact du systeme IWSE
sur la consommation du datacenter. La variation des besoins en énergie des composants en
fonction de la température de consigne Tgep est observée, de maniere a déterminer les conditions

de fonctionnement optimales de I'installation.
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7.7. Simulation du systéme IWSE pour T¢g = 17°C

Dans un premier temps, le systeme est paramétré avec les mémes températures de consigne
que celles utilisées dans le cas du systeme « classique ». La température de soufflage T¢pest fixée a
17°C, correspondant a une température de consigne Tser = 10°C. Cette valeur correspondant a la
température de consigne maximum T¢pj, pour la pompe a chaleur, la boucle hydraulique « loop »

n’est pas utilisée, et la vanne 3 voies V1 dirige en permanence 100% du débit vers ’évaporateur de
la PAC.

Compte tenu du fait que la température de I'air soufflée et le systeme de régulation dans la salle
des serveurs informatique ne varient pas par rapport a la configuration classique, les écoulements
et les champs de température dans cette zone seront les mémes que ceux décrits au chapitre 7.4.1.
Dans ces conditions, nous nous intéressons donc a la répartition des modes (classique, TFC, PFC)

au cours de ’année et en fonction des saisons.

7.7.1. Etude du fonctionnement du régulateur IWSE

Le modéle de groupe froid dans TRNSYS est piloté tout au long de 'année par le régulateur
IWSE. Ce dernier sélectionne le meilleur mode de fonctionnement en appliquant I'algorithme
défini Figure 139. Afin de minimiser les consommations du systeme, I'objectif est de réaliser le
maximum d’opération en mode TFC et PFC. L’analyse des résultats de la simulation montre la

répartition des modes suivante :
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Figure 140 : Répartition annuelle des modes Figure 141 : Transferts mensuels d’énergie

Sur la Figure 140 ci-dessus, le diagramme a barres indique le taux d’utilisation [0%,100%] de
chaque mode en fonction des 12 mois de 'année. Les courbes fines violette et orange tracent
respectivement les profils de températures seches et humides de Iair extérieur. Les valeurs sont des
moyennes mensuelles. La courbe bleu clair trace la température moyenne de I’eau dans la cuve de

la tour.

Les transferts d’énergie réalisés par la tour de refroidissement et par I’échangeur de chaleur sont
respectivement représentés par des surfaces rouge et verte sur la Figure 141. La courbe bleu clair

représente la température de 'eau dans la cuve de la tour Tgymy, tandis que la courbe orange trace
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le profil de la température de I'eau a Pentrée des cellules T,,,. Finalement la droite violette
représente la température de 'eau chaude issue de Parmoire CRAH Teppop et qui pénétre dans le
« coté chaud » de I’échangeur a plaque. La température de lair soufflé T étant constante au cours

du temps, Teppor est également constante.

Comme lindique [27], et contrairement a ce que l'on aurait pu penser, la tour de
refroidissement dissipe une quantité d’énergie moyenne sensiblement constante tout au long de
I'année, avec une légere augmentation durant la période estivale. Ce comportement est da au fait
que son efficacité est liée a sa capacité a rejeter de la chaleur en évaporant une partie de 'eau. En
période d’hiver, I'air froid ne peut contenir qu’une faible quantité d’humidité, tandis qu’en été, la
quantité d’eau « évaporable » est plus importante. Avec une commande de ventilation constante, la
tour transfert donc en moyenne 39kW par heure depuis le circuit condenseur et vers le milieu
extérieur tout au long de l'année. Cependant, comme on peut le constater Figure 141, la
température de Peau dans le circuit condenseur évolue au cours des saisons. Ainsi, tout en

maintenant un gradient de température moyen ~ 10°C, les températures Tgymy et Tpo évoluent

selon le profil de la température extérieur Tg;.

La charge thermique du systéme qu’il est nécessaire d’évacuer est générée par les 32 serveurs
informatiques de 1kW. Celle-ci est augmentée de la valeur de I'énergie Qfqir (équation 6.33)
transmise par le ventilateur de Parmoire CRAH au flux d’air servant au refroidissement. Selon le
calcul de TRNSYS, cette quantité de chaleur totale a évacuer est de 'ordre de 36kW : 32kW produit
par les équipements informatiques, 1,61kW générés par le ventilateur et 2,39kW lié a I'erreur du

modéle POD qui surestime la valeur de la température T¢; d’environ 1,5°C.

En considérant que la tour de refroidissement est capable d’évacuer en moyenne 39kW

d’énergie par heure vers l'air extérieur, son fonctionnement ne limite pas I'utilisation des modes
WSE et IWSE.

En revanche, si 'on s’intéresse a ’énergie transférée par I’échangeur de chaleur, au cours de
I'année, on observe une tres nette baisse de performance sur la période estivale. Ce phénomeéne

s’explique de la maniere suivante :

- Les deux fluides (eau) provenant des circuits condenseur et évaporateur, entrent dans
I’échangeur avec des débits constants respectivement égales a M., = 3000kg/h et
Mip0p = 2077kg/h.

- Selon I'équation 6.20, la quantité d’énergie maximum qui peut étre transférée par
I’échangeur est limitée par le coefficient Crr = Mypop CPeqy cat Migop < Me,.

- Selon 6.21, énergie maximum transférable Qpnqy peut donc s’éctire Qmax = Crr(Tepnot —

Tsump), et la chaleur effectivement échangée est Qecp, = € X Qmax-

Or, étant donné que Teppor = 24,95°C est constante au cours de l'année et que Toymyp
augmente en période estivale, le delta de température en entrée de I’échangeur diminue (Figure

141), entrainant une quantité de chaleur échangée moindre.
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C’est donc la variation de température de 'eau dans la cuve de la tour de refroidissement Ty,
qui conditionne la quantité d’énergie transférée par ’échangeur, entre le circuit condenseur et le
circuit loop. Par extension, Tsympconditionne également I'utilisation des modes de fonctionnement
classique, PFC et TFC du systeme IWSE.

Dans les chapitres suivants, nous analysons la répartition des modes IWSE sur une année

complete. Par mesure de simplification, I’analyse est réalisée saison par saison.
Fonctionnement en période d’Hiver (du 21/12 au 21/03)

Cette période est la plus froide de 'année, avec une température extérieure moyenne de 6.3°C.
Durant cette saison, la température de ’eau dans la cuve de la tour de refroidissement est basse
(Tsump) = 8.1°C), ce qui permet a Iéchangeur a plaques de transférer une grande quantité
d’énergie depuis le circuit évaporateur vers le circuit condenseur. Durant 51% de T’hiver, le systéme
fonctionne donc en free-cooling total et la pompe a chaleur est éteinte. Durant 48% du temps
restant, le groupe froid fonctionne en free-cooling assisté. Dans ces conditions, I’échangeur ne
parvient pas a transférer la totalité de I’énergie produite par les serveurs informatiques. La PAC est
alors allumée et permet de transmettre la chaleur restante au circuit condenseur. Toutefois,
lorsqu’elle est en fonctionnement, la pompe a chaleur travaille avec une charge tres réduite. Sa

consommation est donc faible.

Finalement, on note que le systeme fonctionne moins d’1% du temps (15h) en mode classique.
Cette période correspond en réalité a la phase de démarrage ou le groupe froid est « forcé » et

durant lequel les températures des différents fluides (air et eau) dans les circuits se stabilisent.
Fonctionnement en période de Printemps (du 22/03 au 21/06)

La température de I'air extérieur augmente peu a peu au fur et a mesure que I'on se rapproche
de I’été. La température moyenne de 'eau dans la cuve augmente donc progressivement au fil des
mois, de 11°C en moyenne pour le mois d’avtil, a2 16°C pour le mois de Juin. Par conséquent, le
systeme passe de 16% d’opération de free-cooling total au mois d’avril a 0% au mois de juin.
Parallelement, le pourcentage de temps passé en opération PFC augmente de 84% a 98%.
Finalement, lorsque la température extérieure est trop élevée durant le mois de juin, le systeme

bascule en fonctionnement classique durant 11h.

Cette saison est une période de transition entre I’hiver et I'été ou le groupe froid bascule

progressivement d’un fonctionnement a 50% en mode TFC, vers un fonctionnement ~ 100%
PFC.

Fonctionnement en période d’Eté (du 22/06 au 20/09)

C’est la période la plus chaude de 'année, avec une température extérieure moyenne de 19.6°C.
Dans ces conditions, la température de 'eau dans la tour et dans le circuit condenseur est trop
élevée pour permettre a ’échangeur de transférer la totalité de I’énergie des serveurs. Durant cette
saison, aucune opération TFC n’est réalisable. Cependant, a 'exception des périodes de tres fortes

chaleurs, le systeme IWSE permet de transférer une part de Iénergie du circuit évaporateur au
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circuit condenseur et fonctionne donc en mode PFC 98% du temps. Les 2% restant (soit 55h)
correspondent a un fonctionnement classique de I'installation durant les pics de chaleur des mois

de juillet et aout.
Fonctionnement en période d’Automne (21/09 au 20/12)

Cette saison est trés similaire au printemps et réalise une période de transition entre I’été et
I'hiver. Au mois d’octobre la température moyenne de la cuve est de 14.17°C, et le systeme
fonctionne 99% du temps en mode PFC. Avec la diminution de la température extérieure, la tour
de refroidissement évacue de plus en plus d’énergie, et au mois de décembre, la température
moyenne dans la cuve est de 10.30°C. Dans ces conditions, le systeme fonctionne 47% du temps
en mode TFC.

En observant la répartition des modes de fonctionnement au cours de I'année, il apparait que
celle-ci est enticrement liée aux conditions climatiques extérieures. En effet, grace au systeme
IWSE, I’énergie thermique produite par les serveurs informatiques est en partie transférée vers la
tour de refroidissement via un échangeur de chaleur. Or, la quantité d’énergie transmise est
fonction du gradient de température entre I'eau froide dans la cuve de la tour et 'eau chaude en
sortie de I'armoire CRAH. En période hivernale, la température de I'air extérieur est basse, et la
température de I'eau dans la cuve est rabaissée a une température moyenne de 8.1°C. Dans ces
conditions, le gradient de température entre ’eau des circuits condenseur et évaporateur qui entre
dans Iéchangeur de chaleur est élevé. Or, selon Iéquation 6.21, cette configuration facilite
grandement le transfert d’énergie. En revanche, en période d’été, la tour de refroidissement ne peut
plus abaisser suffisamment la température de 'eau dans sa cuve. Le delta de température entre les
fluides qui entrent dans 'échangeur a plaque est donc réduit et le transfert d’énergie est moindre.
Dans ces conditions, le systeme recourt a la pompe a chaleur pour assurer la transmission de la

chaleur restante entre les deux circuits.

7.7.2. Etude des consommations du groupe froid équipé du systéme IWSE

Dans ce chapitre, la consommation du groupe froid est analysée saison par saison, afin de

déterminer 'impact des modes de fonctionnement IWSE sur les besoins du systeme :
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Dans un premier temps, nous nous intéressons aux consommations annuelles des
équipements. La Figure 142 présente la répartition de la consommation d’énergie en fonction des
composants du systeme. A premicre vue, celle-ci est tres différente de la répartition du mode
classique Figure 132. La consommation de la pompe a chaleur ne représente plus que 35% des
besoins (contre 62%), soit presque autant que le ventilateur de 'armoire CRAH (32% contre 20%).
Concernant la tour de refroidissement, sa consommation représente désormais 26% (contre 13%)

des besoins totaux du groupe froid.

En comparant les niveaux de consommations annuelles, il apparait que le systeme IWSE
permet de réaliser un gain total en énergie de 'ordre de 36%. Or, la consommation de certains
équipements, notamment des pompes de circulation et du ventilateur ne varie pas, étant donné que
la température de consigne T¢p et le mode de régulation dans la salle des serveurs sont inchangés.
La différence réside donc dans les besoins en énergie de la PAC qui sont diminués de 64%, mais

également de la tour de refroidissement qui augmentent de 27%.

Afin de mieux comprendre cette nouvelle répartition, la Figure 145 présente les

consommations d’énergie du systeme en fonction des 4 saisons :
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Comme nous 'avons évoqué ci-dessus, les consommations des pompes de circulation et du
ventilateur de I'armoire CRAH sont constantes tout au long de I'année. D’autre part, avec la
régulation du systeme IWSE, la tour de refroidissement fonctionne en permanence a une charge
de 70%. Ainsi, le seul équipement dont la consommation varie au cours du temps est la pompe a

chaleur. Les chapitres suivant analysent donc ses besoins en fonction des saisons :
Fonctionnement en période d’Hiver (du 21/12 au 21/03)

En période hivernale, la pompe a chaleur ne fonctionne que 49% du temps, le refroidissement
étant réalisé a 50% en free-cooling total. Durant cette période, lorsque le mode PFC est activé,
I’échangeur transfere en moyenne une quantité d’énergie de 31kW entre les circuits loop et
condenseur. La quantité de chaleur restant a transférer par la PAC est donc de I'ordre de 5 kW, ce
qui engendre un taux de charge tres faible, de 'ordre de 9%, et pénalise le COP qui est seulement
de 3,95. Cependant, étant donnée son faible taux d’utilisation, c’est durant cette saison que 'appareil

consomme le moins d’énergie avec 7% de ses besoins annuels.
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Fonctionnement en période de Printemps (du 22/03 au 21/06)

Avec 'augmentation progressive de la température extérieure, le systeme fonctionne de moins
en moins en mode TFC (= 16%) et de plus en plus en mode PFC (= 84%). Durant les phases de
free-cooling partiel ou la PAC est allumée, I’échangeur a plaques assures en moyenne un transfert
d’énergie de 25kW. Le travail de la PAC augmente donc par rapport a la saison hivernale et son
taux de charge est de 23%. Le COP résultant est de 4,99 et la consommation durant cette saison

représente 27% des besoins annuels totaux.
Fonctionnement en période d’Eté (du 22/06 au 20/09)

C’est la période la plus chaude de I'année. En raison de la température élevée de I'eau dans la
cuve de la tour, ’échangeur n’assure plus la majeure partie des transferts de chaleur entre les circuits
loop et condenseur. En moyenne, ce dernier ne transmet plus qu’une énergie de 15kW, soit 42%
de la charge. C’est donc la PAC qu’il revient de transférer la chaleur restante. C’est la période de
I'année ou elle est le plus sollicitée avec un taux de charge de Pordre de 41%, ce qui induit un COP

de 5.96. Ces besoins en électricité sur cette saison représentent 45% des besoins annuels.
Fonctionnement en période d’Automne (21/09 au 20/12)

Cette période est tres similaire a la saison de printemps. Les températures de lair et de I'eau
dans la cuve de la tour redescendent progressivement. Par conséquent, la quantité d’énergie
transférée par ’échangeur a plaque remonte. En moyenne, elle est de 27kW soit 75% de la quantité
totale de chaleur a évacuer. La sollicitation de la PAC diminue donc a nouveau durant cette période
et son taux de charge descend a 19%, fournissant un COP moyen de 4.75. Les besoins de la PAC

en énergie électrique durant cette saison sont de ordre de 21% des besoins annuels.

7.7.3. Conclusion et pistes d’amélioration

Ce chapitre a permis de quantifier la quantité d’énergie qui peut étre économisée grace a I'ajout
d’un systéme de free cooling a eau, couplé a un pilotage de I'installation par un régulateur de type
IWSE [27]. Grace a un échangeur de chaleur a plaque judicieusement positionné entre les circuits
évaporateur et condenseur du groupe froid, il est possible de transférer une grande partie de
I’énergie produite par les serveurs informatiques « gratuitement ». La pompe a chaleur du systeme
se trouve alors grandement déchargée, et les économies d’énergie qu’elle réalise (-65%) compensent
largement 'augmentation des besoins de la tour de refroidissement (+24%). Ainsi, I'ajout de
quelques éléments dans le systeme de production de froid, pilotés par une régulation adaptée,

permet de réaliser un gain annuel d’énergie de 'ordre de 36%.

Mais il est possible d’optimiser encore le systeme. En effet, les périodes de fonctionnement en
mode PFC TFC sont limitées par les quantités d’énergie transférées par I’échangeur a plaque, et

définies selon la formule tirée des équations 6.20 et 6.21 :

Qech = € X MyxpCPequ(Tchhot — Tsump) (7.2)
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Or, plusieurs solutions existent afin d’augmenter la valeur de Qegcp,

- Diminuer la valeur de Tgypp, mais cela nécessite d’augmenter le débit des ventilateurs des
cellules, et donc leurs consommations. De plus, 'impact sur les besoins annuels resterait
limité : la différence de température moyenne entre Ty,q; et Tgymp étant seulement de
2.54°C, ce qui est déja tres faible [27].

- Augmenter le débit Myyxp et la température Teppor. Cette solution est plus complexe a
mettre en place, car Myxp a pour valeur maximale My, qui est définie par le régulateur
PID de larmoire CRAH et permet de maintenir une température Tcg de 17°C. Une
solution possible est donc d’augmenter la température dans la salle des serveurs T¢p et donc
la température Tjpp (car Tioop = Teo — 7). Ce faisant, le débit My, (correspondant au
débit d’eau maximum de My xp), dans le circuit évaporateur, et la température de 'eau a la
sortie de I’échangeur de 'armoire CRAH T¢ppor augmentent. Cette action a donc pour effet
d’accroitre la quantité d’énergie transférée Qqcp. En contre partie, la consommation de la
pompe de circulation P1 augmente, ainsi que les besoins du ventilateur de 'armoire CRAH.
En effet, la vitesse de ce dernier est modulée par un régulateur PID, afin d’assurer une
température Tipmax = 32°C, or, avec 'augmentation de T¢p, le débit nécessaire est plus

important.

Toutefois, c’est la seconde solution qui est retenue pour tenter d’optimiser encore le
fonctionnement du systeme IWSE. Les chapitres suivants présentent donc I'impact énergétique

provoqué par 'augmentation de la température T¢q, lorsque celle-ci varie de 17°C a 24°C.

7.8. Evolution du comportement du systéme IWSE en fonction
de TCO

Ce chapitre étudie I'influence de 'augmentation de la température dans la salle des serveurs
informatiques T¢p. Comme nous I'avons précisé au chapitre précédent, les consommations de
certains composants du systeme de production de froid sont impactées : celles de la pompe de
circulation P1, du ventilateur de 'armoire CRAH et de la PAC. Mais il est également nécessaire
d’observer les variations du champ de température dans la salle informatique. En effet, le régulateur
de ’armoire de ventilation a pour consigne de maintenir 'ensemble des équipements I'T en dessous
d’une valeur limite Tgpp, = 32°C. Etant donné I’élévation de la température de lair soufflé T¢op, le
débit du ventilateur augmente et modifie les écoulements et les transferts de chaleur dans I’allée

froide.

Les deux aspects, énergétique et CFD, sont donc traités pour I’ensemble des cas étudiés, de
maniere a s’assurer que les éventuels gains énergétiques ne dégradent pas les conditions de

fonctionnement du datacentet.

La Tableau 24 ci-dessous récapitule les configurations des 5 cas qui permettent d’évaluer

I'influence de la température T¢ :
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Symbole Description Cas 1 Cas 2 Cas 3 Cas 4 Cas 5
Tco Température d’air soufflé [°C] 17 18 20 22 24
Tset Température de consigne pour Typop[°C] 10 11 13 15 17

Tpacser | Température de consigne de la PAC[°C] 10 10 10 10 10

Ctrliy,, | Commande de la tour [%] 70% 70% 70% 70% 70%

Tableau 24 : Configuration du syst¢éme IWSE pour les 5 cas étudiés

Les parameétres énoncés dans le Tableau 24 ci-dessus, résument les points de consigne fournis
au systtme IWSE. La consigne de fonctionnement envoyée a la tour de refroidissement est
constante (70%) quelque soit le cas. C’est une caractéristique du fonctionnement du systeme IWSE
(chapitre 7.0). La consigne de température Tepio de la pompe a chaleur est fixée a 10°C, cette valeur
permettant de maximiser son COP (chapitre 8.2). La température de I'air soufflé T¢q varie de 17°C

a 24°C, et la température de consigne au circuit loop Tgep est déterminée par Tger = Tep — 7
(chapitre 7.06).

Dans un premier temps, nous analysons I’évolution des températures dans la salle informatique.
Afin de caractériser les performances du systeme de distribution d’air en fonction de T¢q, nous
calculons et analysons les indicateurs de performance RCIhi, RClIlo, RTI et SHI. Leur étude permet
de déterminer si le systeme est régulé de maniére appropriée et si tous les équipements fonctionnent

dans des conditions acceptables.

7.8.1. Etude des champs de température en fonction de T

La température de soufflage de I'air de refroidissement varie de T¢p = 17°C a Tgo = 24°C.
Le régulateur PID est chargé de maintenir le serveur le plus chaud (Tjmay) 2 la température Tgep, =
32°C. Apres la stabilisation de la consigne, les débits Mcgay pout chaque cas sont constants.
Comme la température T¢p ne varie pas au cours de 'année, les champs de température et les
écoulements dans la salle des serveurs n’évoluent pas. Les résultats pour les cas 1, 3 et 5, sont

présentés de maniere graphique sur les Figure 130 ci-dessous :

Cas1: Tco =17°C Cas2: TCO = 20°C Cas 3: TCO = 24°C
Figure 146 : Champs de température pour 3 valeurs de T

Les Figure 146 présentent le résultat du champ de température au centre de I'allée froide selon
un plan X3X2 (voir Figure 121). Clest donc la température de Iair qui alimente les serveurs
informatiques (chapitre 7.2.4).

Une premiere observation des trois champs de température ci-dessus, permet de constater
Papparition d’un front d’air froid qui s’éleve et alimente les trois premicres rangées de serveur.

Toutefois, dans le cas 1, la température varie progressivement le long des 3 premieres étageres, avec
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un gradient de température = 3°C entre les rangées 1 et 3, tandis que dans le cas 5, le gradient de
température entre les serveurs les plus bas et ceux de la 3™ étageére n’est que de 1°C. Ce phénomeéne
est lié 2 'augmentation du débit qui doit « déplacer » de plus en plus le front froid vers la 4°™

étagere afin de maintenir les serveurs dans de bonnes conditions de température.

Pour les 3 champs de température, on note que les serveurs de la 4°™ rangée sont alimentés
par un air nettement plus chaud. Ceci est da au fait qu’une partie de I’air des allées chaudes recircule
vers Pallée froide et se mélange avec Iair issu de 'armoire CRAH, augmentant ainsi la température.
De plus, avec 'augmentation de T¢p, la température de I'air en sortie des serveurs, qui retourne

vers lallée froide est de plus en plus élevée. Elle atteint 42°C dans le cas 5, au niveau du plafond.

Les phénomenes décrits sont visibles sur la Figure 147 (a) ou les différentes courbes tracent les
températures de I'air a 'entrée des équipements informatiques, classées par ordre croissant, pour
les 5 cas. Les 4 dernicres mesures de températures correspondent a l'air en entrée des serveurs de
la 4™ rangée. On remarque que quelque soit la valeur de T¢p, le systéme de groupe froid parvient
a maintenir le serveur le plus chaud a une température Tj; = Ty, = 32°C. Cela signifie que le
ventilateur de 'armoire CRAH est correctement dimensionné et que le régulateur PID qui le

controle est correctement paramétré.
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Figure 147 : (a) répartition des Température T, (b) évolution du débit Mgy et de RTI

A partir des résultats des calculs, le modele POD prédit également des indicateurs de
performance pour le SDA. Concernant I'indicateur RCIp;, qui caractérise le niveau de risque lié a
des températures d’air élevées, celui-ci est presque constant (RClp; = 88% pour Tep = 17°C et
RCI,; = 89% pour Tep = 24°C). Selon Cho ez al [21], ces valeurs sont acceptables et les serveurs

n’encourent pas de risque majeur de surchauffe, quelle que soit la température T¢g.

L’indicateur RCI;,, augmente de 86% a 100% a partir de Tcp = 20°C. En effet, c’est a cette

valeur de T¢p que tous les équipements sont alimentés avec un air froid dont la température est

supérieure au minimum recommandé par PASHRAE [15].

Selon les résultats de ces deux indicateurs de « sécurité », il est possible d’affirmer que les
serveurs informatiques n’encourent pas de risque lié a la température de I'air. Quel que soit la valeur
de T¢p, le couple ventilateur, régulateur PID, parvient a maintenir des conditions de

fonctionnement adaptées.
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7 Simulation et optimisation des consommations d’un centre de calcul de 32kW

Finalement, au chapitre 7.4.1 nous avons identifié la présence de phénomeénes de recirculation
d’air chaud lorsque la température T est de 17°C. L’indicateur RTI est alors de 108%, et les
coefficients SHI des serveurs augmentent en fonction de leurs hauteurs dans le rack. Or, en
augmentant T¢p, le débit d’air Mgy s’accroit de maniére presque linéaire (Figure 147), tandis que
le coefficient RTI diminue de 108% a 85%. Ainsi, lorsque le systeme fonctionne a une température
élevée, lair froid fourni par le SDA a tendance a by-passer les serveurs et a retourner directement
vers armoire de ventilation. La présence du phénomeéne de « by-pass » est confirmée par

I’évolution du coefficient SHI du serveur le plus chaud qui diminue de 0.43 a 0.28 lorsque T¢q
augmente de 17°C a24°C.

Les résultats des calculs de températures dans la salle informatique nous permettent de tirer 2

conclusions :

o Le systtme de production de froid est capable de faire fonctionner les serveurs
informatiques en toute sécurité pour des températures de soufflage variant de 17°C a 24°C.
o Les performances du SDA évolues en fonction de T¢p : plus la température augmente, plus
le débit Mcray augmente, et plus lair froid a tendance a by-passer les serveurs
informatiques. Toutefois ces évolutions n’ont pas d’influence sur la sécurité de

fonctionnement de I'installation.

L’observation des champs de températures et des indicateur a permis de s’assurer que le groupe
froid remplissait sont role. Il est maintenant possible d’étudier I’évolution du comportement du

systeme, et de ses consommations en fonction des 5 cas.

7.8.2. Etude de la répartition des modes de fonctionnement IWSE

Comme il a été précisé dans 'introduction de ce chapitre, 'intérét d’élever progressivement la
température Tp, est de pouvoir augmenter le débit M4y, ainsi que la température Teppot, afin de
maximiser les transferts de chaleur réalisés par I’échangeur a plaques. Ce faisant, la quantité
d’énergie qui reste a transférer par la PAC est tres limitée et ses consommations baissent. Les Figure
148 etFigure 149 permettent de comprendre I'évolution des températures et des débits du systeme

en fonction de T¢p :
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7.8 Evolution du comportement du systeme IWSE en fonction de TCO

Dans un premier temps, et comme nous ’avons vu au chapitre précédent, I'accroissement de
Tco, entraine une hausse de température dans la salle informatique et notamment de la température
de I'air extrait T,;. La température de ’eau de refroidissement qui traverse I’échangeur de I'armoire
de ventilation suit donc cette tendance et Teppor augmente (Figure 148), tandis que celle de la cuve
de la tour de refroidissement Ty se maintient. Il en résulte une capacité de transfert d’énergie

accrue dans I’échangeur a plaques.

Cependant, afin de maintenir les serveurs informatiques dans de bonnes conditions, le
ventilateur CRAH augmente son débit, et fait chuter 'efficacité ey de I’échangeur air/eau Figure
148. Afin de maintenir T¢p a la température voulue, le régulateur PID du circuit « loop », augmente
donc sensiblement le débit Mj,,,. Cet accroissement est faible, de I'ordre de 6% (ou 134kg/h),
entre les cas 1 et 5. Toutefois, Myyop étant le débit « limitant » dans I’échangeur a plaques, cela
augmente la capacité de tranfert Crpin = MipopCPequn (€quation 6.20). La Figure 150 ci-dessous

permet de visualiser ’évolution des échanges de chaleur en fonction des cas et sur une année

complete :
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Figure 150 : Transfert d’énergie en fonction de T ¢

La Figure 150 montre une nette augmentation de I’énergie totale transmise par I’échangeur a
plaques (représenté par les surfaces de couleur), lorsque la température Ty augmente. En effet,
’énergie moyenne transférée au cours de 'année pour Tep = 17°C estde Qpep17 = 25kW, tandis
que pour une température de Tep = 24°C, elle est de Qgcpaq4 = 33kW, soit une augmentation
annuelle de 24%. Ce phénomene est di a I'augmentation progressive de Teppor €t Migop, en

fonction de la température T¢p.

Mais Daspect le plus intéressant, est que cette augmentation des transferts n’est pas
uniformément répartie au cours de Dannée. L’accroissement des échanges intervient
essentiellement durant la période d’été lorsqu’habituellement la PAC est la plus sollicitée. Durant
cette saison, la chaleur transférée par I’échangeur atteint en moyenne Qecpza = 29kW lorsque
Tco = 24°C, alors qu’elle atteint Qgcp17 = 15kW avec T = 17°C, soit une augmentation de

48%. Or ce phénomene favorise grandement le déclenchement des modes de free-cooling total
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7 Simulation et optimisation des consommations d’un centre de calcul de 32kW

(TFC) et free-cooling partiel (PFC). La répartition annuelle cas par cas du mode TFC est

schématisée sur la Figure 151 ci-dessous :
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Figure 151 : % utilisation du mode TFC

En période hivernale, l'augmentation de la température Tgp, impacte fortement le
fonctionnement du systeme IWSE. En effet, le temps passé en mode free-coling est de plus en plus
important au fur et a mesure que T¢p s’accroit, et atteint finalement 100% lorsque T = 24°C.
Ainsi, grice a 'augmentation de Tyg0p €t de Mig0p, le systeme parvient de plus en plus souvent a

transférer la totalité de la quantité de chaleur produite par les serveurs informatiques.

En période de mi-saison (Printemps et Automne), le nombre d’opération TFC augmente
également fortement et passe de 11% pour Tgo = 17°C, a 77% pour T¢p = 24°C. Le reste du
temps, le systéme fonctionne en mode PFC. On note également que le mode free-cooling partiel

est plus performant, puisque la charge de la PAC diminue de PLR = 0,19 a PLR = 0,02.

Finalement en période estivale, lorsque la température de eau dans la cuve de refroidissement
est la plus élevée, les transferts thermiques dans ’échangeur sont au plus bas. Toutefois, le systeme
parvient a fonctionner sans 'aide de la PAC 20% du temps. Les opérations restantes sont réalisées
en PFC et la pompe a chaleur est une fois de plus grandement déchargée avec un PLR = 0,14

lorsque T = 24°C, alors que le taux de charge est de PLR = 0,41 lorsque T¢p = 24°C.

Les différences de comportement du systeme IWSE, observées en augmentant la température
de soufflage T¢p sont tres importantes et ont de trés grandes conséquences sur les consommations
d’énergie. D’une part le groupe froid fonctionne de plus en plus en mode TFC et la pompe a
chaleur peut étre éteinte durant une saison complete lorsque Tep = 24°C. D’autre part, le mode
PFC est considérablement optimisé avec des taux de charge PLR tres bas lorsque celui-ci est activé.
Toutefois, comme nous I’avons vu au chapitre 7.7.3, 'augmentation de T¢q, entraine également un
accroissement du débit d’air Mcpay généré par le ventilateur. Sa consommation électrique
augmente donc en conséquence. C’est pourquoi au chapitre suivant nous étudions I'impact

énergétique global des variations de T¢g.
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7.8 Evolution du comportement du systeme IWSE en fonction de TCO

7.8.3. Etude de ’impact énergétique de 'augmentation de T ¢

L’augmentation de T¢p possede un fort impact sur le fonctionnement de la pompe a chaleur
du systéeme de production de froid. Lorsque Tgo = 24°C, celle-ci est considérablement déchargée
tout au long de I'année, et ses consommations chutent. Cependant, deux autres éléments du
systeme sont également impactés par la modification de la consigne T¢g : le ventilateur de 'armoire
CRAH, qui doit augmenter sa vitesse afin de maintenir les serveurs a une température inférieure a
Tsecycet la pompe P1 du circuit loop qui accroit le débit Mj,y,. La Figure 152 ci-dessous affiche les

résultats des consommations annuelles du groupe froid en fonction de T¢p et en détaillant I'énergie

requise par chaque composant :

60000 90%
- 80%
50000 -+
70% s Pompe P2
S 40000 - 60% mm= Pompe P1
= X mmmm Ventilateur
S 50% < »
2 30000 - 2 mmm Tour de refroidissement
@©
E 40% g mmmmm PAC
[e]
o
€ 20000 - 30% ~ —W—TRC
© —8—PFC
20%
10000 -
10%
0 - T 0%

Tco=17 Tco=18 Tco=20 Tco=22 Tco=24

Figure 152 : Bilan de consommation annuelle en fonction de T¢o

Sur la Figure 152 ci-dessus, seules les consommations de la tour de refroidissement et de la
pompe de circulation P2 sont constantes. En effet, le principe méme de régulation IWSE, impose
a la tour de fonctionner en permanence a 70% de sa capacité maximale tout au long de 'année. De
méme, la consigne de débit fournies a la pompe P2 est constante et égale a M, = 3000 kg/h. Sa
consommation électrique est donc stable quel que soit le cas. D’une maniere générale, le
comportement des composants hydrauliques situés du coté condenseur de la PAC ne varie pas en

fonction de la température de soufflage T¢p.

Concernant la pompe de circulation P1 du circuit loop, on note une faible augmentation de sa
consommation, liée a Paccroissement du débit Mj,4p. Toutefois celui-ci est tres limité (de Pordre

de 2%), entre les cas Tgp = 17°C et T¢p = 24°C. De plus les besoins annuels de P1 ne

représentent que 4% des besoins totaux.

Les deux composants les plus impactant en termes de consommation électrique du systeme
sont donc la pompe a chaleur et le ventilateur de 'armoire CRAH. Concernant la PAC, on observe
une tres forte diminution de ses consommations en fonction de la température T¢p. Comme
lindique la Figure 152, plus T¢q est élevée, plus le pourcentage de temps passé en mode TFC est
important. La pompe a chaleur est donc éteinte durant de plus grandes périodes au cours de 'année.
De plus, le reste du temps, le systeme fonctionne en mode PFC et la charge thermique restante a

évacuer par la pompe a chaleur est tres faible. En comparant les fonctionnements de la machine
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entre les cas 1 et 5 (Tgg = 17°C, T¢p = 24°C), il apparait que le COP moyen annuel diminue de
491 a 3,61. Ce phénomeéne est da a lallégement de la charge moyenne, qui dégrade le
fonctionnement de la PAC, avec un PLR moyen qui passe de 0.23 a 0.11. Toutefois, malgré cette
baisse de performance, des économies d’énergie annuelles de 'ordre de 74% sont réalisées sur ce

poste.

Toutefois, cette tres forte diminution des besoins électriques de la pompe a chaleur est en
grande partie compensée par I'augmentation des consommations du ventilateur de I’armoire
CRAH. En effet comme nous I'avons vu au chapitre 7.8.1, afin de maintenir ’ensemble du parc
informatique en dessous de la température Ty, le régulateur augmente le débit du ventilateur
lorsque T¢p s’accroit. Or les consommations de cet équipement ne varient pas linéairement en
fonction de la vitesse de 'air, mais sont régies par I’équation 6.32. Entre les cas 1 et 5, on note donc

une augmentation de la consommation électrique du ventilateur de ordre de 54%.

La baisse des besoins de la PAC, combinée a I'accroissement de ceux du ventilateur générent
tout de méme une économie d’énergie au niveau de I'installation. Toutefois, celle-ci est moindre
que celle que I'on aurait pu espérer, et la vatriation de la température Tp de 17°C a 24°C entraine
une réduction de la consommation totale de l'installation de 'ordre de 9%. De plus, cette baisse
des besoins n’évolue pas de maniére linéaire avec 'augmentation de T¢q. En effet il est de plus en
plus difficile de gagner des heures de fonctionnement en mode TFC en augmentant la température,
tandis que le débit et donc la consommation du ventilateur augmentent tres fortement. Il est
probable (mais pas vérifié) que la simulation du fonctionnement du systeme avec Tgp = 26°C

aurait prédit un besoin énergétique supérieur a celui du Cas 5.

Afin de mieux comprendre la mani¢re dont s’effectue la répartition de la consommation

d’énergie au cours de I'année, on définit 'indicateur HAO G4 de la maniere suivante :

ZN_bheure
HAOC,p4, = =222

(Ptotale)mode (7'3)
Nbheure,,pqe

Cet indicateur représente le « cott » énergétique horaire moyen (Houtly Avergae Opération
Cost HAOC) de linstallation sur une période de temps définie (Nbheure) et pour un mode de
fonctionnement donné. Dans I’équation 7.3, (Protate)mode €St 1a puissance totale absorbée par
tous les équipements lorsque le systeme fonctionne dans 'un des modes. Le tableau ci-dessous

fournit la valeur des indicateurs pour les différentes températures Tt,.

Tco [°C]
Cas1 | Cas2 | Cas3 | Cas4 | Cas 5
17.00 | 18.00 | 20.00 | 22.00 | 24.00

HAOCqype [kW] | 378 | 400 | 424 | 450 | 478
HAOCppe [KW] | 617 | 626 | 626 | 629 | 6.29

HAOCyormaLE
[kW]
Tableau 25 : Valeurs des indicateurs HAOC en fonction de T ¢

9.83 | 10.42 | 10.58
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D’apres le tableau, on note que le « cout » moyen de fonctionnement du mode TFC augmente
en fonction de la température T¢q, tandis que celui du mode PFC reste a peu pres stable. En effet,
concernant le fonctionnement en free-cooling total, seule la puissance absorbée par le ventilateur
varie et augmente, ce qui pénalise le résultat. En revanche, concernant le mode PFC, la diminution
de la consommation de la PAC est compensée par I'accroissement de celle du ventilateur et la
puissance requise n’est pas impactée. Ces résultats indiquent que quelle que soit la température T¢p,
il est préférable de faire fonctionner le systéme en mode TFC. Toutefois, lorsque les conditions le
permettent et que le systeme fonctionne en free cooling, il serait préférable de sélectionner une
valeur de T¢p basse. Le Tableau ci-dessous récapitule les puissances moyennes requises par mois
pour les 5 cas. Les cellules sont colorées avec un dégradé de gris, ce qui permet d’identifier

visuellement les valeurs des besoins :

Température Tco [°C]
17.00 18.00 20.00 22.00
Janvier 4.33 4.35 4.30 4.49
Févtier 4.36 4.37 4.33 4.50
4.47 4.53
4.92 4.79
5.38
6.05
Juillet 7.42 6.71
6.63
6.14 5.74
5.27

Septembre

Octobre

Novembre

Décembre
Tableau 26 : puissance moyenne du groupe froid en fonction de T¢¢

En observant ces résultats, il apparait que le systéme fonctionne de manicre plus efficace durant
les périodes d’hiver, lorsque la température de lair soufflé est aux alentours de 20°C. Pour cette
valeur de T¢p, le systeme fonctionne a 88% en mode TFC durant cette période, cependant, celui-
ci étant moins couteux en terme d’énergie que pour Tco=24°C, la puissance moyenne requise est
inférieure. Au fur et a mesure de 'année lorsque la température extérieure augmente, les échanges
de chaleur a travers I’échangeur diminuent, et la configuration qui absorbe le moins d’énergie en

période d’estival est celle du cas 5.

7.8.4. Conclusion et piste d’amélioration

Du point de vue des serveurs informatiques, 'augmentation de la température de I'air soufflé
dans la salle, ne pose pas de probleme majeur. En effet, le débit d’air étant controlé par un
régulateur PID en fonction de la température du serveur le plus chaud, les équipements

informatiques n’encourent pas de risque de surchauffe quelle que soit la valeur de T¢p.

D’un point de vue énergétique, et en observant le comportement des groupes froids,
I'augmentation de la température T¢p permet d’accroitre significativement la quantité de chaleur

transféré dans I’échangeur a plaques (de 'ordre de 24%). Ce faisant, le systeme réalise de plus en
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plus d’opération TFC et la charge de la pompe a chaleur se trouve nettement réduite. De cette
facon, en augmentant la température de l'air soufflé a 24°C, on économise jusqu’a 75% sur la
consommation de la PAC. Cependant, afin de maintenir les serveurs a une température acceptable,
le ventilateur accroit son débit et sa consommation augmente de 56%. Ainsi, 'économie réalisée

sur les besoins totaux du data center est seulement de ’ordre de 9%.

7.9. Etude de I’intégration d’une régulation adaptative dans le
groupe froid

Afin de diminuer encore les consommations du systéme, un nouveau principe de régulation est
proposé. 1l permet de maximiser les opérations TFC tout au long de 'année, tout en adaptant la
température de consigne T¢p, de maniere a obtenir en permanence le meilleur indice HAOCyyg.
La description et I’étude du fonctionnement de cette nouvelle régulation nommée TACS

(Temperature Adaptive Control Strategy) fait 'objet du chapitre suivant.

7.9.1. Présentation du syst¢tme TACS (Temperature Adaptive Control
Strategy)

La régulation que nous proposons permet d’optimiser le fonctionnement du systeme en
agissant uniquement sur le débit et la température de I'eau qui entre dans le « coté chaud » de
I’échangeur a plaques. La Figure 153 ci-dessous est un détail du schéma de principe Figure 134, qui

représente le circuit loop de I'eau de refroidissement :
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Figure 153 : zoom du schéma de principe sur le circuit loop

Lorsque le systeme fonctionne en mode PFC et en mode Normal, le systeme TACS se
comporte comme une régulation IWSE classique avec Tco=24°C. C’est lors des opérations en
mode TFC que le comportement différe. Dans ce chapitre, nous nous placerons donc dans un cas
de fonctionnement en free-cooling total, ou la PAC est court-circuitée et ou Tepi; = Tjoep (Figure
153).
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Jusqu’a présent, la régulation du groupe froid équipé du systeme de free-cooling a eau, était
congue pour maintenir une température T¢o constante. Pour ce faire, le débit M, est maintenu
constant, et la température To0p est régulée par la vanne 3 voies V2. Ainsi, lors d’une opération
TFC, le systéeme by-pass une partie de ’eau chaude provenant de 'armoire CRAH, en la faisant
transiter par le bras de by-pass (M), de maniere a maintenir la température Tsep dans le circuit
loop. Nous rappelons que la quantité d’énergie transférée par I’échangeur est calculée de la maniére

suivante :

Qech = € X MHXPCpeau(Tchhot - Tsump) (7.4)

Dans le chapitre précédent et avec le systeme IWSE, nous cherchons a maximiser I’échange
Qech, en augmentant le plus possible le gradient de température Teppor — Tsump (équation 7.4) de
maniere a maximiser l'utilisation des modes TFC et PFC. Pour ce faire, la température de consigne
d’air froid T¢p est augmentée au maximum a 24°C. Dans ces conditions, on observe une
augmentation du débit Mj,, controlé par le régulateur PID du circuit évaporateur, et de la
température Teppor en sortie de 'armoire CRAH. Le principal avantage de cette configuration, est
que le régulateur IWSE peut faire varier le débit Myxp de 0 2 M40y, 2 Paide de 1a vanne 3 voies
V2, afin de maintenir Tepi; = Tioop = Tser tout en maximisant les transferts de chaleur via
I’échangeur. En revanche, I'inconvénient majeur est que le ventilateur de 'armoire CRAH doit
augmenter fortement son débit afin de maintenir les serveurs en sécurité, ce qui accroit donc ses

consommations.

Avec la régulation TACS, Papproche est radicalement différente, puisque l'on cherche a
optimiser les transferts d’énergie en maximisant la valeur du débit Myyp (équation 7.4). Sa mise en

place se déroule de la maniere suivante :

1- Une gamme de température dans laquelle T¢p peut varier est définie. Dans le cas présent
Tco € [16°C, 24°C].

2- A partir de ces valeurs, on détermine une plage de température pour 'eau du circuit de
refroidissement « loop » qui entre dans 'armoire CRAH. Dans les chapitres précédents,
nous avons vu qu’il est nécessaite d’assurer un gradient de température minimum de 7°C
entre T¢o et Tjpop chapitre7.4. L'intervalle de température sélectionné est donc le suivant :
Tyo0p € [9°C,17°C]

3- Concernant le pilotage de la vanne V2, le régulateur TACS redirige 100% du débit M,y
vers ’échangeur, tant que la température Tygop est supérieure au minimum autorisé (9°C).
Si le systeme détecte une valeur inférieure, une partie du débit d’eau chaude Mj,0y
provenant de Parmoire CRAH est mélangée grace a V2 et au bras de by-pass afin de
maintenir le circuit a la température minimum (9°C).

4- Finalement, le régulateur détermine la valeur de la température de consigne T¢p, a partir de

la mesure de Typqp réalisée a chaque itération, telle que Tep = Tipop + 7°C.
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Le logigramme Figure 154 décrit 'algorithme du régulateur TACS. Ce dernier est programmé
en fortran, puis compilé et intégré sous forme de type (*.dll) dans les simulations TRNSYS :

Sl

NON
TchHX.LE. Tloopmax,
.. Cond1
NT=NT+1
NON NON
TchHX.LE. Tloopmin P e—
T Cond4 Cond2
CirlPAC
Vavi oul
V3av2 .
V3V3 . Cond3
CtrIPAC=0 CtrIPAC=0 CtrIPAC=1 -
V3av1=0 V3V1=0 V3v1=0
VaV2=(Tloopmin-TchHX)(Tchhot-TehHX) | | V3V2=0 V3av2=0
V3V3=0 V3V3=0 V3V3=1-(Tloopmax-TchHX)(Tchio-TchHX)
CtriPAC=1
Vavi1=1
Vav2=1
V3aV3=1-(Tloopmax-TchHX)(Tchio-TchHX)
[

Figure 154 : Algorithme du régulateur TACS

Sur le logigramme ci-dessus, les variables indiquées en bleu sont des parameétres du programme
fixés par l'utilisateur. Tyoopmin = 9°C et Tioopmax = 17°C définissent les bornes de l'intervalle de
température dans lequel peut varier Tjoep. Les températures minium et maximum de l'air froid
soufflé acceptable par les serveurs, sont naturellement définies par les relations Tcomax =
Tioopmax + 7, et Tcomin = Tioopin + 7. Finalement, T¢pio correspond a la température de

consigne de la pompe a chaleur, et celle-ci est fixée a sa valeur maximum (10°C).

Les variables en orange sont des « valeurs » acquises par le régulateur, dont les points de mesure
sont décrits Figure 134, et dont les valeurs sont mises a jour a chaque itération du logiciel.
Finalement les variables en vert sont les consignes envoyées par le régulateur aux différents
équipements qu’il controéle : 'allumage de PAC CtrlPAC, la température de consigne T¢o et le taux
d’ouverture des vannes 3 voies 1, 2 et 3 V3V1,V3V2,V3V3.

Les conditions 1, 2 et 3 déterminent le mode de fonctionnement du systeme TACS
(respectivement TFC, PFC et Normale). Les fonctionnements en mode PFC et Normale sont les
mémes que pour le régulateur IWSE classique. Lorsque le systeme bascule en mode PFC, la
condition 4 détermine le débit d’eau Myxp, en agissant sur la consigne de la vanne de by-pass V2.
Sila température de 'eau en sortie de I’échangeur a plaques est inférieure au minimum acceptable

par le circuit « 1oop » Tigopmin, le systéme recircule une partie de I'eau issue de 'armoire CRAH

afin de maintenir Tjoop = Tjoopmin- Dans le cas contraire, 'ensemble du débit My, 4y, est dirigé vers
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I’échangeur de chaleur. Finalement, la condition 6 détermine la température de T¢p, et s’assure que

celle-ci ne descende pas en dessous de la température minimum acceptable Teomin.

L’algorithme présenté est implanté dans le modele de groupe froid et remplace le régulateur
IWSE mis en place. Il ne requi¢re I'ajout d’aucun composant, mais deux modifications de

« controle » sont apportées : la température Tyy0p est mesurée dans le circuit, et une consigne de

température T¢p est transmise au régulateur PID qui contrdle le débit My qp.

Le chapitre suivant présente les résultats obtenus par la simulation du systéme sur une année

climatique compléte.

7.9.2. Etude du fonctionnement et de 'impact énergétique du systeme TACS

Le systeme TACS fonctionne en faisant varier tout au long de I'année les températures de I'eau
dans le circuit de refroidissement Ty40p, et de I'air soufflé dans la salle informatique T, lorsque le
systeme fonctionne en mode TFC. Il y a donc un impact a la fois sur le comportement du SDA

dans la zone des serveurs, et sur le fonctionnement des composants du groupe froid.
Impact du systéeme TACS sur le comportement du SDA

Concernant les performances du systeme de distribution d’air froid, le principe de régulation
du débit d’air de I'armoire CRAH est indépendant et donc inchangé. Lorsque la température de
air soufflé varie de 16°C a 24°C, les champs de température dans l'allée froide de la salle
informatique sont donc les mémes que ceux décrits au chapitre 7.8.1. Il est donc possible de
considérer qu’a tout moment de 'année, les serveurs informatiques fonctionnent en toute sécurité.
Les chapitres suivants s’attacheront donc a décrire I'évolution du fonctionnement des composants

hydrauliques du syst¢me.
Analyse des transferts d’énergie avec le régulateur TACS

En observant les transferts d’énergie qui ont lieu dans ’échangeur de chaleur a plaques, et en
les comparant a ceux du cas 5 (T¢p=24°C), il apparait que ceux-ci sont égaux et répartis de la méme
maniere en fonction des mois. De méme, les deux cas possedent le méme nombre d’heures de
fonctionnement en mode TFC et PFC ainsi qu’une répartition similaire tout au long de 'année.
Toutefois, ’énergie n’est pas transférée de la méme manicre en fonction de la régulation, la Figure
155 ci-dessous affiche I’évolution des écarts de température a 'entrée des circuits de I’échangeur,
ainsi que les débits d’eau dans le circuit chaud Mpyxp pour les deux cas. Elle fait également

apparaitre le pourcentage de temps passé en opération free-cooling :
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Figure 155 : Opération TFC, Débit My et écart de température (T cppor — T sump) au cours de ’année

Cas de la régulation IWSE avec Trp = 24°C Tlnnp =17°C:

La température de I’eau chaude en sortie de 'armoire CRAH T ppoe est constante est tres
élevée. 1l en résulte un gradient de température important aux bornes de I’échangeur entre Teppor
et Tgymp qui évolue en fonction de la température de l'eau dans la cuve de la tour de
refroidissement. Cet écart entre les circuits chauds et froids facilite grandement les échanges de
chaleur (équation 7.4). Ainsi, en période d’hiver, le gradient de température est élevé (23°C), et le
débit d’eau My xp nécéssaire pour transférer la totalité de 'énergie dissipée par les serveurs est faible
(69% de Mjy0p). Le reste du débit My, = Mjoop — Myxp circule par le bras de by-pass et se

mélange avec I'eau refroidie afin de maintenir une température Tyop = 17°C.

Au fur et a mesure des saisons, la température de 'eau dans la cuve de la tour de refroidissement
Tsump augmente, et le delta de température aux bornes de I'échangeur diminue jusqu’a atteindre
13°C en été. Durant cette saison, le systeme augmente le débit Mpyxp jusqu’a sa valeur
maximum M, dans les périodes les plus chaudes, afin de maximiser les échanges de chaleur.
Durant une partie de I’été (20% du temps), cela permet d’évacuer la totalité de I"énergie, mais pour
les 80% restant, le systeme passe en mode PFC et la PAC se charge de transférer les calories

restantes.

Ce mode de régulation permet au systeme de transférer un maximum d’énergie durant 'année,
en maintenant un débit My40y et une température Tyo0p stable, de maniere a produire un air froid

constant a T¢g = 24°C.

Cas de la régulation TACS

Contrairement au systeme IWSE, le régulateur TACS cherche a maximiser le débit d’eau Myxp

dans I’échangeur a plaques. Ainsi, a 'exception de quelques heures durant les périodes tres froides
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de I'année ou le systeme court circuite une partie de 'eau issue de 'armoire CRAH afin de maintenir
Tip0p au dessus de la température limite Tjppmin, 100% du débit Mj,e,, est dirigé vers I'échangeur
a plaques. Cela se caractérise sur la Figure 155 par un débit My xp nettement plus élevé, qui évolue
entre la valeur minimale de Mj40p lorsque Tgp = 17°C et la valeur maximale quand Tgp = 24°C.
Concernant la température Tjqp, celle-ci est mobile dans Pintervalle [Tioopmin = 6°C,Tioopmax =
17°C], et suit le profil de la température de I’eau dans la cuve de la tour de refroidissement. La
température Toppoe en sortie de I'échangeur CRAH avec la régulation TACS est donc elle aussi
variable et inférieure ou égale a celle obtenue avec le systeme IWSE. De ce fait Ty est bien plus
basse et le gradient de température entre Teppor et Tsymp est inférieur. Pour mieux comprendre ce
comportement « dynamique » du systéme, la Figure 156 : Evolution annuelle des températures T ¢g,
Tio0p et T syump présente le comportement du systeme pour 12 journées moyennes correspondant

aux 12 mois de 'année :

30 -
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5 N DL - - .
£ 15 - N
£ \/
£
(V)
=10 - Q/\\\/\j\/\j

5 4

O J

——Tai Tco Tloop Tsump Tcomin = = =Tcomax

Figure 156 : Evolution annuelle des températures T¢g, T150p €t Tsymp

Pour chaque mois de I'année, ’évolution des températures est calculée pour une journée
moyenne. Cela permet de mieux appréhender le comportement du systeme de régulation. La ligne
en bleu avec les marqueurs « croix » représente I’évolution de la température seche extérieure, tandis

que la surface colorée est bornée par les valeurs mini et maxi.

En hiver, la température de 'eau de refroidissement T}y, suit 'évolution de celle de 'eau dans
la cuve Tgymp. Ces températures étant basses durant cette saison, la température de lair soufflé
Tco, de 7°C plus élevée, sera située dans le bas de la gamme de température acceptable [17°C,24°C].

Ceci permet de réaliser autant d’opérations free-cooling que le systeme IWSE (Figure 155) tout en

ayant une température de soufflage plus basse, ce qui diminue les besoins du ventilateur de 'armoire
CRAH.

Durant le printemps, qui peut étre considéré comme une phase transitoire, la température de

eau dans la cuve Tgymp augmente progressivement, accroissant également la température de eau
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Tip0p- En réaction, le systeme PID du circuit « loop » augmente sensiblement M40y, afin de

compensert inefficacité de ’échangeur air/eau (Figure 155).

Finalement, durant la période estivale, lorsque Tgymp devient trop élevée pour
maintenit Tjpop < Tjoopmax, le systeme passe en mode PFC, et la pompe a chaleur assure le
maintien de la température du circuit loop. Sur cette période, la température de consigne T¢p est
principalement maintenue a 24°C et le débit M, est a son maximum. Toutefois, pendant les
mois d’été (juillet, aout, septembre), et dans la matinée ou dans la soirée, le systeme parvient a

réaliser quelques opérations TFC en adoptant une température T¢p élevée.

Le systeme TACS adopte donc un principe de régulation a I'inverse de celui de 'IWSE. Dans
le cas « classique », c’est le débit d’eau traversant I’échangeur Myyxp qui s’adapte, de manicre a
maintenir une température de consigne T¢p constante tout en maximisant les échanges de chaleur.
Dans le systeme TACS, c’est la température du circuit T}y et de air T qui s’adapte en fonction
du débit Myxp. Or, ce dernier est fonction du débit My,eyp, régulé par le controleur PID qui assure
la température T de lair ala sortie de 'armoire CRAH. Le régulateur effectue de faibles variations
(6% d’écart entre le débit max et min), afin de compenser la perte d’efficacité de ’échangeur. Ce
faisant, le systeme TACS permet de se placer en permanence dans la configuration optimale. Le
débit d’eau dans le circuit de refroidissement varie tres faiblement, et c’est la température Tgo de
Iair froid soufflé qui s’adapte en fonction des conditions climatiques extérieures. La seule limite
intervient lorsque Top = Teomax = 24°C. A ce moment la, le systéme bascule en mode PFC et la

pompe a chaleur achéve le transfert d’énergie.
Analyse des consommations d’énergie avec le régulateur TACS

Grace a la régulation TACS, le systeme réalise autant d’opération TFC et PFC qu’un systeme
IWSE configuré pour assurer une température T¢p constante de 24°C. Toutefois, sa température
de consigne T évolutive permet de sélectionner en permanence le HAOCrpc le plus bas et ainsi
de réduire les consommations d’énergie en période hivernale. Le graphe ci-dessous présente les

besoins totaux mensuels du systeme, pour les 5 cas étudiés avec une régulation IWSE et pour le
cas TACS :
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Figure 157 : répartition annuelle des consommations, selon les modes de régulation

Comme nous I'avons vu au chapitre 7.8.3 et notamment au tableau Tableau 206, le systeme
IWSE avec une température Tgo de 24°C, présente les plus mauvais résultats en période d’hiver
(janvier, février, mars). Bien qu’il réalise de nombreuses heures en mode TFC, le ventilateur de
I'armoire CRAH absorbe beaucoup d’énergie ce qui entraine une surconsommation. C’est donc le
systeme TACS qui réalise le meilleur score en effectuant le maximum d’opération en free-cooling,
tout en adaptant la température T¢p afin d’obtenir le meilleur indice HAOCrp¢ et de limiter les

consommations du ventilateur.

En période de mi-saison, les consommations s’organisent par température. Le systeme qui
possede la température de consigne T¢q la plus basse transfert le moins d’énergie via ’échangeur a
plaques et devient le plus énergivore. Toutefois, la régulation TACS se distingue une fois de plus

grace aux opérations TFC avec une valeur de T¢p adaptée.

Finalement, en période d’été, lorsque le fonctionnement en free-cooling est tres réduit, les
consommations de TACS rejoignent celles TWSE T¢p=24°C. Les deux systemes fonctionnent a

la température maximale autorisée et réalisent 80% de leurs opérations en mode PFC.

La régulation TACS permet donc d’économiser une quantité importante d’énergie en
optimisant au maximum le compromis free-cooling / consommation du ventilateur CRAH. La

Figure 158 ci-dessous présente les besoins annuels du systeme pour les 5 cas étudiés avec une
régulation IWSE et pour le cas TACS :
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Figure 158 : Bilan de consommation annuelle en fonction de T¢o

En comparant les résultats de INSE=24°C et de TACS, on s’apercoit que le seul poste de
consommation qui évolue est celui du ventilateur de 'armoire CRAH. En effet, les deux systemes
réalisent autant d’opération PFC et TFC. De plus, lorsque le groupe froid fonctionne en free
cooling partiel, les températures T¢p sont égales (24°C). Les deux systemes auront donc exactement
les mémes consommations de pompe a chaleur. La principale différence réside donc dans
Poptimisation du mode TFC et du débit du ventilateur CRAH au cours de 'année. Or, grice a sa
température Tgp mobile, la régulation TACS, permet une économie d’énergie de 15% par rapport
a IWSE T¢p=24°C soit une économie d’énergie totale de 8% sur 'ensemble des besoins du

systeme.

7.9.3. Conclusions sur le systéme de régulation adaptative TACS

Concernant la sécurité des serveurs informatiques, la régulation de la température de Iair
soufflé dans la salle ne pose pas de probleme majeur. En effet, les températures d’air T¢p étant
contenues dans un intervalle défini, les équipements informatiques n’encourent pas de risque de

surchauffe tout au long de 'année.

D’un point de vue énergétique, la régulation TACS ne permet pas de transférer plus d’énergie
a I'aide de I’échangeur a plaques. Ainsi, le systeme se comporte de la méme maniere que le systeme
IWSE avec Tgg = 24°C et le nombre d’opération TFC et PFC est le méme pour les deux types de
controle. De plus, les comportements sont tout a fait similaires lorsque le groupe froid fonctionne
en free-cooling partiel : la température T¢p est a son maximum (24°C), et la PAC requiert la méme
quantité d’énergie. En réalité, la seule différence intervient lors des opérations TFC. Dans ces
conditions, le systtme TACS transfert la totalité du débit My, vers Péchangeur eau/eau en vue
de faire baisser au maximum la température Tjo0p. Ce faisant, T¢q suit la méme tendance, et les
consommations du ventilateur de ’'armoire CRAH sont considérablement diminuées. Finalement,
il est intéressant de constater qu’un gain d’énergie significatif de 8% peut étre réalisé simplement

en optimisant le fonctionnement d’une installation.

Toutefois, traditionnellement, la température de I'air soufflé dans les centres de calcul est

constante et plutét froide (de ordre de 16 a 19°C) [6] [7] [10]. La mise en place d’une consigne
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variable doit donc implantée avec précaution et en utilisant des organes de régulation performants,
capables d’assurer en permanence le fonctionnement des équipements IT dans de bonnes

conditions.
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En résumé et conclusion

Ce chapitre présente Poptimisation énergétique d’un centre de calcul de taille moyenne

(32kW) en utilisant des outils de simulation numérique.

Dans un premier temps, nous détaillons la création d’un modéle transversal, capable
de simuler le datacenter depuis les équipements du groupe de production d’air froid,

jusqu’aux écoulements d’air et aux transferts de chaleur dans la salle informatique.

Pour ce faire, nous utilisons le logiciel TRNSYS, couplé a un modele d’ordre réduit de
type POD programmé avec Matlab, qui estime les champs de températures dans la salle

informatique.

A partir du modé¢le obtenu, une régulation des systemes de production de froid est mise
en place, basée sur la température du serveur informatique le plus chaud. Ainsi, le
fonctionnement de Pensemble est optimal, et permet de minimiser les consommations du

groupe froid, tout en maintenant les équipements IT dans un environnement adéquat.

Afin de réaliser des économies d’énergie, nous proposons ensuite la mise en place d’un
systeme de free-cooling a eau de type IWSE tout en maintenant les températures de
consigne. Le fonctionnement du datacenter reste donc inchangé, mais ’Economiseur
permet de diminuer les besoins de 17%.

En observant le fonctionnement de ce groupe froid, il apparait possible d’augmenter la
performance du systéme, en faisant croitre la température de I’air soufflé T¢y. En passant
d’une valeur de T¢g = 17°C a T¢o = 24°C, on parvient a économiser 74% de I’énergie
absortbée par la PAC sur une année compléte. Toutefois, cette augmentation de la
température, entraine un accroissement du débit du ventilateur de ’armoire CRAH pour
maintenir Pensemble des serveurs a une température inférieure a T go(,. Ainsi le gain sur la
consommation totale du groupe froid avec T¢y = 24°C est seulement de 'ordre de 9%

comparé au fonctionnement avec T¢g = 17°C.

Ces résultats nous amenent a proposer une méthode de régulation innovante nommée
TACS, qui permet de faire varier la température de Pair soufflé en fonction des conditions
climatiques extérieures. Ce nouveau systeme assure une nouvelle économie d’énergie de
Pordre de 17% par rapport a une régulation avec T¢g = 17°C et de Pordre de 43% par

rapport au systéme « classique » initial.

On démontre ainsi, qu’un modele global de centre de calcul peut se révéler trés utile,
lorsqu’il s’agit de développer de nouveaux concepts de groupe froid, ou de régulateur. La
simulation permettant de réaliser des tests sur les installations sans risquer d’endommager
le matériel. Toutefois, les résultats obtenus sont « théoriques », et il serait intéressant de

les appliquer dans le cas d’une installation réelle.
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Conclusion générale et perspectives

Comme en témoigne la croissance durant ces 15 dernieres années de grandes sociétés telles que
Facebook, Google, ou Amazon, les technologies numériques sont en pleine expansion.
L’augmentation de la performance des équipements informatiques a permit aux grands acteurs du
domaine de proposer de plus en plus de services. A titre d’exemple, la qualité et le débit des
connexions a internet s’améliorent d’année en année et les espaces de stockage disponibles sont de
plus en plus importants. Ainsi, de nos jours, nombre de nos données personnelles sont
« virtualisées » et doivent étre accessibles instantanément et a tout moment. Ces évolutions qui
requicrent des puissances de calcul toujours plus importantes, sont rendues possibles grace au
développement massif des datacenters ou centres de calculs. Ces grandes infrastructures capables
d’héberger plusieurs centaines d’équipements informatiques, fonctionnent en permanence
24h/24h et 7j/7j de maniére a assurer un setvice constant avec un niveau de fiabilité tres élevé.
Mais parallélement, cette activité permanente des équipements informatiques génere de grandes
quantités d’énergie qu’il est nécessaire d’évacuer. C’est pourquoi, ces installations sont équipées de
groupes froids chargés de maintenir en permanence les serveurs dans un environnement thermique
approprié. De ce fait, les datacenters possedent souvent une efficacité réduite, et il n’est pas rare
de voir des centres de calcul dans lesquels pour 1 kWh d’énergie utile consommé, 2kWh

supplémentaires sont requis pour le fonctionnement des équipements annexes.

L’optimisation des consommations du centre de calcul, nécessite tout d’abord une
compréhension globale de la chaine de refroidissement depuis le serveur informatique jusqu’au
systeme de production d’air. En effet le maintien des serveurs dans I'enveloppe de température
appropriée fait intervenir de nombreux phénomenes physiques. Dans la salle informatique, lair
froid soufflé pour refroidir les équipements entraine des écoulements d’air turbulents ainsi que des
transferts de chaleur difficiles a prédire. Les systemes de distribution d’air sont donc souvent peu
efficaces et la température de I'air soufflé par les armoires de ventilation correspond rarement a la
température de air aspiré par les équipements informatiques. La performance du SDA influence
donc directement les températures de consignes envoyées au groupe froid et par conséquence sa

consommation d’énergie.

De manicre a optimiser les besoins énergétiques des centres de calcul, il convient donc d’étudier
plus précisément leur fonctionnement. Cependant, en considérant la criticité et le niveau de fiabilité
requis dans ces installations, il ne parait pas envisageable de réaliser des études expérimentales qui
risquerait de détériorer les composants. Des lors, les ingénieurs et les chercheurs chargés de
loptimisation énergétique, ont recours a la simulation numérique, qui permet de tester de

nombreux scénarios sans risquer d’endommager les équipements.
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L’objectif de cette étude était donc de proposer des modeles numériques innovants qui
permettent de prédire et d’analyser le comportement des centres de calcul. Puis, en exploitant ces
modeles par le biais de simulations numériques, il s’agissait de proposer des solutions pertinentes

afin de diminuer les consommations d’énergie liées au refroidissement des installations.

La premicre partie de ce travail s’est attaché a étudier environnement thermique des serveurs
informatiques, qui sont le cceur des centres de calcul. De maniére a caractériser la performance des
systemes de distribution d’air, nous proposons d’utiliser le code de calcul Thétis développé au
laboratoire I2M TREFLE. Les écoulements d’air sont décrits par les équations de Navier-Stokes
incompressibles et un modcle de type LES est chargé de simuler les effets de la turbulence. Les
transferts de chaleurs dans la salle sont modélisés par I’équation de I’énergie. Ces méthodes
numériques sont validées en réalisant la simulation d’une convection turbulente mixte dans une
cavité et en comparant les résultats obtenus aux résultats expérimentaux de la littérature. Cette
étude confirme donc la capacité du code de CFD Thétis, a simuler les phénomenes physiques qui

interviennent lors du refroidissement par des serveurs d’un datacenter.

Une fois le modele physique validé, une interface permettant de modéliser la géométrie de salle
informatique est programmé a I'aide du logiciel ECOTECT. Ce module permet de schématiser la
structure de la salle, de définir les conditions aux limites, et de concevoir le maillage nécessaire a sa
simulation avec le code de calcul Thétis. Les capacités de cette nouvelle méthode sont ensuite
vérifiées en reproduisant la simulation d’un centre de calcul de 250 serveurs informatiques. Les
résultats obtenus indiquent que I'outil de modélisation numérique développé, permet de prédire les
écoulements et les transferts de chaleur dans une salle informatique avec une précision acceptable.
Grace a ce nouveau module, il est désormais possible de modéliser des salles informatiques aux
géométries complexes, afin d’étudier et de simuler et d’optimiser le fonctionnement des systeme
de distribution d’air..

A partir de ce modele, I'étape suivante a consisté a concevoir un modele de serveur
informatique original, capable de reproduire le comportement des équipements de nouvelle
génération. En effet, selon des études récentes, les serveurs de type « blade » installés dans les
datacenter de hautes puissances possedent un comportement atypique. La puissance thermique
dégagée par leurs composants, évolue en fonction de la température de lair qui les refroidit.
Parallelement, les ventilateurs chargés de leur refroidissement et controlés par des systemes de
régulation, adaptent leurs vitesses et leurs débits afin de maintenir les équipements en sécurité. Il
en résulte une augmentation de la puissance absorbée, en fonction de la température de air. Afin
de déterminer 'impact de ces nouveaux équipements, nous proposons donc un modele spécifique
intégrant le phénomene de fuite de courant des processeurs et le systeme de régulation de la
température. Une simulation de type benchmark comportant un « serveur régulé » positionné dans
un rack est réalisée. Les résultats obtenus confirment une dépendance entre la consommation
optimale d’un centre de calcul et la température d’air sélectionnée pour I'environnement thermique
des serveurs. Ce nouveaux modele de serveurs « détaillé », programmé dans le cadre de cette étude
permet d’estimer I'impact des serveurs de type « haute densité », sur les équipements de

refroidissement.

Mais de manicre a prédire le fonctionnement de la chaine de froid dans son intégralité, il s’est

avéré nécessaire de modéliser les équipements chargés d’évacuer la chaleur produite vers le milieu
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extérieur. Pour ce faire, nous utilisons le logiciel de simulation dynamique TRNSYS, qui permet de
simuler le comportement d’un groupe de production d’air froid sur une année climatique complete.
Cependant, la performance du systeme de distribution d’air dans la salle informatique impacte
fortement le fonctionnement et la configuration du groupe froid. Afin d’obtenir une vision globale
du systeme, il est donc nécessaire de coupler la simulation CFD de la salle informatique réalisée
avec le code de calcul Thétis, et le modele de centrale de production d’air froid congu avec
TRNSYS. Or les ressources informatiques requises par le code de CFD ne sont pas compatibles
avec la simulation d’un datacenter sur une année complete. Un modéle réduit de type POD de la
salle informatique a été crée a partir des résultats des simulations numériques réalisé avec Thétis. A
partir d’une base de résultats nommés Snapshots, Il permet d’interpoler rapidement et avec une
bonne précision de champs de température. Ce modele d’ordre réduit programmé a I'aide du
logiciel Matlab est intégré au logiciel TRNSYS de maniére a créer le modéle « transversal » d’un
datacenter. A ce stade, nous disposons donc d’un outil original capable de simuler I'ensemble de la
chaine de refroidissement d’un centre de calcul, depuis les serveurs informatiques, jusqu’aux

équipements de production d’air froid.

Dans la derniére partie de ce projet, nous avons exploité ce modele numérique global afin
d’optimiser les consommations d’énergie d’un centre de calcul d’une puissance de 32kW. La salle
des serveurs comporte 32 équipements d’une puissance respective de 1kW, arrangés dans des racks
disposés selon une configuration allée chaude / allée froide. Le groupe de production d’air froid
est « classique » et comporte principalement une armoire de ventilation, une pompe a chaleur et
une tour de refroidissement. Un modéle transversal du datacenter a été créé, et sa consommation
a été calculée pour une année climatique typique complete. De manicre a optimiser les besoins
énergétique du systeme, nous avons proposé d’évaluer l'influence de la mise en place dun
economiseur a eau. Les résultats obtenus par simulation révelent que le systeme IWSE permet de
réaliser un gain de 27% sur les consommations électriques du groupe de production d’air froid.
Cependant I’étude approfondie du comportement de 'economiseur met en évidence d’'importantes
sources d’inefficacité notamment lorsque le systeme opere avec une température d’air soufflé
élevée. Nous proposons donc un nouveau type de régulation baptisé TACS, qui permet d’adapter
le fonctionnement du systéme en fonction des conditions climatiques extérieures. Ce mode de
controle permet ainsi d’optimiser en permanence les consommations d’énergie, tout en maintenant
les serveurs informatiques dans 'enveloppe environnementale adéquate. Le gain d’énergie réalisé

avec le systeme TACS est de ordre de 17% comparé a un systeme de régulation classique.

En définitive, les travaux menés tout au long de ce projet, ont essentiellement permis de mettre
en place des méthodes de modélisation originale, qui permettent de simuler entierement la chaine
de refroidissement d’un centre de calcul. L’optimisation des consommations d’un datacenter de
32kW a permis de démontrer I'intérét et les possibilités offertes par le modele transversal. Mais de
nombreux travaux restent a entreprendre afin de poursuivre ce projet et d’améliorer les modules

programmés :

- La modélisation d’un datacenter existant permettrait de « calibrer » les nombreuses hypotheses
qui ont été faites durant la phase de modélisation. Cette étape permettrait de quantifier les erreurs

générées par la simulation.
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- En restant dans le cadre de Poptimisation du centre de calcul de 32kW, la création d'un ROM
POD qui modélise un SDA équipé d’un systeme de cloisonnement d’allée, permettrait d’étudier

I'influence de cette modification sur le comportement du systeme IWSE.

- De la méme manicre, il serait intéressant de simuler le comportement de I'installation en
remplacant les serveurs informatique « classiques », par des serveurs de type « blade », possédant
une puissance plus élevée. Le comportement du systeme de distribution d’air se trouverait

considérablement modifié, et le systeme de régulation TACS ne serait probablement plus adapté.

L’optimisation énergétique du rafraichissement des datacenter reste donc un probléme ouvert.
De nombreux chercheurs et des ingénieurs travaillent sur cette problématique mondiale, et
proposent des solutions variées afin de diminuer les consommations d’énergie. Les travaux que
nous avons menés depuis 3 ans ont permis de proposer une méthode originale pour modéliser et
optimiser un centre de calcul. Cette contribution s’inscrit parmis les recherches dans le domaine

qui participent a diminuer 'impact énergétiques des centres de calcul.
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ABSTRACT

Adr flow manamement in 2 Data-center is & critica] problem
when designing HVAC (Hestng, Ventilagton and  Air-
Conditioning) system. Providing a sufficient cooling air volume
at 3 desigmad temperaturs to all the informstics equiprments,
in order o muninize the temperamre difference betwesn air
exiting the CFAC (Computer Foom Air Conditoning) snd the
air at the intske of the servers are parts of the muldples mrzat
that have o be resched in order to hewve the most efficient
ventilaton system.

In most of toeday’s data center, the IT (Information
Technology) equipmen: dissipates between 12KW of heat for
regular material, to wup to 32KW for the recent hizh density
sarver’s rack. Such a power release has to be cooled by efficient
cooling systam.

Dhring this process the aicflow femperatre can mcrease by
over 10 and the air velocity can vary fom 0.09m's to more
than Sm's. Considenng these larze sradient of tarmperanme and
air speed several phenomencn mmst be taken imbe accoumt
inchading nrbulent natoral comection

To achieve these goals, we will use a CFD soffware o
predict the airflow behavipar inside the Diata-center. Therefore,
the code nmest be able to acoarately model mrbulent airflowr and
heat ransfers. We used the softwere (Qifprammy thetis enschp &5
tor sinmulate 3 7D tarbalent nataral convection in A SQuaTe Cavity.
The k-e equeton: were solved to predict nrbulent effects. The
obtained results were comparsd to an experimental benchmark
and are presented in the document.

In the last part of the paper we present the results of 2 2D
sinmlation representing 3 Working Server I & COTIpDUIST [ogm
cooled by a CRAC (Conpuer Foom Air Condifioning) wmit.

C. LEBOT
|2M TREFLE Department
16 av Pey Berland 33800 Pessac, France

JN. MANCOS
Cap-Ingelec
Allee des Palangues 33127 52 Jean d'llac,
France

The arflow chaactenstics in the whole domain wess
determinsd nsing varions dimensionless munbers in order o
select the right physical and mathemastical objects. Fimally the
resulis of & 30 sinmlation are presented and the cooling sysem
performances are estimated.

Eaywond: Deta cemter: CFD, validation case, turbulent
natural cormaeciion, dimensionless mumber

INTRODUCTION

Oroer the past years, dam cemters have experiemented a
large mcTease I pOWer Cconsumpion thus raising the enerzy
aupply requiremen: and the exploitagen’s costs. According wo
[1] the consumpton has doubls over the past 5 years amd is
auppose 0 do 5o in the next 5 years reaching a conswnpton of
miore tham 100 billion KWh Almolie ¢f af [2] identify tao main
soumces of such a large energy requirement. the hardwars
nefficiency =snd the cooling regouirement Today, seTver’s
capabilifie: are increasing at or beyond the rate predictsd by
Moore's Low and o iz their energy requirement In fact the
confnwonsly shrinkine of server’s components induces [3]:

(a) & grester power leaksgs af a chip level,

(b) =n incresse in electrical ensrgy requitement &t & seTVEr

level

() a more inmortant heat sowrce that mesds o be

evacuated at a compaser room level.

While today's Informaton Technologies (IT) eguipments
diszipanng 12EW of heat are conumon, mMoTe FECEnt eqUIpHMEns
can dissipate over 32EW [4] This descnbes the first source of
mefficiency. The second one i related to the cooling system
design which mcludes moachine: performsnces, cooling
tenperanme sef-point and airfow behaviouwr inside the data
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center. Clearly we czn define mwo enginesring area: “:erver
thermal design”™ snd “data centers cooling design™ [5]. The
present smdy focuses on the second Sald of imberest while
keeping in mind that these two dornains are tightly linked.

Drata centers are considered as mission critical facilides [4]
which mean thai the cooling system omest comply with the
SEVEr's femperanmes and hysromery requirements. Indeed it
appears that ambient temperasmme soongly afects material
reliability, performance and enersy consunpiion. In fact, mot
only does it indoce an incressed omrent leskaps doough the
CPU [3] but also a mise i ar flow rate in order to cool the
chips and hencs an ascoustcs misk in the computer room
Humiidity is also 3 great concern for enginesr. At a very low
byzromety Elecoo-Stadc Discharpe (ESD) can  ooour
opposits A too hizh humidity rage can canse some dust to melt,
creating electric bridzes on the elecmonic board and cauwsins
short cirouwit [§]. The ASHRAE Technical conumittee TS0
represenfing the IT manufscmrer [§] has defined several classes
of IT equipment: depending on their parposs (mission critcal,
workstation, laptops). For each classes, two working envelope
are given (recommended and allowable), based on 3 maximal
mnd minims]l i temperanme and hyzromemy Thws IT
equipments operafing within these recommended conditons
should experience minor o no damsge or relishility issues. The
graph Figure (1) presents the different emvalopes.

. gug

d - Iwl 1l
iy El [}

FIGURE 1 - ASHRAE Environmental Cizsses for Data Caniers

The real aim of these envelopes is o sllow enginesr to
raise the cooling system's temiperaiure set-point o order to
imcrease the equipment COP or 1o use an Eoonomizer,

T coal the data center, several equipments snd dismibution
systems can be used. Most of tme it consists of a Conpuser
Boom Air Conditioning unit (CRAC) with an associsted sir
distibution system that blows cooled air directly imto the room.
For larper data cemters, Computer Foom Air Handling Units
(CFAH) may be used [2]. There are mombers of way to design
the air disoibusion in 8 computer room. According fo Cho er al
[1] there are mainly 3 ways of exiracting hot air fom the IT
load:

1. flopded requm mesming that the CFAC dmws the

conguter reom ir divectly withows amy duct wiork,

&
e

[

g Grp M

2. locally ducted supply, meaning that the adr is ducted
close to the heat loads
3. fully ducted meaning that the air iz drawn directly
from the heat load
Similarly, the same dismibution princple can be nse 1o provide
cooled air. Omby the locally ducted supply will defer as the vent
conld be place on top of the IT equipment {overhesd system),
of below them when the air is blowm under floor The
combination of these possibilites gives us 12 diferent typas of
distritmtion systems that are summanized in the Figure ().

£lum CRAL Locally Fullx
Supply Floaded Duscted Cueted
Crogrhad l=:: i
CRAC =
Flooded | gpep) (LO%HR Casel O0R01R|  O-C8FR
Crverhead g :
Locally
Bueted |Caeed ORLSCH Cased O-LSUR|  O-L5FR
L"ld-erl'l-mTI’__I'.:l____ llll
Leeelly RSN N—= L.
Bucted | Caek U-LSACH nnﬁ-l.l-LE'Llll IHLSFR
1i'|-.lv=rl'l-c-.1rl_l J : i - i I I I
Fulls . N . NL_TLER RS
Lrted ILFETR U-FSLR ULFEFR

FIGURE 2 — 12 types of ar disfribution system [1]

Except in rame caze the folly docted supply or retom
distribufion are not implemended in large dests cemfers as it
requires expensive work and complsx engineering.  This
reduces the mmmber of systems to § In addition to these
possibilities thers are other ways o cool rack of servers such as
cold'hot aisle contsinment or backdoor cooling [2], o we
won't discuss it any Sorther as it is not the aim of this smdy:

There im't one good way to cool an insmalladon as it
depends on a lot of parameters such 83 server total pOWET, Toom
architerfure, peomemy consoaints, opersdon bodget e, In
addiion a3 hazardous concepton in the disoibution system can
lead to an crverall tad behaviour of the copling installation such
as: gpparition of hot spot or CRAC short cironit. In the firss
case, the exhsust air exifing fom a rack reciroolates mfo the
mtake. canzing the servers temmperatire fo increase dramstcally
and imducing an increased risk of failure or material damage. In
the secomd case the air exiting from a copling device bypasses
the servers and et direcidy to the exiracting vent without
cooling the IT load resulting in sn energy loss.

For the past years many research have been carmed o fo
sinmilate the air-Sow behavior inside 3 dats center with
various CFD codes [1, 2, 4, 7). Nowadays CFD has become an
multanlnphmuaﬂmtmltocnn:medata:enter:mhﬂg
system. Dorecver, as we sadd before, dafa cemfers are mission

2 Copyright © 2011 by ASME
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crigical faciliies and it is not alweys simple o camy a
measuTement Cappaign of o test  different  cooling
configuratons withowt reducing the caloolagon capacity or
damaging the material Therefors once again CFD becomes an
inferesiing option. However lots of commmercial codes are
spread on the marker withour beins tested or compared with
experiments] results [4]. This can be of 3 major concern as the
aim of the enginesr is to conceive 3 system that operates within
given limirs. If ome wants to tske the best out of is cooling
equipment, he will have to conceive his system to ensure that
every server will be fed with the rizhi enpemshme and
byzromeTy and with an sccepiable or measurable error. This is
one of the reasons why CFD codes nmst be tested in order o be
tusted Several authors hawe validsted their software making
comparizon with exsting data center or with small scale moddal
namely Cho et al [1], Almoli et al [2], Sovastava =« 2l [4],
Fadmebr et al [7]. The resulis and the degree of confdence in
the memesical code vary with the publication and the
complexity of the sinmilation.

In our research we are going o use Thetis, a CFD finite
vohmme menerical code developed by the I2M lsboramry. From
larpe to micro-scale, this mimerical code has demonsirated ifs
ACCUTACY on varons types of problems inclodins heat ransfers
and nrinlence [8, 8 10, 11, 12]. A validstdon book i also
available snd confirmes the software results for muliiple
“mypical” cases: nanmal comvection, twbulent flow, porous
mediz etc. [13]

Dhring the cooling process m & dsts cember the amfow
temperaure can mcrexse by over 10D and the mir velociny can
vary from 0.08m's to more than 5m's [1]. Therefore, n order to
be able to sinmlate swch zirflows, it is very imporant for the
enginesr w select A nobulent model thar iz able o take imto
acoommt these lstpe gradients of speed an temiperanme
heppening in wide complex geometry. In most of the literanme,
the k-£ model is used n the cass of Data-center [1, 2] Indeed in
systems where the fow iz flly norbulsnt (which is the cass in
most data center), it appears that this modsl provides acomrate
enough resulis [1] while equinns a low caloulstion ome fo
comvergence. As we said earlier, large gradient of t=mperanre
can ocom o such facilides. For exsmpls temperamre pradient
between the air cominz out of a CRAC and the exhmst of a
sarver mizht induwce 3 phenomenon of nmbulent nanmal
COmvecilon

In order to validate the CFD code Thetis, we are going to
cm:par&ﬂ:&mmucalrﬁulttnmeqenm&nﬁ]b&n:hma‘k
proposed by Anpofe and Earayiaoniz [14]. The experiment
consists in 3 measmrement of 3 low-level mobulent Sow n an
aiT filled square cavity. The cavify was deep encugh fo consider
the asirflow 2z 2 dimensional. The hot and cold wall were
respectvely at 10°C and 50 °C giving a Rayleizh member of
158 10" The fimme (3) presents a scheme of the
EXperimsnt

PP A P
wilahanic :-cn\:ld:r il
Grasiiy
Th=50"C Te=10"C L=0.73m

adiabastic Condtion
e T e T,
= L=0.75m a
FIGURE 3 - Expedimant schems
Several sets of temperanme snd velocty mesnmement wens
camied ot At various points in the middle of the cavity. The
published results are expressed as the mean velocity in both
direction IF, ¥ , the mean velocity fluctation w!,,., v, snd
the mesn temperatare T. Moreover we will also compare the
results of Tisns [15], who based his research on the same
expenimental mmterial, to velidate the local Musselt momber
close to the walls.
Thetis will be used to sinmlate the nrbulent convection
Several tobulence models are svailsble such as
IES, VIFE BIMNG, k= or even DINS, i regarding to the
FH.'E".‘.I.EH.IE.]."." quoted publications, and the conmputstional tme
required we choose fo uwse the k- model The momsrical
method will be developed later in the comresponding chaper.
Az we will see in the mesults chapier, the obiained results
agrees quit well with the experiment for both velocity and
tenperaime  Seld. Thus several fmther more complex
sinmlations have been carmied out. The second part of this paper
present 3 20 simmlagon of & server in a rack. The airfow is
characterized im the whole domain thanks to vanoos
dimnensionless munbers. Then the results of 3 3D simmlation are
presented snd commpare to the 2D results. Finally 2 more
dimensionless mmmbers desaibing the cpoling  system

PHYSICAL DESCRIFTION OF THE VALIDATION CASE

According to [14] 20 nanmral convection In & square cavity
is an imfezesting case for both experimental snd mmerical
experience Indesd due o it simple geomeiry and the namre of
its boundary condiions (Wall, Adiabatic, constant temperanire]),
it deesn’t present a lot of dificulty whether for mmmerical
sinmlation or for experiments] smedies. The ooly source of emmor
comes from the top and botiom wall of the cavity that can be
gither comsidersd as perfectly conductinz or adishadc. As
written in [14] the reality lies in between these fwo lmiting
case. This issuwe will be dizoussed later in the reslts chapter
Wevertheless, the phenomens happening inside the cavity
remsin exmemely mtsresting fo shdy:

The test cavity i= 3 0.75m wide 0.75m beight and 1.5m
deep parallelepiped The aspect ratio is caloulated in fmcdon of
this dimension following the fommls AR, = L/I. According to
Penot [14), at the center of the cavity, a 20 spproctimarion can
be walid if the horizontsl sspect rane of the cavity is grester
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than 18 In ow case AR, =2, which complies with the
previous constaints. The hot and cold walls of the cavity were
made of fnum mild seel plate. The hot wall was maintmined at 2
temperature of 50°C while the cold wall was set at 10°C. T
the Rayleigh mumber was 1.58 x 10%. We remind that the
Fayleigh mombser is dimensionless and characteristc of heat
iransfer; beyond the value of 2000 the phenomenon iz mostly
comvecdve. In fact this is logic as we ame In 3 hobulent system
that tends 1o incTeaze comvechion
The loczl welecity and temperature were simulmnecusly
measured at different locatons in the cawvity Iepresenting
107000 samples. From these data both mean and flocoation
quesntifies are caloulsted The local amd averags Muosselt
menbers, the wall shear soess as well as the fobulent kinetic
energy are also presented. The experiments were conducted
nlﬂllmhghatmmmdasaﬂlﬂlerﬁu]lscmfnrm
benchmsark data and can be used for validation of
Thetds :nd.e An:cnrdmg o Amp:-ﬁu aJ:ld Esamayanis [14], the

Payleizh momber I:HSE“i-
; 0.25-1.13%
Wall shear stress 1.38%

TABLE 1 - Summary of unceriainbes in the meazured and
satimated paramsters [12]

THE FLOW EQUATIONS

Considering the small velecites inferior to 0.3m's, the air
can be considered as an mcompressible fluid.

Az ctated earlier the flow is of a hobulent nahme.
According to Chasssing [17] the k-8 model is ome of the most
used models in engineering application. Mot of time it leads o
results that withowt being gquanfitafively cormects remains
qualitadvely  representadve. However considering the
previously quoted publications and keeping in mind that the
aim of the research iz to sinmlate dats cemter it is thizs modal
that would be smady. It belongs to the category of FLANS modal
where pressure and speed are considered as random fumction of
space and dme. In addidon to the Feynolds average equation
Two Tansport equstions are writen describing the sverage
tarbulent kinetic enerzy k and the sverape dissipaton rate £
Thus the zoverming equaions can be whten under the
following formy:

&

pal 1)
F (1

Drymaniic equation:

o, _ @F A,
put =ph- Bx, Pd:;_,dlj -ﬂ:n {p-th:I":l+fcuL @

This describes the RANWS equations with i the viscosity, I,
the mean velocity and w; the velocity flucmstions. In order o
be able to solve the system, we inmoduce the marbaleat viscosiny
that can be writen

Vy 25'? (3)
With ¢ being a constant, k is the tebalent kinetic enargy
and £ the rate of energy dissipaton Following, the murbulens
kinefic ensTEy squaton is
aE  _ak _JE am, alyam, 4 [cik ak
E+U'd_1_| [-ﬂr -ﬂr)ﬂxl--'-ﬁlu'. :&11‘_

@

Fimally the furbulent energy dissipafion £ equaton is

written mder the following forme
e i a, amn el @ e A a

+If —= —L, 1k — -, 5
FrrT {ﬂ.{' a;)ah ﬂx;[a}rﬂx;l = &

The constants of the systems are C,C,,. ., 0 and o,
These constants 37e mot universal and depend on our systsm. In
fact in our validaton case the considersd valnes are:

e = 0.09,C,; = 144, €, = 1.92, 5, = 005,75, = 1.3

THE EMERGY EQUATION

In the first part of this document the aim of the sirmlstion
is to predict the comporiment of a irbulent flow in nteracton
with hot surfaces. It means that in addidon to the nrbulent
equation (k, ) the enerpy equaton will have to be sobred
Moregver, previous paper [14, 15, 18] have caloulated a
Fayleigh monber of 1.58 * 10" meaning an imporant Grashof
mumnber Thus it seems glrious that the fow will be driven by
uovancy, meaning that p won't be constant in the whole
domsine This is in confradiction with the fact that we
considersd the air as an inconpressible flow Therefore we will
nse the Boussinesq spprocdmsmfion to simmlate the effects of

The well known heat equation can be written mmder the
following forme

i a4 8t P
a U " 5 G, @

In the upper formmla the source term P /ol allows us to
add a local heat emdssion in the domam Due o the FLANS form
of the mechanics equstdon in order to simmlate the mrbulence

phenomenon, the temperanmre 15 slso considered s: & centered
random fumction of space and fime. S0 We can write:

i 4T A4 #T 8 P
e R T G @
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Where T is the mean temperstire and 7 the empersture
flncnestions.

In grder to sinmilats buoyant effect we are going o use the
Boussinesq approximatgon. The equadon altsrs the fhaid p value
in fmcdon of the local temperstme based on a reference
denzity g, and a reference temperanme T,

p(T) = e[t = BT —1,)] =

With p(T) the air density at a grid point, py the reference
air density at T, f the volume thermsl expansion of the air, T
the mean air tenperamure at point and Ty the meference
TEIeT AT,

NUMERICAL METHOD

For all the sinmlztions that are presented in this paper, the
finite wohune CFD code Thetis was nsed The software is
developed by the I2M lsboratory inside the TREFLE
depanment

Solving the NS equation

The pressurevelocity coupling is schieved by the method
of suzmented Laprangian [11]. The sysiem is conmposed of 1
flwid {air) snd severa] obstacles. The advection term is
descretized by using an upwind scheme To enhance the
calmnlation required dme we use 8 precondifionsr based on the
ILTT technique Finsly the sobver BUNPS is wsed fo congnie
the mamces. Time descrefization was of order ome. The
simmlafions have been mn in 8 sequential mode However the
Thetis soffware can work in parallsl mode provided few
modifications are done. But a5 the complexity of our presented
cases was not elevated, we choose the sequendal mode.

Solving the enerzy and the k-z equaton:

As for the Mavier-5tokes equations, the k- equadons and
the energy equatons are distedzed with an upwind scheme. the
matricas are preconditionad by the I method | and finally it's
a MUMMPS solver that congputes their valoes.

VALIDATION CASE: SIMULATION OF TUREBULENT
MATURAL CONVECTION

Validation of the solotion

The zim of this section is to check that Thetis is able o
solve the set of eguations described above Usually the emar is
definad a= follows [19]:

E = Ilfesact = fittsraa )]

Where f,.. 15 the exact solution of the differental
equation and Fy .., 15 the disorete solution for & given et of
inifizl condidons. However, in owr case, there is no exact
sphidon as our equations are non-linear The emor E depends on
the discretization which iz charactenized by a charactenistc
length b and a time siep v Hence the linnt of f, when v — 0
amd i — 0 is close to the exact solwion. In the next part of this
chapter we will have a closer look at the comvergence of

iterative methods. and we will snalyze the spatial converzence
of the solufion when the h decreass n order to get a3 close as
possible to the exact sobation.

The calouladon was comsidered to be comverged whea
between 10 iferadons, the temperanme the speed, and
divergence did not vary of more the 107", For each grid scals,
we muocesaded in reaching & comverging solifiom  The
sinmilations were carried on for the following grid scale3? « 32,
&4 o 64, 128 = 128, 256 = 256,512 »« 512, 1024 = 1024. For each
sinmilation the coovergence criterion was reached within 2000
iterations. Finally we can note that the simulation works bodh in

ﬂqmmiala.ndinpara]lelmde.

Spatial comvergence

Az we wrote before, n a validafion case, there 1= no exmct
soluion. 5o we are going fo defermine & comvergence Scior in
foncten of the results given by 3 different grid scales, i order
to check if we ate in the asympiotc zone of comrergeace. We
will base ow convergemce factor on the dimensionless
maxinmmn mean velocity regarding the 37 ads at caviiy mud-

aeighr

_.(x,.uz'fﬂ;.}
= may | —— 10
.r oy \IW ( }
Using 3 grids such as:

bk

e hy (11)
The convergence fictor can be writen:

[ndhe — Jaz

P _W (1)

Convergence of iterative solutions

With hy = L/k beinz the characteristic length of the zrid
and f, beinz the equation comverming soludon for the
comesponding k. Given this comvergence factor, am exact
soluion of the equations can be estimated following the
Fichardson exorapelation [19) using 2 grids ¢ and § in order thar
hfhy < 1

We caloulate an estimated amor with the exrapolated result
of the equation:

Ei = || frarapotaion — fill (15)

Fimally a local comvergence factor between 2 gzmids is
caloulsted to compare to the one caloulated with 3 grds.

P =—t 1
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The results of these caloulations are presented in the table
(2). As we con ses the remlts of calonlated emor snd esomated
ermor are the same for the grid 256 ¥ 256 to the grid 1024 x
1024 meaning that all the grid beyond 256 x 256 are in the
asympiotic zone of convergpence fipurs (3).

Celculated error

1ix] 1030

1.008-02
: G
E -
x
§ 1.00E-02
x_\q‘
1 (- .
Meamber of grid nodes
FISURE 5 Asymptotic zong of convergencs
Leryw dacter
£ Ak Wae tirratederroe | poooal) |
258 .00 0LLEGETE 830500 936001
i 0 DnLass 15 3 L 2. PEH
w LU 18577 247 L 1E-M] JA1E-W ) 2 ATEAND
| brtrepaated séve 196

TABLE 2: eavor and convergence factor calculaion

However below this gnd size, the results s not
comverging o the exact sohmion This is doe o the fact that in
torbulent nanmal comvecHon, large gradients of speed and
temperaiure ooonr close to the bowmdaries Tims a foo lage
hy, leads to a3 loss of imformation in the conputationsl process
and to results that are not acourate enoush In order to be able
1o acourately sinmlate the phenomenon we mmst have a
characteristc length hyclose o the bomdary that will be at
least equal to L7256, However sinmlafions with a constand grid
of 256 ¥ 256 requite a long tme of caloolation whereas small
hy, are not required im the center of the cavity where the
velority and the temperanme sradients are close fo §. Following
the paper written by Bamdle [18] we med to use 3 non uniform
erid based on the Chebyscher polynomial. Dioing so the meshes
are very fine close to the bovmdaries and we keep a good aspect
rate figure (&) Seversl calouladon were camied ouwt with
different non wmiform grid size of 80 80, 100 x 100 and
120 % 120, When we conpare the obdained results, it appears
that the difference was close to the machine emmor With a
B0 x 80 non uniform zrid, we obtmin 4 h=0.000289 close w
the boundsries whereas with a 1024 % 1024 uniform grd, we
only get a hy=0.000732. Cm the opposite ar the center of the
cmjtyutmﬂnplm:mnsremtufma]mm%
hy=0.014722 s saving compuaratdons] time

o ¥ 0.4 i 0
FIGURE &: B0 = B Chabyahev grid

The calculaton with the previously described 80 x BO
zrid, gives us 8 maximum X, spead of 0 2064, that represent an
emor of 5% compered w the exrapolated valme. This eswor
margin iz considered acceptable. Therefore in the rest of the
paper we will use 3 varsble grd size of 80 » B0 based on the
Chebyschey polynomial.

RESULT AMNALYSIS OF TURBULENT MNATURAL
CONVECTION SIMULATIONS

In order to validate the k- modsal, the results obtained by
caloulation are now compared o the results of the experimen:
v Ampofo and Earayanis [14]. The compared data will be the
dimencionless speed in X2 direction ar cavity mid heighs
Lix,, L2V, the dimensionless fluchmtions of speed in 32
direcion &t cavity mid height  w.(n, Li2)SV,, the
dimensionless femperatare at cavity mid-beight T{x,, L/2), the
Local Nusseli oumber along the hot and cold wall Nug, Nu.
and the local Muszelr munber along top and botom weall
Nieop, Nupge. The validaton of these parameters should lead
us 1o the conclusion that both nrbulence and energy are well
taken into account in this simmlation

Velocity analyziz

The Szure (7) below shows the comparizon between the
munerical results obtained with the Thets sinmilation (with a
BOXED grid) and the resulis obtained by Ampofo and Karayanis
[12] in their experiment It plots for both work the
dimensionless mean speed in X2 direction Uh(x,, L/2)/T, in
foncoon of the dimensionless X1 (x; /L) axds.
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Comparison adim X2 speed Exper/Thetis
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FIGURE 7: sxperimentalicomputational dimsnsionisas X2 apead
Two indicators are used. maxinmm of mesn dimensionless

spead in X2 direction Maxi( T, (x,, L/2)/T}) zlong X1 axic and
intezral of mesn dimensionlass speed in 37 directon along X1

axis [0 W, L/2)/V,)dx. The results are summarized
in the table (3).
Max speed Integral
[ %0 emer 2.55% 3059

TAEBLE 3: Spesd X2 compariscn betwean sxpsrimant and Thedis
resulty

From this resalts, we can assume that our memesical modal
predict quist well the fisld of speed in the cavity.

Inner and cuter boundary laver

According to Ampofo and Eamyamis [14], a3 torbolent
bommdary layer can be described as 3 two layer simuchme,
namely an mner and an ouber layer, separated by the position of
the mavimum velacity. The Sgure (8) shows the separation
between the inner bomdary layer on the left of the separation
bear amd the outer boundsty Layer on the righs.

Comparison adim X2 speed Exper/Thetis
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FIGURE 8: Inner and outer boundany layer
The imner layer is 5mm wide and msinly conposed of a
viscous sub-layer It's located close o the wamll, were the

Feynolds stress is nepligible In this region the tenmperahme is
almost linsar and the layer is referred to a5 conductive layer In

the fzumwe (§), we can see that the model acourately predict the
size and the locaton of both the mner and the ousr Layer.

Velocity fluctuations
Az we stated chapter “Mechanics equations™, m the k-e
mielspeedmdp‘essmm:muhmdasrmdnmﬁmcﬂms
of space and time. In this secion we are gomg o congpare the
caloulste welocity flucstons w, to the experimental results
from the benchmark. The k-£ mode] is based on the following
expression of the nrbulent lempth scale established as a
foncton of & the fwbulent kinetic energy and e the nebulent
[ = Ch™ {17y

With C, = 0.09.
Following [14]. the nrbulent flocmatons on the X3 ads
15 can be considered equsl to u, and wy.giving the following
relation:
~ 15(a] +ul) (1%)

bhhngﬂusama&mmp%mnfisma:ﬂmﬁngﬂ:ﬂ

s = U, We CAn WIiie:

e (19

Hnm-JT

With w,,,, being the root mesn square valoe of the glohal
velocity fhacmations. The fipore () shows the comparson
berween the mmerical results obtzined with the Theis
sinmnlaticn (with @ 80 x 80 grid) and the results obtained by
Ammpofis and Earaysnis [14] o their experiment It plots for
both wiorks the root mesn square of speed fluctuations in 32
direction in fimction of the dimensionless X1 @us. It can be
seen that the experiential results are higher than our predicted
value from the k-8 model According to [14], this can be
expeciad becanse the flow in the cavify is a wall shear flow and
oot isoopic, 23 such the wvertical and bonzomts]l welociny
flormations are not expected to be the same However our
resulis remsin more acourate then the ones of Barozs [20] who
nsed k-£ to simulate the same cavity Moreover the zlobal
behandor of our Tesult seems to i the experiment.
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Adirmensional BMS u2 fluctuations
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FIGURE 2 compariscn of sxperimental and Thedis RMS spesd
fluctuation in ¥, axia

Temperature field

Ag for the analysis of the velocity field in the previous
chapter, two ndicstors are used fo conpare owr mEnerical
results to the experiment The mesn dimensionless termperanire
profile st cavity mid-beighs along the X1 axis defined by
T—T./AT. The imtepral of the dimensionless femperstme
along the X1 axis defined by [ (T —T,/AT)dx. The

KXl=Dx
results are presented in the table (4)
MMean Imtegral of mean
Temperaturs Temperature
| % emor 1.14% 4.56%

TABLE 4: Temperaturs companison bebwesn axpeqiment and Thebs
resalts

The figums (10 shows the temperanme profile comparizon
at mid-height of the cavity. The zraph shows the dimensionless
mesn femperanre vales near the cold wall. As we can see oo
the graph, the results obtained with the mumerical sirmlation
are very closs to the experiment The paper by Ampofo [14]
reported 3 mesn dimensionless tenmperanire of .52 whereas o
calonlated result is 048 which is nearly equal. This caloulated
factor leads v 0 4 mesn temperanme of 32.57C while o
mesn amblent temperatme v 32.58C. At the center of the
cavity, the iemperanme remains firly constant, indicating that
the fluid in this region of the cavity is nearly stagonsry. This
agread perfectly with the 372 veloacity feld coropated earlier.

Comparison adim Tmean exper/Thats

s Tmean Expesr |
13 mean Theds
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FIGURE 10: Maan dimsnsioniess tsmperature profile near e cold
wal

Nusselt nomber

In heat gansfer at 3 boumdsry sirface within a3 fhoid, the
Mussalt number {dimensionless) is the rane of convectve heat
mansfer across (normal to) the boundsty A Mussalt mumber
close to ome means that comvection snd conducfion are of
similar mammimde, this i characteristic of laminar flowr A
larger Munsselt mumber commespond 1o moTe acfive convection
(nariulent fow). The local Musselt mmmbers on the hot/'cold side
wallz: and bottom top wall can be determuned using the
measured tenperanme dat n the thermal conductive bomdary
layer where the heat fiux is constant as Sollows:

L af
N = — 1
Vioeal =TT T, B, =0

The publication [15] reporis two different comporiment of
the loczl Musselt Mumber close fo the bot and cold walls,
whether these top snd botiom boundaries were considered
adighatic or perfectly conductngy Thus mwo sinmlatdons were
carried o, The graphic fimme (11) repressnts the temperamure
profiles at the top and botom bowmdaries.

Top & Battom bowsdary conditions
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FIGURE 11: Tempsaratura profils at top and boundary conditiona
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Cm figare (11) the dotted lines represant the top and botom
dimencipnless fempersiire obfaned by Aompofo [14]. The
crossed lines plot the dimensionless temmperanire obtained when
top and bottom boundary conditions are considered conductive.
Finally the last lines plot the dimencionless temperaturs when
these 2 bowmdanies are considersd adiabatc. As we can see the
conductive results leads us to boundary conditions closer to the
realify. But in fact great differences remain in the caloulation of
the Fusselt numaber.

Companscn of Hot-side and Cold-=wde Nusselt numbears
il
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FIGURE 12: Hot-sadelC oid-side Mussslt number

Om the figmre (12) the dots represemt the experimental
value: of the local Musselt mumber close to the cold wall,
wheress the crosses represent the local Musselt member close o
the hot wall In their experiment Tisn er af [15] fomd an

i difference of less than 0.2% bemveen cold-side
and hot-side MNusselt momber In our sinmilstions the difersnce
was even less than 0.2%. Therefore, in fisure (12}, the upper
ling represents the local Mussalt umiber for both hot and cold
zide when the top and bottom boundsties are adishadc. The
lower line plots the local Musselt muonber for both and cold side
when top and bottom boundaries are conductdve.

The conductive casa:

The lower line represents the Musselt mmmber in the case of
a thin conductve layer at the op and botom wall A the
botom of the hot wall, te Mossalt momber i zerg. This means
that the phenomenon is mostly conductve. In ot doe fo its
conductivity, close to the bot wall, the metallic Laver is nearly at
Te amd 50 is the sir, giving a Musselt member close to zero.

The sdishatc case:

The wppsr lins represents the Musselt oomber with puare
adiabatic conditions at the top and botmom walls. At the botom
of the hot wall the Mussalt mmuber iz elevated which iz
chamcteristic of a highly coovective phenomenon Inm fact
because of the adishadc conditons, the air hit the hot wall at a

nuwch lower temperatme then previously, mcressing the local
hnzselt mumiber.

Ar the top of the hot wall, for both cases, the air
tenperanre reaches the wall temperanme, leading o a Mhussel:
murnber squeal to 2T,

The fipare (13) ilhiswates the two temperamore profiles at
the bottom of the hot wall in fimction of the X, direction for the
e cases: adisbatc and conductive boumdaries.

The different sinmlation: show that the assumptions on the
horizontal boundsries have a smomg impact oo the Mussalt
munber In the publicagon [14] Ampofe and Karaysniz state
that bommdary condifions on horzontal cavity sarfaces, defined
in mmerical work as adisbatic or perfactly conducting are not
easy to CAITy oul m experiments. The “Teal” thermal bomdary
conditions an these surfaces lies somewhere in berween the two
limiting case. However three conchasions can be dramm:

1. Vihether the top and bortom walls are considensd

adiabatic or conductive, for each sinmilation the local
Musselt nmbers-:'lusem the hot-side and cold sides
are nearly equal.

2. The paper [15] gives us a plot where adishatic and
perfectly conductive Musseli momber profiles are
shown It appears that our result fit the global profle
of Musselt mmibess.

Temparature comgarissn Al the Batbem of hat wall

A T e atied el
Cr—r | ke

- - x1 Id.r I - o
FIGURE 13: Adiabatic Conguctive temperaturs profils at the bottom
of e hot-zids
3. The mesn Musselt mmbers close to the bot wall ame
apmmarized in the table (5
Experiment | Conductive | Adiabatic
[ Mean Nusselt 629 G606 65.52

TABLE 5: Muasalt numbsr compariaon

It showys that the Musselt momber i slightdy the same for
the two cases (adisbatc snd conductive) and is shighdly over
estmate. {5%). This might be dune w the k-8 model who may
over estimate the convection phenomenon.

The fimme (14) compare: the calonlated local Mhaszelt
mumbers on ftop and botom side of the cavigy ond the
experimental data. Once again this Muselt munber is sronsly
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diependani of the horizontsl boundary conditon. For a perfecily
adiabatc boundary condition the Musselt mmiber will be zeto
as there no conductve or comvective effect. For thin conductive
layer as bomdary condidon the Musseli munber will be as
plottad in Smme (14). Omnce azain the reality liss between the

twn liminng case.
Comparson of Top-side and Cold-sde Nusselt numbars

["% Enparirs sal Tap W
*  Ewpesd il sl Bonas wu
Campuizd Tag Mu
hd Camgpuizd Bokam He

P runber [sdim|
o
]

i il T ] T I
WL |l

FIGURE 14: Top-side Bothom-side Mussalt companiaon

Az we =aw shove the Muosselt Mumber iz stongly
dependani on the boundsry condifons. In Data-cembers, the
phenomenon of natiral firbulent convection may ooom close fo
hot or cold walls which can be whether room wall or servers
paratons. Thesefore seversl sinmlstions bave been camed out
with diferent materials: concrete, wood, steel and plaster In
Aoy case, the mesults are independent of matferial density or
specific beat and depend only on conducdvity. Cmly material
conductvity mattersd and the obtained Muszalt mumbers were
inchoded berwean the two limiting cases of adisbatic and highly
conductive bomdary condifons. However this characiesistc
seems o hawe almost no effect on the welocity feld and

temmperature at cavity mid height

CONCLUSION M TURBULENT MATURAL
CONVECTION

As we quoted before. according fo Chassaine [13], most of
the tme. the k- model leads o resolts thar withour being
quantitadvely commect remain: qualitztively represemtadve. It
seems that o model can scourately predict the mean flow Seld
in the cavity while providing 2 good estimation of the velocity
flucreation. Indeed doe two the assmmpdon of BsoTopy, we
estimate nl = u? = uwd which might not be the case The
temperature field af cavity mid beight is very well predicted.
However, a pgsp remamins between congpuied vahes of
temperature and heat Tansfer close fo the bowmdary and the
ones of the experimen: If we refer to Ampofo snd Farxyanizs
[14] this can be due to the fact that it's very dificult to model
acourately the boundary conditions at the top and botiom wall
Bt when we analyze the mean Muzzalt munber we fioumd that

our caloulation over esiimate it by approxmstely 5% This
might be due to our tiwbulent modal.

LARGE SCALE 2D AND 3D MODELLING

Diata centers are huze facilitiss with complex geomeTy,
large gradient of temperapre and speed and mmiltpls heat
sources. This the complexty of the system can imcrease
rapidly. That's why we need a3 mmierical modsl which can be
sgoourate encugh while providine 3 reasonsble computing tme
and 3 swong stability (convergence). For this resson the k-e
mindel nright be very interesting. In fct most of the publication
om this sulbject uses it.

In the rest of the docEment we are going fo present 2T and
3D sinmlatons of 3 working server in & rack inside a8 conymater
room We will compue several well known dimensionless
mumbers in order o characterize the fow and o ensure that we
are using the right computational and phyzical modsls. Then we
will use gther indicators described by Shanme et al [21] in order
fo estimate the gverall system performence.

20 SIMULATION

The sivmlaton donesin is 3 computer room represented by
g square of 4m by 4m Its walls are considesed adisbatic. A
constant mlet fow of air is model at the bottom of the room:; its
velocity and temperamre are given in table (). A constsnt air
exracion lecated on the room ceiling removes hot air at the
same rate that the supply venrt in order to satsfy mcompressible
conservation equation These two suppliss and exmacton vear
mndel the effects of an air condidoning system.

A seryver mepresented im prey heiching on fimme (135) i
mideled by a squeste domain It dissipates & constand hest
power of 3kw and it is cooled by & constant speed fan located
on the mighi side of the sguare Iis dimensions, and fam
characteristics can be fomd on in the wble (). Finally the

server is integrated in 3 2m high rack model by non porous thin
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Figurs 15: Mods] description
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&0 |ImletOuti=t air speed 0.33|my's
&f  |Fan air spead 0800 |my's
Oh  |Server heat load ER ]
Tin_{&irflow Inlet tamgerature | 19.00%C
LW [Comguler rocmn width 400 M
1 |Cold aisle width L i
L2 |HO pisks widih L0 |y
H Comguier room heigth 3.0 |y
B |reck hesgih LI
d Imledf Ouilet went wadth 350 m

Tabis &: 20 variable definition
The previowsly described flow equations and pumerical
models were used for this spmlaton The sgquatons were
discrefized on a 100 * 100 uniform zrid. The convergence was
comzidered to be mached when between 10 itersfioms, the
veloriry, the tempersnme and the divergence did not vary for
more than 107,

20 DIMENSIONLESS AMALY SIS
1 et

o
-
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i
Figure 16: Zones separati

Analyzing the obtsined wvelocity and temperstore fiald
figure (16), it clearly sppears that the whole domain can be
separated in 3 main zZones:

1. The first zone comesponds to the cold aisle sids.

2. The second zone is the server domain,

3. The last zone is the hot aisle side.

For each zone, in order o idenfify the dominamt

imvolved im this large scale sinmilstion 3 dimensionless
menbers are computed: Feynolds mmiber, Payleizh mumber
and Richardson mmaber.

Lome 1

The zone 1 comesponds to the cold aisle side of the dats
center where the CRAC wmit blows its copled air. Most of the
AT is then dramm into the server and thus passes in Zome Do,
The Reynolds mumber in thiz zone is based on the length scale
o the vent width, the velocity 47 and the reference flud density
Op- In our simmlation R, = 215 « 10* which means that the
flow in this region cam be considered tmbulent For the
Bayleigh momber AT = Tj, — T,z With T}, the temperaturs at
the CRAC owput and T, o, the mesn tenpessnme at zope 1 top
bowmdary condition In this case R,p, = 2.413x 10", this
indicates that heat wransfers in this zone are mainly mled by
comvecdon phenomenen Finally the Pichardson momber is

estimated combining the Fayleigh mmiber, the Feymolds
muniber and the Prandd oomber. It allows us to define whether
the flow iz mminly drven by forced nanmal or mixed
comvecton. The sinmmilation gives iy, = 5.20 we can consider
that we are in 3 case of mixed comvecton.

Lome 2

The second zone comesponds fo the server model. The air
is drained by a fan at the server extremity located at the hot
aisle side. Inside the domain & constant source term is added to
the energy equation in order to sinmlate the heat source doe 1o
CPU power dissipation. The characteristic lengih scale of zone
2 iz the server's height hy = 0.31m. The reference velocity
will be the sirflow speed 4, The given K, ;; nmuber i aqual to
1.11 = 10* which indicates that the flow is nobulemt The
Favleizh mmwber iz determined in function of the air
tenperatre diffsrence between rack nlet and rack exhsmst In
or case B g0 = 4.59 ¥ 107 which mesns that heat transfer are
mainly drven by comvecion The value of the Fichardson’s
mumher is By, = 542 % 1077, As this value is inferior to 0.1,
we can assume that is this dommin forced comvection is
predonumsnt

Zome 3

This last zone comssponds to the hot aisle side of the
conparter ropm. The server blows the heated air into this area
while the CFAC removes it through the vent located i the
celling. In this zome the airflow iz characierized by high
velocify and temperature The characteristic leneth scale is L2
= 21 m that correspond to the hot aisle width. The AT used in the
Fayleigh momber is the diference between the air temperatre
exgfing from the rack and the tenperstore at the wpper venf
Rosy = 101 % 10" Indicating that conwvecton phesnomenon
dominates in this region. Finally with a8 Richsrdson number of
Fizs = 286 % 107 the airflow seems to be driven by forced
Comvection.

Conclozion on dimensionless amalkysis

The analysis of airflow characteristics m the overall
conparter Toom domain lesds us to severs]l comclusions. First
the flow 15 trbulent in the whole room. This justifes the use of
the k- nrbulence model. Secondly, conmary to our suppositon
the sirflow is mamly doven by forced comvection and booyant
phenomens are marginal. Except in the cold sisle zome @it
tenperanre and densify vanadon bave guasi no influence on
the welocity field We camied out a smilsr simulagon withoat
mking imbe account the heat mansfers and when comparing 1o
the previously found results we fomd very margins] diffsrences
berween the two airflow behaviors. Buf in fact this can be
explained by our sssmmpion of reducing the problem o a 2
dimension case Indeed this “jdeal™ case can be comparsd with
an mfinite row of rack and infnite coldhot aisle zomes. Thus
the air exifing fom the lower vent of the CRAC never mixss
with the bot aicle air This oestes an artificial separation
between hot zisle and cold sisle that bas no physical sense. It is
the resson why air temperamre in the lower part of the hot aisle
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iz higher theam in the upper part Of course im reality rows of
rack have a limited and the air is able to fow betwesn the two
zones (1 and 7). Moreover ss described by [14), tobulence is a
stmongly 30 phenomenon due to the Beynolds soess fensor
Thus 20 sinmilafion might not be scoorate enonsh fo simulate
certzin kind of airflow behavior. This sazgests that in order to
encure that the phenomenon and their intensity cheered n 2
dimensions are close 1o realify we nmst commpare the results o 3
similar 3 dimensions sinmlation.

30 SIMULATION

In the following part of the paper we will pressmr the
results of a 3D airflow simulaton of A server in a Conmmuier
moom In order to be sble to compare the resulis with the
of the same order that the 2T case. Hence the dimensions in the
X1 32 plan are the same as displayed m Sgme (13, the
dimencions on the X3 direction are displayed on the fizare (17)
that represents 3 top view of owr modsl. The CPAC vents and
the server's fan sir flow have been adapied m Smcton of the
new dimenzions and are summarized n the tshle (7). The
seTver’s power dissipation s kept to 3KW and the tsmperanire
exiting from the CRAC is 19°C. The computsr room walls are
considersd adisbatic.

d Vient width 05 m
Lc X3 rack position 15 m
LT Server length 1 m
L0 Room length 4 m
Bifo | Inlet/Outle CRAC airflow 0.505 mys
&f Fan airflow & mis

Tabies 7: 30 variable definiion

LL

LI

Lo

e

Figure 17; Compubsr Room top view

The commerdal software ECOTECT fom Auntodesk has
been used to create the peometry and to sef the grid. It was then
exported to the CFD code Thetfs that proceeded to the
calmalagon In order to speed up the caloulation. 2 non umiform
mrid of 63 ¥ 63 ¥ 31 meshes has been created and nodes have
been placed at the interface of each solid Doing so, we are sble
1o simmilate 2 om thick partitions in 3 4 m wide room. It must be

notice that in reality, servers and rack partifion sre Dot mose
than ?mm wide. Therefore work s acally being done to be
shle to sinmlate such thin objects.

The comvergence is considersd to be resched after 3673
iteratioms Af this point, the temperanme feld in the room did
not vary for more than 8,68 x 10-* between 10 iterations, the
velocity did not vary for more than 164 X 107* and the
divergence for more than 6.3 ® 10°*.

A0 SIMULATION ANALY SIS

.t-rm::urn

=31
=7

PRUBEEERRE

3 33 E]

o
Figurs 15; Side view of the computer room

The fimme (18) presents the tenmpembtme field of the 30
sinmlation projecied om a slice located o the middle of the

caviny. Velocity vector are also represented they don't intezrate
the third sds component In same way a5 for the 2 dimencion
smalysis, an estimation of vanous dimensionless muubers is
performed to characterize the airflow in the overall commpurer
rooim 3 zomes are identified:

1. The first zone commesponds to the cold sisle side.

2. The second zone is the semer domsin

3, The last zone is the hot sisle side
For the hot and cold aisles zones, the dimencions in the 31 32
plane are the same as previouwsly For the X3 dimencion it can
e considered that we perform an exmsion on the room lensth
Simnlarly, zone 2 comesponding to the server zone keep the
same dimenzions on the X1 X2 plan and iz 1m deep in the 33
direction corresponding o the rack width

Zone 1

Bazed on the airflow speed blowm at the bottom of the rack
Iy the CRAC unit and the vent width the ¢ Feymolds
munber for the cold aisles is Reyy = 3.37 ® 10%. Thos the flow
can be considersd to be nmbulent in this regon. The Fayvlsizh
munber 1 determuned with the temperanme gradient between
the ceiling and the supply vent. The temperanmre in the upper
part of the zome was calonlated mking the mesn of 200
sgoquisitons equally spread at a 3m beight. The resulf gves us
Faz, =198 % 10" indicating that the thermal
are mostly driven by convecton Fmally the Pichardson
munber Riy, = 2.55, this leads us to conclude that both nanral
and forced norbulent comvecton happen in this area. It can be
ootced that m the 2D cose, mixed comveclon was also
ohsarved.
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Tone 2

The charsctenistc speed and lensth scale m this case were
considersd to be the same as the 2D case This leads us to a
Eeynolds nomber equal to Rex, = 1.24 ¥ 10* charactesistic of
a nrbulent sirflow. In order 1o determine the tempersfims at the
saver's imcske and exhsust, two sets of 200 poims wers
exmacted at both side of the zone. The mean of each et is baing
nzed to calculate the AT required for the Fayleizh momber. With
a valoe of Rag: = 540 107 the heat transfor can be
considersd to be mostly conductve. The combination with the
Peynolds momber zives ws a3 Fichardson mumber of 5,13 =
107" indicating that the airflow and heat transfer ars mled by
pume forced comvecdon This zlso confitmes our conclusion on
the flow charactenstic mside the server sz similsy conclusions
heave besn dramm fFom the 20 model

Tome 3

The conputed Feynolds number in this region is sinular to
the 20 case as we consider the same characterizstc lensth scale
anid velodty. Therefore the airflow is considered o be mrimlent
in the hot sisle region Inm this sirmlaton we are smomgly
interested in the behavier of the hot air exiting fom the server
Therefore one of the temperanmes wsed m the formula will be
taken at the fan exhsust side. The reference tempessime 1=
measured at the bottom of the hot aizsle. The obtained Payleigh
member R, = LB1 % 10" indicates that comvection is the
predominant heat Tensfer phenomenon The Fichardson
menber is equals 1o Rizg = 5.84 tms both the afect of nanmal
and forced comvections omst be considered. This result is m
conmadiction with the 2D simulation case a5 we previously
foumd that forced comvection was the dominant phencmenon in
the bt sisle. But as we supposed, this was becanse of the non
realistic assumption of 3 2 dimensional phenomenon In fact, @
non negligible part of the cooled air exifing fom the CRAC
passes around the rack and mixes with the hot sir exifing from
the server. This leads to & larpe sradient of temperanme snd air
demzity, hence to sorongest comvecdon forces. This effect of
tarbalent natmral comvecion cannod be neglected

Conclnzion on dimensionless amalkysis

A more sdvanced simmlaton in 3 dimensions allows us to
confitn several results and to explain some IDConsisfencies.
Fistly, the ar-flow & torbulent on the overall domam This
justifies the use of the k- egustions. Secondly the heat
iransfers in the computer room are meinly mled by forced or
nanwal convecdon and conductve heat wansfer can be
neglected. However it is morme difficult to estmate whether
natral or forced convection is dominant. In the cold aisle zone
it appears that both kinedc energy and =ir density variatdons doe
tor large sradient of termperahure have sn inpact on the air path.
In fact the air stratification is obvions on Gzure (16) ot the air
path is also clearly doven by the imposed velodty dus to the
CFAC and to the server fan. In the region 2 the phenomens are
easier to charactesize. In fact even if a larpe pradient of
tempersmme oooms dne to CPFU power rejecton the fan

imposes a very high air speed (0.6 m's) and soonsly increases
the sir spead while the lensth scale remmins small. Thes while
we keep a lagge Beynolds muonber, the Fayleizh momber
dirmmizhes snd so is the impact of natoral convecton on the
girflow behsvior Finally m the hot-sisle side of the conypater
room, the 3 dimensionsl snalysis reports an inportant impact of
namral convection over the global flow behavior whereas in 2
dimensions, air path was only drven by forced convection In
fact the 2D czse can be compars to 2n ides] simaton whens
codled air from the cold sisle never mixes with exhanst air from
the hot aisle. Thuos the tempersmre sradient in this region is
very low snd booyancy has no effect. In 3D, the air is allowed
mﬂnwhemmmmundﬁb}cmmnngﬂrimum:k,
leading to a lower temperature at the botiom of the hot aizle. In
this confisuradon the AT becomes larger than in the 20 case
and buoyancy have 3 srong impact on the global flow behavior
Thm:s we csn state that these phenomens are mled by the
CONIYUET [Ooi Seomery, the equpments arranzement and the
miaterial working set point such as fan velociny or CRLAC outpus

This phenomenon of airflow ming between the two aisles
is mot desirable in & Dets-center as if lesds to main kind of
mefficiencies:

1. The by-pass phenomenon: happening when the cool
Fir exitng from a CRAC directly goes to the hot-zisle
withowt cooling the servers.

The recirculation: ocowming when the bot air
exhmusting from 4 server refen to the cold aisle
increasing the intake air femperanEs.

Ag these phenomens linked to nanral comvecton can be a
muajor threat for IT material it is very imporiant for 2 mumerical
code fo be able to simmlate it acomately. Moreover it is also
impontant for enginser to idsntify and mesaare it.

[

DIMEMSIONLESS PARAMETER FOR  AIRFLOW
EFFICIEMCY ANALISYS

In order to identify and to quantify the by-pass and the
recirculation phenomenon Sharma B K et al [21] created 2
indicators to quantify the efficiency of a cooling desizn The
figme (1%) describes the two phenomenon linked to cold aisles
hot aisle sir mixne.
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Figurs 15: by-pass | reciuiation phencmenan
@ iz the totml server enetpy rejection in [EW]. Im a well

desizn datacenter, we consider the CFAC power to be equsl to
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(2 {cooling power). At the server impus, when recirculation or
bt mizle legksme happen the airflow soeam experience 3 rise o
enthalpy =50 due to addition of hot air On the opposite, when
A part of cold air from the cold aizle bypass the server and
mixes with the hot air exhausting from the hot aisle, the air
smeam enthalpy decreases of —60. Acconding to [17] the
dimemcionless Supply Heat Index (SHI) can be caloulated in
fimcton of (¢ and &0 following the formmila:

ag

.'S'i-x.’f:m

20

Obvionsly the lower the SHI the more efficiently the system
will behswe. In our cass 40 and (3 are dstermined following the
fornmilas:

@ =My X 0 X (T — Tiy) (22
Q=M ¥ G X {Ty — Te) (23)
&G = mypy ¥ €, X (Tjy — Tiead 24

The Fenmn Heat Index (FHI) i the second imdicator that
characterizes the amomnt of CFAC power that isn't nsed to cool
the IT equipments. The cooled sir contours the rack and retms
tor the cooling unit through the ceiling vent. The BHI can be

calonlated following the fommaala:
REl =g¥eg @)

Thus the more the cold aisle air by-pass the server, the sreater
is the 4 and the lower is the FHI Moreover we can wiibe:

RHI+5HI =1 (26)

50 in order to tune & datacenter cooling sysiem we nmist ensure
that BHI is as low as possible and SHI is the closest o 1.

SHI AND RHI ANALY 515 FOR 20 AND 3D CASES

I amalyzis

The calculation of SHT and RHT in the 2D mndel is bazed
on the equations (21, 22 and 24). The vahes of T, and T, are
estimated by exgactng 20 values of tenmpersture in the two
EFment representing the server air intake and outtake Then
wo mesn temperanmes are caloulated comesponding to the
sarver inlet and exhmust temperanme. The temperanme I s
obtained in 3 similar way by taking the mesn of 20 points
located on the segment represening the CPAC exiraciion vent
The vahue of T is sef equal fo 19°C as it is one of the initial
condifions comesponding fo the CPAC ouiput temperature set
point. The obfamed vahies are RHT = 09612 and SHI =
0.0388. These very good wvalues are not swiprising. In fact i
comesponds to the conclusion of the 210 case simmlation where
we explamed that due to the 2 dimsnsional sssmmpiions the air

from hot and cold aisles did not miw This explaing the preat
differences between the “ideal™ 2D case snd the 3D case
resulis. Doreover it shows the need of a 3D model for Data
center airflow analysis However 3 non zero SHI means thar
some heat exchange are happening probably becanse of the
vorex that can be seen on Sgure {15) at the top of zone 3

3D amalysis

Az previously, FHI and SHI are bazed on the 22, 23 and 24
equations. In order to get the value of T Ty and T 200
temperatres are extracted fom 200 points located on several
aurfaces representing the Server Impnt and ouspnt and the
CPRAC exracting vent Omce agam the temperanme I
corresponds to the CRAC set point and is equal to 19°C. The
obtaimed dimensionless mmbers are AR = 07012 and
SHI = 0.2988. Confrary to the previously found results in mwvo
dimenzions, the two indicators are charscteristic of a bad
cooling design efciency. In fect with an RHT factor a5 high
the server imlet iz arommd 26.71°C whereas the
CRAC blows cooled air at 19°C. Similarly, CRAC retam
enperanme 13 close o 37.68°C whersas server exhamst
tenmeranme iz 44 78°%C. These remilts indicate that there iz a
soong hest exchanse and air mixing berween the fao room
aisles. In fact the mom geomeTy, the equipment’s fans velacity
and the material amanFemsni seem fo be mappropriate for a
good performance of the overall system However, Ioom
optimizaton was oot the mtent of this paper and thus we won't
simmlate Aoy forther caze. Bur what really marer in thiz resuls is
that in some realistic condidon and in bad commputer room
desizn larpe gradient of tempersimre can ocor within a
datacenter leadins to strong buoyant effect

CONCLUSION

With the confinmously improvements m IT material
performance. datn cemfer owerall power Teguiremenis are
enponentially voessing. This leads to gobal nse n fHeilities
consumpden snd to 3 more snd more challenzing issue for
enginser in charge of the cooling system desizn. Onver the past
10 years mge progresses have been dome in CFD domain to
predict air flow behawior inside the compamer room This
allowed designers to test several cooling confimraton withow
taking any materiz] risks However thess sirmmlations need 1o be
4% ACOurate as possible in order 1o ensure 8 maxinnom relisbilicy
while mainsaining low ensrgy consunmpdon Therefors CFD
codes nmst pass validation case that will certify their abiliny 1o
take info accoumt the physical phenomenon happening inside
the data cenfer

In the cooling air loop between CPAC umits and servers,
the airflow experiment large sradients of speed and tenmeranrs
This leads to torulent flow and natural or forced convection in
the whole domain In order to ensnure that the mumerical code
Thefs 15 sble to sinmlate these hest transfers and amflow
characterisiic, a trbulent netorsl comvecton n 8 squars cavity
is modeled. The obtamed remlts were conparsd to the one of
Ampofo et al [14] who camied out the experiment While
conpanng the resalfs, it appears that our CFD code was able fo
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predict the airflow behavior and the tempersmre Seld with a
VEry sitong scomscy. However two UDCeTtiintes remain
concerning the nrbulent velocifes flocmation and the local
Musselt numiber, Concermine the ability of modeling furbulencs.
it mmst be notice that in order to compare mumerical amd
experimental remlts; we assumed that nobulence was an
isomopic phenomenon (eguaton 17 o 19). This assumpton
remaine smong, and this might explain the zap between
calonlated and experimental results. As for the Musselt mmber,
it appears that this validaton case is very sensidve fo top and
botiom walls bomdary condifions. In fact the experimental
results lie in betwesn twio extreme cases: adiabatic or perfectly
conducting boundsry:

In the second part of the paper, the mesuls of a ID
simmlation of 3 compuisr Toom contAning & server in 8 rack and
cooled by comstant 19°C sirflow are presented Feymolds,
Payleigh snd Fichsrdson mmbers have been caloulsted m
several area of the dommine Looking at the resmlts sevesal
conclusions can be drewn. Firssly the aiv flow is nrbaleat in the
whole room Secondly, with an oporiant Bayleizh menber,
comvecdon is the predominant hest Tensfer phenomenon
Thirdly conirary o what we supposed, nanmal convecton and
asspcisted buoyant forces have a minor effsct on the air path
But as we explained thic can be armibuted to the assmrmpton of
a 2 dimension system that represent an ideal case.

Therefore in the last part of the paper, results of a 3D
simmlstion sTe presemted The mein dimensions of the dormsin
anid of the server are conserved in order to be able o Compars
the result with the XD case. As previowsly dimensionless
menber are conputed to characerize the air flow and heat
transfers. The obtzined results condfirm the nrbulent behavior of
the air fSow and the predomminance of comvection in heat
mansfer but also show apn ncresse imporiance of neboms]
coovecdon m the domain While having a closer look, it
appears that cool asir fom the cold aisle contoured the server
and muves with hot sir Som server exhmust This leads to a2
mmch soonger sradient of temperstore and thos to sTonger
bugyant efect

This sir mixng betwesn hot and cold aisle is a well known
issue in data center cooling conception named recinoulation and
bypass phenomenon. In the last part of the paper we presemt
two dimensionless numbers inroduced by Shamma B E [21]
that evaluate the soensth of these hest wansfers and that shows
that our data center configuration was inefficient.

From these resulis two main conclusions can be dmwm
Fistly 20 sinmlafions are mot adapied for data center
simmlation snd owr funare ressarch will exclesively fomus on
improving 30 modeling and sinmlatons. Secondly as in reality
different airflows with large sradient of temmperanme are able o
mix, nrbulent namors]l convectdon in 4 dats ceater is 4 sTong
and important phenomenon that omest be taken into account in
order to get acourste reslt.

FUTURE WORKS
In this paper we ensured that owr CFD code Thets was
shle to sinmlate the physical phenomenon happenimg mside a

dam center in order to get good results acouracy. The next step
of pwr research will be to improve the server mndsl In this
paper it was modeled by an empty parallelepiped with oo
vents. A fan locatad at one side blowm a constant air flow and 3
constant heat source sinmlbated the chips powsr dissipation
Thiz model has been adopted by lots of CFD software [1, 4] bue
in fact it can be perfectsd in order to be more acourate. Almolie
et al [2] improved this modsl by considerins the server az a
porons media. Therefore they were able to sinmlste the pressume
loss mside the server and hence a fan power consummpion. This
is of major importance &5 according to [3] these devices can
represent 3 non neglistble part of towml elecmic consumpion
Moreover it appears that the heat rejected by the ships can be
expressed a5 A fimction of the server inlst temperature [3]. Ts
when operafing at hot temperanme, the server will release more
and more power increasing fan speed snd elecinic consumpion
Thersfore in our firnre work the server heat source will be a
fancton of the temperanme and the fon speed will be repulated
v a PID comroller that will emsure an acceptable inside
temperature. Finally in order to estmate the fan consonmiption,
itz behavior will be based on a typical fan oEve expressing
power In Smcton of the pressure drop, we should be able o
aoomrately model 3 server behavior smd s real elecmic
consurmpdon. This will allow us to optimize CRAC cooling set
point to get the madomon COP while msuring thar server
requirements remain acceptabls

NOMENCLATURE
Sym | Definition | Unit
Turbudemr Nafnra! comvection validanon care
Ty Hot wall temperanme o
T. Cold wall temperaime o
L Cavity height and width m
4] Cavity depth m
I Air mean velocin m's
T Wean zir termperatire =
u; Air velocity fincnemtion m's

AR, Aspect ratio in z direction =I/L

Ra Payleigh murnber

fixaer | Exact sohumion of 3 diferentis] equadon

Fitserere | Discrete sohmion of a differentdal equation

E Discratization armor
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h Driscretization characteristic lensth scale Oh Server heat load W
T Driscretization characteristc fims step T Airflow inlet tempieramme S
x| Cartesian cpordinate n § direction Ly Compater room width m
X Drimensionlass coordingte in 7 direction L Cold aisle width M
g (rravitatonal acceleration s L. Hot aizle width M
B Thermal expansion cpefficient 1~C H Compater room height M
p Comvergence fictar Fey | Feyoolds oumber in zone §
Mechanic equarions Ray, | Rayleigh mucher in zone
[ Drymamic viscosity Pas Rig Pichardson nmmber in zoms §
i Turtmlent viscosity SHI Supply Haat Index
k Turtmlent kinetic snsrgy m5s FHI | Retum Hear Index
E Tarbulent energy dissipation rate mts? Q Server and heat power W
Ci Tirbulent model constant 50 Enthalpie zzin dne to air mixins between w
hot atzle and cold aisle
G Tirbulent mode] constant myr Server fan flow rate m'h
€. | Trbulent model constant M, | CRAC fan flow rae m'h
o Tuwrbulent model constant Ty Temperahire ar seTver inlss RS
LA Tirbulent model constant Tia Tenmperznure at seTver exhanst sC
Thermal conductivity WmE Ty | Tenperstare at CRAC input *C
[ Air hest capacity TkgK Teo | Temperanme at CRAC onmput i
T Tempersmre flucnetion
P Heat BUATON SOUTCE tEOm ACKNOWLEDGMENTS
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8.2. Description des Type de TRNSYS employés

8.2.1. La Pompe a chaleur Type_666

La PAC est ’élément central du systéme de climatisation, qui permet de refroidir le débit d’eau
du circuit évaporateur, en transférant son énergie a ’eau du circuit condenseur. e mode¢le utilisé
dans le cadre de cette étude est proposé par la librairie TESS. 1I calcule les performances de la
machine en se basant sur des informations fournies par les constructeurs. Celles-ci sont lues par le
modele grace a deux fichiers d’entrée. Le premier indique la variation du COP (COP,q¢j0) et de la
capacité de la PAC (Capyqtio), en fonction de la température de consigne souhaitée Teyo et pour
une température de retour au condenseur T¢p;. Le second indique la variation de la performance
de la PAC (Fraction of Full Load Power FFLP) lotrsque celle-ci travaille en charge partielle. Les
caractéristiques COPpgreq et CaPrqreq cotrespondent respectivement au coefficient de

performance et a la capacité moyenne de la machine, évaluée par le fabriquant.

Tcoi Tcoo
Mco Mco

CONDENSEUR
Compresseur
Détendeurx
EVAPORATEUR
Tchii Tchio
Mch Mch

Figure 159 : schéma d’une pompe a chaleur

La Figure 159 présente le schéma d’une pompe a chaleur a 1 étage, refroidie par eau. Coté
évaporateur, 'eau arrive de 'armoire CRAH, Figure 159, a une température Tcyy; et a un débit
Mcy. Elle est refroidie dans le condenseur et ressort a la température de consigne Teyjo. Coté
condenseur, I’eau provenant de la tour (Figure 113), arrive dans la PAC a une température T¢o; et
a un débit Mg, elle refroidit le condenseur puis ressort a la température Tggo. Dans un premier
temps, le modele calcule le coefficient de performance et la capacité de la machine en fonction de

I’équation suivante :

COByom = COPrgteq X COPpytio (8.1)

Cap = Capratea X Capratio 8.2)

Dans les équations 8.1 et 8.2 ci-dessus, les coefficients COPpqio €t CaPygrio sont issus des
fichiers constructeur évoqués précédemment. La charge de la pompe a chaleur est ensuite

déterminée par I’équation :
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Qpac = Mcy X CPegu X (Teuri — Tenro) (8.3)

On peut désormais calculer le taux de charge de la PAC (Part Load Ratio PLR), défini par :

QPAC

PLR =
Cap

(8.4)

Si le coefficient PLR est supérieur a 1, cela signifie que la PAC ne posséde pas la capacité
nécessaire pour assurer une température T¢yjo a la sortie du condenseur. Le modele limite alors la
charge de la machine a sa capacité Cap. A partir du PLR, et du second fichier évoqué au début du
chapitre, le modele détermine le coefficient FFPL qui caractérise la performance de la PAC en
fonction de son taux de charge. Grace a ces facteurs, on détermine la puissance Pgopyp absorbée

par le compresseur en fonction de I’équation suivante :

Cap

Pcomp = 75— X FFLP 8.5
COMP COPnom ( )

Finalement le coefficient de performance de la PAC correspondant a une certaine charge Qpyc

et aux températures Teyy o et Teg,; est déterminé par 'équation suivante :

cop = Jeac. (8.6)

PCOMP

Les températures T, et T sont quant 2 elles déterminées selon I’équation (8.3).
P CHI,0 C0,0 q q

Comme on peut le remarquer, ce modéle ne se base pas sur des équations purement théoriques,
mais sur deux fichiers de caractéristiques issues des constructeurs. Cela permet de simuler des
machines non idéales en intégrant les défauts et le rendement du matériel. Les fichiers contenant

les données COPygti0, CaPyario et FFLP seront fournis dans les chapitres ultérieurs.

8.2.2. La Tour de refroidissement Type_51

Une tour de refroidissement a pour fonction d’évacuer la chaleur d’une source d’eau chaude
en la mettant en contact avec un flux d’air froid. Il en résulte un transfert d’énergie lié a I’écart de
température entre les deux fluides et un transfert de masse par évaporation d’une partie de ’eau.
Dans le systéeme de production de froid d’un datacenter, la tour de refroidissement est utilisée pour
évacuer la chaleur extraite par la pompe a chaleur, en la rejetant dans Penvironnement extérieur.

Un schéma de fonctionnement d’une tour de type contre-courant et active est présenté Figure 160 :
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Tai
Ma

Wao

—>

Tcoi
Mco

Figure 160 : Schéma d’une tour de refroidissement

I’eau chaude provenant de la sortie du circuit condenseur de la PAC, arrive dans la tour de
refroidissement avec un débit M., et une température T¢, o. Elle est ensuite répartie sur toute la
longueur d’un milieu poreux ou elle s’écoule par gravité vers la cuve située au bas de la tour.
Parallelement, un ventilateur au sommet de la machine aspire de I'air extérieur a un débit Mg, a une
température T, ;, et possédant une hygrométrie absolue wg ;. Le flux d’eau descendant le long du
matériau poreux croise donc le flux d’air provenant du bas de la tour créant ainsi les transferts de
masse et d’énergie, responsables du refroidissement de la source d’eau. L’eau ainsi refroidie s’écoule
dans la cuve a un débit My, , et a une température T, , différents de M., et T¢pp car une partie de
I'eau s’évapore durant le processus. Afin de compenser les pertes par évaporation, le volume d’eau
dans la cuve est maintenu grace a un débit M, d’une eau a T,y = 20°C. Finalement I'eau de la
cuve, retourne vers le condenseur a une température T¢o; = Tgymp avec un débit Mc,. Cette
configuration est nommeée « contre-courant » car les directions des flux d’air et d’eau sont opposées,

la tour est considérée comme active car le débit d’air est assuré par un ventilateur.
Quantification de ’énergie transférée dans la tour de refroidissement

On considere que lair extérieur arrive dans la tour de refroidissement a une température Ty ;
et avec une hygrométrie absolue w,; (correspondant au point 1 sur le diagramme Figure 161).
Dans le cas d’une tour idéale qui maximise les transferts d’énergie, la température maximale de lair
en sortie de la tour correspond a celle de I'eau chaude entrante T, o, et P'air est saturé en vapeur
d’eau. Cet état correspond au point 2 sur le diagramme psychrométrique Figure 161 représentant

le processus :
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A 1
amax

Humidité absolue [kg/kg]

T wh T

. T
ad Ta,a <2

Temperature [°C]
Figure 161 : Diagramme psychrométrique présentant
les états de I’air durant le processus de refroidissement

Sur la Figure 161 ci-dessus, la courbe noire représente la courbe de saturation de I'air en vapeur
d’eau (correspondant a une hygrométrie relative de 100%). Les droites obliques représentent les
iso-enthalpies de Iair, tracées pour une température de P'air extérieur entrant dans la tour Ty ;, pour
une température égale a celle de I'eau chaude T, o, et pour une température réelle de Iair mesurée
en sortie de la tour de refroidissement Ty ,. Comme Pefficacité de la tour de refroidissement n’est
pas maximale, on remarque que la température réelle de I'air en sortie de la tour Ty , est inférieure
a la température idéale Ty, ,, et I’hygrométrie relative est inférieure a 100%. On peut donc

déterminer Pefficacité de la tour de refroidissement selon la formule :

h,,—h,; Ah
Etour = A 22 o= 2 8.7)

aTcoo ha,i Ah'max

L’énergie transférée par la tour et rejetée dans I'environnement s’écrira donc de la maniére

suivante :

Qtour = EtourMq (haTco‘o - ha,i) (8.8)

Afin de modéliser une tour de refroidissement, il est donc nécessaire de déterminer son
efficacité &q4yy. Pour ce faire, le modele utilise la méthode NTU (Number of Transfer Unit), en
calculant un nombre sans dimension qui caractérise un taux de transfert de chaleur dans un

échangeur. Selon TASHRAE Equipment guide [72], ce dernier peut s’écrire :

1+ntour

NTU = cyonr (M—“’) (8.9)

a

Selon Simpson e al [73] Nyoyy se situe dans un intervalle de -0,35 a -1,1 tandis que Cggqy- aura

une valeur dans un intervalle de 0,5 a 5. Chaque tour de refroidissement possédant ses propres
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caractéristiques, les coefficients doivent étre déterminés par mesure. Dans cette étude, nous
utiliserons les valeurs de Monfet e# /. [25] qui ont réalisé 'étude expérimentale du comportement
d’une tour de refroidissement dans un systeme de production de froid. Ils fournissent ainsi un
coefficient Cepyr = 1,2 et Nyoyyr = —0,65. Nous déterminons ensuite la capacité thermique
massique de lair a saturation Cg, définie comme la variation moyenne de enthalpie par rapport a

la température, et calculée en fonction des températures de 'eau en entrée et en sortie du systeme :

h —h
€, = —STeoo T Moo (8.10)
Tw,i - Tw,o

Ou hgr est Penthalpie de l'air saturé a une température T. Finalement le coefficient m”* est
défini comme le ratio de I'énergie transférable par I'air saturé par degré et par seconde sur ’énergie

transférable par I’eau par degré et par seconde :

MaCS

=22 (8.11)
MCO Cpeau

En fonction de expression du taux de transfert de chaleur NTU et du m*, Braun montre que

Pefficacité de la tour, dans le cas d’une configuration a contre courant s’écrit :

1 — g(~NTU(1-m")

= 8.12

Calcul des caractéristiques des fluides en sortie de la tour

A partir de la connaissance de Iénergie évacuée dans l'air (équation (8.8)) par la tour de
refroidissement, il est possible de calculer la température de I’eau a la sortie du milieu poreux, avant

de rejoindre la cuve :

— Mco CpeauTco,o - Qtour
M, w,0 Cpeau

(8.13)

wo

Dans I’équation (6.13) ci-dessus, une inconnue demeure : le débit d’eau en sortie du milieu
poreux M,, ,. En effet comme nous 'avons évoqué précédemment, une partie de 'eau du circuit
s’évapore dans I'air au cours du processus de refroidissement. Or la loi de conservation de la masse,

nous permet d’écrire :

Mw,o = Mg, — Ma(wa,o - wa,i) (8.14)

235



8 Annexes

Cependant, ’hygrométrie absolue w,; de l'air en sortie de la tour de refroidissement n’est

toujours pas connue. Toutefois, selon Braun [74], elle peut étre déterminée par la formule suivante :
Wao = Wswe + (Wa; — Wgpe)e NV (8.15)
a,o s,w,e a,l s,w,e °

Le terme wg,, o désigne ’hygrométrie absolue effective de Iair a saturation, et est déterminée

en utilisant 'enthalpie effective de I'air a saturation Ag ), ¢, elle-méme définie par la relation

h —h ha,o B ha,i
sw,e — Ita,i 1— e_NTU
avec (8.16)

ha,o = ha,i + gtour(hs,w,i - ha,i)

II ne reste plus qu’a calculer les propriétés de I'air a la sortie de la tour de refroidissement T, ,.

L’hygrométrie absolue s’exprime selon la relation :

+ Wq,i (8.17)

Le modele emplois ensuite une routine du logiciel TRNSYS pour déterminer les propriétés de
air. A partir des résultats de (8.16) et (8.17), celle-ci se base sur les corrélations de "TASHARE pour

déterminer la température I'air T, , a la sortie de la tour.
Calcul de la température de ’eau dans la cuve

Du fait de I’évaporation d’une partie de 'eau provenant du condenseur de la PAC, au cour du
processus de refroidissement, un apport d’eau neuf est nécessaire pour maintenir le volume adéquat
dans le circuit. A chaque itération, le modeéle détermine donc le volume d’eau nécessaire a injecter

dans la cuve. La température de I'eau résultante Tgypmy dépendra donc de celle de Peau refroidie

T, o, mais également de 'eau d’apport Tpqp. Elle sera déterminée par la relation suivante :

_ Mw,o(Tw,o - Tsn_l) + (Mco - Mw,o)(Trob - Tsn_l) 4T

Sn-1
peau

(8.18)

Sn

Dans P’équation (8.18), la température Tg, | représente la température de I'eau a I'itération en

temps de calcul précédente.
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Calcul de la consommation énergétique du ventilateur

Le flux d’air traversant la tour et assurant son refroidissement est généré par un ventilateur.

I’énergie absorbée par cet équipement est calculée par un modele trés simple suivant I’équation :

(8.19)

P‘UE - Pve,tmax

Dans I’équation (8.19), N, désigne la vitesse actuelle du ventilateur, tandis que Nyg 1mqy désigne
sa vitesse maximale. Pje mqy désigne la puissance électrique nécessaire a ’équipement pour assurer

la vitesse Nye max-

8.2.3. Les échangeurs de chaleur

L’objectif du groupe froid étant de transférer de la maniere la plus efficace possible, une
quantité d’énergie depuis la salle des serveurs, jusqu’au milieu extérieur, le syst¢tme comportera

nécessairement un ou plusieurs échangeurs de chaleur. Ceux-ci sont principalement de deux types :

o Un échangeur air/eau : il fait partie de 'armoire de ventilation CRAH (Figure 113), il
permet de refroidir lair capté dans la salle des serveurs grace a I'eau froide produite par la
pompe a chaleur. A la sortie de I'équipement, I'air doit étre conditionné a la température
Tco souhaitée.

o Un échangeur eau/eau : il n’intervient dans le groupe froid que dans le cas de la mise en
place d’un systeme de free-cooling a eau de type IWSE. Il permet de transférer 'énergie du
circuit évaporateur directement vers le circuit condenseur (Figure 113), réduisant ainsi la

charge de la pompe a chaleur.

Les deux échangeurs sont modélisés par deux méthodes différentes, et cependant tres proches.
Dans le premier cas, Pefficacité de ’échangeur est constante et fixée par lutilisateur. Dans le
second, celle-ci est calculée en fonction du coefficient global de transfert de chaleur UA, calculée

en fonction des données fournies par le constructeur.
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Modélisation de P’échangeur eau/eau Type_91

Le modeéle choisi pour ce type d’échangeur est un modele a efficacité £gx constante. Celle-ci
est fournie par lutilisateur en fonction des caractéristiques du constructeur. Le schéma de

I’échangeur est présenté Figure 162:

THr,i Tch,o
Mfr Mch
Coté froid Qhx Coté chaud
-
Tfr,0 Tch,i
Mfr Mch

Figure 162 : échangeur de chaleur de type contre courant

Dans un premier temps, le modele détermine la quantité maximale d’énergie transférable par
le composant, en fonction des températures des fluides en entrée, de leurs capacités thermiques
massiques respectives et de leur débit. Pour chaque « coté » de I’échangeur, le taux de transfert

d’énergie est calculé de la maniére suivante :

Cfr = MfGCfr
(8.20)
Cen = McnCpen

Ainsi le plus petit des deux coefficients C sera le facteur limitant de 'échange de chaleur entre
les deux fluides. L’énergie maximale échangée sera déterminée en appliquant les conditions

suivantes :

St Cmin = Crr, Quxmax = CfT(TCh,i - Tfr,i)
(8.21)

Si Cpin = Cep, QHX,max = ch(Tch,i - Tfr,i)

Le transfert d’énergie réel dépend alors de lefficacité &yy de I’échangeur, fournie par

Putilisateur. Elle est calculée selon la formule :

Qux = €nx QHX,max> (8.22)

Finalement, les températures de sortie peuvent étre calculées selon les formules :
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Teno = Teni — (QHX)

Cch

QHX
Tfr,o = Tfr,i - (C
fr

(8.23)

Modélisation de ’échangeur air/eau Type_5

L’échangeur permettant de refroidir lair extrait de la salle des serveurs et d’abaisser sa

température a la valeur T¢p est schématisé sur la Figure 163 ci-dessous :

Tr,i Tfr,0

Mfr Mfr
Tch,i Tch,o
Mch Mch

Figure 163 : échangeur air/eau de type flux croisés

I’échangeur est de type « courants-croisés », ’'eau froide arrive depuis la pompe a chaleur a une
température Teyro = Tpr; et 2 un débit Mey = Mg,. Elle circule ensuite dans la cavité de
I’échangeur par un réseau de serpentins ou elle absorbe I"énergie de I'air vicié extrait de la salle des
serveurs. Puis elle retourne vers lentrée du circuit évaporateur de la PAC avec une
températureTcyy; = Trr 0. Le second fluide chaud représentant la charge a refroidir provient de la
salle des serveurs. Il traverse ’échangeur en transférant son énergie vers le fluide froid et diminue

sa température jusqu’a atteindre la valeur Tp.

Contrairement a I’échangeur a plaques, nous ne disposons pas de lefficacité générale de ce
modele. Celle-ci est variable et est estimée en fonction des équations proposées par le modele de
TRNSYS. Comme pour le modéle eau/eau, les taux de transfert d’énergie sont calculés selon les
équations (8.20). Puis, selon les valeurs obtenues, Pefficacité de I’échangeur est définie par les

expressions suivantes :

SI (Cpr > Cep) ALORS

_u4
y=1- o(Ta) (8.24)
C _,Ccn
Enx = CL,Tl(l — e( chr)>
C
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SI (Cpr < Ce) ALORS

y=1- e<_é]_fi) (8.25)
egx = 1— e(_y%fﬁ)

Dans les équations (8.24 et 8.25) ci-dessus, le terme UA définit le coefficient global de transfert
de chaleur. II est calculé en fonction des données du constructeur de Iéquipement et selon
Uzermans [75], il est défini par :

UA = Qux /ATy (8.20)

Avec ATy, la température logarithmique moyenne définie pat :

AT, — (Tch,i - Tch,o) - (Tfr,o - Tfr,i)
tn ln(TCh,l' — TCh,O) (827)
ln(Tfr,o - Tfr,i)

8.2.4. Les raccords hydrauliques et vannes trois voies Type_11

Raccords hydrauliques

Les systemes hydrauliques connectant les différents composants entre eux présentent des
points de convergence ou de divergence. Dans ces zones, soit une canalisation faisant circuler un
débit My, d’'une eau a température Ty, se scinde en deux parties, soit deux canalisations véhiculant
deux débits d’eau My et M, aux températures respectives Ty et T, se rencontrent. Les débits et les

températures résultantes de ces mélanges s’expriment des maniéres suivantes :

M1 = MZ = M0/2
MO
TO

A

M1 T1 = TZ = TO
T1

V'rai si les circuits sont parfaitement

|

équilibrés (8.28)
M2
T2 > o My =M, + M,
— 70
w7 _MLT, + M,T,
T M+ M,
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Vanne trois voies

Une vanne 3 voies (V3V) est un composant hydraulique actif, généralement actionné par un
servomoteur et controlé par un régulateur. Elle permet de répartir précisément le débit dune
canalisation, dans deux autres. Combinée avec un raccord convergent, elle rend possible le by-pass

d’un composant du circuit hydraulique, ou la régulation précise d’une température :

M3 M1
T3 l T T1

M2

T2

-— |
°® Régulateur

M4 l MO
T4 TO

Figure 164 : Régulation de T4 a I’'aide d’un V3V

La Figure ci-dessus présente la combinaison d’une vanne 3 voies a droite de la figure, controlée
par un régulateur, et d’'un raccord convergent, situé a gauche de la figure. Le régulateur possede
une sonde qui mesure la température Ty, il régule également les débits My et M, en envoyant un
signal de consigne w a la vanne 3 voies. Les équations qui permettent de déterminer les valeurs et

es débits de la vanne 3 voles s’écrivent :
les débits de 1 3 voies s’écrivent

Ml - Mo(l - (I))
Tl = T2 = TO
D’apres les équations (8.29) ci-dessus, il est possible de by-passer un composant hydraulique

en fixant w = 0 ou w = 1. De plus, grace aux équations de (8.28) il est également possible

d’exprimer la température Ty en écrivant :

_ wMoTy + M3T3
YT WMy + M,

(8.30)

Ainsi en connaissant les débits My, M3, et les températures Ty et T3, il est possible de calculer
la valeur de la commande w pour obtenir une température de sortie T, souhaitée. Bien entendu, si
numériquement cette opération est aisée, car on peut connaitre en tout point les caractéristiques
des fluides, dans un systeme réel cela nécessiterait au moins 2 sondes de température et deux sondes

de débit. Dans la plupart des cas, dans un systeme hydraulique réel, c’est un controleur (de type

241



8 Annexes

PID par exemple), qui procede par itération pour trouver une valeur approchée de la consigne w

en mesurant en permanence la valeur de la température de sortie Ty.

8.2.5. Les pompes de circulation Type_743

Dans les circuits évaporateur et condenseur, 'eau est entrainée par des pompes de circulation
qui assurent selon les cas un débit constant, ou variable. Elles sont mises en action par des moteurs
extérieurs au flux et qui n’échangeront donc pas de chaleur avec le fluide entrainé. Néanmoins,
leurs consommation n’est pas négligeable et il convient donc de la modéliser. De la méme maniere
que pour la pompe a chaleur, les consommations ne sont pas estimées en fonction de mode¢les
physiques, mais selon des caractéristiques fournies par les constructeurs. D’apres les informations
de la librairie TESS, la puissance absorbée est modélisée sous la forme d’un polynéme et calculée

de la maniére suivante :

2
M M
pom pom
Poom = | @1 ,pom + A2 pom <—> + a3 pom <—M ) + | Ppomrated (8.31)

Mpom,rated pom,rated

Le débit My, correspond au débit de la pompe pour I'itération en temps en cours. Le débit
Myomratea est le débit maximal que la pompe est capable de fournir, en absorbant une
puissancePpom rated- Ces caractéristiques sont fournies par une notice technique. La méthode
employé pour déterminer les coefficients @y pom, @2 poms @3 pom > Sera détaillée dans un chapitre

ultérieur.

8.2.6. Le Ventilateur Type_662

Le ventilateur que nous proposons maintenant de simuler est situé dans I'armoire CRAH du
groupe froid. Il est responsable de Iextraction de I'air chaud dans la salle des serveurs, de sa
circulation a travers ’échangeur air/eau (Chapitre 8.2.3) et du soufflage de Iair froid par les grilles
du faux plancher. Sa vitesse est variable, et controlée par un régulateur qui envoie un signal compris

entre 0 et 1, 0 étant I’arrét total de la machine, 1 un ordre de vitesse maximale.

Sa modélisation est trés similaire a celle des pompes de circulation : en se basant sur des
données constructeur, le modele estime une puissance électrique absorbée P,q, et un débit d’air

assuré Mcpay. La puissance absorbée par le ventilateur s’écrit de la maniére suivante :

Pve = Pve,rated (al,ve + azveV + a3,vey2 + ) (8-32)

Avec Prrgteq la puissance maximale atteinte par ventilateur, correspondant a son débit
maximal, et @y, les coefficients du polynéme modélisant les variations d’énergie en fonction du
débit normalisé y. On note également que ¥ est aussi le signal de controle de 'appareil et varie
donc de 0 a 1. La quantité de chaleur apportée au flux d’air par les pertes d’énergie du moteur est

calculée de la maniére suivante :
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Qve,a = ((1 - 77mol:eur)fperl:emoteur) Pve (8'33)

Dans I’équation (8.33) ci-dessus, Nmoteur €St le rendement du moteur du ventilateur issu des
caractéristiques techniques du constructeur. Le terme fpertemotenr représente la part de la
puissance absorbée par le moteur et dissipée en chaleur, qui vient augmenter la température du flux
d’air entrainé. Dans le cas d’une armoire de ventilation CRAH, le systéme est destiné a assurer le
refroidissement de l'air. Dans un souci d’optimisation, et afin de limiter 'augmentation de la
température de lair a refroidir, nous considérons que les pales du ventilateur sont entrainées par
une courroie. Ainsi le moteur électrique est situé a I'extérieur de 'équipement et n’échange pas de

chaleur avec le flux d’air. On pose alors fpertemoteur = 0-
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8.3. TRNSYS Studio systéme « classique »
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Figure 165 : apercu du TRINSYS Studio pour la configuration classique du groupe de refroidissement
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8.4. TRNSYS Studio systéme « IWSE »
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Figure 166 : aper¢u du TRNSYS Studio pour la configuration IWSE du groupe de refroidissement
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