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Résumé: Dans le but d’ optimiser les performances d’ une machine frigorifique a éection-absorption combinées
utilisant les regjets thermiques ou I’ énergie solaire, un modéle de simulation de son comportement basé sur ceux
de ses différents composants a été mis au point. 1| comprend notamment pour |’ §ecteur, un modéle 1-D de type
"mélange a section constante" développé en régime optimal de transition. Les propriétés thermodynamiques du
frigorigéne et de la solution liquide ont été calculées &’ aide du logiciel REFPROP®. Le couple de fluides testés
est H,O/NHs. Pour des conditions de fonctionnement en climatisation, les résultats ont montré que le COP du
systeme frigorifique hybride est supérieur a celui du systeme frigorifigue a absorption de base. Des
augmentations allant jusqu’ a 25% ont été atteintes. Par ailleurs, les effets de la température et de la pression du
générateur sur les performances de la machine frigorifique a cycle hybride ont aussi été examinés. Il en ressort
I’existence d’'une température et d’'une pression optimales de fonctionnement du générateur permettant de
conduire aux performances maximales du systéme frigorifique hybride.
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1. Introduction

Larecherche de meilleures conditions de vie et de confort a conduit |’ ére humain & une intensification de
consommation de |'énergie fossile. Cette tendance a engendré des effets néfastes pour la planéte tels que la
destruction de la couche d'ozone, I'effet de serre, la désertification, la fonte des glaciers, etc. La prise de
conscience mondiale de la nécessité de préserver |’environnement, a conduit les chercheurs et les industriels a
développer des modes d utilisation rationnelle et efficace de I'énergie fossile et a promouvoir le secteur des
énergies renouvel ables. Dans ce contexte, I’ utilisation des machines a absorption liquide [1-2] pour la production
du froid (réfrigération et conditionnement d'air) permet d’alier deux avantages, I'un lié a |’ économie d’énergie
grace a I'utilisation des rejets thermiques industriels a basse ou moyenne température ou bien une source
d'énergie gratuite telle que I’ énergie solaire et I’autre lié a la protection de I’ environnement grace ala réduction
des émissions de CO, dans |’ atmospheére. De plus, ces systemes utilisent des fluides frigorigénes naturels tels que
I’eau (R718) ou I'ammoniac (R717). Cependant, I'inconvénient majeur de ce type de machine est la relative
faiblesse de son Coefficient de Performance (COP) par rapport a celui des machines frigorifiques a compression
mécanique de vapeur. Ceci constitue le principal obstacle a sa diffusion a grande échelle. De cefait, I utilisation
d'un cycle frigorifique a éection-absorption combinées permet une augmentation substantielle du COP par
rapport au COP du cycle frigorifique a absorption a simple effet de base.

Dans le but d' évaluer et d optimiser les performances de ce systéme, un modéle de simulation de son
comportement basé sur ceux de ses différents composants a été mis au point. En particulier, il inclue un modéele
de comportement de I’ éecteur de type mélange a section constante développé auparavant [3-5]. Le couple de
fluides testé est H,O/NH;. Pour une puissance frigorifique de 10 kW et des températures du générateur, du
condenseur et de |'évaporateur fixées, le facteur d entrainement et les parametres géométriques essentiels de
I'§jecteur ainsi que le coefficient de performance du cycle de la machine frigorifique a cycle combiné sont
calculés. Par ailleurs, les effets des niveaux de température et de pression du générateur ainsi que celui de la
température du condenseur sur les performances du systéme frigorifique ont aussi été examinés.

2. Machinefrigorifique a € ection-absor ption combinées

Les schémas de la machine frigorifique a éection-absorption combinées et de I'éecteur sont donnés
respectivement par les Figures 1 et 2.
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Figure 1 : Schéma de la machine frigorifique a € ection-absorption combinées
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Figure 2 : Configuration de I’ € ecteur

Le cycle d' une machine frigorifique a g ection-absorption combinées est obtenu par I'intégration d’un
éjecteur dans une machine frigorifique a absorption liquide de base comme le montre la Figure 1.

Conformément a cette Figure, le principe de fonctionnement de la machine frigorifique a éjection-
absorption combinées est le suivant :

La solution H,O/NH; riche en frigorigéne NH; est chauffée par |'apport d'énergie thermique au
générateur Qq, pour produire de la vapeur NH; (supposee pure) a haute température et haute pression (état 1).
Cette vapeur appelée fluide primaire ou moteur (P) se détend dans latuyére primaire de I’ §ecteur (Figure 2). A
la sortie, le fluide primaire a grande vitesse entraine la vapeur NH; appelée fluide secondaire (S) provenant de
I’évaporateur dans|’état 13. Ensuite, les flux primaire et secondaire se mélangent dans |a chambre de mélange.
Une premiére augmentation de pression due a la formation d’ une onde de choc a lieu dans la chambre de
mélange suivie d' une seconde due a la compression dans le diffuseur. A la sortie de ce dernier, le mélange sous
forme de vapeur surchauffée (état 2) traverse un condenseur ol il passe sous forme liquide (état 3). La chaleur de
condensation Q¢ est rejetée vers le milieu environnant. Le condensat (état 3), subit d’abord une réduction de
pression jusgu’a celle de I’ état 4 au passage d’un détendeur avant de pénétrer dans |’ évaporateur pour produire
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I effet frigorifiqgue escompté Qg. A la sortie de ce dernier, une partie de NH; sous forme vapeur (état 5) est
entrainée par I’ éecteur (état 13) et le reste (état 6) est absorbé par la solution H,O/NH; pauvre en frigorigene
NH; provenant du générateur (état 10) via I’ échangeur thermique de solution (état 11) et un organe de détente
(état 12) pour former la solution riche (état 7). La quantité de chaleur produite par ce processus d' absorption Qa
est rejetée au milieu environnant. Enfin, la solution riche (état 7) est pompée par une pompe de circulation (état
8) vers le générateur (état 9) via I’ échangeur thermique de solution ou €elle récupére la chaleur sensible de la
solution pauvre se dirigeant vers I’ absorbeur, ce qui compléte le cycle de la machine frigorifique a éection-
absorption combinées.

3. Modédlisation

3.1. Hypothéses

Le but de la modélisation est de déterminer les caractéristiques thermodynamiques du fluide frigorigéne
et de la solution liquide H,O/NH3 ainsi que la concentration de cette derniére en NH; et ce aux différents
sommets du cycle de la machine frigorifique a éection-absorption combinées. Pour cela, les hypothéses
suivantes sont émises:

e lasolution liquide H,O/NH; en sortie du générateur et de |’ absorbeur est considérée al’ état saturé;

¢ lavapeur en sortie du générateur est supposée sous forme de NH; pur;

o latempérature de |’ absorbeur est égale a celle du condenseur et sa pression égale a celle de I’ évaporateur;

o lavapeur en sortie de I’ évaporateur ainsi que le liquide en sortie du condenseur sont saturés;

o |es détentes dans les détendeurs sont considérées comme i senthal piques,

o |"échangeur thermique de la solution possede une efficacité thermique de 80% et la pompe un rendement
mécanique de 50%;

Par ailleurs, pour déterminer I'état du frigorigene a l'entrée du condenseur, il est nécessaire de modéliser
I'§jecteur. Les hypotheses adoptées pour I'étude de I'éjecteur sont notamment:

= |e comportement de la vapeur NH; en écoulement dans I’ §ecteur est considéré comme celui du gaz
parfait;

= |es vitesses du fluide primaire a I'entrée de I'éecteur et du mélange en sortie du diffuseur sont supposées
égales a une valeur arbitraire de 1 m/s (ceci permet un dimensionnement complet de I'gecteur); celle du
j€t secondaire al'entrée de I'g ecteur est négligée;

= |ejet moteur atteint la vitesse sonique au col de latuyére primaire;

= |lapression au plani est supposée uniforme et égale a celle correspondant a la formation d’un col sonique
du jet secondaire a |’ entrée de la chambre de mélange (régime de transition);

= |’onde de choc droite alieu dans |e tube cylindrique de latuyere secondaire;

= |a tuyére primaire et le diffuseur ont des efficacités isentropiques données (respectivement 17=0,95, et
11p=0,85) et les pertes par frottement dans la chambre de mélange sont négligées.

3.2. Modéles mathématiques

Les modéles de performance de chacun des composants de la machine frigorifique a & ection-absorption
combinées sont basés sur les principes de conservation de la masse et de I’ énergie :

-L"absorbeur :
My =g+ (1)
My X7 = MgXe + My2X12 (2)
mzhy = mghg — Qa + My (3)
-Lapompe:

WP — m7v7(P8 — P7) (4)
np
rzhy = mghg —~Wp avec g =y (5)

-L’ échangeur thermique de solution :
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. (o -Tua) ()
(Tio—Tg)
Myohyo + ghg = My gy g +ghy  (7)
-Le générateur :
My = Mg + iy avec g =y (8)
MoXg = MMyoXgo + Mxg  (9)
Mohy + Qg = Myghyo + riyhy  (10)
-Le détendeur de la solution H,O/NH5 :
Mo =y, X2 = X1 (11)
o =g (12)
-Le condenseur :
Mg =y, X3 =X, (13)
rghg = rph, — Qg (14)
-Le détendeur du frigorigéne NHa:
My =g, X4 = X3 (15)

hy =hg (16)
-L’ évaporateur:

Mg =My, X5 = X4 (17)

rghs = myhy + Qg (18)
-L’ gecteur:

u="5_Ms3 g
Mp

My = riyz + 1y (20)
Mohy = riyhy + riyshyz (21)

Le principal paramétre géométrique @ est défini par :

2
An _| 9m
®=""— 22
o] e

* *
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De plus amples détails sur le modéle de I’ éecteur sont donnés dans les références [3-4]
3.3. Performance du cycle frigorifique a  ection-absor ption combinées

Le Coefficient de Performance (COP) du systéme frigorifique a éection-absorption combinées est donné
par :

COP = — QE. (23)
Qg +Wp

4. Procédurede calcul

Un modéle global de smulation du cycle de fonctionnement de la machine frigorifique a éection-
absorption combinées basé sur les équations précédentes et incluant un modéle de I’ §ecteur de type "mélange a
section constante" développé précédemment, a été mis au point. || permet pour une puissance frigorifique et des
températures du générateur, du condenseur et de I'évaporateur ainsi que la pression au générateur fixées, de
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déterminer les performances du systéme frigorifique hybride (COP), de I'éecteur (facteur d’entrainement U)
ains que la géométrie de ce dernier notamment son paramétre géomeétrique principal @ et ce en régime de
transition optimal. Les propriétés thermodynamiques du fluide frigorigéene et de la solution liquide H,O/NH;
ainsi que la concentration de cette derniére en NH; ont été déterminées a1’ aide du logiciel REFPROP®[6].

5. Résultats et discussion

La puissance frigorifique de la machine hybride étant de 10 kW et la température a I’ évaporateur, T,
étant fixée a5 °C, la surchauffe a |’ évaporateur AT et le sous refroidissement au condenseur AT sont SUPPOSES
égaux a0 K, I'étude des performances du systeme frigorifique est effectuée pour une température au générateur,
Tg, variant de 80 4170 °C et une pression, Py de ce dernier, variant de 1,7 &4 MPa et ce pour une température au
condenseur, T¢, égale a 25 et 30 °C.

Sur la Figure 3 sont représentées les variations du COP de la machine frigorifique a éection-absorption
combinées ains que celles du COP de la machine frigorifique a absorption a ssimple effet en fonction de la
température du générateur. Les résultats de modélisation montrent I'existence dans les deux cas d'une
température optimale du générateur qui augmente avec la température du condenseur et dont le niveau est plus
élevé dans |e cas de la machine hybride. Comme prévu, le COP du systéme frigorifique a &jection-absorption est
supérieur acelui du systéme a absorption de base. En effet, des augmentationsde 25 % aTc=25°C etde 7 % a
Tc=30 °C sont obtenues. A premiére vue, |’augmentation du COP a T. élevée parait modeste, cependant le
systéme frigorifique hybride possede un degré de liberté supplémentaire. En effet, alors que la pression du
générateur dans une machine frigorifique a absorption de base est égale a celle du condenseur, €elle est une
variable indépendante dans la machine frigorifique a cycle combiné sur laquelle il est possible d'agir pour
optimiser le fonctionnement du systéme. Ceci est illustré par les courbes de la Figure 4 qui montrent qu'a
pression Py constante, il existe une valeur de T, optimale conduisant & une valeur maximale du COP du systéme
frigorifique hybride. Elles montrent aussi que cette derniére augmente avec la pression du générateur. A T et Tg
fixées, la Figure 5 montre les variations du COP du systéme frigorifique a cycle combiné en fonction de la
pression du générateur pour différentes valeurs de la température de ce dernier. Notamment, cette Figure met en
evidence |’ existence a T, fixée, d’une pression optimale de fonctionnement du générateur permettant d aboutir a
une valeur maximale du COP, laquelle est d’ autant plus élevée que la température du générateur est plus élevée.
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Figure 3 : Comparaison des COPs du cycle frigorifique combiné a & ection-absorption et du cycle
frigorifique & absorption de base en fonction de Ty (Te=5 °C, Tc=25; 30 °C et P;= 2MPa)
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Figure 4 : Variation du COP de la machine frigorifique a € ection-absorption combinées en fonction de T,
(Te=5°C, Tc=30 °C et P¢=1,7; 2; 2,5; 3 MPa)
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Figure 5 : Variation du COP de la machine frigorifique & & ection-absorption combinées en fonction de Py,
(Te=5°C, Tc=30 °C et T4=110; 120; 130; 140 °C)

L' analyse des résultats de la smulation a auss montré que le facteur d’ entrainement de I’ éecteur U est
tres peu affecté par I'augmentation de la température du générateur et ce lorsque Tg, Tc et Py sont maintenus
constants (Figure 6). Par contre, il augmente fortement avec la pression du genérateur et ce a Tg, Tc et T fixées
(Figure 7). Ceci peut étre expliqué par |I'augmentation du rapport moteur de I’ gecteur (égal a Py/Pc) lorsque Py
augmente; le rapport de compression (égal a Po/Pg) étant maintenu constant dans ce cas.

A Tg et Tc fixées, les variations du paramétre géométrique principal de I’§ecteur, @ en fonction de T,
pour différentes valeurs de Py et en fonction de Py pour différentes valeurs de Ty sont données par les Figures 8
et 9 respectivement. Ces résultats montrent que les évolutions de @ en fonction de T, et de Py sont analogues a
celles de U. Ce qui implique que la géométrie de I'éecteur n'est pas affectée par un changement de la
température du générateur. Par contre un changement de sa pression de fonctionnement nécessite un
redimensionnement adéquat de I’ § ecteur.
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Figure 6 : Variation du facteur d’entrainement U de I’ € ecteur en fonction de Ty (Te=5 °C, Tc=30 °C et
Ps=1,7; 2; 2,5; 3 MPa)
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Conclusion

Pour une puissance frigorifique et des conditions opératoires données, le modéle présenté dans ce travail
permet de prédire le COP d'une machine frigorifique a & ection-absorption combinées, le facteur d’entrainement
de I'éjecteur et les paramétres géométriques principaux de ce dernier. Comme cela est classique pour les
gjecteurs, ce dimensionnement est fait pour le cas du fonctionnement optimum, caractérisé par des écoulements
soniques aux cols primaire et secondaire. Dans ce cas le facteur d’ entrainement de I’ € ecteur est maximal.

Pour des conditions de fonctionnement en climatisation, les résultats ont montré que le COP du systeme
frigorifique hybride est supérieur a celui du systéme frigorifique a absorption de base. Des augmentations allant
jusgu’ a 25% ont été atteintes. L’ influence de la température du générateur sur les performances du systéme a été
examinée. |l en ressort que tout comme pour la machine frigorifique a absorption a simple effet, il existe une
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température optimale du générateur conduisant a une valeur maximale du COP du systéme frigorifique a cycle
combiné. Cependant, e niveau de cette température est plus élevé que celui de la machine de base.

Par ailleurs, contrairement ala machine a absorption de base, la machine frigorifique hybride fonctionne a
3 niveaux de pression dont celle du générateur qui constitue une variable indépendante du systéme sur laquelleiil
est possible d'agir pour optimiser le fonctionnement de ce dernier. L’ effet de cette pression sur les performances
du systéme a été étudié. Les résultats ont montré qu’il existe aussi une pression optimale de fonctionnement du
générateur.

En conséquence, le fonctionnement du générateur aux pressions et températures optimales et un
dimensionnement judicieux de I’ §ecteur permettent d’ augmenter d’une fagon significative les performances de
la machine frigorifique a & ection-absorption combinées.

Nomenclature

A Aire de section de |’ g ecteur, m? @ Paramétre géométrique de L’ & ecteur
COP  Coefficient de Performance n Rendement isentropique
d Diametre, m e Rendement mécanique de la pompe
h Enthalpie massique, J/kg AT Surchauffe ou Sous refroidissement
m Débit massique, kg/s i
ODC  Onde de choc Indices
P Pression, Pa A Absorbeur
Q Energie thermique, J c Condensaur
Q Puissance thermique, W D Diffuseur
T Température, °C E Evaporateur
U Facteur d’ entrainement de |’ & ecteur g Geneérateur
v Volume massique, m*/kg m Mélange o
P Fluide (ou tuyére) primaire
w Puissance mécanique, W S Fluide (ou tuyere) secondaire
X Concentration massique en NH; * Section de col detuyére

.1, kK Emplacements dans |’ éecteur
Symboles grecs 1,..., 13 Emplacements dansle cycle

£ Efficacité de |’ échangeur de solution
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