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Abstract : Given the ever-increasing global demand for energy and the attention to be paid 

to environmental issues and climate change, research is developing more and more about new 

cold production technologies using renewable sources or recovery. This cooling demand is mainly 

covered by technologies conventional machines, in particular vapor compression machines, which 

leads to a high increased demand for electricity. In this context, absorption systems (Herold et al. 

2016), lend themselves well to the recovery of heat at low temperature for the production of cold. 

The advantage of these machines is that the mechanical compression is replaced by a compression 

thermochemical that uses heat. Although characterized by a low level of maturity technology (TRL 

3-4), an even more ambitious study concerns combined systems based on exploitation of 

thermal energy at low temperatures, in which electrical power and cooling are produced in the 

same cycle. The present work focuses on the analysis of a pilot installation (Figure 1) of combined 

production cooling and electricity (CFE) in parallel, from a low temperature source [80 -150°C] and 

from maximum thermal power of the generator 15 kW. 
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Introduction 

Compte tenu de la demande mondiale d'énergie toujours croissante et de l'attention à porter 
aux questions environnementales et au changement climatique, des recherches se développent de 
plus en plus sur de nouvelles technologies de production de froid valorisant des sources 
renouvelables ou de récupération. Cette demande de refroidissement est principalement couverte 
par les technologies conventionnelles, notamment les machines à compression de vapeur, ce 
qui entraîne une forte augmentation de la demande d'électricité. Dans ce contexte, les systèmes à 
absorption (Herold et al. 2016), se prêtent bien à la valorisation de chaleur à basse température 
pour la production de froid. L’avantage de ces machines est que la compression mécanique est 
remplacée par une compression thermochimique qui utilise de la chaleur. Bien que caractérisée 
par un faible niveau de maturité technologique (TRL 3-4), une étude encore plus ambitieuse porte 
sur les systèmes combinés basés sur l'exploitation de l'énergie thermique à basse température, 
dans lesquels puissance électrique et refroidissement sont produits dans le même cycle. 
Le présent travail se concentre sur l’analyse d’une installation pilote (Figure 1) de production 
combinée de froid et électricité (CFE) en parallèle, à partir d’une source à basse température [80 
-150 °C] et de puissance thermique maximale du générateur de 15 kW. 

Figure 1 : Installation pilote de CFE (Wirtz 2022). 

Des résultats expérimentaux préliminaires sur le fonctionnement de la turbine sont présentés dans 
cette étude, sur la base desquels des modèles numériques ont été développés. Les analyses réalisées 
ont permis de définir la plage de fonctionnement du cycle et d’en étudier les performances. Ces 
résultats ainsi que les retours d’expériences du prototype seront très importants pour un futur 
développement de démonstrateur à taille réelle. 
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Description du cycle 

Le cycle considéré dans cette étude est schématisé sur la Figure 2. Le fonctionnement est celui d’un 
cycle à absorption eau-ammoniac simple-effet et simple étage auquel est intégré un organe de détente 
de type turbine, en parallèle du circuit de production de froid. Côté circuit de solution, un débit de 
solution riche en ammoniac circule de l’absorbeur vers le générateur et est pressurisé par une pompe. 
Une seconde ligne comprenant une vanne de détente ramène la solution pauvre à l’absorbeur. Un 
économiseur permet de préchauffer la solution riche grâce à la solution pauvre sortant du générateur 
où un apport de puissance thermique 𝑄̇௚ à basse température (80-200°C) permet la désorption de la 
vapeur, principalement constituée d’ammoniac, de la solution. Le faible écart de volatilité entre 
l’absorbant (l’eau) et le fluide frigorigène (l’ammoniac) induit la présence de traces d’eau dans la 
vapeur en sortie du générateur, qu’il faut éliminer pour assurer le bon fonctionnement de la machine 
(Dardouch et al 2018). Cela se fait normalement avec un composant supplémentaire, le rectifieur, qui 
conduit cependant en général à une diminution du coefficient de performance (COP) de la machine. 
Afin d’assurer une configuration compacte et efficace, le générateur utilisé dans la machine est un 
nouveau concept d’échangeur de chaleur à film tombant (Figure 1) développé pour intégrer dans un 
seul composant  la génération de vapeur (dans sa partie basse) et la purification de cette vapeur (dans 
sa partie haute) par réabsorption partielle de celle-ci dans la solution eau-ammoniac (Wirtz 2022). 

 
Figure 2 :  Schéma du cycle 

 

Pour la production d’électricité, un surchauffeur fournit une puissance 𝑄̇௦௛ pour augmenter la 
température de l’ammoniac afin d’améliorer le rendement du cycle et de garantir que l’ammoniac 
reste à l’état de vapeur tout au long de la détente, qui se produit à l'intérieur de la turbine. Pour la 
production de froid, l’ammoniac est condensé grâce à l’échange d’une puissance thermique 𝑄̇௖  avec 
une source à température intermédiaire (en général, l’air ambiant). Avant de refroidir la source froide 
à l’évaporateur en absorbant une puissance 𝑄̇௘, l’ammoniac est détendu jusqu’à la basse pression. Un 
sous-refroidisseur permet de pré-refroidir l’ammoniac avant sa détente en échangeant avec 
l’ammoniac sortant de l’évaporateur. Les débits des deux lignes de production se mélangent et sont 
finalement absorbés dans la solution pauvre. L’absorption est exothermique et une puissance 𝑄̇௔ est 
cédée à la source à température intermédiaire, en général l’air ambiant comme au condenseur.  
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Il est à noter que le cycle présenté est théoriquement très flexible car aussi bien la ligne turbine que la 
ligne de production de froid (condenseur et évaporateur) peuvent être fermées. Cela signifie que la 
machine peut fonctionner soit en mode combiné, soit comme une machine simple de production de 
froid ou de production d’électricité.  Un autre avantage à souligner est que le cycle de production 
d'électricité est favorisé dans cette configuration par le fait que la basse pression du cycle (définie par 
la température d'évaporation) est plus faible que celle qui se produirait lors d'une condensation à 
température ambiante. 

La turbine considérée dans la présente étude est une micro turbine axiale à action supersonique, 
fortement partialisée à cause de la petite échelle. Plus précisément,  le distributeur est composé d’un 
seul injecteur convergent-divergent. Compte tenu du très faible débit de vapeur disponible, le choix 
d'une machine à admission partielle permet d'éviter des dimensions trop petites ou des vitesses de 
rotation excessives. Toutefois, en raison du comportement intrinsèque de la machine (présence de 
phénomènes de choc et blocage sonique), une attention particulière doit être portée aux 
interdépendances entre la physique régissant la turbine et le cycle qui l’intègre. 

 

Modèles numériques  

Une étude plus approfondie de la technologie a été réalisée à partir de modèles numériques basés sur 
les données expérimentales du prototype. Un modèle 1D compressible de la turbomachine a été 
d’abord créé. Le calcul des conditions soniques et du débit maximal que l'injecteur peut traiter se fait 
à l'aide des équations d'expansion d'un gaz réel. Un bilan énergétique, prenant en compte les 
frottements dans l'injecteur et les pertes par recompression en sortie de celui-ci à travers deux 
rendements, permet de calculer la vitesse d'entrée dans le rotor.  Celle-ci est utilisée pour calculer le 
travail idéal échangé par le fluide avec les aubes mobiles grâce à l’équation d'Euler (Dixon) et à la 
connaissance du triangle des vitesses. L'approche suivie consiste à soustraire différents termes de 
pertes à ce travail théorique maximal pouvant être produit à partir de l'énergie cinétique d'entrée, 
pour prendre en compte les phénomènes de pertes à l'intérieur du rotor. A cet effet, les termes de 
pertes sont écrits sous la forme d'une différence d'enthalpie. Sont considérées en particulier: 

 les pertes de passage, dues au frottement dynamique du fluide sur les pales mobiles et à l'angle 
d'incidence non optimal du jet entrant dans le rotor 

 les pertes de frottement, dues à la résistance au mouvement rencontrée par les surfaces sans 
aubes du rotor 

 les pertes de fuite dues au fluide qui s'échappe des aubes actives et n'échange pas de travail dans 
le rotor 

 les pertes d'admission partielle causées par la forte partialisation. 

Les corrélations pour les différents termes de pertes ont été formalisées grâce à la littérature 
scientifique existante et les coefficients ajustés pour être en accord avec des simulations CFD 
effectuées sur la turbine. Les détails du modèle développé se trouvent dans les références (Braccio et 
al 2021.). 
Ensuite, un modèle numérique détaillé du cycle à absorption simple, décrit dans (Braccio et al. 2022)  
a été développé et validé sur les résultats expérimentaux du prototype. Pour chaque composant, des 
équations de bilan d'énergie et de masse sont formulées sous l'hypothèse de stationnarité. Le mélange 
est à saturation en sortie des composants générateur, condenseur et absorbeur, tandis qu’une 
différence de température de 5 °C pendant l'évaporation est définie pour l'évaporateur. Par 
conséquent, la haute pression et la basse pression du cycle sont déterminées respectivement par la 
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température du condenseur et de l'évaporateur. Les modèles des échangeurs de chaleur sont basés 
sur des corrélation semi-empiriques développées pour chaque composant à partir de 3 paramètres 
adimensionnels : le nombre d’unités de transfert, le ratio énergétique et le nombre de Jakob (Wirtz 
2022). L'utilisation de paramètres adimensionnels rend cette approche bien adaptée à l'analyse à plus 
grande échelle d'intérêt industriel et au développement de cycles plus complexes ou combinés. 
La méthode d'analyse exergétique fournit des informations qui échappent à une approche purement 
énergétique comme celle présentée ci-dessus et elle permet l'identification des irréversibilités se 
produisant dans un système ainsi que leur quantification. De plus, l'analyse exergétique est le seul 
moyen de mettre sur le même plan la production d'énergie électrique et de froid. Par conséquent, une 
analyse exergétique du cycle a été réalisée elargissant le modèle présenté.  

L’exergie totale est la somme de l’exergie physique (𝐸̇𝑥௉ு) et de l’exergie chimique (𝐸̇𝑥஼ு) calculées 
de la manière suivante : 

𝐸̇𝑥௉ு =   𝑚̇ ∙ [ ( ℎ − ℎ଴) − 𝑇଴ ∙ ( 𝑠 − 𝑠଴)] (1) 

𝐸̇𝑥஼ு =   𝑚̇ ∙  ቈቆ
 𝑥

𝑀ேுయ

ቇ ∙ 𝑒𝑥ேுయ,಴ಹ

଴ + ቆ
 1 − 𝑥

𝑀ுమை
ቇ ∙ 𝑒𝑥ுమை,஼ு

଴ ቉ (2) 

Où 𝑇଴ et 𝑃଴ considérés sont 25 °C et 1.013 bar et 𝑒𝑥ேுయ,಴೓

଴  and 𝑒௫ுమை,஼௛
଴  sont respectivement l'exergie 

chimique spécifique standard de l'ammoniac et de l'eau, tirées de Szargut et al (2005).  

L'efficacité exergétique fournit une véritable mesure de la performance d'un système. Pour définir ce 
paramètre, il est nécessaire d'identifier à la fois un produit et une source du système étudié. Le produit 
est l'effet utile souhaité, tandis que la source représente les ressources dépensées pour générer le 
produit. Un bilan de flux d'exergie pour le système peut alors s'écrire : 

𝐸̇𝑥ௌ =  𝐸̇𝑥௉ +  𝐸̇𝑥௉ா +  𝐸̇𝑥஽ (3) 

où 𝐸̇𝑥ௌ est l'exergie de la source, 𝐸̇𝑥௉ est l'exergie du produit, 𝐸̇𝑥௉ா  est la perte d'exergie (l'exergie 
associée à la chaleur rejetée dans l'environnement) et 𝐸̇𝑥஽  est l’exergie détruite. Le rendement 
exergétique est le rapport entre l'exergie du produit et celle de la source: 

𝜂௘௫ =  
𝐸̇𝑥௉

𝐸̇𝑥ௌ

 (4) 

 

Résultats et discussion 

Des essais de caractérisation de la turbine ont été réalisés pour comprendre son comportement. La 
turbine a été testée en dehors du cycle avec trois gaz différents (argon, azote et air comprimé) et à 
l'intérieur du cycle avec de l'ammoniac. Les résultats obtenus ont permis de valider le modèle 
développé en ce qui concerne la prédiction du débit traversant la turbine, comme montré en Figure 3 
et notamment sa capacité à bien rendre compte du passage d’un fluide à l’autre. Ce dernier point était 
important pour pouvoir enrichir la base de validation expérimentale du modèle, car les essais en 
ammoniac n’étaient pas suffisamment nombreux et variés.  
Les points présentés sont des points stationnaires, moyennés sur une période de temps supérieure à 
une minute pendant laquelle les conditions de fonctionnement de la turbine étaient stables. 
L'incertitude est estimée à 0.7 % sur la mesure du débit et à 0.8 % sur la mesure de la pression. L’écart 
moyen entre les résultats du modèle et les résultats expérimentaux est de 1,9 % tandis que l'écart 
maximal est de 6 % dans le cas de l'argon au point de débit le plus faible.  
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Figure 3 :  Débit traversant la turbine en fonction de la pression d'entrée pour les fluides testés. 

Dans toutes les conditions testées, la turbine se trouvait dans des conditions de blocage sonique, dans 
lesquelles le débit traversant dépend uniquement et linéairement de la pression d’entrée.  

La Figure 4 montre que lorsque la différence de pression entrée-sortie de la turbine augmente, la 
vitesse de rotation et la puissance électrique produite par la turbine augmentent aussi. Notamment, 
cette puissance augmente avec de plus fortes pentes du fait de l'effet conjugué de l'augmentation du 
débit traité et de l'augmentation du rendement par augmentation de la vitesse de rotation. L'erreur 
sur la mesure de la puissance électrique produite est estimée à 0.1 %, tandis que l'erreur sur la mesure 
de la vitesse de rotation, est estimée à 1,7 %.  
 

Figure 4 :  Vitesse de rotation (a) et puissance électrique (b) de la turbine en fonction du saut de 
pression.  

 

Afin de protéger la génératrice des risques de corrosion engendrés par une fuite de vapeur 
d’ammoniac, des couches anticorrosion ont été posées autour du rotor et du stator, ce qui entraine 
un impact négatif sur la performance de la génératrice avec une forte dégradation du rendement de 
conversion mécanique-électrique. Par ailleurs, en raison de la contrainte imposée par la tenue 
mécanique, afin d’éviter des vibrations proches de sa fréquence propre, la vitesse de rotation de la 
turbine est limitée, entrainant un régime de fonctionnement hors point nominal avec des niveaux de 
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rendement plus faibles. En perspective, une nouvelle conception de turbine qui tient compte de ces 
retours d’expériences est à réaliser et des essais plus proches des conditions nominales de 
fonctionnement mécanique et électrique de la turbine sont à réaliser, pour ainsi valider les résultats 
du modèle proposé.     

Ensuite, une analyse plus approfondie a été effectuée à l'aide des modèles numériques présentés. 

  
Figure 5 :  Impact de la température d'entrée du générateur  sur (a) la puissance du système et (b) sur le 

débit massique de vapeur de fluide frigorigène 
 

 
Une analyse paramétrique sur la température des sources a été réalisée autour du point de 
fonctionnement nominal afin de mieux caractériser le comportement de la machine. A titre d'exemple, 
la Figure 5 montre l'impact de l'augmentation de la température d'entrée du générateur sur les 
performances du cycle. Les pertes liées à la petite taille et à l'admission partielle de la turbine 
pénalisant fortement la production de puissance du cycle, il est intéressant de s'intéresser également 
à la puissance que pourrait produire une turbine isentropique (trait pointillé sur la Figure 5 (a)) comme 
limite supérieure de la puissance possible. Une température plus élevée augmente la puissance 
échangée au niveau du générateur pour un débit massique de solution fixe et donc le débit massique 
de vapeur de fluide frigorigène  produit (Figure 5(b)). Cela augmente considérablement la puissance 
de refroidissement (Figure 5 (a)), mais augmente modérément la puissance produite par la turbine. En 
effet, le débit massique traité par la turbine n'augmente que légèrement, passant de 17 kg/h à 85 °C à 
18,4 kg/h à 130 °C en raison de l'augmentation de la haute pression du cycle (passant de 11,4 à 12,4 
bar) due au pincement plus élevé du condenseur que de la vapeur plus chaude entrante génère. 
 
Ceci met en évidence les limites strictes que ce type de turbomachine impose au cycle en terme de 
débit massique, limitant la flexibilité du cycle et rendant délicate la régulation du rapport de 
refroidissement et de production électrique  en fonction des besoins réels pour des températures de 
sources fixes. Pour y palier, l'introduction d'une vanne de laminage avant la turbine peut ajouter un 
degré de liberté au système, permettant de réduire la pression en amont de la turbine au prix d'une 
réduction du rendement global. 

La Figure 6 montre les résultats de l'analyse exergétique pour le point de fonctionnement nominal. 
L'absorbeur et le générateur sont les composants dans lesquels se produit la plus grande partie de la 
destruction d'exergie. Une partie importante de la destruction d'exergie (11% dans le cas nominal) a 
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lieu dans la turbine. Comme dans le cas de l'analyse énergétique, dans le cas de l'analyse exergétique 
il est intéressant d'évaluer les performances pouvant être atteintes en utilisant une turbine idéale 
isentropique : cela permettrait d’atteindre une efficacité exergétique du cycle de 24 %. 

 

Figure 6 :  Pourcentage d'exergie détruite par rapport à l'énergie totale des sources  entrant dans 
le système dans chaque composant et efficacité exergétique du système 

 

Une analyse paramétrique sur la température d'entrée du générateur a été réalisée (Figure 7) 
montrant que pour des conditions de fonctionnement fixes (température intermédiaire et source 
froide) un optimum maximisant l'efficacité exergétique peut être trouvé. Inversement, pour des 
températures du générateur et de la source intermédiaire données, une température optimale de 
production de froid peut être trouvée. 

 

Figure 7 :  Impact de la température d'entrée du générateur sur le rendement exergétique du cycle 
combiné 
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Conclusions 

L'objet de ce travail est de l’étude d’un cycle combiné à absorption. L'analyse est effectuée à l’aide de 
tests expérimentaux et par le développement d’un modèle 1D de la turbine, ajusté sur des simulations 
CFD, intégré dans un modèle de la machine à absorption. Les données expérimentales obtenues 
jusqu'à présent sont limitées, mais confirment les résultats des modèles développés. Ces derniers ont 
été utilisés pour effectuer des simulations plus approfondies du fonctionnement du cycle. Les 
contraintes imposées par la turbomachine sont mises en évidence, en particulier en ce qui concerne 
la relation entre le débit et la pression en entrée. Une analyse paramétrique est effectuée en modifiant 
les conditions de fonctionnement pour étudier le rendement de premier principe du cycle. Par la suite, 
une analyse exergétique est réalisée, afin de quantifier l’exergie détruite dans chaque composant et 
de trouver la température optimale de la source chaude pour des conditions de fonctionnement fixées. 
Les résultats obtenus fournissent des informations sur l'intégration de ce type d’organe de détente 
dans un cycle à absorption. 
La prochaine étape concerne l'identification d'applications concrètes de la technologie avec un 
développement de démonstrateur à taille réelle afin d'évaluer non seulement la performance mais 
aussi le fonctionnement et l'intérêt économique du cycle combiné présenté. 
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