Résume
Résumeé :

Les turbines a gaz ont connu ces derniéres années un rythme de développement accéléré dans I'industrie
des hydrocarbures, la production d’énergie électrique, et les turboréacteurs...etc.

Ces machines sont tres sensibles aux conditions climatiques, c’est-a-dire, a la température de I'air ambiant
et a I'lhumidité, en plus des méthodes de leur utilisation et de leur emplacement. Une température élevée
conduit a une diminution de la densité de I'air, ce qui réduit I'intensité de la combustion ; tous ces facteurs
ont un impact direct sur leur rendement.

L'industrie énergétique en Algérie repose sur les turbines a gaz dans les stations de pétrole et de gaz qui
sont installées au sud du pays, connu pour son climat chaud et sec ; d’ou la nécessité d'améliorer les
performances de ces machines. Dans ce contexte, nous avons décidé de proposer dans la présente étude,
des mécanismes tels que le refroidissement entre plusieurs compresseurs introduits dans une seule
installation, un réchauffement entre deux turbines et une combinaison entre deux cycles (gaz-air).

L'étude comprend d’une part, une étude d’un cycle combiné, ou nous avons essayé de déterminer
I'influence de la température ambiante et de sur sa performance, d’autres part, le calcul des
caractéristiques d’un cycle simple et d’un cycle amélioré d’une turbine a gaz, puis la comparaison entre
eux.

Il a été aussi question de l'impact des conditions environnementales de la température, température
d’entré de la turbine, I'effet de I'échangeur sur le rendement et les performances des TG.

Pour calculer les résultats, nous avons employé un programme de simulation (EES).

Abstract:

Gas turbines have experienced in recent years an accelerated pace of development in the hydrocarbon
industry, the production of electrical energy, and turbojets ... etc.

These machines are very sensitive to climatic conditions, i.e. ambient air temperature and humidity, in
addition to the methods of their use and location. A high temperature leads to a decrease in the density of
the air, which reduces the intensity of the combustion; all of these factors have a direct impact on their
performance.

The energy industry in Algeria is based on gas turbines in the oil and gas stations that are located in the
south of the country, known for its hot and dry climate; hence the need to improve the performance of
these machines. In this context, we decided to propose in the present study, mechanisms such as the
chilling between several compressors introduced in a single installation, a heating between two turbines
and a combination between two cycles (gas-air).

The study includes, on one hand, a study of a combined cycle, where we tried to determine the influence
of the ambient temperature and on its performance, on the other hand, and the calculation of the
characteristics of a simple cycle. And an improved cycle of a gas turbine and then the comparison between
them.

The impact of the environmental conditions of the temperature, input temperature of the turbine, the
effect of the heat exchanger on the efficiency and the performance of the tags was also discussed.

To calculate the results, we used a simulation program (EES).
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INTRODUCTION GENERALE

La consommation d'énergie est I'un des indicateurs les plus importants montrant les stades de
développement des pays et les niveaux de vie des communautés. La croissance démographique,
I'urbanisation, l'industrialisation et le développement technologique entrainent directement une
augmentation de la consommation d'énergie. Pour répondre au besoin urgent de la consommation
d'énergie, la technologie a base de turbine a gaz joue un réle important pour exploiter les ressources.

Les centrales a turbine a gaz sont de plus en plus populaires en raison des rendements de conversion
d'énergie plus élevés et des faibles émissions [1]. De plus, le faible colt en capital, les avantages
environnementaux, les délais de construction courts et une réponse rapide a la demande ont fait des
turbines a gaz supérieures aux centrales a vapeur [2]. Les turbines a gaz sont utilisées dans une tres large
gamme de services.

De nos jours, la turbine a gaz détient une part importante de la production mondiale d'électricité.

Dans les pays sahariens ou la température est trés élevée, I'industrie énergétique, en particulier, celle qui
repose sur les turbines a gaz (TG), il y a un besoin de développement des méthodes permettant
d’économiser la consommation de carburant et de diminuer les émissions polluantes. Ces méthodes
s’appuient, généralement, sur 'amélioration du premier cycle (cycle de Brayton) qu’on étend a un cycle de
fonctionnement complexe, en combinant plusieurs organes de cogénération de cycle avec de multiples
machines d’interactions (exemple : Echangeur thermique, refroidisseur par évaporation, etc.).

Selon la 32éme enquéte annuelle sur les commandes de production d'électricité réalisée par les turbines

Diesel et Gaz dans le monde, la production totale des turbines a gaz commandées a atteint environ 43 GW
entre juin 2008 et mai 2009. Au cours des derniéres années, la performance des turbines a gaz industrielles
a été améliorée grace a des investissements considérables dans la recherche et le développement [3.4].

Le développement de la turbine a gaz illustre bien ce que I'on appelle le principe de la courbe en S. Au
début, les turbines a gaz étaient des moteurs inefficaces, volumineux et peu fiables. Afin d'améliorer leurs
performances, des modifications, telles que le réchauffage, le refroidissement intermédiaire ou la
récupération, ont été appliquées. Une autre approche consistait a combiner les turbines avec d'autres
cycles plus développés, tels que le cycle de Rankine. Mais dés que la période de percée a été atteinte dans
les années 1960, et que les turbines a gaz industrielles ont pu utiliser les résultats obtenus dans la
technologie des réacteurs, |'utilisation de systémes avancés / combinés n'était plus nécessaire pour une
exploitation efficace. Les turbines a gaz a cycle ouvert offraient de faibles co(ts d'investissement, une
compacité et une efficacité proches de celles des centrales a vapeur. Néanmoins, aprés la crise pétroliére
des années 1970, l'efficacité des centrales électriques est devenue la priorité absolue, et les centrales a
cycle combiné, d'abord sous la forme de centrales a vapeur existantes, puis de turbines a gaz et a vapeur
spécialement congues, sont devenus une configuration commune de centrale électrique [5].

Le cycle combiné gaz-vapeur a permis d'améliorer considérablement I'efficacité énergétique des centrales
électriques au cours des dernieres décennies, avec des valeurs d'efficacité de conversion a |'électricité
proches de 60% pour les centrales MWe et plus [6]. Méme un tel cycle combiné offre un rendement
énergétique et une efficacité énergétique élevés, mais les colts d'installation du générateur de vapeur
haute pression, de la turbine a vapeur et du condenseur peuvent s'avérer prohibitifs dans la production
d'électricité a petite échelle [7].

Le cycle de mise a l'air libre (Air bottoming cycle (ABC)) associé a un cycle de turbine a gaz est un autre
cycle combiné avancé offrant un rendement proche de celui d'un cycle combiné turbine-vapeur [8].
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Figure 1 Chemin de développement technologique [5].

Cependant, la combinaison et l'intégration de deux cycles peuvent ne pas toujours étre bénéfiques. Pour
maintenir un gain de performance, I'évolution de la technologie du cycle combiné doit étre évaluée sur la
base de plusieurs criteres, le plus important étant l'efficacité. Le concept d'efficacité dans le sens
traditionnel est basé sur l'axiome de la conservation de I'énergie, ou la premiere loi de la
thermodynamique. Le piége de ce concept provient de la loi méme: il ne tient compte que de la quantité
d'énergie, mais jamais de la qualité. La qualité de I'énergie au sens thermodynamique est synonyme de
capacité a étre transformée en travail utile, comme le stipule la deuxieme loi de la thermodynamique, qui
accorde une plus grande gloire aux formes d'énergie ordonnées (travail) qu'a la forme désordonnée de
I'énergie (par exemple la chaleur) [9]. Ainsi, la deuxieme loi de la thermodynamique a ouvert une toute
nouvelle fenétre pour mesurer et comparer la performance des conversions d'énergie. C'est ce qu'on
appelle la méthode exergie.

Contrairement a I'énergie, I'exergie ou la disponibilité n'est pas une quantité conservée. Tout processus
réversible entraine une perte de disponibilité irrévocable comme l'impose la deuxieme loi de la
thermodynamique. Comme aucun processus naturel n'est totalement réversible, nous devons toujours
accepter une certaine forme de perte de disponibilité, peu importe la facon dont nous essayons. Mais
I'acceptation de la perte de disponibilité devrait toujours étre compensée par une justification
économique. L'inexistence d'une telle justification indique que la perte de disponibilité résulte uniguement
d'une erreur dans l'art de I'ingénierie. Ainsi la présence d'une perte de disponibilité indique invariablement
I'opportunité d'une amélioration thermodynamique [10].

L'exergie est définie comme le travail théorique maximal pouvant étre obtenu a partir d'un systéme
combiné (combinaison d'un systéeme et de son environnement de référence) lorsque le systeme s'équilibre
(thermiqguement, mécaniquement et chimiquement) avec l'environnement sans violer les lois de la
thermodynamique. Le travail maximum disponible d'un systéme émerge comme la somme de deux
contributions: I'exergie thermomécanique et |'exergie chimique. L'exergie thermomécanique est définie
comme le travail maximal extractible du systéme combiné lorsque le systeme entre en équilibre thermique
et mécanique avec l'environnement, et sa valeur est calculé par rapport a la condition d'état mort limitée.
Dans les conditions d'état mort limité, il n'y a pas de potentiel de travail entre le systeme et
I'environnement en raison des différences de température et de pression. Dans cet état, la masse témoin
est en équilibre thermo-mécanique avec I'environnement, mais pas nécessairement en équilibre chimique
avec elle [11]. En principe, la différence entre les compositions du systeme a |'état mort restreint et
I'environnement, et la différence de concentrations d'espéces entre le systéme et I|'environnement
peuvent étre utilisés pour obtenir un travail supplémentaire pour atteindre I'équilibre chimique par



réaction et diffusion respectivement. Le travail additionnel maximal obtenu de cette maniéere est appelé
I'exégese chimique [9].

Comme I'analyse basée sur |'exergie des systemes ayant différents types de carburant est plus fréquente;
donc, naturellement, il devrait y avoir un raisonnement de sélection de carburant d'une analyse de
systeme particulier.

De nos jours, en raison de la pression croissante sur les réserves mondiales de combustibles fossiles et la
nature capricieuse du marché du pétrole brut ont fortement influencé la croissance de l'intérét pour la
recherche sur le gaz naturel. Le gaz naturel occupait un champ de recherche viril pour la production
d'électricité a cycle combiné. Les analyses énergétiques et exergiques de ce cycle ont montré leur
importance sur le cycle a base de charbon ou de pétrole [12]. Mais le probléme est qu'une augmentation
soutenue des demandes de puissance en période de pointe et de la période de pointe associée a
I'augmentation des les propriétaires et les exploitants d'usines existantes cherchent des alternatives de
renforcement énergétique pour optimiser les performances des usines et les sources de revenus [13]. Une
variété d'options pour améliorer la performance du cycle combiné (primarily plant output) existe.

La modélisation et la simulation de ces options constituent un outil inestimable pour I'évaluation et le
développement des performances de l'usine. Aidé par une croissance inhabituelle des ordinateurs
numériques, la modélisation a permis d'explorer les parametres opérationnels du cycle, et |'effet de leur
variation sur les performances. Le niveau de détail du modeéle varie considérablement, selon la nature de
I'étude. La modélisation basée sur I'exergie (deuxieme loi de la thermodynamique) du cycle combiné a été
établie comme un indicateur clé dans l'identification des effets des variations des parametres
opérationnels et fournit des indications pour le développement futur [14].

Objectif de l1a these
Pour ce mémoire de Master, nous nous sommes fixés les objectifs suivants :

Discuter une architecture générale des systémes d’adaptation existant dans le monde industriel, dans laquelle
les méthodes de récupération d’énergie suscitées peuvent étre intégrées.

Etudier une technique d'augmentation de puissance pour la turbine & gaz avec ABC.

Réaliser des analyses énergétiques pour la turbine a gaz conventionnelle et la turbine a gaz avec cycle
(ABC).

Cette architecture devra permettre de définir et de déployer les différents cycles d’amélioration et méme,
d’aider les utilisateurs a prendre le meilleur cycle de rendement. La délivrance de telles présentations devra
assurer d’une part, une garantie de gain d’énergie, une puissance plus élevée (augmentation de rendement),
d’autre part, la diminution de la consommation du carburant.

Pour ce faire, nous sommes amenés a répondre aux questions suivantes :
- Comment optimiser I’augmentation de la température d’admission ?
- Quels sont les méthodes de refroidissements industrielles disponibles ?

- Comment optimiser la consommation du carburant dans la chambre de combustion, tout en
préservant un bon rendement avec présence de la température ambiante élevée ?

- Notre méthode appliquée est-elle efficace pour réduire la consommation du gaz et améliorer le
rendement global ?



CHAPITRE 1 : Etude bibliographique

1.1. Introduction:

Il est bien connu que les turbines a gaz (TG) produisent moins d'énergie lorsque la température ambiante
est plus élevée. Ceci est principalement d( au fait que la température de I'air d'admission influe sur la
masse volumique du fluide moteur, ce qui réduit le débit massique en circulation dans l'installation. Le
refroidissement d'admission de turbine est défini comme le refroidissement de I'air avant qu'il n’entre
dans le compresseur d’alimentation de la turbine a gaz, ce qui a pour objectif, d'augmenter le rendement
et la puissance de l'installation quand la température ambiante est plus haute que les conditions
standards.

Les gaz d'échappement de la TG transportent une quantité importante d'énergie thermique qui est
généralement expulsée dans I'atmosphére, ce qui entraine une réduction de travail en réseau.

Les deux phénomenes sont évoqués et peuvent étre résolus par l'installation d'un cycle de refroidissement
a l'entrée du compresseur axial.

Dans cette étude, nous cherchons une méthode d'amélioration des performances de la TG, en proposant
un cycle de refroidissement de I'air, utilisant I'énergie gratuite des gaz d'échappement.

1.2. Historique de création et de développement de la Tag :

En Angleterre en 1791, John Barber a inventé la premiere véritable Tag au niveau mondial.

Son invention contient la plupart des éléments actuels d’'une Tag moderne, qui utilise le cycle
thermodynamique. Les éléments principaux de l'installation sur plan, sont constitués d’une chaine
d’entrainement d’un compresseur, une chambre de combustion et une Tag de détente [1].

En 1861, MENNONS a écrit un brevet d’une TG dont la conception se rapproche des Tag modernes a
circuit ouvert. Un compresseur centrifuge et une turbine radiale, les deux a un seul étage, un récupérateur
de chaleur et une chambre a combustion prévue pour fonctionner avec des combustibles solides.

En 1884, PARSONS a employé le compresseur et la turbine, chacun comportant plusieurs étages, les aubes
de la turbine pouvaient étre refroidies par une circulation interne d’eau.

1.2.1. Les cinquante premieres années du 20éme siéecle :

En 1903, I'ingénieur norvégien Aegidius Elling a réussi a dépasser I'étude théorique pour construire la
premiere TG a cycle simple d'une puissance nette de 8,1 kW et d’'une température d'entrée de turbine
(TET) a 400 °C [2, 3]. La puissance faible de la turbine a été attribuée entre autres, au fait que la TG a été
congue pour étre alimenter en air a haute pression. Cette installation est composée 01 étage de turbine
radiale et de 6 étages de compresseur radiaux. Pour tenir compte des limitations de la rigidité du matériau
de la Tag, les gaz de combustion passaient a travers un échangeur de chaleur (eau/gaz) pour se refroidir et
produire de la vapeur d’eau. Par la suite, le mélange de combustion refroidit et la vapeur est envoyée dans
la turbine. On peut dire que I'idée d’Elling était en avance sur son temps, en plus, pour la technique de
réduction du travail de compression, il a incorporé le concept de refroidissement intermédiaire et mis
également en place l'injection de vapeur.

En 1905 a Berlin-Weissensee |'ingénieur Franz Stolze a testé la premiére installation compléte d’une
centrale énergétique dans le monde de conception axiale. Ce travail a été fait en paralléle avec celui
d’Elling. Franz Stolze pour le développement de son idée, a obtenu une récompense en 1899 pour sa TG
construite en 1873. Cette derniere a une puissance nette d’environ 150 kW, une seule chambre de
combustion, un récupérateur et plusieurs étages dans la turbine (15 étages axiaux) ainsi que dans le
compresseur (10 étages axiaux) [4].

Une autre turbine ayant une importance historique, a été développée par Charles Lamale et Rene
Armengaud, cette turbine, constituée d’'un compresseur centrifuge a 25 étages avec trois tubes de
refroidissement intermédiaire, a été construite pour I'entreprise BBC par l'ingénieur frangais August
Rateau durant les années 1905-1906. La turbine est d’'une conception de deux étages a impulsion axiale.
L'unité congue pour produire 298,4 KWatt avec TET de 400°C et le taux de compression (t) de 3 avait une
efficacité de cycle de seulement (2+3)%, et ce, parce que le compresseur consommait 248,69 KWatt [1].



Parmi les problemes rencontrés au début du développement de la technologie de la TG, celui associé au
fait que la section de compression consommait une quantité d'énergie importante produite dans la section
turbine, car on maitrisait mal, les phénomenes aérodynamiques des aubes et les frottements mécaniques
des paliers dans le compresseur et la turbine.

Durant la période 1920-1930, beaucoup d'efforts ont été fournis pour le développement de I'efficacité du
compresseur axial et plus particulierement au niveau de I'entreprise BBC. Les travaux de Ludweig Prandtle
en Allemagne, un des pionniers du monde dans le domaine de I'aérodynamique sur le développement des
théories des profils minces et compacts, ont servi au développement de la théorie aérodynamique sur les
turbocompresseurs [5].

La premiere TG mondiale génératrice de puissance électrique, qui a été une réussite, a été développée par
la BBC et mise en exploitation commerciale a Neuchatel, en Suisse en 1939 [6]. Elle est composée d’'un
arbre, avec un compresseur axial doté de (23) étages, une chambre de combustion et une turbine axiale de
(07) étages. Cette TG possede une TET de 550 °C, taux de pression (t = 4,4), une capacité de production
d'électricité de 4 MW et un rendement de 17,4% [27, 73]. Le compresseur axial consomme environ 74% de
I'énergie produite par la turbine et les rendements adiabatiques du compresseur et de la turbine ne sont
respectivement que de 85 et 88%. En 1988, ASME a déclaré que la Tag de Neuchatel était le lieu historique
international de génie mécanique [6].

1.2.2. La seconde moitié du 20éme siéecle :

Durant la période 1950-1960, les matériaux a haute température étaient disponibles pour permettre une
température d'entrée de turbine sensiblement élevée. Durant les années 1960, des efforts ont été
consacrés a I'augmentation de la TET pour améliorer I'efficacité du cycle de Brayton. Par exemple, en 1961,
Westinghouse a construit sa turbine a gaz W191 d’une puissance 18 MW a TET de 788 °C et d’une
efficacité du cycle a 25,4% [1]. Il y avait aussi une poussée agressive pour le développement de systemes a
cycle combiné dans les années 1960 afin d’améliorer I'efficacité globale des installations de TG.
Westinghouse a mis en exploitation sa Tag Power Station W301, a San Angelo aux Etats-Unis en 1967,
d’une puissance de 25 MW avec TET a 788 °C, et d’une efficacité a cycle combiné de 39%, qui a été
considérée comme le taux le plus élevé aux Etats-Unis pendant des années [1]. Les effets de la TET et du
taux de pression sur le rendement du cycle combiné sont clairement exposés dans la littérature [7, 8, 1, 9].
Cette approche est destinée a optimiser les TG pour un travail spécifique maximal. Au milieu des années
80, les principaux fabricants de TG ont commencé a développer les types industriels classe -F avec une TET
a 1260 °C ou plus, qui ont été commercialisées dans le début des années 1990. Ce développement a été
pour beaucoup dans I'amélioration des performances de ces turbomachines.

1.3. Principales utilisations dela TG:

La TG est une machine motrice permettant d'entrainer des alternateurs pour la génération d'électricité, ou
des pompes et compresseurs, en général de forte puissance, de facon libre et continue. Chaque cas
d’installation de TG doit étre personnalisé avec des parameétres spécifiques définis tels que :

1. Type de combustible.

2. Durée de fonctionnement par an.

3. Températures extérieures extrémes.

4. Montage, nuisances, etc.

1.3.1. Production d’électricité :

Cette application est extrémement courante : I'arbre de la turbine entraine un simplificateur dont I'arbre a
petite vitesse entraine un alternateur. Le systéme mécanique est simple et peut étre comparé a un groupe
turboalternateur a vapeur pour la production d’électricité.



1.3.2. Production combinée chaleur-force :

On appelle encore cogénération lorsqu’on produit les énergies utiles, I'électricité et la chaleur, avec des
sources énergétiques primaires, telles que le pétrole, le gaz ou le charbon. Cette production est
généralement réalisée au sein d'une centrale thermique ou, en fonction de sa taille, d’'une centrale a cycle
combiné pour le chauffage domestique.

1.3.3. Pompage et compression :

Dans tous les types de TG, il est possible de remplacer l'alternateur entrainé par une pompe, un
compresseur ou une soufflante. Le choix entre une turbine a un ou a deux arbres dépend du type de
machine accouplé a la turbine et du style d’exploitation envisagé.

1.4. Classement des TG :

On peut classer les Tag en deux catégories selon leur conception mécanique et leur technologie :
» Les turbines industrielles pouvant étre de type un (1) arbre ou deux (2) arbres.
» Les turbines de type aviation a deux (2) arbres.

1.4.1. Turbines industrielles :

Les turbines industrielles sont des machines lourdes et assez rustiques ou I'objectif principal est la longue
durée d’exploitation. Cette derniére conduit a I'application de parameétre de fonctionnement peu sévere :
» Le rapport de compression compris entre 6 et 8.
» La TET doit étre supérieur a 950°C (pour vaincre les problémes de corrosion), alors, les rendements
moyens seront compris entre 25 a 30 %.

1.4.1.1. Turbine a un arbre :

Ajr

:l,.- o~ Combustible

\l/ Echappement

Compresseur,

. Charge

Figure 1-1 Schéma d’une TG a un seul arbre

Dans cette catégorie de TG, le compresseur d'air, la turbine de détente et I'appareil entrainé sont sur le
méme arbre. Cette installation a un c6té positif, du fait de sa grande simplicité, mais a aussi un coté
négatif, puisqu’elle conduit a un intervalle d'utilisation de vitesse étroit, a faible rendement partiel qu'une
turbine a deux arbres. En plus, le moteur de démarrage doit entrainer I'ensemble de I'équipage mobile. La
deuxieéme catégorie de la turbine est généralement la plus utilisée pour I'entrainement d'alternateur, alors,
la vitesse de rotation est constante [10].



1.4.1.2. Turbine a deux arbres :
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Figure 1-2 Schéma d'une TG a deux arbres

La turbine de détente est subdivisée en deux parties :

» Laturbine HP entraine le compresseur d'air et lui seul, par l'intermédiaire d'un arbre.

» Laturbine BP garantit I'alimentation d'énergie a la machine entrainée.
La premiére ligne d'arbre compose le GG, la deuxieme ligne d'arbre pour la production d'énergie
mécanique.
De point de vue mécanique, la turbine a deux arbres est plus complexe que la turbine a un seul arbre ;
mais, elle permet d'obtenir un meilleur rendement a charge partielle, elle s'adapte particulierement bien a
I'entrainement d'un compresseur dont la prise en charge s'effectue lors de la montée en vitesse et permet
de travailler sur une large plage de vitesse de rotation. A noter également la puissance réduite du moteur
de démarrage qui n'entraine que le premier arbre du générateur de gaz [10]

1.4.2. Turbines de type “ Aviation ” (Aéro-dérivative) :

Les turbines de type aviation, également appelées turbines “jet”, sont constituées d'un réacteur

GG suivi d'une turbine de détente (en place de la tuyére) permettant de produire de |'énergie mécanique.
Il s'agit donc d'une turbine a deux arbres utilisant des techniques aéronautiques trés répandues. La
conception est évidemment bien différente des turbines industrielles puisque les critéres de poids et
d'efficacité sont primordiaux.

Le GG ne peut plus étre réparé sur site, il doit étre remplacé par un générateur neuf ou rénové.

La réparation se fait chez le constructeur, en atelier spécialisé compte tenu de la sécurité.

1.5. Pollution

Les fabricants de ces équipements font des travaux intéressants pour diminuer le niveau des produits
polluants rejetés par les Tag. L'emploi de gaz naturel (généralement constitué d’'un peu de soufre) ou de
carburant liquide sans soufre, admet une émission faible de SO2, dans les chambres de combustion
particuliéres avec des injecteurs spécifiques qui permettent une émission faible de CO. Les modeles peu
polluants sont surtout installés par les pays développés, tandis que les TG de concept moins sophistiquée
et de prix moins élevé sont préférées par les pays en voie de développement.

1.5.1. Pollution physique

L'air atmosphérique contient en suspension des particules en quantité variable.
Nous citerons a titre d’exemple :
» Enzone rurale : Le sable, ’'humus et le pollen ;
» En zone urbaine : Les poussiéres, les cendres, les gaz d’échappement des véhicules et des
chaufferies ; En zone industrielle : Les poussiéres, les cendres, les résidus légers véhiculés par les



ventilateurs d’aération des lieux de fabrication, les fumées d’usine. Ces particules peuvent posséder
deux caractéristiques préjudiciables a la conservation du bon état des composants de la TG.

» Une caractéristique abrasive : Qui aura pour conséquence la détérioration des ailettages par impact
sur les bords d’attaque et par érosion sur la surface des pales et les bords de fuite (exemple : le
sable) ;

» Une caractéristique d’adhérence : Qui aménera les particules a se coller sur les ailettages en
modifiant leur profil, ce qui conduit a une réduction du rendement (exemple : les pollens).

En général, la pollution physique détériore et encrasse les ailettages du compresseur d’air et certaines
particules peuvent également, entrainer des dégradations sur les ailettages de la turbine.

1.5.2. Pollution chimique

L'air peut contenir des gaz et, en suspension, des cristaux ou des poussieres chargés de composants
chimiques indésirables, tels que le chlorure de sodium (sel de mer), le soufre et ses dérivés, le chlore et ses
dérivés et des acides organiques et inorganiques.

Ceux-ci ont des actions corrosives qui peuvent endommager les ailettages du compresseur, mais plus
fréguemment, les parois de la chambre de combustion et les ailettages de la turbine du fait que, par sa
haute température, la combustion transforme le polluant ou I'associe a un autre polluant apporté par le
combustible.

La parade consiste en des traitements de surface anticorrosifs appliqués par le constructeur sur les parties
exposées, et des inhibiteurs éventuellement ajoutés au combustible.

Finalement, la pollution chimique de I'air est difficile a controler ; si elle provient d’un gaz, aucun n’autre
moyen de protection n’existe que le lavage, lui-méme difficile a réaliser, en plus d’une efficacité incertaine.
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CHAPITRE 2 : RECUPERATION DE CHALEUR

2.1. Introduction :

La chaleur de récupération aussi dénommée chaleur fatale est la « chaleur générée par un procédé qui n’en
constitue pas la finalité premiere, et qui n’est pas récupérée » [1]

La chaleur fatale peut étre réutilisée directement (ou aprés concentration et/ou stockage) pour améliorer
un processus (préchauffage de gaz par exemple), pour chauffer un lieu ou des objets, ou encore pour
refroidir (via un évaporateur ou un autre systeme) ou produire de I'électricité, par exemple via la
technologie ORC (Organic Rankine Cycle) basée sur le cycle de Rankine.

Il s'agit généralement a la fois d'améliorer I'efficacité énergétique et I'efficacité environnementale d'un
systeme nécessitant une production inévitable de chaleur.

2.2. Enjeux:

Récupérer la chaleur fatale pour un autre usage (par exemple pour chauffer une éco-Cité ou un territoire
urbain a partir de rejets industriels) - outre une opportunité industrielle et en termes d'emplois créés est
I'un des moyens de diminuer I'entropie d'un systéme et donc de réduire le gaspillage d'énergie et
améliorer |'efficience énergétique.

Ces calories, par exemple extraites par un échangeur thermique ou une pompe a chaleur peuvent
alimenter un réseau de chaleur, parfois en y associant une cogénération.

La récupération de la chaleur fatale peut aussi étre un moyen de moins dépendre d'énergie fossile et de
réduire les émissions de gaz a effet de serre (a service égal), au profit des énergies renouvelables et de
récupération. Le mix énergétique tend a progressivement intégrer cette ressource, notamment dans les
pays qui ont adopté |'objectif du facteur 4 a I’'horizon 2050, mais avec des enjeux et contextes trés
variables d'une région du monde a I'autre. Les tours de refroidissement sont également consommatrice
d'eau et le refroidissement direct des centrales thermiques et nucléaires par eau impose des rejets d'eau
chaude sources de pollution thermique et souvent de pollution chlorée (quand le chlore est utilisé pour
désinfecter I'eau ou empécher le fouling dans les tuyaux et systemes d'échangeurs thermiques).

Les enjeux de recherche et développement portent aussi sur les moyens efficaces, « propres et slrs » de
concentrer les calories a partir de rejets a basse température, et/ou de les stocker (par exemple dans
un matériau a changement de phase. [2]

La récupération de chaleur s'inscrit dans une logique d’économie circulaire, ou de recyclage: d'un "déchet"
(chaleur nuisible au bon déroulement d'un processus industriel, devant étre évacuée) on fait une
ressource, qui servira a chauffer un batiment par exemple.

2.3. Technologies d'Augmentation et Analyse Exercée :

Ces dernieres années, la température mondiale a augmenté progressivement en raison du réchauffement
climatique. Par conséquent, la demande d'électricité pendant les jours d'été a augmenté.
Malheureusement, la production de la turbine a gaz sera réduite de 0,5% a 0,9% pour chaque
augmentation de 1 ° C de la température ambiante [3, 4]. Etant donné que les performances des turbines a
gaz jouent un réle important dans les centrales a cycle combiné, une température ambiante élevée
entrainera une perte de puissance pour les cycles combinés. Les demandes de puissance en période de
pointe et la période de pointe combinées a l'augmentation des pics d'énergie ont encouragé les
propriétaires et exploitants d'usines existantes et de constructeurs de centrales a cycle combiné a
rechercher des alternatives améliorant la puissance pour optimiser la performance des centrales. Une
variété d'options disponibles pour améliorer la performance du cycle combiné.

11


https://fr.wikipedia.org/wiki/Stockage_de_l%27%C3%A9nergie
https://fr.wikipedia.org/wiki/%C3%89vaporateur
https://fr.wikipedia.org/wiki/Machine_%C3%A0_cycle_organique_de_Rankine
https://fr.wikipedia.org/wiki/Cycle_de_Rankine
https://fr.wikipedia.org/wiki/Entropie_(thermodynamique)
https://fr.wikipedia.org/wiki/Gaspillage_d%27%C3%A9nergie
https://fr.wikipedia.org/wiki/Efficience_%C3%A9nerg%C3%A9tique
https://fr.wikipedia.org/wiki/%C3%89changeur_thermique
https://fr.wikipedia.org/wiki/Pompe_%C3%A0_chaleur
https://fr.wikipedia.org/wiki/R%C3%A9seau_de_chaleur
https://fr.wikipedia.org/wiki/Cog%C3%A9n%C3%A9ration
https://fr.wikipedia.org/wiki/%C3%89nergie_fossile
https://fr.wikipedia.org/wiki/%C3%89missions_de_gaz_%C3%A0_effet_de_serre
https://fr.wikipedia.org/wiki/Facteur_4
https://fr.wikipedia.org/wiki/2050
https://fr.wikipedia.org/wiki/Fouling
https://fr.wikipedia.org/wiki/%C3%89changeurs_thermiques
https://fr.wikipedia.org/wiki/Recherche_et_d%C3%A9veloppement
https://fr.wikipedia.org/wiki/Mat%C3%A9riau_%C3%A0_changement_de_phase_(thermique)

L'injection de vapeur ou d'eau dans la chambre de combustion est couramment appliquée pour le controle

des NOx. L'injection de vapeur ou d'eau dans la téte de la chambre de combustion pour la réduction des
NOx augmente le débit massique et, par conséquent, la production. Généralement, la quantité d'eau est
limitée a la quantité requise pour satisfaire aux exigences en matiere de NOx afin de minimiser les colts
d'exploitation et les répercussions sur les intervalles d'inspection. L'injection de vapeur pour
I'augmentation de puissance est une option disponible depuis plus de 30 ans. Lorsque de la vapeur est
injectée pour une augmentation de puissance, elle peut étre introduite dans le carter de refoulement du
compresseur de la turbine a gaz ainsi que dans la chambre de combustion. En fonctionnement en cycle
combiné, le taux de chauffage du cycle augmente avec l'injection de vapeur ou d'eau. Dans le cas de
I'injection d'eau, ceci est principalement dG a l'utilisation d'énergie a haute teneur pour vaporiser et
chauffer I'eau. Dans le cas de I'injection de vapeur, ceci est principalement da a I'utilisation de I'énergie du
cycle de fond pour générer la vapeur pour la turbine a gaz qui pourrait autrement étre utilisée dans la
turbine a vapeur [5].

Pour les applications ou la demande d'énergie importante et les prix de |'électricité les plus élevés se
produisent pendant les mois chauds, un systeme de refroidissement d'entrée d'air de turbine a gaz est une
option utile pour augmenter la production. Le refroidissement d'admission d'air augmente la production
en tirant parti de la caractéristique de débit de masse plus élevé de la turbine a gaz et donc, de sortie,
lorsque la température d'entrée du compresseur diminue. Les turbines a gaz industrielles fonctionnant a
vitesse constante sont des machines a débit constant. Le volume d'air spécifique est directement
proportionnel a la température. Parce que l'air refroidi est plus dense, cela donne a la machine un débit
massique d'air et un taux de compression plus élevés, entrainant une augmentation de la production. Dans
les applications a cycle combiné, il existe également une petite amélioration de I'efficacité thermique.

Plusieurs méthodes sont disponibles pour réduire la température d'entrée de la turbine a gaz. Deux
systémes de base sont actuellement disponibles pour le refroidissement d'entrée. Le premier et peut-étre
le systeme le plus largement accepté est le refroidissement par évaporation (refroidissement par
évaporation conventionnel, nébulisation a I'entrée, refroidissement par évaporation). Le deuxiéme
systeme emploie diverses maniéres de refroidir I'air d'admission.

Le refroidissement par évaporation est un moyen économique d'augmenter la capacité de la machine par
temps chaud lorsque des périodes de pointe sont généralement rencontrées sur les réseaux d'électricité, a

condition que I'humidité relative ne soit pas trop élevée.

Le refroidissement par évaporation fonctionne sur le principe de la réduction de la température d'un
courant d'air par évaporation de |'eau. Le processus de conversion de |'eau d'un état liquide a un état
vapeur nécessite de I'énergie. Cette énergie est tirée du flux d'air. Le résultat est un air plus frais et plus
humide.

Un tableau psychrométrique est utile pour explorer les limites théoriques et pratiques du refroidissement
par évaporation. Le refroidissement par évaporation de la turbine a gaz traditionnelle appartient
également a la catégorie a risque modéré et a rendement modéré. Le refroidissement par évaporation
nécessite un investissement en capital un peu plus important que celui requis pour la formation de buée, a
un impact négatif [égérement plus important sur la performance de l'installation que la nébulisation de
I'entrée et a la plus faible capacité incrémentielle de génération de puissance. Les tendances économiques
associées au systéme de refroidissement par évaporation sont similaires a celles qui existent pour la
formation de buée dans I'air entrant; cependant, le refroidissement par évaporation nécessite un débit
d'énergie de créte incrémental légerement plus élevé pour atteindre la parité avec l'arrangement de la
centrale de base que ce qui est requis pour la formation de buée dans l'air entrant [6].
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Les brumisateurs ont d'abord été appliqués au refroidissement de I'air d'entrée de la turbine a gaz au
milieu des années 1980. Prés de 100 systemes de brouillard sont installés sur des turbines en Amérique du
Nord, des aérodériveurs aux machines a grande ossature [7]. Les systemes de brouillard créent une grande
surface d'évaporation en atomisant l'apport d'eau en milliards de gouttelettes sphériques super-petites. Le
diametre des gouttelettes joue un role important par rapport a la surface de I'eau exposée au courant d'air
et, par conséquent, a la vitesse d'évaporation. Le systéme de nébulisation pulvérise de I'eau atomisée dans
I'entrée de la turbine a gaz par de l'eau déminéralisée a haute pression (100-200 bars). Ce systeme
comprend des trous minuscules dans les rangées de buses qui sont disposées en travers de la canalisation
d'entrée de la turbine a gaz [8].

La nébulisation d'air a I'entrée de la turbine a gaz appartient a la catégorie a risque faible et a rendement
modéré. De toutes les solutions de rechange, la nébulisation a I'entrée nécessite le plus faible
investissement en capital initial. La chute de pression d'entrée de la turbine a gaz est inférieure a celle du
fluide d'évaporation et fournit une production accrue. Potentiel d'efficacité supérieure aux milieux
évaporatifs. Et un temps d'installation plus rapide grace a des modifications de conduits réduites par
rapport aux fluides évaporatifs. L'intercooler par évaporation, également appelé overspray ou overcooling,
peut étre accompli en injectant délibérément plus de brouillard dans le flux d'air d'admission que ce qui
peut étre évaporé avec les conditions climatiques ambiantes données. Le flux d'air transporte des
gouttelettes de brouillard non évaporées dans la section du compresseur. Des températures plus élevées
dans le compresseur augmentent la capacité de rétention d'humidité de I'air, de sorte que les gouttelettes
de brouillard qui ne s'évaporaient pas dans le conduit d'air d'admission le font dans le compresseur.
Lorsque le brouillard s'évapore, il se refroidit, rendant I'air plus dense. Cela augmente le débit massique
total d'air a travers la turbine a gaz et réduit le travail relatif de compression, donnant une augmentation
de puissance supplémentaire. L'intercooler a brouillard permet aux opérateurs de turbine d'obtenir des
augmentations de puissance supérieures a ce qui serait possible avec un systeme de refroidissement par
évaporation conventionnel [9].

Il 'y a un inconvénient possible a l'intercooler: si les gouttelettes d'eau sont trop grandes, il y a un risque
d'érosion par impact liquide de I'aubage du compresseur. Le bombardement d'une surface métallique avec
des gouttelettes d'eau peut entrainer le développement de micro-fractures a la surface du métal et
provoquer des piqres superficielles [5].

Les deux principales catégories de systemes de refroidissement d'admission sont les refroidisseurs directs
et le stockage thermique. Les systemes de gaz naturel liquéfié (GNL (Liquefied natural gas (LNG))) tirent
parti de I'approvisionnement en carburant, en utilisant I'effet de refroidissement associé a la vaporisation
du gaz liquéfié. Les systemes de stockage thermique tirent parti des périodes de faible énergie pour
stocker I'énergie thermique sous forme de glace afin d'effectuer le refroidissement a I'entrée pendant les
périodes de demande de pointe. Les systemes de refroidissement direct utilisent un refroidissement
mécanique ou par absorption. Contrairement aux refroidisseurs par évaporation, cependant, les serpentins
de refroidissement peuvent abaisser la température d'entrée du bulbe sec en dessous de la température
ambiante du bulbe humide. La réduction de température réelle est limitée uniqguement par la capacité du
dispositif de refroidissement, I'efficacité des serpentins et les limites de température / humidité
acceptables du compresseur. Lorsque des prix plus élevés sont payés pour I'énergie pendant les périodes
de pointe de consommation d'énergie, le stockage d'énergie thermique hors-norme peut étre la réponse.
L'eau glacée ou froide est produite a I'aide de refroidisseurs mécaniques pendant les heures creuses et le
week-end et stockée dans de grands réservoirs de stockage. L'amélioration de la capacité n'est possible
gue quelques heures par jour. Pendant les périodes de demande de puissance de pointe, I'eau froide ou
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I'eau froide produite a partir de la glace fondue est utilisée pour refroidir I'air d'admission de la turbine a
gaz. Ce systeme est capable de réduire la température de l'air d'entrée de la turbine a gaz a des
températures comprises entre 50 et 60 ° F. Cependant, un espace important est requis pour le stockage de
glace ou d'eau froide [5].

Le refroidissement de I'air a I'entrée de la turbine a gaz dans le seul but de capter des revenus d'énergie
supplémentaires de pointe tombe dans une catégorie a haut risque et a fort rendement. Parmi les
alternatives discutées, le refroidissement a I'entrée nécessite le plus gros investissement en capital initial.
Le refroidissement d'admission d'air est le plus sensible aux heures de fonctionnement en période de
pointe. Dans I'étude mise en ceuvre De Lucia et al. [9] ont conclu que le refroidissement par aspiration par
évaporation pourrait augmenter la puissance de 2% a 4% selon les conditions météorologiques. Les
résultats d'Alhazmy et de Najjar [10] ont également conclu que les refroidisseurs par pulvérisation d'eau
sont moins chers et plus efficaces que les refroidisseurs a serpentins, en particulier dans des conditions
climatiques chaudes et seches.

Un cycle de turbine a air humide (MAT) a été proposé par Utamura et al. [11] pour améliorer les
performances des turbines a gaz terrestres en injectant de I'eau atomisée a travers l'entrée dans les
compresseurs. Dans leur étude, la sortie de la turbine a gaz peut étre augmentée de 10% en utilisant un
brouillard a 1% (rapport eau pulvérisée / air entrant) dans des conditions ambiantes de 35 ° C et 53%
d'humidité relative.

Une étude détaillée a été réalisée par Tawney et al [12] pour évaluer plusieurs options d'augmentation de
puissance pour les centrales a cycle combiné. Les résultats ont conclu que la formation de buée dans
I'entrée a les colts d'ingénierie et de construction les plus bas. De nombreux chercheurs [3, 4, 13, 14] ont
étudié l'augmentation de puissance des turbines a gaz par le brouillard d'entrée dans le passé. Cependant,
la plupart des études se sont concentrées sur les turbines a gaz fonctionnant avec des cycles simples.
Récemment, Bharagava et al [15] ont étudié les effets de différents types de turbines a gaz fonctionnant
avec des cycles combinés utilisant la nébulisation d'entrée. Les enquétes précédentes ont fourni un apercu
décisif de I'énergie et de I'exergie et de la puissance analyse d'augmentation de turbine a gaz simple.
Méme si trés peu d'études ont été menées sur les systemes d'augmentation de puissance a cycle combiné,
mais la turbine a gaz avec ABC a été privée d'une telle analyse technique d'amélioration. Il y a un grand
besoin pour les détails exergétique et I'analyse d'augmentation de puissance de turbine a gaz avec ABC
pour une meilleure compréhension et des améliorations de la consommation de carburant et le controle
des émissions environnementales.

2.4. Les méthodes de refroidissement

2.4.1. Introduction :

Les Tag absorbent un volume constant d’air, quel que soit la température ambiante. Quand la température
augmente, la puissance de la turbine baisse. Il existe plusieurs méthodes éprouvées pour refroidir I'air et
augmenter sa densité pour que la turbine absorbe une masse d’air supérieure. Dans ce cas, nous étudions
I'installation d’'une Tag, en précisant les organes de fonctionnement depuis I'entrée de I'air jusqu’a
I’échappement, ainsi que les méthodes d’amélioration de refroidissement de I'air d’admission, entre
autres, le cycle que nous avons proposé.

2.4.2. Les méthodes actuellement préférées par l'industrie :

L'industrie a mis en ceuvre différents systéemes pour réduire la température provenant de I'air ambiante.
Ces systéemes peuvent étre divisés en six catégories :

1. Le systeme de réfrigération mécanique direct.

2. Le systeme de réfrigération mécanique indirect.

3. Le systeme de réfrigération mécanique avec stockage de I'eau réfrigérée.
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4, Le systeme de refroidissement d'admission de la température de |'air par absorption [16].
5. Le systéme a brouillard haute pression.
6. Le refroidissement par évaporation.

2.4.2.1. Systeme de réfrigération mécanique indirect :

Dans les marchés industriels existent différents fluides frigorigénes de systemes de refroidissement de I'air.
L’avantage est que nous pouvons réduire la température de I'air d'entrée jusqu'a 15°C; I'inconvénient est,
la consommation trés élevée de I'énergie et la chute de pression de l'air, ce qui affecte les performances
du compresseur.

Ondryas et col [17] ont étudié les différentes options pour le refroidissement de I'air d'admission, y
compris la compression mécanique de vapeur et de réfrigération par absorption de I'aqgua ammoniac.

La Figure 2-1 montre un schéma de Tag avec refroidisseur mécanique du type « compresseur centrifuge ».
Dans ce type de systeme, |'air est refroidi par un serpentin servi par un compresseur mécanique, qui tire
son alimentation électrique de sa propre unité de génération.

Cela signifie que le refroidisseur mécanique n'a besoin que d'électricité et de I'eau du condenseur pour
fournir les besoins en eau glacée, par conséquent, il n'est pas nécessaire de fournir de la vapeur ou une
autre source d'énergie thermique. Les refroidisseurs mécaniques augmentent la performance des Tag,
encore mieux que les refroidisseurs a évaporation, car ils peuvent refroidir n'importe quelle température
d'air nécessaire, quelles que soient les conditions atmosphériques [18].

Exhaust gases Chilled water coils Chilled water pump

e =s—89
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~
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Figure 2-1 Turbine a gaz avec refroidisseur mécanique

Toutefois, le principal inconvénient du refroidisseur mécanique concerne sa forte consommation
d'électricité, pour alimenter le compresseur de refroidissement compris entre 40 a 50 kW / MWGT, ce qui
permettra de réduire le potentiel de production de la centrale [19].

2.4.2.2. Systeme de réfrigération mécanique direct :

Lucia et col [20] ont examiné le fonctionnement de la cogénération de la Tag d'une centrale avec et sans un
systeme de refroidissement de l'air. L'installation de refroidissement d'air examinée, est similaire a celle
illustrée sur la Figure 2-2, elle refroidit I'air d'admission du compresseur a une température de 10°C, les
données de Tag ont été obtenues a partir de trois générateurs électriques lourds entre 26 et 150 MW. Les
auteurs ont indiqué la possibilité de coupler une unité de refroidissement mécanique classique et une
unité de stockage thermique, en particulier lorsque les demandes de pic élevées doivent étre respectées.
Avec la solution couplée, les deux types de systemes de refroidissement ont été utilisés ensemble, malgré
I'augmentation du colt de l'usine. lls ont conclu que, dans le climat italien, la puissance de sortie de la
turbine peut augmenter de 18 a 19%, si I'entrée d'air du compresseur est refroidie a 10°C. L'énergie encore
plus grande et les avantages économiques peuvent étre envisagés pour les sites olu les températures
moyennes sont relativement plus élevées.
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Figure 2-2 Schéma d'une Tag avec l'air réfrigéré a I'entrée du compresseur

2.4.2.3. Systéeme de réfrigération avec le stockage d'eau glacée:

Ameri et col [21] ont étudié le rendement de la turbine avec amplificateur de puissance en option et avec
refroidisseurs mécaniques a systéme de stockage thermique, qui est présenté dans la Figure 2-3. Pendant
les heures creuses, l'opération peut prendre avantage des taux plus faibles électriques en opérant
refroidisseurs mécaniques qui produisent de |'eau froide pour le systéme de stockage thermique. Paepe et
col [22] ont recommandé que stockage en pleine taille thermique réduirait la taille globale du profil de la
charge de refroidissement maximale et équilibrerait la production d'eau glacé sur la période creuse.

Une amélioration significative de la production d'électricité de plus de 20% est rapportée.
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Cooling tower -

Air cooling
Mechanical ; Ao
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Air filter :ﬁ
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Condensate

Chilled water pump
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/

Turbine Combustor Compressor <

Exhaust gases

Figure 2-3 Refroidisseur mécanique avec un systéme de stockage d'eau.

2.4.2.4. Systéme a brouillard haute pression:

Il est semblable au refroidissement par évaporation, I'eau est vaporisée en milliards de super petites
gouttelettes, créant ainsi une grande surface d'évaporation. Avec arrangement sur le refroidissement de
brouillard, on peut produire plus de puissance. Une fois que le brouillard s'évapore dans le compresseur, il
refroidit I'air et le rend plus dense. Cela accélére le débit massique total de I'air a travers la turbine, ce qui
donne une augmentation de la puissance supplémentaire. Toutefois, les limites de ce systéme n'ont pas
été totalement étudiées. On peut avoir un inconvénient possible en cas de gouttelettes d'eau trop grandes,
c'est la possibilité de la section du compresseur de s’éroder. En se refroidissant, le brouillard général donne
un surcroit de puissance d'environ 0,5% pour chaque 1°F de refroidissement (0,9 % par °C). Le
refroidissement du brouillard donne un surcroit de puissance d'environ 5% pour chaque 1% (de débit
massique de l'air) du brouillard injecté [23].

16



2.4.2.5. Systéme a refroidisseur par évaporation :

Ce systeme fonctionne sur le principe de diminution de la température d'un flux d'air par évaporation de
I'eau. Le processus de la transformation de I'eau a I'état vapeur nécessite de |'énergie qui est tirée du flux
d'air. Le résultat était I'air plus frais et plus humide. L'efficacité d'un systeme de refroidissement par
évaporation dépend de la surface de l'eau exposée aux courants d'air et le temps de séjour. La

performance du systéme est limitée par la quantité d'humidité présente dans l'air, il fonctionne bien dans
la zone de faible humidité [24].
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CHAPITRE 3 : Cycle de Turbine a Gaz & Cycle a
Air

I. Cycle a Gaz

3.1. Introduction:

En général, les turbines sont fabriquées par les constructeurs, pour travailler dans des conditions
standards, mais en réalité celles-ci travaillent dans des régions avec des conditions climatiques différentes.
Afin de mettre en évidence cet impact un calcul thermodynamique s'impose :

a) d'aprées les données standards du constructeur ;

b) d'aprés les conditions climatiques (particulierement aux températures ambiantes différentes selon le

site).
3.2. Principe de fonctionnement :

v"  Elle extrait de I'air du milieu environnant ;

v Elle le comprime a une pression plus élevée ;

v" Elle augmente aussi le niveau d’énergie de I'air comprimé en ajoutant le gaz (carburant) et en
brilant le combustible dans une chambre de combustion ;

v Elle achemine le mélange air- gaz a pression et a température élevées vers la section de la turbine,
qui convertit I'énergie thermique en énergie mécanique pour faire tourner l'arbre, ceci sert, d'un
coté, a fournir I'énergie utile a la machine entrainée, couplée

v' avec la TG au moyen d’un accouplement, et de 'autre cété a fournir I'énergie nécessaire pour la
compression de |'air, qui a lieu dans un compresseur relié directement a la section turbine.

v' Elle décharge en suite a l'atmosphére les gaz d’échappement a basse pression résultant de la
transformation mentionnée ci-dessus.

3.3. Eléments principaux d’une turbine a gaz :
Une TG simple est composée de trois éléments principaux montrés dans la figure suivante [1] :

ENTREE

IR 111
"
\
S e HH
| f;
(A
/__‘

®

( =— ADMISSION ——L— COMPRESSEUR ———l j TURBINE |

ECHAPPEMENT

peo— COMBUSTION

—_—

Figure 3-1 Schéma simplifié des éléments principaux de la TG.
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3.3.1. Compresseur (Section de compression) :

Il se compose d'une série d’étages d’aubes orientables. Le nombre d’étages est lié a la structure de la TG
et, surtout, au taux de compression a obtenir. Généralement, le compresseur est axial son role est de
comprimer l'air ambiant a une pression comprise entre 4 et 30 bars environ.

Sur le coté d'admission du compresseur, il y a des aubes variables a I'admission (IGV), dont le but primaire
est de diriger l'air, fourni par le systeme d'aspiration, vers le premier étage des aubes du rotor. Une autre
fonction importante des IGV est d'assurer le comportement fluido-dynamique correct du compresseur
sous différents régimes transitoires de fonctionnement (par exemple, pendant le démarrage et I'arrét)
guand, en raison de différentes vitesses de fonctionnement par rapport a la vitesse de fonctionnement
normale, I'angle d'ouverture des IGV est modifié : ceci sert a changer le taux de refoulement de I'air et a
reconstituer les triangles idéaux de vitesses durant les régimes transitoires.

Sur le co6té du refoulement du compresseur il y a quelques étages d’aubes variables a la sortie ou EGV,
nécessaires pour obtenir la récupération de la pression maximale avant que |'air entre dans la chambre de
combustion.

3.3.2. Chambre de combustion (section de combustion) :

Elle se compose d'un systeme comprenant une ou plusieurs chambres de combustion annulaires, dans
lesquelles est introduit un combustible liquide ou gazeux qui, en brllant, consomme partiellement I'air
amené par le compresseur et éléve la température de ce mélange air-gaz de combustion, ce qui augmente
son enthalpie.

Dans chaque chambre l'air entre dans une direction opposée a la veine intérieure des gaz chauds. Il
s’écoule le long des chemises, sert a les refroidir. En outre, I'air qui reste est employé pour refroidir les gaz
chauds aprés la combustion, en effet, il est introduit dans les chambres par les trous de mélange et
refroidit le gaz a la température optimale d'admission de la turbine.

La combustion est déclenchée par une ou plusieurs bougies d’allumage. Une fois déclenchée, la
combustion continue sans intervention, aussi longtemps que les conditions d'alimentation de combustible
et d’air de combustion sont maintenues.

3.3.3. Turbine (section de la turbine) :

C’est le lieu ou le mélange air-gaz sortant de la chambre de combustion a la pression obtenue aprés
compression se détend dans plusieurs étages pour produire de I’énergie mécanique. L'étage du rotor
assure la conversation de I'énergie thermique en énergie mécanique et la suite de la conversion de
I’énergie a lieu dans I'étage du stator. Cette conversion d’énergie faite, on obtient ainsi la puissance
requise pour entrainer le compresseur d’alimentions et pour mettre en marche la machine entrainée
(générateur, compresseur, etc.) reliée a la TG au moyen d'un accouplement.

L'énergie des gaz fournie par le systtme de combustion peut étre modifiée en changeant le taux
d’alimentation en combustible. De cette fagcon, on peut régler les valeurs de puissance utile nécessaire
pour le processus technologique ou la turbine a gaz sert de moteur d’entrainement.

Chaque élément fonctionne de facon permanente, avec des conditions bien déterminées en amont et en
aval. Le compresseur et la turbine sont généralement reliés au méme arbre, et le travail utile fourni par le
systéme est la différence des travaux de détente et de compression.
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3.3.4. Systeme d'échappement:

Il @ pour but I'expulsion vers I'atmosphére des gaz provenant de la détente dans les roues de la turbine. Il
doit répondre a certaines exigences, parmi elles :

o
*

» Assurer un niveau de bruit minimal, en réduisant la turbulence des gaz sortant.

%+ Conformité avec les conditions de sécurité du personnel (bonne isolation thermique).
¢+ Avoir un niveau de fiabilité et de disponibilité adéquat a ceux des éléments restants de la turbine
(compresseur, chambre de combustion,...).

Les gaz d’échappement sont conduits aprés la turbine de détente dans le diffuseur. Il est formé d’un cone
double comprenant des trous permettant I'acces au dernier palier du bloc thermique. Des déflecteurs
placés dans la partie inférieure de la cheminée dirigent ces gaz vers le haut a travers des silencieux
résistants aux hautes températures.

$144
Cheminée
Silencieux Echelles
/ d’acces
Joint de dilatation Conduit 4
= ox Structure
de support
Turbine Titae -I =ha
!',!/ - . < Caisson
TITT77 TTITTT 77777 LEGR

Figure 3-2 Principaux éléments du systéme d'échappement.

3.4. Le cycle de Brayton :

Il est appelé aussi cycle théorique simplifié, la forme idéale se compose de deux processus isobares et de
deux processus isentropiques. Les isobares comprennent le systéme de chambre de combustion de la Tag
et le coté de gaz d’échappement. Les isentropiques représentent la compression (compresseur) et la
détente (extenseur de turbine).

Qy

J

Chambre de

2 combustion
p = const

Compresseur

L)

Turbine

p = const

L

Qv

Figure 3-3 Cycle de Brayton
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Figure 3-4: Diagramme de cycle théorique de TG a combustion isobare en (P, V) et (T, S)

3.4.1. Principe de fonctionnement :

L'air a basse pression est aspiré par un compresseur (état 1) ou il est comprimé a une pression plus élevée
(état 2), le combustible est ajouté a l'air comprimé et le mélange est brilé dans une chambre de
combustion, les gaz chauds entrent dans la turbine (état 3) ou se produit la détente (état 4).

Le cycle de Brayton est composé de quatre processus fondamentaux :
a) 1a 2 : Compression isentropique

b) 2 a 3 : Apport de chaleur a pression constante (combustion isobare)
c) 3 a4 : Détente isentropique des gaz dans la turbine

d) 4 a 1 : Rejet des gaz de combustion vers I'atmosphéere a pression constante (gaz d'échappement et
d'admission dans le cycle ouvert)

3.4.2. Bilan massique du cycle :

Apres I'application de la premiére loi de la thermodynamique, nous constatons:
1-2 : Travail massique absorbé par le compresseur : W, = C, (T, — T1)
Puissance du compresseur :
W, =, (h, — hy) (3.1)
2 — 3 : Chaleur massique fournie par la combustion :Q; = C,(T5 — T,)
3 — 4 : Travail massique récupéré sur la turbine : W, = C,(T5; — Ty)
Puissance de la turbine : W, = (rh, + rhf)(h; — hy) (3.2)

4-1 : Refroidissement des gaz d'échappement : Q, = C,,(T, — T;)

Travail de cycle total : Wy = W, — W, (3.3)
w We—W, T,—T
Rendement thermique du cycle: ¢y = utile, — L ¢ -1 21
Qfournie Q2 I3-T;

Autre formulation :
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y-1
. . s P70 _ T2 T3
On introduit deux grandeurs caractéristiques : A = (—) V == ,1r=—
Py T T

En remarquant que P3 = P2 et P4 = P1, on démontre facilement que :
T: r
A==uT, =T(=
Zecty =T ()
La chaleur supplémentaire amenée au systeme :
Q23 = mfoHmeb = (ma + mf)(hS) — mgh; (3.4)
W,
Ainsi, |'efficacité du cycle global est : p.,. = CyC/Q23 (3.5)

L'augmentation du rapport de pression et de la température de mise a feu dans la TG augmente I'efficacité
du cycle de Brayton. Ce rapport d'efficacité est fondé sur certaines hypotheses de simplification comme :

1. mg » my le débit d’air est tres important par rapport au combustible.

2. Le gaz est thermiquement parfait, et les chaleurs spécifiques a pression (Cy) et a volume (C;,) sont
constantes, le rapport des chaleurs spécifiques Y reste aussi constant dans tout le cycle.

3. Le taux de compression (Tp) dans le compresseur et de détente a la turbine sont identiques.

4. Tous les composants fonctionnent a une efficacité de 100%.

Avec ces hypotheses, I'effet sur le rendement du cycle idéal en fonction du taux de compression pour
I'exploitation de la Tag au cycle Brayton idéal entre la température ambiante(T;) et la température de mise
a feu (T3) est donné par la relation suivante :

1
Dideat = 1 — (W) (3.6)

L'équation (3-6) montre que le rendement thermique croit avec le taux de compression. En supposant que
le taux de pression est le méme dans le compresseur et la turbine, les relations suivantes sont vérifiées a
I'aide du taux de compression :

Didéal = 1 — T, (3.7)
En utilisant le méme taux de pression dans la turbine :
T.
Digeat = 1 =7 (3.8)

Dans le cas du cycle réel, I'effet du rendement du compresseur et de la turbine (nc), (nt) doit également
étre pris en considération pour obtenir le rendement du cycle global entre la T3 et la température

ambiante T, a I'entrée du compresseur :

v-0/v

NA+T o— TambTp
= ! e 1——L (3.9)
Yeye =D oD, :
Tp 14

Tp Y
Nc

Tf_Tamb —Tamb
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3.5. Le cycle réel :

Le cycle simple est le type de cycle le plus commun, utilisé dans le domaine des TG. Le cycle réel simple
ouvert (Figure 3-5) indique l'inefficacité du compresseur et de la turbine et la perte de pression dans le
brileur. La puissance réelle du compresseur et de la turbine est donnée par :

W, = miy(hy — hy) /9, (3.10)

W, = (mig + ms)(haq — ha)/v: (3.11)

Figure 3-5 Diagramme (T, S) du cycle simple ouvert réel.

Ainsi, la puissance totale réelle produite est :
Wey = W, — W, (3.12)
Le débit de carburant réel nécessaire pour élever la température de 2a a 3a est :

. — h3a_h2a _
M= wavyn (3-13)

Ainsi, I'efficacité globale du cycle thermique adiabatique peut étre calculée a partir de I'équation suivante :

— WC)’

Dey = 1ivp—(LHV) (3-14)

L'analyse de ce cycle indique qu'une diminution de la température d'entrée dans le systéme d’admission
du compresseur entraine une augmentation de la température d’entrée a la turbine qui elle-méme
entraine une augmentation de |'efficacité du cycle et vice versa. Ainsi, le taux de compression optimal pour
une efficacité maximale varie avec la température d'entrée de la turbine, qui passe d’environ (15.5:1) pour
une température de 816°C a environ 43:1 pour une température de 1316°C. Le rapport de pression pour le
travail maximal, varie d’environ 11.5:1 a environ 35:1 pour les mémes températures respectives [3].

3.5.1. Le cycle simple a deux arbres :
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Figure 3-6 Cycle simple a deux arbres

Ce cycle est principalement utilisé pour un couple élevé et une variation de charge importante (Figure 3-6).
La premiére turbine entraine le compresseur, la deuxieme est utilisée comme source d'énergie. Si on
suppose que le nombre des étapes dans un cycle simple a deux arbres soit plus élevé que dans un arbre,
alors l'efficacité du cycle a deux arbres est légérement plus élevée aux charges de conception en raison du
facteur du réchauffeur [55]. Toutefois, si le nombre des étapes est identique, alors il n'y a aucun
changement dans I'efficacité globale. D'aprés le diagramme (H-S) on peut trouver certaines relations entre
les turbines, puisque le travail de la turbine a haute pression est utilisé pour entrainer le compresseur d’air,
alors que la basse pression est utilisée pour entrainer la charge utile, les équations a utiliser sont :

haq = h3 — W (3.15)

W,
hy =hs-("/p,) (3.16)
Ainsi, le travail de production peut étre représenté par la relation :
W, = (m, + M) (hag — hs)ne (3.17)

Les deux arbres peuvent fonctionner a des vitesses entierement différentes. L'avantage de la TG a deux
arbres réside dans sa souplesse de fonctionnement. Une turbine libre donne un couple trés élevé aux bas
régimes. Ce dernier est pratique pour l'industrie des véhicules, mais avec un fonctionnement a pleine
puissance.

3.5.2. L’augmentation du rendement de la TG :

On peut augmenter le rendement et la puissance d'une TG par le refroidissement intermédiaire et le
réchauffage de I'air avant I’entrée dans la chambre de combustion.

A. Refroidissement intermédiaire et effet de réchauffage :

Le travail net du cycle de la Tag est donné par la relation :
Wey = W, — W, (3.18)

On peut augmenter le travail utile soit en diminuant le travail du compresseur soit en augmentant le travail
de la turbine.

La compression multi- étages est parfois utilisée pour permettre un refroidissement entre les étages afin
de réduire I'apport du travail total. La Figure 3-6 montre un processus de compression poly tropique (1-a)
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en (P.V). S'il n'y a aucun changement de |'énergie cinétique, le travail effectué est représenté par la surface
(1 >a-j—- k- 1) La ligne de température constante est indiquée par (1-x). Si la compression poly
tropique de I'état 1 a I'état 2 est divisée en deux parties, (1-c) et (d-e) avec une pression constante de
refroidissement a (Td = T1) entre eux, le travail effectué est représenté par la surface (1->c—->d~-
e—->1—-> K- 1) La surface (c > a—e—d— c) représente le travail enregistré au moyen de la
compression en deux étapes avec le refroidissement intermédiaire a la température initiale. La pression
optimale pour le refroidissement intermédiaire pour les valeurs spécifiques de P1 et P2 est :

POpt = N,P1P2 (319)

. »>
\ J

Figure 3-7 Diagramme de compression multi étapes avec refroidissement intermédiaire

Par conséquent, si un cycle simple de la TG est modifié avec la compression effectuée en deux ou en
plusieurs processus adiabatiques avec refroidissement intermédiaire entre eux, le travail net du cycle est
augmenté sans changement de travail de la turbine.

@ =N

TA

> S
. J

Figure 3-8 Diagramme du cycle de refroidissement intermédiaire d'une Tag

L'efficacité thermique d'un cycle simple idéal est diminuée par I'addition d'un refroidisseur intermédiaire,
la (Figure 3-8) montre le cycle simple idéal d’une Tag (1 >2—->3 -4 - 1), et le cycle idéal avec
refroidissement intermédiaire ajouté (1 > a > b - c - 2 - 3 - 4 - 1). Les deux cycles sous leur forme
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idéale sont réversibles et peuvent étre simulés par un certain nombre de cycles de Carnot. Ainsi, si le cycle
simple d’'une TG (1 - 2 - 3 - 4 — 1) est divisé en un certain nombre de cycles comme (m - n - o0 —
p — m), ces cycles s’approchent du cycle de Carnot lorsque leur nombre augmente. L'efficacité de ce cycle
de Carnot est donnée par I'équation :

_Im
Nearnot = 7~ (3.20)
14
On remarque que si les chaleurs spécifiques sont constantes, alors :
y-1

s _Tm _T2_ (P2\v
T, T, T (Pl) (3.21)

Tous les cycles de Carnot composant le cycle simple d’'une Tag ont la méme efficacité. De méme, tous les
cycles de Carnot (a = b = ¢ = 2 = a) peuvent étre divisés et avoir une efficacité inférieure aux cycles de
Carnot (1 - 2 - 3 = 4 — 1). Ainsi, le rajout d'un refroidisseur intermédiaire au cycle (a > b - c - 2 -
a), réduit son efficacité. Le rajout d'un refroidisseur intermédiaire a un cycle régénérateur augmente le
rendement thermique et le travail de production grace a une grande partie de la chaleur nécessaire pour le
processus c-3 (Figure 2-7). Un gain de combustible supplémentaire a briler peut étre obtenu a partir du
gaz d'échappement chaud passant par le régénérateur.

» S

Figure 3-9 Le cycle de réchauffage et le diagramme de (T, S)

Le cycle de réchauffage augmente le travail de la turbine, par conséquent, le travail net du cycle peut étre
augmenté sans changer le travail du compresseur ou la température d'admission de la turbine, et ceci, en
divisant I'expansion de la turbine en deux ou plusieurs parts avec le chauffage avant chaque expansion.
Cette modification du cycle est connue comme réchauffage, ce qui est expliqué sur la Figure 3-9. Par un
raisonnement semblable a celui utilisé en liaison avec le refroidissement intermédiaire, on peut constater
que l'efficacité thermique d'un cycle simple est abaissée par I'ajout du réchauffage, alors que la production
du travail est augmentée. Cette combinaison du régénérateur et réchauffeur peut augmenter le
rendement thermique.
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B. Cycle simple avec refroidisseur intermédiaire :

Refroidisseur intermédiaire Ta /

Entré de Carburant .. Q
¢ 6 Additionnel X

— requiére Q
4 cc 3 ; 32
3 4 < 2

B

| - A - A __/D/=con51
350 0\
sorté 1 QT_

°S

Figure 3-10 Schéma de la T G avec refroidisseur intermédiaire

Le cycle simple avec refroidisseur intermédiaire peut réduire le travail total du compresseur et peut
améliorer le rendement [4]. Les hypotheéses faites en évaluant ce cycle sont :

(1) La température d’entrée a I'étage du compresseur égale la température d'admission de I'air.
(2) Le rendement des compresseurs est identique,
(3) Les rapports de compression dans les deux compresseurs sont les mémes et égalent :

ay P2/ Py,

Le cycle simple du refroidisseur intermédiaire réduit la puissance consommée par le compresseur. Une
réduction de la puissance consommée est accomplie en refroidissant la température d'admission a I'entrée
du seconde étage du compresseur ou a I'entrée d'autres étages successivement et qui devient la méme
qgue l'air ambiant, et cela en maintenant le méme rapport global de pression. Le travail du compresseur
peut alors étre représenté par |I'expression :

W, = (ha - hl) + (he — hy) (3.22)

e Le travail nécessaire pour comprimer I'air dans un dispositif a flux continu peut étre réduit par la
compression pour I'étage.

¢ Le refroidissement de la température de I'air réduit son volume spécifique et son travail nécessaire
a la compression.

® La compression avec refroidissement ne prévoit pas une augmentation significative de I'efficacité
de la Tag, car la température a l'entrée de la chambre de combustion exigerait un transfert de chaleur
supplémentaire pour atteindre la température souhaitée a I'entrée de la turbine.

e La température, plus basse a la sortie du compresseur, augmente le potentiel de régénération, a
savoir une plus grande AT a travers I'échangeur de chaleur.
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C. Cycle de Brayton avec réchauffage :

—-* cc

Rechauffeur

de CC

Figure 3-11 Schéma et diagramme (T, S) du cycle Brayton avec réchauffage

® T3 est limité en raison des contraintes métallurgiques du matériau.

e 'exces d'air est extrait et introduit dans la chambre de combustion de la turbine au deuxieme étage

e La température de sortie de la turbine est augmentée avec le réchauffage (T6 > T'4), donc il y a un

potentiel de régénération amélioré.

e Lorsque le réchauffage et la régénération sont utilisés ensemble

augmenter de maniere significative [4].

D. Cycle avec refroidisseur intermédiaire, réchauffage et régénération

, l'efficacité thermique peut
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Figure 3-12 Cycle simple avec refroidisseur intermédiaire, réchauffage et régénération

Rendement du compresseur et de la turbine :

Rendements isentropiques :

Ne =

Ne =

hZS - hl _ Cp(TZS - Tl) _ TZS - T1
hy — hy Cp (T, = Ty) T,-T;

hs—hy _ G(T3—T) _T;—T,
h3 - h4s Cp (TS - T4s) T3 - T4s
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— Wnet — QH - QL
T "0 T n

Cp (T4 - Tl) _ T4- - Tl

CCG(T3-T)  Ta-Tp

Compte tenu des rendements de la turbine, du compresseur, de la valeur maximale de (T3), de la valeur

minimale de (T;) et des températures dans le processus, on peut trouver le rendement du cycle (7,) [4]

3.5.3. Exemple d’application sur 'amélioration des performances des cycles de la

turbine a gaz:

Cycle simple :
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e compression

Figure 3-13 Schéma thermique de l'installation de Tag a deux arbres

Calcul thermodynamique :

La société SONATRACH utilise dans la plupart des stations de compression et de réinjections de gaz ainsi

gue dans les puits pétroliers des turbines a deux d'arbres. Pour le calcul nous avons pris une installation de

TAG MS5002 ayant un rapport de pression T = 7 et une puissance P, = 26 MW

Les Caractéristigues du fonctionnement de générateur de gaz :

Puissance de la turbine (constructeur) P.onste (KW) 26 MW
Température de la chambre de combustion T..(°c), T 930/1230°c
Pouvoir calorifique inférieur du combustible GN PCI(K]/KG.k) | 44550(K]J/Kg.k)
Rendement polytropique du compresseur 1:(%) 87%
Rendement polytropique de la turbine Typ Nrup(%) 88%
Rendement polytropique de la turbine Tgp Nrep(%) 88%
Rendement de la combustion Neel%) 97%
Rendement mécanique Nmeéc (%) 96%

Taux de compression du compresseur axial £ 7

Température de I'air ambiant Toam 15°c, 288K
Pression de I'air ambiant Paam 1.013bar
Vitesse de la turbine N 5100(tr /mn)
Vitesse de rotation de la turbine Tgp Nrgp 4670(tr/mn)
Coefficient de perte de pression a I'entrée oge 0.98
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Chaleur spécifique de I'air Coair 1005(j/kg.K)
Chaleur spécifique de gaz CPgaz 1105(j/Kg.K)

Myir 123.6(Kg/s)
Les calculs

Toutes les applications numériques sont calculées et résumées dans un tableau a la fin de cette analyse
analytique, on précise qu’on a utilisé les données du constructeur aux conditions standard et du site
d’installation de la TG.

Calcul du coefficient d'exces d'air a :

Débit massique théorique de I'air (Le pouvoir comburivore du carburant) Ly, :
Lo = A. P (3.23)
A = 1.43 x 1073 : Caractéristique de MEKONOVALOV
Faisons le bilan énergétique de la chambre de combustion :
P.inee = a.my. Cpa (T3 — Tye) (3.24)

La chaleur spécifique isobare moyenne de l'air entre température d'entrée T*,, = 530k et de sortie Tzde
la chambre de combustion.
On calcule la température T,,, entre la sortie de compresseur et la sortie de chambre de
Tyc+T.
Combustion: T, = (262—3)
(PciNee)
LO-Cpa(T3 _T*za)

D’aprés I'annexe on détermine la chaleur spécifique :a¢ =

Les parameétres apres les filtres d’air :

To = Tymp = 288k

Py = Pymp = 1.013bar

La densité de Iair a I'entrée du filtre : py = :—;0 = % = 1.23 Kg/m3 (3.25)
Py = 1.013bar, p = 123%9/ ., T, = 288k
Parametre d'air avant le premier étage du compresseur :
La pression : P, = Py — AP. (3.26)
AP, = AP, + AP,, + AP,, (3.27)

AP_; : Perte de pression d'arréte dans le filtre d'air ;
AP, : Perte de pression dans la conduite ;

AP_; : Perte de pression dans le diffuseur a I'entrée du compresseur.
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Figure 3-14 Bloc de filtration

% La résistance aérodynamique du filtre d’air d’une installation d’'une TG moderne est trés faible, elle
est d’habitude entre 50 et 250 mm H,0 , on prend P.; = 0.02bar

+* Les pertes de pression dans la conduite d’air dépendent de la vitesse de I'air Va qui est de 30 a 50
m/s

2
On a les pertes de pression sont égales : AP, = Eép %
Admettant que la perte de pression dans cette conduite du compresseur est égale a :
AP, = 50mmH,0=0.06bar

La perte de pression dans le diffuseur d’entrée du compresseur est déterminée par la formule suivante :

1- Vea?=Veq?
APC3 — ndecp sd ed (3.28)
Ndec 2

Le rendement de diffuseur varie : 0.95 > 14, = 0.85 on pose : 4. = 0.90
La vitesse Vy,: 200 > V,, = 100 on pose : V,, =120™M/,

AP = (1—0.9) (120% — 45?)
7 0.9%1.23 2

= 0.00845bar

AP, = (0.02 + 0.006 + 0.00845) = 0.033bar
D'ou P; = 1.013 — 0.033 = 0.980bar
La température : Ty = T, = 288k

. Py _ 0.98+10°
La masse volumique: p; = — = ———

_ Kg
Ty T et /m3 (3.29)

P, = 0.980bar, p; = 1.19"9/ 4, T, = 288k

Parametre d’air apreés le dernier étage du compresseur :

La pression: P, =1,.P, = P, = 7x0.98 = 6.86bar (3.30)
T m

La température théorique : Ty, = T4 [1 + :. ] (3.31)
c
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Evaluant la température a la sortie du compresseur a8 T,, = 540k , Alors la température Moyenne de I'air

_ (T1+Tyq)
dans le compresseur est: T, =
2

_ (288+540)
- 2

T = 414k
En utilisant I'annexe pour déterminer les valeurs moyennes de Cyet y :

C, = 1030 /kg_k,y 1.396,m y 0.284

Comme : r=m.Cp=>r=289]/kg

0.284
D'ou: T, = 288 |1+ -—| = 532.25k
_ _ P, _ 686+10° _ Kg
Et: P2 =T, ~ 28983225 4.46 /m3

P, = 6.86bar,p, = 4469/ 3, T, = 532.25k

Les parameétres de I'air avant la chambre de combustion :

La pression : Py, = P, — AP,
Ou APyec = BPgecy + APgecs
AP, .1 : Perte de pression d’arrét dans le diffuseur apres le dernier étage du compresseur.

2 2
ed —Vsa

%4
APyccr = (1 - ndsc)pz >

Ou : Ngse = 0.5a 0.7 rendement du diffuseur a la sortie du compresseur Vy; = 45 m/s

2_4e2
AN : APy = (1— 0.6)491% = 11115.22pa

AP, ¢ Pertes de pression dans la conduite entre le compresseur et la chambre de combustion.

APy, = €.P, =0,01.6,86 0,0686
APye = APyeer + APyeey = 0,11115 + 0,686
AP, = 17975,22Pa
P,. = 6860000 17975,22
P,. = 6,68 bar

TZC = Tz = 532,25k
_6.68+10°

Kg
e ———
288.532.25 373 /m3

P2c

Py = 6.68bar, py. = 437319/ T, = 532.25k

Les paramétres du gaz aprés la chambre de combustion :

(3.32)

(3.33)

(3.34)

(3.35)

(3.36)

(3.37)
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P, = P, —&.P,, = 6,68 — 0,01.6,68 = 6,613 bar

_ J m = 0.247
D’aprés I'annexe 2 : T; = 1203 = {Cp 1150 /kg. k} = {r — 294j/ }
y = 1.328 kg.k

Py _ 6.613+10° Kg
Alors : = =—=1.87
P3 = 1. = Zoar1203 /m3

P, = 6.613bar, ps = 1879/ T, = 1203k
Les paramétres du gaz avant le premier étage de la THP :
Psyp = P3 — APyp
Avec : APyp = APypq + APyp,
APy pq : Perte de pression dans la conduite.
AP, = 0.005P; + 0,005 * 6,613 * 10°> = 3306,5Pa

APyp, : Perte de pression dans le diffuseur d’entrée de la Typ :

— 2_ 2 _ 2_pc2
AP, =14 p et Ved _ 020909 g7 B0 =) — 1046,68P

Nd 2

AP = AP, + AP, = 3306,5 1046,68 4353,18 Pa
P3yp = 6,613 x 10° — 4353,18 = 6,57 bar
T3HP = T3 = 1203k

P3yp 6.57%10% K
SHP =1.857"9/ 5
r.Tagp  294%1203

Psyp = 6.57bar, psyp = 1.857 K /m3,T3HP = 1203k

P3pp =

Les paramétres du gaz apreés le dernier étage de la Typ

Nmer €8 Nmryp - Rendement mécanique du compresseur et de la Typ qui tiennent compte des pertes

mécaniques (dans le palier par exemple [63]) :

. 1
P = Pryp = Mg W ——my. Wrpp. Ninrup
mcr

We = Nmrup-Mmer- Wrap

. 1
Alors nous obtenons : Cp,q. T — o~ ( Mair 1) = NmerC gT3b anHp(l THP

T .
{Tz = Ty, = 410k = Cpe = 10201/kg_k}

_ J
r = 285.6 /kg.k
y = 1.39
m = (.28

Cpg = 1180,y = 1.34 = m = 0.254

(3.38)

(3.39)

(3.40)

(3.41)

(3.42)

(3.43)

(3.44)

(3.45)
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1020.288.1
—————— (79280 — 1) = (0.9062) * 1180 * 1203 * 0.88(1 — e77%>*) = eryp = 2.54

0.87
p, =3P o p =7 _ 559
ETHP 2.63
T/ __P3HP

ETup

P _ _
Ty = Tspp — [T3 + 3HP] =T3 —NrgpT3(1 — ™) = T3[1 —nrgp(1 —™™)]

ETHP

T, = 1203[1 — 0,88(1 — 2.59925%)]=975.70k

_ Py 259%10° Kg
P4 = 0 = 301s075.70 0.88 /m3
. 4, .

Alors :
P, = 2.59bar, p, = 0.88 K / 3, T, = 975.70k

Parametres du gaz avant le premier étage de la Tpp:
Pupp = P, —APgp , Pypp = Py — (APgpy + APppy + APpp3)
APgp; : Les pertes dans le diffuseur de sortie de la Tgp:

Cearp®—Ce 902-40
APgpy = (1_ndHP)p4M— (1-0.6)0. 853( 09 )=

= 1108.9Pa

APgp, : Les pertes de pression dans la conduite entre la Typet Tgp :

APgp, = 0.005. P, = 0,005.2,59 = 1249Pa

APgps : Les pertes dans les diffuseurs a I'entrée de la Tgp :

2_ 2 _ 2_ 2
APppy = 22182, Yesr” Vsasr” _ (209)  g53 120 24%) _ 606 58Pq
nBpP 2 0.9 2
AP = 1108,9 + 1249 + 606,58 = 2964bar
Pipp = 259000 + 2964,48 = 2,47bar

On prend: Tygp =T, = 975.7k

% 5
_ Papp _ _247+10° _ 0.8872 Kg/m3

PaBP = r = 301797570

Pigp = 247bar, pigp = 0.8872"9/ o T,p, = 97570k

Les paramétres aprés le dernier étage de la Tpp :

La pression statique a la sortie du silencieux Pg est égale a la pression atmosphérique P,.

Si la vitesse a la sortie du silencieux Vg, = 20 ™/ et psg = 0.45 Kg/m3 nous avons alors :

2
Psgs = Peg + pos VSS = 1,033 + 0,45% = 1.0339bar

(3.46)

(3.47)

(3.48)

(3.49)

(3.50)

(3.51)
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Admettant que la vitesse a la sortie du dernier étage de la Typ est du C; = 90 /s et que les
pression dans les parties 5a:5b et 5b:5 sont égales a 1,5%.

P, 1.0339

P5(1—0.015) = Ps; = P5; = = = 1.049b
5( ) =Pss = Ps =015 ~ (T=0015) ar
Et le rapport de pression dans la Tgp est le : ergp = BE=22 5 47
Ps  1.049

7, =Tame o 57 _ 7983k

m .25
elp 24702

T5 = T4BP - UTHP [T4BP - TSI] = 9757 - 088(9757 - 7783)

T, = 802k

p5=£=1049*10 _04561(9/

rTs  287%802

Alors :

Ps = 1.049bar, ps =0456"9/ . T, =802k

Calcul du débit:

Débit spécifique de la combustion :
Py 26100

Gy = Pciltn = 44550028 2.1kg/s

Débit massique global d’air :

pertes de

(3.52)

(3.53)

(3.54)

Débit massique global d’air qui est fourni par le compresseur axial dans la chambre de combustion :

ml, = 4.2,15.22 = 127,85Kg/s

(3.55)

Début massique global d’air en tenant compte des fuites a travers les étanchéités dans tout le trajet d’air

et de gaz de la turbine ainsi que le débit d’air pour le refroidissement de la machine :
o = 1.02m; = 1.2 x127.85 = 130.41Kg/s
Débit massique de gaz d’échappement :
Le débit massique de gaz d’échappement :
mg =m,. G, = 127,85+ 2,1 =129,95Kg/s
Calcul du rendement global :

Le travail spécifique du compresseur axial :

T11

W—Cpa (e —1)—201*288* (7028 1) = 2446 Kj/Kg

Calcul de la puissance du compresseur axial :

Nmers Nicr - Rendement mécanique et isentropique du compresseur :

130.41

B.=w, = 244.6—_— =33.2+ 10°Kw

Nmer

Calcul du travail spécifique de la Typ :

Wenp = CpaT3 Nirup (1 — €%p) = 1,18.1203.0,88(1 — 2.54%254) = 263.3Kj/Kg

(3.56)

(3.57)

(3.58)

(3.59)

(3.60)
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Calcul de la puissance fournie a la turbine :
PTHP = WTHP mganHp = 263,3129,950,96 = 33,1 103KW

Calcul du travail spécifique de la Tgp :

Wrpp = CpgT4 Nirpp(1 — e7pp) = 1160.975,7.0,88(1 — 2.549258) = 207.5Kj/Kg
Donc la puissance utile de I'installation a Tag est :
B, = 207,5.0,96.129,15 = 25,9.103Kw

Py 259.10°%

= = = 0.277
Men PeiGg  44500.2,1

Vérification du coefficient d’exceés d’air :

g M _ 13041
" Lo*Gy 152221

Les résultats de calcul d’aprés les données standards du constructeur :

Les pressions Les températures Les masses volumiques
P, =0,980 bar T,= 288,00 K p,=1,190%9 /s
P, =6,860 bar T,=532,25K p,=4,460%9 / s
P; = 6,613 bar T3=1203,00 K ps=1,870%9 /s
P, = 2,590 bar T,= 975,70 K 0,=0,880%9 /s
P5= 1,049 bar Ts= 802,00 K pe=0,45619 /s

P.=33.2 * 102Kw
Prypp=33,1.103Kw
P,=25,9.103Kw
m,=130.41Kg/s
ny=129,95Kg/s
Nen=0.277

Calcul thermodynamigue a partir des données réelles :

Données de départ :

Température ambiante : T, = 50°c = 323k
Pression atmosphérique : P, = 1.033bar
Pression de refoulement du compresseur axial : P, = 6.5bar

Pouvoir calorifique du gaz naturel : P,; = 44500 Kj/Kg .k

(3.61)

(3.62)

(3.63)

(3.64)
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Les résultats de calcul d'aprés les données réelles (sur site) :

Les pressions Les températures Les masses volumiques
P, =0,980 bar T,=323,00K p,=1,057%9 /s
P, =6,500 bar T,=580.00 K p,=3.864K9 /s
P; = 6,277 bar T3=1203,00 K ps=1,775%9 /s
Py = 2,277 bar T,=963.42 K p,=0,768%9 /s
P5=1,049 bar Ts= 819,87 K ps=0,44659 /s

P.=27.44 x 102Kw
Pryp=27.4.% 10°Kw
P,=17.75 * 103Kw
mM,=108.67Kg/s
iny=108.29 Kg/s
Nn=0.24

Tableau comparatif des résultats obtenus :

données / Résultats mq(Kg/s) mgy(Kg/s) P, (Kw) Nen
Données du constructeur: | 130.41 129.95 25,9.10% | 0.277
T, = 288k, P, = 26Mw

Données sur site : 180.67 108.29 17.75 %103 | 0.24

Ty = 323k, P, = 6.5bar

Enfin on observe les résultats principaux obtenus. Dans le régime considéré nous avons les
Diminutions des caractéristiques principales :

AP, PB,—PB, 25900— 17750

— = = 31%
B, B, 25900 °
Ang 0277024
Nen 0,277 13%

3.6. Conclusion :

A travers le calcul thermodynamique, on peut voir clairement linfluence trés importante de la
température de I'air ambiant a I'entrée du compresseur axial, et son effet sur la charge massique en fluide
moteur sur la diminution de la puissance utile de Iinstallation. Ce calcul numérique assez détaillé pour la
TG MS5002 installée dans un site a Ty, = 50°c montre que rendement thermique passe de 27.7% a
24%, ce qui influe négativement sur I'exploitation de I'installation. Pour assurer le bon fonctionnement de
la Tag et rattraper les pertes de puissance, il faut faire un refroidissement de I'air a I'entrée du
compresseur en utilisant avantageusement I'énergie des gaz d’échappement.
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II. Cycle a Air

3.7. Cycle a air (Brayton avec régénérateur):

Q T
ﬁ Régénérateur /®
6
o
ir .
EE-— . @--—-- 4'.—_‘--'--'---- - e e |® ng
) (0 Qs //e
C ’.%/'
Wmi Qo
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Figure 3-15 Schéma et diagramme (T, S) du cycle régénérateur de la TG

e Un régénérateur (échangeur de chaleur) est utilisé pour réduire la consommation du carburant pour

fournir la quantité nécessaire de chaleur H Q [4].

o ['efficacité avec un régénérateur peut étre déterminée comme suit :

Wnet _ . Q
Qu Qn
n — M = (Pour unrégénérateur réel)
Cp (T3 - TS)
n=1- M = ( Pour unrégénérateur idéal)
Cp (T3 - TIS)
Cp(To=Ty) Tomi ()]
B P (e
n Cp(T3—Ty) n Tmax/ P
T .
Pour un rapportTmm, ['utilisation d'un régénérateur se traduira par une réduction du n lorsqu’augmente

max

(z,) [38].

l’n,

Avec un
régénérateur ideéal

Sans régénérateur

~ T/T,=0.2
Ameélioration qv lioration sans e
régénerateuy ' 2rateur
: H T~ T/T,=025
i E T,7,=030

A

Figure 3-16 L’effet du taux de compression et du rapport de température sur n_th
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L’efficacité de régénérateur :
s = Qrég,actuel _ h5 - h2 _ h5 - h2
Qrég,idéal h’5 - hZ h4 - h2

Les valeurs typiques de I'efficacité sont < 0,7

Le refroidissement intermédiaire répété, le réchauffage et la régénération fourniront un systéme qui se
rapproche du cycle Ericsson, qui a pour rendement |'expression de Carnot :

Il'y a deux types d'échangeurs de chaleur, a savoir régénérateur et de récupération. Le terme « échangeur
de chaleur régénérateur » est employé pour un systeme dans lequel le transfert de chaleur entre deux jets
est affecté par l'exposition d'un troisieme milieu alternativement aux deux écoulements. Les débits
calorifiques successivement, dans et hors du troisieme milieu, lui font subir une température cyclique. Ces
types d'échangeurs de chaleur sont employés couramment la ou la compacité est essentielle.

Dans un échangeur thermique de récupération, chaque élément du transfert surfacique a une température
constante et arrange les chemins du gaz en contresens, la répartition de la température dans la matrice
dans le sens de circulation est celle qui donne des performances optimales par les conditions de transfert
de chaleur données. Cette répartition de température optimale peut-étre réalisée, de préférence, dans un
régénérateur a contresens a flux croisés.

CHAPITRE 4 : Cycle Combiné (Gaz-Air)

4.1. Revue de littérature

Le cycle de Brayton a été proposé par George Brayton en 1870 pour |'utilisation dans le moteur a pistons
alternatifs. Aujourd'hui, il est utilisé uniquement pour les turbines a gaz ou les processus de compression
et d'expansion se déroulent dans des machines tournantes [1]. L'intérét pour I'opération du cycle combiné
a été suscité dans le monde au milieu des années 1970. L'énormité de I'état actuel de la recherche sur les
cycles combinés en fait un défi de taille. La recherche dans de nombreux domaines tels que la combustion,
I'émission, le cycle avancé, I'augmentation de puissance et I'exergie a atteint une myriade d'aujourd'hui. Ce
chapitre tente de passer en revue les plus pertinents dans une approche chronologique.

4.2. Définition général :

L'expression cycle combiné (CC), déclinée en (CCPP pour combined cycle power plant), ou CCGT (combined
cycle gas turbine) caractérise un mode combiné de production d'énergie ou une centrale utilisant plus d’un
cycle thermodynamique.

4.2.1. Principe :

Une turbine a combustion transforme une partie de I'énergie fournie par le combustible en énergie
mécanique pouvant ensuite étre convertie en électricité au moyen d'un générateur électrique.

Cette fraction (généralement moins de 50 %), dépend du cycle thermodynamique choisi ainsi que des
températures supérieure et inférieure atteintes par le cycle.
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En combinant deux cycles, voire plus, tels que le cycle de Brayton et le cycle a air, on peut augmenter
I'efficacité énergétique du systeme. Les plus récentes centrales a cycle combiné au gaz atteignent ainsi des
rendements sur pouvoir calorifique inférieur (PCl) de plus de 62 % (Centrale thermique de Bouchain avec
62,22 % en mars 2016 , centrale japonaise de Chubu Electric Power’s Nishi-Nagoya Thermal Power Station
Unit 7-1 avec 63,08 % en mars 2018), contre 37 % pour les centrales thermiques au gaz classiques avec
chaudiere. Le gaz naturel et le fioul peuvent étre utilisés directement. Il existe également des installations
utilisant la gazéification d'autres combustibles comme le charbon : les centrales de type cycle combiné a
gazéification intégrée (CCGI).

4.3. Cycles combinés gaz et environnement :

Les CCGT permettent de réduire de 50 % les émissions de CO,, de diviser par trois les oxydes d'azote (NOx)
et de supprimer les rejets d'oxydes de soufre (SO2) par rapport aux moyens de production thermique a
flamme « classiques ». En outre, lorsque la combustion utilise du gaz naturel, cela ne produit ni particules
de poussieres, ni odeurs ; malgré leur nom, la plupart des turbines dites "a gaz" peuvent briler divers
combustibles liquides, et c'est la teneur en soufre du combustible utilisé qui provoque la présence
d'oxydes de soufre a I'échappement. L'utilisation du gaz naturel comme combustible dans les CCGT
présente donc des avantages notables en termes de pollution atmosphérique.

4.4. Evolution du cycle ABC et analyse générale

En ce qui concerne la technologie des turbines a gaz a cycle simple, I'augmentation des conditions de
traitement (température et pression) grace aux progres réalisés dans les matériaux et les méthodes de
refroidissement constitue le principal facteur d'amélioration des performances du moteur. Le
développement continu et I'introduction a court terme de turbines a gaz perfectionnées amélioreront
I'efficacité de |'opération a cycle simple de plus de 40%. La combinaison du cycle de la turbine a gaz (cycle
de Brayton) avec un cycle de température moyenne ou basse (comme le cycle de Rankine), connu sous le
nom de cycle combiné conventionnel, est le moyen le plus efficace d'augmenter le rendement thermique
d'un cycle de turbine a gaz. Les turbines a gaz a gaz naturel a usage industriel en combinaison avec des
générateurs de vapeur a récupération de chaleur et des turbines a vapeur représentent I'état de I'art de
cette approche [2].

La production d'électricité a petite échelle est souvent caractérisée par une faible efficacité, qui est causée
par des contraintes physiques et économiques. Par exemple, les turbines a gaz a cycle simple en dessous
de 1 MW n'ont pas une efficacité supérieure a 25% [3]. Pour obtenir des valeurs plus élevées, certaines
modifications sont nécessaires. Comme I'échappement d'une turbine a gaz a une température
relativement élevée et un débit massique important, l'utilisation de cette chaleur perdue est la solution la
plus courante. La chaleur perdue peut étre récupérée directement dans la turbine a gaz par récupération
thermique, ou indirectement en utilisant un autre fluide de travail (injection de vapeur). Alternativement,
la conversion de la chaleur résiduelle en énergie peut étre effectuée dans un cycle de fond.

Plusieurs moteurs qui utilisent la récupération ont été développés. A I'exception de la turbine
Westinghouse / Rolls-Royce de 21 MW, il s'agit de petits moteurs allant de 65 kW (Allied Signal, NREC) a
1,4 MW (Heron) et 4,2 MW (Solar Mercury). Ces turbines ont été spécialement congues pour fonctionner
en mode récupératif. Pour que les turbines non récupérées existantes atteignent un rendement supérieur,
deux autres options sont disponibles: l'injection de vapeur ou un cycle de fond. L'injection de vapeur, tout
en étant une solution relativement simple, peut poser des problemes lorsqu'elle est appliqguée aux
moteurs qui n'ont pas été congus. Ces probléemes comprennent I'érosion des aubes de turbine, une
surcharge de I'expanseur, une augmentation de la production de CO et des hydrocarbures imbrQlés. En
outre, un traitement de I'eau est nécessaire [4].
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Dans le cas du steam bottoming, le besoin d'un générateur de vapeur a haute pression, d'une turbine a
vapeur et d'un condenseur pourrait étre irréalisable a petite échelle. Il convient de mentionner que des
exigences particulieres sont imposées a la qualité de l'eau, a I'équipement a haute pression et aux
opérateurs de la centrale a vapeur.

Une alternative est ABC (air bottoming cycle). Dans I'ABC, le flux d'échappement d'une turbine a gaz
existante est envoyé a un échangeur de chaleur gaz-air, qui chauffe |'air dans le cycle de turbine a gaz
secondaire. Le cycle air bottoming a été breveté par Farrell de General Electric Company en 1988 [5].
William Farrell affirme que I'ABC offre une efficacité thermodynamique supérieure a celle de la seule
turbine a gaz, tout en conservant la flexibilité opérationnelle de la turbine a gaz. Il note qu'un cycle
combiné de turbines a vapeur et a gaz présente un certain nombre d'inconvénients tels que des difficultés
a manipuler de la vapeur d'eau et la nécessité d'importants investissements en capital. L'application
spéciale du cycle d'aération a également été inventée en novembre 1988 par ED Alderson [6].

En 1995, Kambanis [7] a montré qu'une turbine a gaz LM2500 couplée a I'ABC offrait une performance
hors-design nettement meilleure, en particulier a des niveaux de puissance plus faibles, ol les turbines a
gaz fonctionnent tres inefficacement. Toujours en 1996, O. Bolland [8] a constaté que I'ABC ajoute 10,5%
de points a l'efficacité d'une turbine a gaz LM2500PE. Il a également affirmé que, selon I'étude de
faisabilité, I'ABC est une alternative économique pour la production d'électricité sur les deux nouvelles
plates-formes pétrolieres / gaziéres et sur les plates-formes existantes avec la demande de plus de
puissance. En 1996, Najjar et al. [9], a proposé une analyse paramétrique d'une turbine a gaz avec cycle de
fond de l'air a I'aide d'un programme informatique. Il a constaté qu'en plus de réduire le colt des
installations matérielles, il pouvait atteindre un rendement thermique supérieur a celui d'une simple
turbine a gaz qui ne se détériore pas a la charge partielle, comme cela se produit dans une turbine simple.
En 1998, Korobitsyn [10] a discuté des turbines a gaz avancées et a comparé le cycle conventionnel de la
vapeur avec un cycle de fond de l'air. Il a démontré que I'ABC montre des valeurs de performance proches
et supérieures a celles du cycle de vapeur. Korobitsyn [4] a également conclu en 2002 que la combinaison
d'une turbine a gaz et d'un ABC représente une centrale de production combinée de chaleur et d'électricité
(PCCE)( Combined Heat and Power (CHP) ) a haut rendement qui fournit de |'air propre et chaud pour les
besoins du procédé [11]. L'analyse technico-économique a montré qu'une mise en ceuvre de ce systeme
dans les industries nécessitant de I'air chaud entrainera des économies de carburant significatives et aura
une période de récupération de 3 ans. Korobitsyn note que I'ABC permet des co(ts de maintenance réduits
et un temps de démarrage court. De plus, l'usine peut étre implantée dans des régions ou les ressources en
eau sont limitées.

4.5. Exemple d’'une Analyse thermodynamique du cycle combiné :

L'analyse du systéeme thermodynamique consiste en trois énoncés concernant trois propriétés du systeme:
la masse, I'énergie et |'entropie. Ceux-ci ont encapsulé la loi de conservation de masse, la loi de
conservation d'énergie (premiere loi de thermodynamique) et I'exergie (deuxieme loi de
thermodynamique). L'exergie n'est pas conservée en tant qu'énergie, qui est détruite dans le systeme en
raison d'irréversibilités internes et externes. Pour un processus réel, I'entrée d'exergie dépasse toujours les
sorties d'exergie; ce déséquilibre est di a des irréversibilités, un processus connu sous le nom de
destruction exergétique. Ainsi, les inefficacités thermodynamiques et les processus qui les provoquent sont
identifiés. L'illustration des trois formes mathématiques différentielles ci-dessus peut é&tre montrée comme
suit.
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Le bilan de masse pour les volumes de contréle avec plusieurs entrées et sorties couramment utilisées en
ingénierie est,

dmcv
dt
Ou, les indices cv, i et e = contrélent respectivement le volume, I'entrée et la sortie;

m = débit massique du flux de fluide.

. dEcv . I s . R . .
ou, o représente le taux de variation de I'énergie du volume de contréle; Qcv’ & Wcv' sont le temps

= Zimi-3Zeme (4.1)

d'entrée de chaleur et de sortie de travail dans le volume de contréle; ; h = enthalpie, V = vitesse en vrac
du fluide de travail, z = altitude du courant au-dessus du niveau de la mer, g = force gravitationnelle
spécifique

Le volume de contrOle exergétique du débit exergétique considérant plusieurs entrées et existe dans le
volume de contréle est,

Ou, le terme dmey représente le taux de changement de I'exergie du volume de contrdle.
Le terme Q)" représente le temps de transfert de chaleur a I'endroit sur la frontiere ou la température
instantanée est Tj, le taux de transfert exergétique est donné par (1- 1—?). Le terme Wcv représente le taux
d'énergie du temps transfert par le travail autre que le travail d'écoulement, le transfert d'exergie
d'accompagnement est donné par

cv

(Wev - pudzt ), ol dz:v est le taux de changement de volume de temps. Les termes m m iefi et meefe
représentent le temps de transfert exergétique qui accompagne le débit massique et le débit a I'entrée et
a la sortie. Ed représente le taux de destruction exergétique en raison des irréversibilités dans le volume de
controle. L'exergie de flux spécifique est donnée par,

VZ
ef=h-h0-TO (s -s0)+—+gz (4.2)
Ou h et s représentent l'enthalpie et I'entropie spécifiques, respectivement, a l'entrée ou a la sortie

considérée; hO et sO représentent les valeurs respectives de ces propriétés lorsqu'elles sont évaluées a
I'état neutre.

Le premier cycle appelé cycle de Brayton est en fait un moteur a turbine a gaz a cycle ouvert, comme le montre la
figure 4.1. Dans ce cycle, I'air comprimé filtré de la sortie du compresseur entre dans la chambre de combustion, ou
il se mélange avec le carburant et apres la combustion, les gaz d'échappement sont détendus dans une turbine a gaz
pour obtenir du travail. Qui a son tour produit de I'énergie électrique avec l'aide d'un générateur, tandis que les gaz
de combustion va a I'environnement a travers une pile.
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Figure 4.1: Moteur a turbine a gaz a cycle ouvert simple

Le troisieme cycle est un cycle combiné, illustré a la Fig. 4.2. Il s'agit d'un cycle combiné spécial, connu sous le nom
de cycle combiné ABC (turbine a gaz). Dans ce cycle, le flux d'échappement d'une turbine a gaz existante est
acheminé vers un échangeur de chaleur gaz-air qui chauffe I'air dans le cycle de la turbine a gaz secondaire.
L'échangeur de chaleur dans le cycle de chauffage a I'air a supplanté le besoin d'une chambre de combustion, tandis
que la fonction d'une chambre de combustion conventionnelle du cycle de garniture est la méme que pour le cycle
de Brayton simple. La puissance de sortie est obtenue dans ce cycle combiné en deux étapes a travers deux
générateurs séparés. Deux piles placées a la fin du cycle de garnissage et de fond ont pour réle de disperser les
produits d'échappement a cycle dans I'environnement.

Figure 4.2: Turbine a gaz avec ABC (air bottoming cycle)
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4.4.1. Analyse énergétique des composants du cycle :

Pour analyser les performances réalistes possibles, une analyse énergétique détaillée du cycle simple de la
turbine a gaz et de la turbine a gaz avec centrale thermique a cycle combiné a été réalisée en ignorant le
changement d'énergie cinétique et potentiel. Pour un écoulement en régime permanent, le bilan
énergétique d'un systeme thermique peut étre écrit en modifiant I'Equation. 4.14 Comme ci-dessous:

. . Vi? . Ve?
0=Qcw - Wev +3mi(hi+ 7‘+ gzi)i— Zeme ( he +7e+ gze) (4.3)
L'énergie ou l'efficacité de premiere loi nl d'un systéeme et / ou d'un composant de systeme est définie
comme le rapport de la production d'énergie a I'entrée d'énergie sur le systéme / composant, c'est-a-dire.

_ Desired Output Energy

1= 4.4
n Input Energy Supplied (4.4)

4.4.1.1. Compresseur d'air

Pour analyser le compresseur du systéme de cogénération a turbine a gaz de base, un rapport de pression
est sélectionné. Sur la base du rapport de pression, la température de sortie est évaluée. La température et
la pression ambiantes sont supposées. Afin d'évaluer la température de sortie du compresseur, on suppose
gue l'air est comprimé isentropiquement. La température T3s est ainsi estimée.

k-1
= (Rp) & (4.5)

P3
Ou, rapport de pression Rp = I et k- rapport de chaleur spécifique

Figure 4.3: Schéma du compresseur du cycle de base de la turbine a gaz.

La température réelle peut étre calculée par efficacité isentropique et enthalpie. L'efficacité isentropique
du compresseur est ncomp. Ainsi, la température réelle T3 est déterminée par I'équation. 4.6.

(4.6)

En se référant a la Figure 4.3, la masse d'air ambiant entrant dans le compresseur et la masse d'air
comprimé entrant dans le systéeme sont considérées comme égales. On suppose qu'il n'y a pas de fuites a
|'étape de compression. Ainsi, I'équation de bilan de masse aux états "2" et "3" peut s'écrire

44



m2=m3=ma (4.7)

De méme, compte tenu de l'enthalpie de l'air a I'entrée du compresseur et de l'enthalpie de I'air
comprimé, I'équation du bilan énergétique peut étre développée pour obtenir la puissance de travail
nécessaire au compresseur. On suppose que le compresseur est adiabatique et qu'il y a une perte
d'énergie pendant que l'air est comprimé. Ainsi, I'équation du bilan énergétique aux états "2" et "3" peut
étre formulée comme

W ¢ =m(h2 - h3) - perte d'énergie (4.8)
Ou, W c - travail de compresseur, alternativement I'équation peut s'écrire comme:

W c=mac (T2 - T3) - perte d'énergie (4.9)
La premiere loi de I'efficacité

perte d’'énergie _ ma(h2— h3)

nl, = Wc Wce

(4.10)

4.4.1.2. Chambre de combustion :

L'air chaud sous pression provenant du compresseur pénétre dans la chambre de combustion ou le carburant est
injecté.

&

Figure 4.4: Schéma de la chambre de combustion du cycle de base de la turbine a gaz

Le produit de combustion qui est le milieu de travail est étendu a travers la turbine pour produire de I'énergie. On
suppose que la combustion s'effectue adiabatiquement avec une pression constante. Les produits de la combustion
sont le dioxyde de carbone, la vapeur d'eau, I'azote et I'énergie thermique. Pratiquement, il n'y a pas de conditions
de combustion idéales ou spécifiques. Une quantité spécifique d'oxygene est nécessaire pour briler le combustible
et c'est I'air théorique nécessaire pour compléter la combustion.

L'air insuffisant dans la chambre de combustion conduit a un carburant non brlé, a la fumée de suie, au monoxyde
de carbone qui affecte le transfert de chaleur, la pollution, la performance et I'efficacité du systéeme. Dans cette
étude, les chaleurs spécifiques des produits de combustion sont déterminées en ajoutant la chaleur spécifique de
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chaque composé dans les produits de combustion dans la température du mélange de gaz de combustion et la
composition des gaz en termes de fraction molaire ou massique. La chaleur spécifique moyenne pour le gaz de
combustion a été déterminée a partir des équations de chaleur spécifiques variables.

Pour les calculs d'excés d'air, il faut connaitre le rapport air-carburant stcechiométrique. Le rapport air-carburant
stoechiométrique est le rapport air-carburant avec une proportion chimiquement correcte. Pendant le processus de
combustion, tout l'air et le carburant sont consommeés. En pratique, I'excés d'air est toujours introduit dans la
chambre de combustion pour briler complétement le carburant. Pour éviter cela, I'excés d'air est fourni.

En référence a la figure 4.4, la masse entrant dans la chambre de combustion et la masse sortant de la chambre de
combustion peuvent étre équilibrées. Dans la chambre de combustion, I'air comprimé et le carburant se mélangent
dans la réaction de combustion. Le gaz de combustion chaud formé a la suite des réactions de combustion sort de la
chambre de combustion. On suppose que la chambre de combustion est étanche. Ainsi, I'équation de bilan massique
a I'étape de combustions "3" et "4" peut étre formulée comme suit:

m3+m5=mi4 (4.11)
Cette équation peut également étre représentée comme

ma+mf =mg (4.12)
Ou, m a, mf, mg sont le débit massique d'air, de carburant et de gaz de combustion, respectivement.

Dans le processus de combustion, I'enthalpie de I'air comprimé et I'enthalpie du combustible injecté
(valeur calorifique) jouent un réle important dans la réaction chimique qui produit le gaz de combustion
chaud a tres forte enthalpie. Compte tenu de la perte de chaleur, le bilan énergétique de la chambre de
combustion peut étre formulé comme suit:

m ahs+ mrhr=mgha+QL, (4.13)

Ou, hf est I'enthalpie du carburant injecté qui est le plus faible pouvoir calorifique du carburant. QL, cc est
la perte de chaleur dans la chambre de combustion, qui est directement liée a I'énergie du combustible,

mfhf.
L'efficacité de la chambre de combustion peut étre définie comme,

m gh4—m ah3

comp =
N p m fhf

(4.14)

En utilisant I'équation (4.12), (4.13) et (4.14) de masse d'air, de carburant et, enfin, I'enthalpie du gaz de
combustion est évalué.
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4.4.1.3. Turbine a gaz

Figure 4.5: Schéma de la turbine du cycle de base de la turbine a gaz

La turbine a gaz génére de I'énergie en dilatant le gaz de combustion chaud de la chambre de combustion. Une
température d'entrée élevée de la turbine et une température de sortie inférieure du gaz de combustion sont
souhaitables afin d'obtenir une efficacité thermique et une puissance de travail élevées. En raison des contraintes
métallurgiques, la température d'entrée de la turbine doit étre maintenue a une limite maximale admissible.

Afin de déterminer la température de sortie de la turbine, I'expansion des gaz de combustion est supposée étre
isentropique. La température des gaz d'échappement (isentropique) de la turbine T4s est estimée comme suit:

K-1
T4 P4\ Kk
= = (—) K (4.15)
Tés P6

La température réelle peut étre calculée par efficacité isentropique et enthalpie. L'efficacité isentropique de la
turbine est nturbine. Ainsi, la température réelle T6 est déterminée par I'équation. 4.16.

T6—-T4

(T6s—T4) (4.16)

nturbine =

En se référant a la figure 4.5, I'équation de bilan de masse peut étre développée en équilibrant la masse de
gaz de combustion entrant dans la turbine a gaz et la masse de gaz de combustion a la sortie de la turbine.
L'équation est formulée comme suit:

md =m6=mg (4.17)

En outre, I'équation d'équilibre énergétique est développée pour la turbine a gaz afin d'établir la relation
entre I'enthalpie entrant dans le systeme a |'état "4"; débit de travail de la turbine et enthalpie des gaz de
combustion a la sortie de la turbine. On suppose que la turbine est étanche et adiabatique.

Compte tenu de la perte d'énergie possible, I'équilibre énergétique a travers la turbine a gaz est formulé
comme suit:

W GT =mg (h4 - h6) - perte d'énergie (4.18)
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Ou, W GT - travail de turbine, alternativement I'équation peut s'écrire comme:
W GT =mgc (T4 - T6) - perte d'énergie (4.19)
La premiere loi de I'efficacité

perte d'énergie _ W' GT
mgc pg(T4— Té6) - mgc pg(T4—T6)

(4.20)

4.4.1.4. Echangeur de chaleur gaz-air

Figure 4.6: Schéma de principe de I'échangeur de chaleur gaz-air de la turbine a gaz avec cycle combiné a circulation d'air

Avant d'étre évacué dans I'environnement, les produits de combustion du cycle d'ététage traversent un échangeur
de chaleur gaz-air, ou il transfere I'énergie thermique a I'air comprimé du cycle de I'air de fond.

Ici, I'efficacité de I'échangeur de chaleur peut étre définie comme

_ Cé6 (T6— T7)
eHE = (min{C6,C10}) (T6— T10) (4.21)

Ou, Cest la chaleur spécifique du flux d'écoulement respectif.

En considérant tout le flux d'écoulement autour de I'échangeur de chaleur, le bilan énergétique devient:
m6 h6+m1 0 h10=m7 h7+m11 hll (4.22)

L'équation 4.22 peut également étre arrangée comme
mg (h6 - h7) +m(h10-hl11)=0 (4.23)

Ou, ma & mg sont le débit massique de I'air et du gaz de combustion, respectivement.

Dans I'état du débit massique donné et de l'efficacité de I'échangeur de chaleur, en utilisant I'équation
(4.22), (4.23), on évalue les propriétés de la sortie de la turbine du cycle et de I'entrée de la turbine.
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Chapitre 5 : Modélisation et simulation du cycle
gaz/air

I. Modélisation :
5.1.1. Introduction :

Dans ce chapitre, nous présentons une analyse théorique du cycle combiné gaz/air. Une modélisation
numérique a été effectuée sur I'influence des conditions standards sur les performances de la turbine a gaz
en utilisant le programme EES.

On a utilisé des méthodes d’amélioration des performances du cycle par l'introduction de plusieurs
méthodes :

49



v' Premiérement, on a utilisé un cycle a gaz simple comme un cas isolé, on essaye de I'améliorer en
ajoutant deux autres turbines identique pour un refroidissement par air frais ensuite on rajoute une
autre turbine identique pour la détente réchauffée tout en variant la température d’entrée au
compresseur (température ambiante) et aussi la température d’entrée a la turbine (T_max) ainsi
gue le taux de compression. Nous appliquons I'analyse élaborée par I'EES.

v' Deuxiémement, on rajoute au cycle a gaz améliorée un cycle a air et on la combine a I'aide d’un
échangeur de chaleur tout en variant |'efficacité de I’échangeur.

5.1.2. Description du systeme proposé :

Notre étude est basée sur le cycle gaz/air, en utilisant plusieurs méthodes pour but de I'améliorer, du cycle
a gaz, ce principe de fonctionnement est détaillé dans le chapitre 3, ainsi que le cycle a air. Le schéma du
Cycle combiné est présenté a la Figure 5-1.

'¥|
-~ L_Cca Cc2
=3 a2 LBI/
7
Cer Coepr  |— I—? QJ Q
4
2 L 3 L s 10
. F-i
| | |
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*
ca Ta
aa l
la

Figure 5.1 : Schéma du cycle combiné gaz/air.

5.1.3. Description mathématique :
i. Cycle a gaz améliorée (cycle simple+ refroidissement+ détente réchauffée) :

Picgp = Picyp
Picgp = Picyp

. . . . . Py
Picpp * Picpp * Picyp * Plyq * Plyy = /pl

» Pointl:
Py = Pomp
Ty = Tamp
> Point2:
P, = Py * Picpp
Tis2 = Ty * Picpp

_ Tis2 — Ty
€isc = ﬁ

> Point3:
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P; = P, % piyy

> Point4:

> Point5:

> Point6:

> Point7:

P, = Py * piceq

» Turbines identiques :

> Point8:

I3 —T,

Ep = ——2
m Tamb - TZ

Py = picyp * P3

Yc—1
Tisy = T3 * picyp ¢

_ Tisa — T3

€isc —ﬁ
Py = Py * piy,y
Ts =T,

E‘r‘Z = T _T

amb 4

Pg = picyp * Ps

Yc—1
Tis¢ = Ts * picgp e
£ = Tise — T
isc —
Te —Ts

T; = Thax

_ Cpe*T; —Cp. * T

f_
! Sccl*Pci_Cpt*T7

P,

P, =
27098

Plryp = Plrgp

. . . P
PltHp * Plcc2 * Plrpp = 1O/p

Pg = piryp * P;

ye—1
Tisg = T7 * pipyp Yt
T, —Tg
Eist =
T7 - TiSS

7
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> Point9:
Py = pice, * Pg
Ty = Thax

_ (14 f1) * (Cpy * T — Cpy * Tg)
Ecc2 *Pci - Cpt *T9

f2

> Pointl0:

T10 = pirgp * Ty

P Ty —Tio
BET Ty — Tisto

» Grandeurs énergétiques :
Wepp = Cpe * (T, — T1)
Wemp = Cpe * (T — T3)
Wenp = Cpe * (Te — T's)
We = Wepp + Weyp + Wepp
We = 1+ f1)Cpe(T; — Te)(L + f1 + f2) Cpe(To — T1o)
Wy, =W, —Wc

Wy
Newn = Q_

sc
Py = Mgy * Wy

Qsc = (A + fi)Cpe *T; — Cpc xTe + (L + f1 + f2)Cpr x Tog — (1 + f1)Cpy x Ty

o h
Wy
ii. Cycleaair:
> Pointla:
Pal = Pamb
Ta, = Tamb
> Point2:

Pa, = Pay * pig,
Tajs; =Tay xpig,

_Tayp —Tay
gal'SC - Taz - Ta1
> Point3:
Ta; —Ta,
Ereg i I—

T10 - Taz



> Point4:

» Grandeurs énergétiques :

iii. Cycle combiné:

La turbine a gaz est couplée au cycle a air, on obtient les grandeurs suivantes :

1.

Les données d’entrées :

P, = 150000w
Y. = 1.37

ye = 1.3

Pymp = lbar
Tomp = 300k
Tmax = 1500k
Eisc — 0.78

gist = 0.86

k
Cpc=1 ]/kg.k '
i
CPea = 1.2 ]/kg.k

Pa; = Pay * pirecn

p Pay
a, = ——
*7 098
, Pa,
Plig = Paa
3
Yta—1
Taisy = Taz * pipg Yta
Taz; —Ta,
& [ ——
st Ta3 - Tais4

Wea = Cpea * (Ta; — Tay)
Wia = Cpea * (Taz — Tay,)
Wia = Wia=Weq
Wia
Usca

Bia = Mgjr * Wyq

Ntn =

Qsca = CPra * Taz — Cpcq * Tay

Qsc,comb = Qs

Wu,comb =Wy + Wyq
Pu,comb = Myir * Way,comb

Wu,comb

Nth,comb =
Qsc,comb

Simulation et validation :

i
Cp, = 1.2 f/kg_k
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Pi; =16
pi = 0.98
pi, = 0.98
E.; =09
E., =09
Picc1 = 0.95
DPicez = 0.95
&1 = 095
Eccz = 0.95
& = 0.95
Ereg =0.9
Yea = 1.37
Yta = 1.3
Direcn = 0.98
pica=16

Un code de calcul EES (Engineering Equation Solver) a été utilisé pour appliquer une méthodologie
analysant le potentiel du cycle combiné gaz/air.

Dans notre travail, nous avons introduit les données et les équations dans I'EES, et nous avons obtenu les
bilans énergétiques de I'installation avec cycle simple.

Unit Setfings: [k} [K]/[bar] [kg] | degrees]

O K] Cp=1(Kkek] Cp=12[Kkek] Cp,=12[KeK] =T (=386 Cy=d09  Cq =T
T P O 1 P ) A PR i RS
il gD g S0 E =0 Bi=0d Bpsl9 Byl =08
A 15 1 T 1 10 1 A K 137 =13
=L mE S mg T mg I w6 RIS =16 By =255

)Tl BT BB g0 el gt gt g2
P =258 Py MM plgpy DS B08 g0 g0 g =038 pi =007
O g O gy SO g 0N gy =02 ppsO0TB Py =lba] P50k
P =16 Pelfa] R0 RN Bl QISR Qgeflls Qg =l

ncomb ~

0= QI Qe =R T O WML WO Wgelg

Wiy =08 Wy =lI0E Wy =113 Wygp =103 Wypa=ll8)  Wyp=IH3 Wy =IH) Wy =143
Wo=abe WML} W=l W=l W, =330 Wy=mes  Wp=Til  Wis=d0l
W, = 3058 Wy=ib2  Wp=dng  W=iog  WElly W =616
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5.2.1 L’état du cycle combiné vue les cycles précédents :

a) L’influence de la température d’entrée a la turbine sur le rendement :

0.4
—* T Tth1
0,3 Lz _——v———ﬂd_*_f
" A THR R R I —
—Fi—'l’]]h;a ﬁ#w |
02 T comy T I
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=
" /)‘/
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Tmax [k]

Figure 5.1 : la variation du rendement en fonction de T_max et ses comparaisons

Dans ce cas (figure5-1) on peut voir I'augmentation des différents rendements des cycles aprés une
variation de température d’entrée de la turbine (TET) (1000K-1600K).

Au début de cette variation les cycles a gaz ont presque le méme rendement, aprés la combinaison
avec le cycle a air on remarque que le rendement du cycle combiné est meilleur, il atteint une
valeur maximale de 0.34 a une température de 1600k.

b) L'influence de la température ambiante sur le travail utile
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Tamb [k]

Figure 5-2: la variation de Wu en fonction de la température ambiante.

La figure 5-2 montre que le travail du cycle combiné est supérieur a celui des autres cycles, et on remarque
gu’il diminue quand la température ambiante augmente

55



Caril y a une récupération de flux de chaleur réinjecter dans le cycle a air.

Le travail utile diminue a cause de I'augmentation de la puissance absorbée par le compresseur lorsque la
température de I'air ambiant augmente.

¢) L’'influence du taux de compression sur le rendement :

0.45 I
—HNthi
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03
£ el ——— —mm LS
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0.15
0,1 4
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Pic
Figure 5-3 Variation du Pic en fonction du rendement
Il y aune variation de (10 a 17) du taux de compression, et une fixation de celui de cycle a air.

Dans la figure 5-3, on remarque une augmentation du rendement des cycles avec une cependant le cycle
a air se diminue donc le taux de compression influe sur la température du sortie de compresseur et du
travail de compresseur, Alors que le taux de compression de cycle a air reste constant.

On remarque que le rendement du cycle combiné est toujours meilleur que les autres cycles car le travail
de ce dernier est supérieur.

56



d) L’influence de la température d’entrée a la turbine sur le travail utile :
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Figure 5.4 la variation de travail en fonction de T_max

On constate dans la figure 5-4 une augmentation du travail suite a la variation de température d’entrée a
la turbine

(1000-1600), I'augmentation du travail est proportionnelle de la température (TET).

Donc cette augmentation de température sert a maximiser le travail de la turbine ainsi que le travail utile.

e) L’influence de la température ambiante sur la consommation spécifique :
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Figure 5-5 : la variation de la consommation en fonction de T_amb

Dans la figure 5-5 il y’a une augmentation de consommation spécifique tout en remarquant que le cycle
simple a une grande augmentation suite a la variation duT,,;, donc la diminution du travail utile cause
I'augmentation de la consommation spécifique.
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f) L’influence de la température d’entrée a la turbine sur la production de
puissance :
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Figure 5-62la variation de puissance en fonction de T_max

Lors de la variation de TET on remarque dans la figure 5-6 une augmentation de puissance parallélement a la TET a
cause de I'augmentation du travail.

g) Effets du régénérateur sur le cycle combiné :
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Figure 5-7 : La variation de travail en fonction de I'efficacité d'échangeur

Dans la figure 5-7 la variation de I'efficacité de I'’échangeur de chaleur affecte sur le travail utile, le travail
du cycle a air et celui du cycle combiné augmente tandis que celui du cycle a gaz reste constant.

La température a I'entrée de la turbine a air augmente le travail de la turbine ce qui provoque une
augmentation de travail utile ainsi que le rendement.
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h) Effets de régénérateur sur la production de puissance :
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Figure 5-8 : la variation de puissance en fonction de I'efficacité de I'échangeur

Dans la figure 5-8 on a varié |'efficacité de I'échangeur (0.6 a 0.99) la puissance augmente linéairement suite a
I"augmentation de la TET du cycle a air donc il y’aura une meilleur production de puissance.
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CONCLUSION GENERALE

Devant l'utilisation croissante des turbines a gaz dans différents domaines de I'industrie (pétroliere,
gaziere, production d’électricité ...), et vu le facteur co(t d’énergie, qui est tres élevé, le développement
des moyens d’amélioration de leurs performances est devenu nécessaire tant sur le plan scientifique que
technologique. En effet, I'optimisation du rendement de ces machines est liée a la maitrise de plusieurs
facteurs essentiels que sont : La connaissance précise des caractéristiques de la turbine, de ses
performances, compte tenu de I'endroit géographique et des conditions climatiques du lieu d’installation.

Au terme de ce travail, nous avons présenté une étude sur I'amélioration des performances d’un cycle
combiné Gaz-Air, |'effet de variables de fonctionnement telles que la température ambiante, le taux de
compression et la température d'admission de la turbine sur les caractéristiques de performance telles que
travail spécifique, consommation spécifique et le rendement du cycle simple de la turbine a gaz, cycle a gaz
amélioré et Cycle combiné gaz-air.

D’apres la recherche bibliographique, le refroidissement de I’air ambiant est lié aux conditions climatiques,
il est peu fréquent dans le monde, car employé dans les régions chaudes de la planéte (le cas de I’Algérie).
Cette recherche a permis de trouver des travaux similaires traitant le refroidissement de I'air d’admission
par différentes méthodes d’utilisation dans d’anciennes études. Ces études ont été nos points de référence
pour la validation de nos résultats.

Les résultats de la simulation numérique nous ont permis de sortir avec plusieurs constatations sur les
effets des conditions in-situ sur le rendement de la TG. Nous résumons dans ce qui suit, les principaux
résultats obtenus :

1. Les performances de la TG ont une forte dépendance des conditions climatiques.
2. La production de puissance a une dépendance avec TET.

3. Le refroidissement de la température de I'air d’admission produit une augmentation de la densité de
I'air, ce qui influe sur la charge massique du fluide en circulation entrainant ainsi une augmentation de
puissance.

4. l’augmentation de I'efficacité de I'’échangeur affecte sur 'amélioration des performances.

5. Ces techniques d’amélioration ont permis d’optimiser la consommation spécifique et le rendement de Ia
Tag ainsi le travail utile.

Ce chapitre se termine par les conclusions résumées du présent travail et des recommandations pour la
poursuite de la recherche en cours.

Perspectives et recommandations :

Le modéle numérique développé dans le cadre de la présente étude ouvre la voie a des études
expérimentales ou des simulations concernant le refroidissement de I'air pour améliorer les cycles simple
et avec cogénération des Tag. Parmi les points qui restent a étudier dans les perspectives d’'une
continuation de cette étude, on peut citer :

» Dans cette analyse thermodynamique, les calculs ont été effectués sur la base de conditions
simulées. Afin de simplifier I'analyse, les conditions d'état ont été définies et les hypotheses
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appropriées ont été faites. En raison des contraintes de temps et de ressources, il n'a pas été
possible d'analyser les systemes d'alimentation réels. Ce travail peut étre étendu en analysant les
systémes de turbine a gaz réels en tenant compte des conditions d'état réelles.

Des analyses exergo-économiques peuvent également étre menées sur I'étude existante, ainsi que
sur la combinaison différente des cycles.

L’application expérimentale de la technique proposée dans un cas réel, pendant une période ou la
température est tres élevée.

Effectuer un modele de couplage de plusieurs méthodes d’amélioration, de récupération, de
traitement de I’air a I'amont du compresseur et d’injection de vapeur dans un cycle simple, pour
arriver a mettre en place un modele qui fonctionne continuellement.
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ANNEXE

e Les Caractéristiques du fonctionnement de générateur de gaz

Puisspnce de la turbine (constructeur) F. (kW) 26 MW
Température de la chambre de combustion tee(°C) 5 930 /1230 °C
Pouvoir calorifique inférieur du combustible GN | PCI (kJ / kg K) 44550 kI’kg K
Rendement polytropique du compresseur 10 (%0) 87%
Rendement polytropique de la turbine Txp Nrap(¥e) 88%
Rendement polytropique de la turbine Tzp Nz (%e) 88%
Rendement de la combustion Nec(%0) Q7%
Rendement mécanique 1, (%0) 96%
Taux de compression du compresseur axial > 7
Température de I'air ambiant 15°C, 288K
Pression de l'air ambiant P 4im 1,0132 bar
Vitesse de la turbine Trp: N 5100tr/mn
Vitesse de rotation de la turbine Tgp: NtrP 4670tr/mn
Coefficient de perte de pression a l'entrée oe 0.98
Chaleur spécifique de l'air Cp air 1005 ; ' Kgk
Chaleur spécifique de gaz Cp gaz 11053 /KgK
", 123,6 Kg/s




NOMENCLATURE

Variable Designation:

ASME
BBC
CcC
CET
SO2
GG
HRSGN
CO
RGP
SAT
TET
TG
ABC
TET
R
Pamb
Tamb
Tmax
Cpc
Cpe
CPta
Pi.
Ereg
Nth
Cs
QSC

American Society of Mechanical Engineers
Brown Boveri & Cie’s LiBr Bromure de lithium
Chambre de combustion
Changement de I'efficacité thermique
Dioxyde de soufre GE Genéral Electric
Générateur de gaz
Générateur de vapeur de rétablissement de la chaleur
Monoxyde de carbone
Rapport de gain de puissance
Systémes Anticipés de Turbine
Température d'entrée a la turbine
Turbine a gaz
Air bottoming cycle
Température d’entrée de la turbine
Puissance utile
Pression ambiante
Température ambiante
Température maximale
Chaleur spécifique du compresseur
Chaleur spécifique du compresseur
Chaleur spécifique du compresseur
Taux de compression
Efficacité du régénérateur
Rendement thermique
Consommation spécifique
Quantité de chaleur chaude
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