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RESUME

Durant ces dernieres anneées, les turbines a gaz industrielles ont joué un réle important
dans les systemes de production de puissance, tels que les centrales nucléaire de puissance
(NPP), les centrales de production d’¢lectricité et les unités des hydrocarbures.

Bien que ces équipements possédent de nombreux avantages, leur haute sensibilité a
I’influence de variation de la température de 1’air ambiant, qui change considérablement entre
le jour et la nuit, I’été et I’hiver, fait que le rendement thermique d’exploitation de ces
machines se trouve affecté, ainsi ’amélioration du cycle de ces machines s’aveére nécessaire.

A cet effet différentes techniques (régénération, refroidissement intermédiaire,
préchauffage et injection de vapeur d’eau) ont été employées afin d’améliorer les
performances des turbines a gaz. Le cycle de turbine a gaz injecté par la vapeur (STIG),
consiste a introduire de guantités convenables de vapeur d’eau dans divers points donnés du
cycle. L’objectif principal de ce travail, consiste en 1’amélioration des caractéristiques
principales de la turbine a gaz utilisée dans des conditions de températures rudes dans le sud
d’Algérie, par I’injection de vapeur d’eau a I’amont de la chambre de combustion. La
méthode suggérée a été étudiée, analysée et comparée a un cycle simple.

Un code de calcul a été développé pour différents processus de turbine a gaz
comprenant les effets, de la température de ’air ambiant, de I’humidité du climat, du taux de
compression, des paramétres d’injection, de la température standard, et de la température de
combustion avec et sans 1’injection de vapeur. Les résultats obtenus, montrent que la méthode
d’injection de vapeur d’cau a 1’amont de la chambre de combustion améliore
considérablement les performances de la turbine a gaz.

Des données d’essai d’une turbine a gaz industrielle largement utilisée dans le
domaine des hydrocarbures, d’un mode¢le informatique et d’une étude théorique sont
employées pour vérifier la validité de notre modele propose.

La comparaison des résultats obtenus par le programme a ceux de la littérature est en
bon accord. A partir de ces avantages, nous recommandons [’utilisation de cette méthode dans
I’industrie des hydrocarbures. Cette étude peut &tre confortée par un test expérimental.



Abstract

Analysis and improvement of gas turbine performances used under hard conditions by
steam water injection in the combustion chamber.

In the past three decades, industrial gas turbines have gained more importance on the
power generation systems, such as nuclear power plant (NPP) and the petroleum power plant.

Although the advantages of such equipment, high sensitivity to the influence of the
ambient air temperature, which varies greatly between day and night, summer and winter,
which the thermal efficiency of these machines is affected the improvement of these cycles
are required. For this purpose different methods (regeneration, intermediate cooling,
preheating and injection of steam water) were used to improve performance cycle gas turbine.

The steam injected gas turbine cycle (STIG) consists of introducing a high amount of
steam at various points in the cycle. The main purpose of the present work is to improve the
principal characteristics of gas turbine used under hard condition of temperature in Algerian
Sahara by injecting steam in the combustion chamber. The suggested method has been
studied, analyses and compared to a simple cycle. Efficiency, however, is held constant when
the ambient temperature increases from ISO conditions to 50°C.

Computer program has been developed for various gas turbine processes including the
effects of air ambient temperature humidity of the climate, pressure ratio, injection
parameters, standard temperature, and combustion chamber temperature with and without
steam injection.

Data from the performance testing of an industrial gas turbine, computer model, and
theoretical study are used to check the validity of the proposed model. The comparison of the
predicted results to the test data is in good agreement. Starting from the advantages, we
recommend the use of this method in the industry of hydrocarbons. This study can be
contributed for experimental tests.
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NOTATION ET SYMBOLES

Capacité thermique massique isobare
Enthalpie massique
Débit massique
Pression
Puissance mécanique
Pouvoir calorifique du gaz nature
Quantité de chaleur
Flux de chaleur
Constant de l'air
Température
Travail
section de passage d’air.
vitesse d’entre d’air.
Masse volumique d’air.
chute de pression
consommation spécifique
rapport carburent/comburent
Symboles grecs

Rendement
Taux de compression
Coefficient polytropique d’air
Coefficient polytropique des gaz brulé
humidité Relative
humidité spécifique
Les indices
adiabatique
L'air
Chambre de combustion
atmosphérique
Abréviation

Compresseur de l'air
Chambre de combustion
Turbine a gaz
Chaudiere de récupération

vi

(J/Kg k)
(J/Kg K)
(Kgls)
(bar)
(Wet)
(J/Kg k)
(J/Kg)
(W)
(J/Kg k)
(‘C.K)

(bar)
(kg/wet)
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INTRODUCTION GENERALE

INTRODUCTION GENERALE

Les turbines & gaz (TAG) ont connu ces derniéres années un développement
considérable dans de nombreuses applications industrielles en particulier dans le domaine des
hydrocarbures et de la production d’énergie électrique. Malgré de nombreux avantages, leur
haute sensibilité¢ a I’influence de la température de 1’air ambiant qui varie considérablement
entre le jour et la nuit, I’été et I’hiver, fait que le rendement thermique d’exploitation de ces

machines se trouve affecté [1-14].

Actuellement pour solutionner le probléme, compte tenu des régions d’exploitation, on
procede, lors du projet, au surdimensionnement systématique des groupes d’entrailnement par
rapport aux machines entrainées. Certes, ce moyen assez fiable est loin d’étre économique

compte tenu des prix élevés de ces machines et du nombre d’installations en exploitation.

Le cycle d’une turbine a gaz est un cycle trés souple de sorte que ses parametres de
performance puissent étre améliorés, en ajoutant des composants supplémentaires a un cycle
simple [15-18].

A cet effet différentes méthodes (régénération [19-22], refroidissement intermédiaire
[23-32], préchauffage [33-38] et injection d’eau [39-43] ou de vapeur d’eau [44-51]) ont été

utilisées afin d’améliorer les performances des turbines a gaz.

L’avantage de toutes ces méthodes est d’augmenter les performances et la puissance
spécifique comparée a un cycle sec de turbine a gaz. L’addition de 1’eau ou de vapeur d’eau

dans le cycle de turbine a gaz aide également a la diminution des émissions a 1’échappement.

La méthode d’injection de vapeur a I’amont de la chambre de combustion d’une

turbine a gaz (STIG cycle) a éteé étudiée et appliquée.

L’augmentation de la puissance spécifique est une conséquence de la masse
supplémentaire traversant la chambre de combustion. L’injection de vapeur a été employée
dans des turbines a gaz aussi pour réduire les émissions NOx [52-58]. La quantité de vapeur
produite dans le HRSG dépend du débit d’eau d’alimentation et des conditions de

fonctionnement de la chaudieére.

Pour cela le processus de combustion dans la turbine a gaz s’effectue en présence

d’une quantité supplémentaire de vapeur d’eau. Celle-ci a été injectée a I’amont de la chambre
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de combustion. La méthode la plus commune pour améliorer le rendement de la turbine a gaz
du cycle simple consiste a employer la chaleur des gaz d’échappement pour produire la
vapeur surchauffée a injecter. L’augmentation du rendement et de la puissance a la sortie de la

turbine est une conséquence de la masse supplémentaire traversant la turbine.

L’objectif principal de notre travail consiste en 1’amélioration des performances des
turbines a gaz utilisées dans des conditions climatiques rudes du sud Algérien, tels que la
variation de la température ambiante et I’humidité par des quantités appropriées de vapeur

d’eau a injecter a I’amont de la chambre de combustion.

Un programme de calcul, basé sur les relations analytiques des différents processus
d’une turbine a gaz, a été établi pour une gamme de taux de compression et de température de
combustion en considérant les propriétés thermodynamiques du fluide moteur variables en

fonction des parametres de pression et de la température.

Le présent travail est réparti en cinq chapitres :

-Le premier chapitre donne une vue rapide et une recherche bibliographique sur la turbine a
gaz.

-Le deuxiéme chapitre traite les différents aspects de la turbine a gaz.
-Le troisiéme chapitre se concentre sur 1’étude thermodynamique.

-Le quatriéme chapitre se base sur les influences des conditions ambiantes sur les

performances de la turbine a gaz.

-Le cinquieme chapitre s’intéresse a 1’injection de vapeur dans la chambre de combustion de

La turbine & gaz. La méthode de STIG (Steam Turbine Injection Generator).



CHAPITRE 1 ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE

1.1 Introduction :

La turbine & gaz (figure 1) est une machine productrice de puissance mécanique, mais
ses performances sont considérablement dépendantes des conditions ambiante telles que la
température de I’air et sa pression, I’humidité et la poussicre. Puisque la turbine a gaz est une
machine a volume constant, sa puissance proportionnelle au débit d’air passant qui est
directement proportionnel a la densité qui diminue avec I’augmentation de la température
ambiante. Cette machine perd une partie significative de sa production quand elle est installée
dans des climats chauds ou pendant les jours chauds de ’année .une température élevée d’air
d’admission augmente également le travail du compresseur et baisse I’efficacité thermique
.par conséquent que leur capacité de conséquence. Les turbine a gaz fonctionnant sous climat
chaud non seulement produisent moins de puissance que leur capacité de conception, mais
consomment également plus de carburant [60 ;61]. Solon McCracKen [62], la puissance
d’une turbine a gaz diminue de 25-35 % en été et sa consommation de carburant augmente

d’un moyen de 6 %.

Beaucoup de méthodes sont utilisées pour 1’augmentation de puissance, afin de
compenser les effets des conditions ambiante sur le rendement de la turbine a gaz, mais les
deux meéthodes les plus communs sont celles du refroidissement d’air a 1’admission et
Iinjection de 1’eau ou de la vapeur dans la chambre de combustion [63 ;64]. Le
refroidissement de 1’air a I’admission typiquement augmente le rendement de la turbine a gaz

de 10-18 % pour chaque 10 C de diminution de la Température de 1’air d’admission [63].

Fig 1. Turbine & gaz de 35.75 MW [48]

Figure 1.1. Turbine a gaz de 35.75 MW
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1. 2 Historique de création et de développement de la TG :

En Angleterre en 1791, John Barber a inventé la premiere véritable TG au niveau
mondial. Son invention contient la plupart des éléments actuels d’une TG moderne, qui utilise
le cycle Thermodynamique. Les éléments principaux de 1’installation sur plan, sont constitués
d’une Chaine d’entrainement d’un compresseur, une chambre de combustion et une TG de
détente [66].

En1861, MENNONS a écrit un brevet d’une TG dont la conception se rapproche des
TG modernes a circuit ouvert. Un compresseur centrifuge et une turbine radiale, les deux a un
seul étage, un récupérateur de chaleur et une chambre & combustion prévue pour fonctionner

avec des combustibles solides.

En1884, 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.
A : Les cinquante premiéres années du 20éme siécle

En1903, I’ingénieur norvégien Aegidius Elling a réussi a dépasser 1’étude théorique
pour la construire premi¢re TG a cycle simple d'une puissance nette de 8,1 kW et d’une
température d'entrée de turbine (TET) a 400 °C [67, 68]. La puissance faible de la turbine a
été attribuée entre autres, au fait que la TG a été concue 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 TG, 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 1’injection de vapeur.

En1905 a Berlin-Weissensee ’ingénieur Franz Stolze a testé la premiere installation
complete 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 Tag construite en 1873. Cette derniére 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) [69].
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Une autre turbine ayant une importance historique, a été developpée 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 francais 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 [66].

Parmi les problémes 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 phénoménes
aerodynamiques 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 particuliérement 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 [70].

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 [71]. 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 (1= 4,4), une capacité de production d'électricité de 4 MW et un
rendement de 17,4% [70, 71]. 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 TG de Neuchatel était le
lieu historique international de génie mécanique [71].

B : La seconde moitié du 20éme siécle

Durant la période 1950-1960, les matériaux a haute tempeérature étaient disponibles
pour permettre une température d'entrée de turbine sensiblement élevée. Durant les annees
1960, des efforts ont été consacrés a ’augmentation de la TET pour améliorer l'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% [66]. 1l y avait
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aussi une poussée agressive pour le développement de systémes a cycle combiné dans les
années 1960 afin d’améliorer I'efficacité globale des installations de TG. Westinghouse a mis
en exploitation sa TG Power Station W301, & 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 [66]. Les effets
de la TET et du taux de pression sur le rendement du cycle combiné sont clairement exposes
dans la littérature [66, 72,73, 74]. 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.

La premiere machine de série F (GE7F) a été installée par GE a Virginia Power
Station Chesterfield n°7 en 1990 et avait un rendement de 45,2 % pour une TET de 1260°C,
avec une puissance totale de 214 MW en cycle combing, et de 150 MW a 34,5% en cycle

simple [75].

Une autre machine, de modele 501F, élaborée conjointement par Westinghouse,
Mitsubishi Heavy Industries et Fiat Avio, qui est devenue opérationnelle en 1993, avec une
méme TET 1260 °C et une puissance de 160 MW, une efficacité du cycle de 35,6% et 51,7%,

dans des applications a cycle simple et combiné, respectivement [66].

Au début des années 90, le ministére de I’énergie des Etats-Unis, en partenariat avec
les principaux fabricants de TG, les universités et les laboratoires nationaux, a lancé un
programme visant a développer les SAT. L’un des objectifs principaux, est d’aller vers
I’efficacité du cycle combiné a 60% [64, 67, 76, 77, 78].

En 1999-2000, Vision-21 programme a été lancé par le ministére de 1’énergie des
Etats-Unis pour développer les installations de production flexible en carburant avec les

principaux objectifs suivants:

e Les systemes a base de charbon doivent atteindre une efficacité de 60%;

e Lessystemes en gaz naturel doivent atteindre une efficacité de 75% ;

e Pres de zéro les émissions de soufre, de NOx, de particules, et la réduction de 100% de
CO2 a la sortie [79]. Ce programme vise a introduire des technologies avancées

jusqu’a I’horizon 2015.
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Depuis le début du développement historique de la technologie des TG, les ingénieurs
ont toujours cherché a atteindre des rendements de cycle supérieurs. En conséquence, de
nombreux progrés technologiques, comme le développement de matériaux a haute résistance,
avec des revétements a haute température, les méthodes de refroidissement des aubes, des
dessins d’aubes et modifications du cycle ont été faits. (Tableau 1 dans I’annexe donne un

résumé sur I’historique de la turbine a gaz)

1.3 Etatde I'art :

1.3.1 Turbine a gaz et amélioration de ses performances :

Ces dernieres années, plusieurs recherches ont été menées pour améliorer les
performances des TG en utilisant le refroidissement de I'air d'admission, ce qui confirme ses

avantages, on peut citer les travaux suivants :

Alhazmy et al [65] ont examiné la puissance et l'efficacité nette de TG lors de
l'utilisation directe des processus de pulvérisation d'eau a l'entrée du compresseur. Le
refroidissement de 1’air de 3a 15 °C par la pulvérisation de I’eau augmente la puissance de 1-
7%. En cas d’insuffisance d'eau, ils ont suggéré l'utilisation de la condensation des gaz de
déchets a récupérer partiellement I'eau de pulvérisation. 1l existe différentes méthodes en
usage pour le refroidissement de 1’air d'admission, avec des valeurs différentes, mais les taux

de réussite sont essentiellement limités.

Mohsen et al [80] ont étudié l'amélioration des performances d’une installation a TG
et le refroidissement de l'air d'admission au compresseur. En méme temps, ils ont analysé et
formulé a I’aide de groupe de dimension caractéristique, les limites de la capacité d’utilisation
d'un refroidisseur par évaporation, sur simple cycle de la TG de type ouvert indiqué dans la
Figure 1-3. Les performances du cycle peuvent étre améliorées en refroidissant l'air
d'admission du compresseur par un systeme direct de refroidissement par évaporation. Ils ont
démontré que le refroidissement par évaporation est treés efficace par rapport a l'air sec de
température ambiante de 40 °C et 10% d'humidité relative. Le gain de puissance maximale et

I'amélioration de I'efficacité thermique sont respectivement de 9,1% et 0,39%.

Majed et al [81] ont proposé un modele pour étudier I'effet de I'admission d'air de
refroidissement sur I'efficacité de la puissance de la TG. lls ont utilisé deux techniques de

refroidissement, un cycle de réfrigération mécanique directe et un refroidisseur d'air par
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pulvérisation d’eau. Les deux systémes sont analysés et 1'étude se concentre sur 1’évaluation
des limites de chaque processus de refroidissement. L'objectif est de renforcer la puissance de
sortie et d'améliorer I'efficacité thermique des TG fonctionnant pendant de longues périodes
dans un climat chaud et humide. Les performances des deux systemes sont comparées en
modes de fonctionnement différents, dans des conditions réelles climatiques ou I'humidité
relative et la température de I'air, sont dépendantes du temps. Les résultats obtenus prouvent
que D’amélioration de la puissance et de l'efficacité se fait en fonction des conditions
ambiantes et du taux de compression de la TG. L'amélioration d'exécution est calculée, pour
les températures ambiantes, de 30 a 50°C, la gamme entiére du taux d’humidité est de (10-
100%) avec un taux de compression de 8 a 12. L'exécution des méthodes de refroidissement
est examinée pour une opération de TG ABB-11D5 dans les conditions humides et chaudes de
Jeddah en Arabie Saoudite. Les résultats indiquent que la réfrigération mécanique directe a
augmenté la puissance de sortie de 6,77% et de 2,57% pour l'air de refroidissement par

pulvérisation.

Amir et al [82] ont étudié le refroidissement par évaporation déshydratant pour
'amélioration des performances d’installations de la TG, ils ont fait une comparaison entre
I'amélioration des performances obtenues par la méthode proposée et ceux des autres
systemes de refroidissement par évaporation (direct et indirect), dans des conditions
climatiques différentes. Ils montrent que la technique de refroidissement par évaporation
déshydratant, au moins pour les climats chauds et humides, est plus efficace que les autres
techniques de refroidissement par évaporation.

Hosseini et al [83] ont présenté une modélisation du systeme de refroidissement par
évaporation installé dans les TG de la Fars (Iran) de la centrale a cycle combiné. Dans ce
modele, différents parametres de conception tels que la vitesse d'entrée de air, la forme
géomeétrique, la taille et 1’épaisseur des médias, ont été pris en considération. L'analyse des
résultats montre, que pour un nombre constant de Prandtl, I'efficacité du refroidisseur diminue
et la chute de pression augmente, de méme que la vitesse d'air entrant. La baisse du taux
d'évaporation de l'eau et la température du refroidisseur a été calculée, et les effets de la
température de I'humidité relative et la pression de I'air ambiant ont été étudies. Les résultats
pratiques et analytiques de cette étude, montrent que la TG du Fars a cycle combiné, pour une
température ambiante de 38 °C avec 8% d'humidité relative, la puissance augmente de 11
MW, tandis que la température de l'air d'admission chute d'environ 19°C, avec ’installation

du refroidissement par évaporation. En raison de I'augmentation annuelle d'électricité de 5280
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MWh et compte tenu de 2,5 cents / kWh le prix de vente d'électricité excédentaire génerée,
durant la période de récupération obtenue est d'environ quatre ans. Dans cette étude, une
simulation numérique a été utilisée par Beshkani et al [72], le modéle est amélioré en
utilisant différentes conditions aux limites dans le sens de la hauteur du canal d‘air humide.
Les aspects économiques de refroidissement de I'air d'admission de TG de la centrale de Fars
sont étudiés, la chute de température, le taux d'évaporation et l'augmentation de la puissance
sont étudiés pour différentes températures ambiantes et humidités relatives.

Kadi et al [84] ont réalisé une épreuve pour la modélisation d'un cycle simple par la
récupération d’une partie de I’énergie de gaz d'échappement de la TG (pour faire fonctionner
un evaporateur) afin d'obtenir la vapeur surchauffée, en considérant tous les facteurs qui
affectent réellement les performances d'un cycle réel. lls ont proposé l'injection de vapeur
d'eau a I'amont de la chambre de combustion, le but de ce travail est d'analyser 1’influence des
conditions environnementales sur les performances des TG avec la présence de vapeur d'eau a

I'amont de la chambre de combustion.

Par cette étude, I’objectif était de rendre les TG peu sensibles a la variation de la température
ambiante par un dispositif d'injection de la vapeur d'eau entrainée par I'énergie libre des gaz
d’échappement. Les résultats obtenus prouvent que la puissance utile et I'efficacité thermique
totale des TG ont été maintenues constantes, comme dans les conditions ISO, lorsque la
quantité de vapeur d'eau est injectée proportionnellement a la variation de la température

ambiante.

Bouam et al [61,62,63 ] ont fait une étude pour développer un cycle simple avec
I’utilisation de 1’énergie des gaz d’échappement afin d’obtenir la vapeur surchauffée pour
améliorer les performances de la TG, pour cela, ils ont proposé un cycle simple avec
I’injection de la vapeur d’eau a ’amont de la chambre de combustion. Ils ont réalisé un
programme de calcul et d’analyse de l’influence des conditions ambiantes sur les
performances de la TG. Les résultats obtenus montrent que la puissance utile et le rendement
d'une TG se stabilisent, quand une quantité précise de vapeur d’eau est injectée lors de la

variation de la température ambiante.

Jaber et al [85] ont réalis¢ une étude sur l'influence de I’apport d'air de
refroidissement sur le rendement de la TG, une comparaison entre l'utilisation de différents
systemes de refroidissement, tels que le refroidissement par évaporation et le refroidissement

par serpentin. lls ont executé un modeéle de simulation informatique pour les systemes utilisés
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et développés afin d'évaluer la performance de la TG étudiée a la centrale électrique de
Marka, (Amman, Jordanie). Les caractéristiques de performance sont étudiées pour un
ensemble de paramétres réels de fonctionnement, les résultats obtenus ont prouvé que le
systeme de refroidissement par évaporation, est capable d'amplifier la puissance et
d'augmenter l'efficacité de la TG étudiée, d'une meilleure maniere que le systéeme de
refroidissement par serpentin d0 & sa consommation de puissance élevée exigee pour couvrir

I'unité de réfrigération de vapeur.

Néanmoins, il fournit le plein contréle sur les conditions d'admission de la température

indépendamment du taux d’humidité.

Garooci et al [86] ont étudié I'effet de refroidissement de I'air d'admission sur le
rendement des TG. Leurs travaux montrent que, le travail net et I'efficacité augmenteront de
6-10% et de 1-5% respectivement, pour chaque diminution de 10 °C de la température
d'admission, puisque, le coefficient de performance du cycle de réfrigération d'absorption est
faible, avec un taux de haute pression dans une simple TG et un taux de basse pression dans la

régenératrice de la TG.

L'énergie des gaz d'échappement ne peut pas fournir toute I'énergie thermique
nécessaire pour le cycle de réfrigération. Les résultats prouvent que, quand un éjecteur est
inclus dans le cycle de réfrigération, il a besoin d’une source externe d'énergie pour le cycle

de réfrigération.

Is’haq [87] a présenté une étude sur les performances de deux TG, une a un arbre et
une autre & deux arbres, avec deux méthodes de refroidissement de I’air d'entrée qui leurs sont

appliqueées.

Ces deux méthodes sont la réfrigération par compression de vapeur et la réfrigération
par absorption de vapeur. Il a utilisé le principe de la thermodynamique pour analyser les
deux méthodes de réfrigération et de leur comportement dans différentes conditions de
fonctionnement. Les résultats de simulation obtenus en utilisant le systeme de réfrigération a
compression de vapeur ont donné une augmentation de puissance de sortie d’environ 27% et
20%, respectivement pour la TG a un arbre et la Tag a deux arbres, et ceci a une température
ambiante de 50 °C. Les chiffres correspondants pour ces deux TG lors de la réfrigération par
absorption de vapeur utilisée sont de 31,8% et de 26,7% respectivement. 1l a été conclu dans

cette étude que les deux méthodes de refroidissement sont techniquement réalisables.

10
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Muthana et al [88] ont exécuté une étude sur les différentes modifications de
régénération qui consistent a une intégration du systéme de régénération et d’un systéme
d’évaporation d'eau dans le conduit d'entrée d'air de la TG (GT-85-2-H). L’ objectif principal
est d’améliorer 1'efficacité thermique par régénération, en utilisation l'injection d'eau comme
un moyen pour accroitre sensiblement la puissance de sortie ainsi que 1'efficacité. L’étude, qui
repose sur 1’essai avec la régénération et 1’essai avec injection de I'eau dans 1'entrée d'air du

compresseur a donné les résultats suivants :

- Larégénération améliore l'efficacité thermique d'environ 56%, due & la réduction de la

consommation de carburant.

- La puissance de sortie réduit d'environ 20,67% en raison des pertes de pression qui se

produisent a cause du systeme de régénération.
- La consommation de carburant spécifique est réduite d'environ 59%.

Rahim et al [89] ont effectué une étude sur les performances d'un systeme de
refroidissement qui se compose d'une boucle externe d'eau froide couplée a I'entrée de la TG.
L'analyse explique les changements des parametres thermodynamiques, ainsi que les variables
Economiques, telles que la rentabilité, le financement et la durée de vie du systéme, qui sont
étendues aux composants de refroidissement, comme les réfrigérateurs, les pompes a eau et
I’échangeur thermique. L’objectif de cette étude est d'évaluer l'importance d'une analyse
couplée, thermo-économiques dans le choix du systeme de refroidissement et des parametres

de fonctionnement.

Les résultats ont montré que I'amélioration de la puissance de sortie dépend du degré de

refroidissement de l'air d’entrée au compresseur.

1.3.2 Cycle combiné :

Une centrale idéale de cycle combiné (CC) est une centrale qui a un rendement élevé dans
les deux cas: charge totale et charge partielle, haute fiabilité, et elle est facilement et
économiquement maintenue. Malheureusement, ces buts sont en conflit avec I'un et l'autre
dans une certaine mesure. Par exemple, l'usine peut étre congue pour un rendement éleve,

mais pour réaliser ce rendement plus élevé, plus d'argent doit étre dépensé.

11



CHAPITRE 1 ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE

La déréglementation de l'industrie énergétique en Europe a mené a de nouvelles
approches au financement et a la construction des centrales. Cette déréglementation du
marché d'électricité/énergie a accéléré depuis que la directive d’Union Européenne 92/96
rentrée en vigueur [67]. Dans cet environnement, les approches de conception, de
construction, et de fonctionnement sont “des besoins de base™ et doivent étre justifiées sur une
base économique. L’article de Narula et al [67] a discuté la conception, les dépenses, et les
considérations saillantes de réalisation de projet d'une usine de cycle combiné (CC) pour un

marché dérégle.

L'objectif de I’étude de Grace et al [68] était de démontrer la signification des
décisions de conception des installations sur les performances et I'économie des centrales de
cycle combiné, aussi bien l'utilisation des outils informatiques (logicielles) pour aider les
réalisateurs a examiner et comparer rapidement les décisions de conception des installations.
L’étude compare plusieurs options principales de conception des installations, y compris la
conception du générateur de vapeur par récupeération de la chaleur (HRSG), la resurchauffe, le
refroidissement a ’admission. Les cotits de carburant, et les prix de I'¢lectricité ont été

également considérés dans chaque cas.

L’article de Polyzakis et al [69] a comme objectif I'optimisation d'une centrale de
cycle combiné décrite et de la comparer a quatre cycles de turbine & gaz : cycle simple, cycle
refroidi, cycle réchauffé, cycle réchauffé et refroidie. La centrale de cycle combiné proposee
produirait une puissance de 300 MW (200MW de la turbine a gaz et 100 MW de la turbine a
vapeur). Les résultats ont prouvé que la turbine a gaz réchauffée est la combinaison la plus
souhaitable, principalement en raison de la haute température des gaz d'échappement de la
turbine a gaz EGT = 911.1 K et un débit de vapeur de 83.54 kg/s résultant a un rendement
thermique élevé du cycle de vapeur de 36.6 % et un rendement globale de 53.5 %. Le cycle
optimal de la turbine a gaz (GT) ménera a une centrale de cycle combiné plus efficace, et ceci
aura comme conséquence la grande économie. L’approche initiale adoptée est d'étudier
indépendamment les quatre configurations théoriquement possibles du cycle de turbine a gaz
et sur la base de combiner ces derniers avec le cycle simple de Rankine, lI'arrangement
optimum est trouvé. Une fois que la turbine a gaz est choisie, la prochaine étape est d'étudier
I'impact de conception et des parametres du cycle de vapeur sur les performances globales de

la centrale, afin de choisir le cycle combiné offrant la meilleure installation.

12
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Dans I’article de Bassily [70], le réechauffage du gaz avec récupération a été appliqué
au cycle combiné réchauffé a trois pression, avec l'unité de TG exigeant deux turbines a gaz,
récupérateur de gaz, et deux chambres de combustion. Le cycle régulier avec réchauffage et
récupération de gaz a été modelé comprenant un modele détaillé du processus de combustion
et de refroidissement de TG et une technique pour réduire les irréversibilités de son
récupérateur de chaleur (HRSG Heat Recovery Steam Gas). Le cycle réchauffé et le cycle
avec réchauffage et réduction des irréversibilités de récupérateur de chaleur (HRSG) ont été
comparés au cycle simple. Les effets dans la variation de la température d’entrée turbine sur
les performances de tout le cycle ont été présentés et discutés. Les résultats trouvé p indiquent
que le cycle avec réduction d'irréversibilité est de 1.9-2.15 % plus élevé dans le rendement et
3.5 % plus haut dans le travail spécifique que le cycle avec réchauffage, qui est de 3.3-3.6 %
plus haut dans l'efficacité et 22-26 % plus haut dans le travail spécifique que le cycle simple.
Le cycle simple réchauffé avec réduction d'irréversibilité est de 1.18 % plus haut dans
I'efficacité que le cycle combiné a la méme valeur de TIT. L'analyse économique a montré
que l'application du réchauffage des gaz avec récupération pourrait résulter a une économie
annuelle de 10.2 a 11.2 millions de dollars pour une unité de production de 339 MW a 348
MW en utilisant le cycle simple. La réduction des irréversibilités du HRSG du cycle avec
réchauffage a pu avoir comme conséquence une économie additionnelle annuaire de 11.8

millions de dollars pour une unité de production de 439 MW employant un cycle réchauffé.

Une étude comparative et une analyse du premier et du second principe de
thermodynamique des deux cycles combinés et turbine a gaz avec injection de vapeur avec et
sans récupération (combined and recuperated and non-recuperated steam injected gas turbine
cycles) est présenté dans I’article de Yadav et al [71]. L'analyse a été effectuée par le
développement d’un code de calcule, qui est basé¢ sur la modélisation des divers €léments de
ces cycles. La turbine a gaz choisie pour I'analyse est MS9001H développé récemment par
GE et un cycle a vapeur a trois pression réchauffé et menue d’un récupérateur générateur de
vapeur. Ces auteurs on observé que le cycle combiné est supérieur au cycle a vapeur injecte,
cependant, I'espace se rétrécit vers l'augmentation du taux de compression et de la température
d'entrée turbine. Des pertes détaillées d'énergie ont été présentées dans divers éléments du
cycle combiné et cycle a vapeur injectés. Le rendement d'usine du cycle a injection de vapeur
récupéré est supérieur au cycle sans récupération jusqu'au rapport de compression de 30 a une
température d’entrée turbine TIT = 1750K . Les pertes d'énergie sont maximales dans la

chambre de combustion suivie par des pertes dans le générateur de vapeur HRSG.
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L’étude de Alobaid et al [72] décrit le développement et la recherche d’un mod¢le de
simulation statique et dynamique et son application pour améliorer le récupérateur de chaleur
(HRSG) d'une centrale de cycle combiné. Les modéles dynamiques de simulation a l'aide des
ordinateurs puissants sont des outils efficaces pour étudier et comprendre les caractéristiques
de fonctionnement des centrales, améliorer la conception, comprendre la stratégie de
commande et les conditions opérationnelles. La récupération de la chaleur dans le générateur
de vapeur (HRSG) est modélisée a 1’aide d’un logiciel commercial de simulation appelé
advanced process simulation software (APROS). Les résultats obtenus montrent un niveau
tres élevé d'exactitude et de fiabilité qui s'accorde aux données de conception. Par ceci le
modele de HRSG représente le vrai générateur de vapeur récupérateur de chaleur, afin d'avoir
I'information fiable sur la production de I'électricité demandée. En plus de ceci le modéle de
HRSG représente un outil efficace pour la future recherche, I’amélioration, et 1’étude des

parameétres d'optimisation des conditions de fonctionnement.

Une étude comparative de l'influence des différents moyens de refroidissement des
aubes de turbine est faites par Sanjay et al [73] sur les performances thermodynamique de la
centrale de cycle combiné. Sept arrangements impliquant l'air et la vapeur comme liquides
réfrigérants sous des techniques de refroidissement de boucle ouverte et bloguée ont été
étudiés. La boucle ouverte incorpore les techniques de refroidissement de convection internes,
techniques de refroidissements en film et de transpiration. Ces auteurs ont constaté que la
boucle de refroidissement de vapeur fermée offre plus de travail spécifique et par
conséquence donne une valeur plus élevée de rendement de la centrale d’environ 60 %.
Tandis que pour la vapeur de transpiration et le refroidissement en boucle ouverte, le
refroidissement par convection interne de vapeur en boucle ouverte, le refroidissement a l'air
de transpiration, le refroidissement a film de vapeur, et a film d’air, et le refroidissement par
air en convection interne sont avérés rapporter des valeurs plus basses de rendement de
I’installation par ordre décroissant par rapport au refroidissement de vapeur de la boucle

fermée.

1.3.3 Injection de vapeur

La méthode de STIG (Steam Turbine Injection Generator) représente I'injection de la
vapeur dans la turbine a gaz. La vapeur produite par le générateur de vapeur (HRSG) est
injectée dans la chambre de combustion, et avec I’air du compresseur toutes les deux

recoivent I'énergie du carburant et toutes les deux se détendent a I'intérieur de la méme turbine
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pour amplifier la puissance de la turbine. Il convient de noter que la pression exigéee de la
vapeur injectée est obtenue a partir d'une pompe. Puisque l'ordre de grandeur du travail de
pompage est 2-3 fois plus petit que celui du compresseur, la puissance net produite par la
vapeur est beaucoup plus haute que celle de I'air en termes d’unité de masse d'écoulement. En
outre, la chaleur spécifique de la vapeur surchauffée qui est presque double de l'air et
I'enthalpie de la vapeur qui est plus haute. Par conséquent, la méthode de STIG est une

maniére tres efficace pour amplifier le rendement et la puissance nette des turbines a gaz.

Dans le papier de Penning [91] I'effet de I'injection de vapeur dans les systémes de
cogenération (production de la vapeur et de I'électricité) le cycle de Cheng est analysé au
moyen d'un modéle qui est basé sur des schémas de construction et des données réelles
disponibles. La validation du modéle avec des mesures montre la bonne concordance du
comportement du modele avec le comportement réel. Avec ce modele, la flexibilité du
systeme du cycle de Cheng est étudiée et I'injection de vapeur est analysée. Cette injection de
vapeur montre qu'elle devrait seulement étre appliquée quand la vapeur excessive doit étre
produite pour satisfaire la demande en électricité. Bien que I'analyse soit basée sur une
situation existante, les modéles développés et les calculs peuvent facilement étre élargis a

d'autres systemes.

Dans I’étude de Wang et al [92] un simple cycle de Frame 7B GENSET de Taipower
(Taiwan Power Company) a été considéré comme systeme de base et converti en systeme
modifié avec les dispositifs de refroidissement d’air d’entrée compresseur ou/et d’injection de
vapeur dans la chambre de combustion (STIG). Dans cette étude, un code de calcul été
développé pour simuler le cycle simple. Sous le temps local moyen d'été, I'avantage d'ajouter
le dispositif de STIG peut sensiblement améliorer le rendement de puissance allant de 52.14 a
85.56 MW et I’efficacité de production d'électricité de 29 a 37.24 %. La puissance maximum
qui peut étre atteinte par le systeme avec utilisation des deux dispositifs de refroidissement de

’air a ’admission et d’injection de vapeur est de 88.2 MW.

Dans 1’étude de Yap et al [93], des calculs sont conduits pour des centrales de 5 MW,
Les centrales considérées incluent les systéemes simples de turbine a gaz, systémes de turbine
a vapeur, systemes de cycles combinés, et systémes de turbine a gaz avec injection de vapeur
(STIG) en utilisant des gaz de basses chaleurs calorifiques. Les augmentations de puissance
dans quatre conditions ambiantes différentes sont calculées en utilisant le refroidissement par

évaporation de brouillard a ’admission de la turbine a gaz. Comparons entre 1’injection du
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brouillard et I'injection de vapeur en utilisant la méme quantité de la masse d'eau indique que
l'injection de vapeur est moins efficace que I’injection de brouillard en augmentant le
rendement et la puissance du cycle de turbine a gaz. L’injection maximale de vapeur réduit de
maniere significative le rendement et la puissance du cycle combiné. Cette étude indique que
les performances de la turbine a gaz et le systeme de cycle combiné rempli de combustible par
les carburants de basse capacité calorifique ont pu étre trés différente du comportement du

systeme de combustion avec le gaz naturel.

D’aprés Dempsey et al [95] l'injection de 1'eau ou de la vapeur pour le contrle de
production de NOx et la puissance délivrée peut avoir une influence sur la vie de la section
chaude de la turbine et I'intervalle d'entretien des composants. Ceci est lié a I'effet de I'eau
supplémentaire sur les propriétés du transport des gaz chauds. Une conductivité plus élevée
du gaz, en particulier, ’augmentation de transfert thermique aux aubes, peut mener a une
température plus haute du métal et durée de vie réduite de la partie chaude. L'impact de
I'injection de vapeur sur le cycle de vie des aubes de turbine de HP de LM6000PC a été étudié
par ces auteurs. La relation entre l'injection de la vapeur, le contr6le de la température
d'admission de la turbine basse pression, la température du matériau des aubes, ont été
analysée. Les résultats d'analyse peuvent étre employé pour I'évaluation de l'impact de

I'injection de vapeur sur le cycle de vie avec contrble de la température limite.

Dans le papier de Srinivas et al [95] une évaluation thermodynamique a été effectuée
pour un cycle combiné avec injection de vapeur (STIG). La vapeur de haute pression d’une
turbine a vapeur est injectée dans la chambre de combustion a une pression plus élevée que la
pression de combustion pour améliorer I'efficacité exégétique du cycle combiné. D’apres ces
auteurs, pour avoir la combustion compléte dans la chambre de combustion de turbine a gaz la
limite maximum de la quantité de vapeur injecté est identifié comme 6 kg /kg de carburant.
L'injection de vapeur donne des avantages au cycle combiné a la pression élevée de
réchauffage de vapeur et a la pression €levée d'admission de la turbine a vapeur. L’injection
de vapeur dans la chambre de combustion permet la diminution des pertes exégeétiques dans la
chambre de combustion et dans la turbine a gaz réchauffée de 38.5 a 37.4 % a comparé au cas

sans injection de vapeur dans la chambre de combustion.

Le cycle de turbine a gaz avec injection de vapeur (cycle de Cheng) est 1’un des cycles
thermodynamiquement efficace parmi les cycles combiné et beaucoup d'autres cycles

améliorés. D’apres Cheng et al [96] la meilleure performance du cycle de Cheng dépend du
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choix de bons parametres en termes du rapport de compression, température d’entrée turbine,
et la simplicité dans la configuration du compresseur et rotor. Une chronologie est présentée
par ces auteurs qui ont accentué les étapes prises pour développer ce cycle. Malheureusement,
d’aprés ces auteurs, la combinaison des meilleurs paramétres pour le cycle de Cheng est rare
parce que les turbines a gaz courantes sont congues pour optimiser I'efficacité thermique des

cycles combinés.
1.4 Conclusion:
Les techniques citées ci-dessus a savoir, cycle combing, injection de brouillard et

injection de vapeur sont parmi pleines méthodes existantes pour améliorer le cycle simple des

turbines a gaz, qui reste la base de toutes les idées et innovations existantes dans ce domaine.
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2. 1 Introduction:

Les turbines a gaz ont été utilisées pour produire la puissance mécanique pendant
plusieurs années dans I’aviation et les centrales industrielles. Le concept est semblable a celui
d'un moteur & combustion qui converti I'énergie d'un carburant en énergie mécanique, mais la
différence c’est que le cycle de turbine a gaz fonctionne sans interruption au lieu des cycles
alternatifs. Les composants de base d'une turbine a gaz sont un compresseur, une chambre de
combustion et une turbine. Le fluide de fonctionnement (habituellement I'air) rentre dans le
compresseur ou le travail est ajouté pour le porter & une pression et une température plus
élevées puis dans la chambre de combustion ou il est bralé avec du carburant pour élever les
gaz a une température importantes. Les gaz sont alors détendus dans la turbine pour créer
I'énergie meécanique, dont une partie est employé pour entrainer le compresseur qui est

rigidement couplé a la turbine et la différence qui reste c’est la puissance nette du cycle.

2.2 Considérations de conception de la turbine a gaz:

La turbine a gaz est le moteur le plus adapté aux besoins actuels tels que : les codts, le temps
de planification et de réalisation, I'entretien, et les colts de carburant. Elle a également le
temps de réalisation le plus court, mais son inconvénient c’est le taux élevé de la chaleur

utilisée néanmoins les nouvelles turbines sont parmi les types les plus efficaces.

La conception de n'importe quelle turbine a gaz doit répondre a des critéres essentiels basés

sur des considérations opérationnelles. Parmi ces critéres on cite:

Haute fiabilité et disponibilité élevée

e Rendement élevé

e Facilité de service

e Facilité d'installation

e Conformité avec les normes environnementales

e Flexibilité de satisfaire les divers besoins de service et de carburant
Les deux facteurs, qui affectent plus le rendement de la turbine a gaz, sont le rapport de
pression et la température d’entrée. Le compresseur a écoulement axial qui produit la haute
pression, a vu des améliorations dans le rapport de compression qui a été augmenté de 7:1 a
40:1.
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2.3 Généralités sur les turbines a gaz :
2.3.1 Turbine a gaz:

a- Définition :

La turbine a gaz est un moteur a combustion interne de tous les points de vue. Elle
peut étre considérée comme un systeme autosuffisant. En effet, elle prend et comprime l'air
atmosphérique dans son propre compresseur, augmente la puissance énergétique de I'air dans
sa chambre de combustion et convertie cette puissance en énergie mécanique utile pendant les
processus de détente qui a lieu dans la section turbine. L'énergie mécanique qui en résulte est
transmise par l'intermédiaire d'un accouplement a une machine réceptrice, qui produit la

puissance utile pour le processus industriel.

Sous sa forme la plus simple, une turbine & gaz comprend un compresseur axial qui
aspire l'air a la pression atmosphérique; une chambre de combustion, ou l'air comprimé est
réchauffé a pression constante par la combustion d'une certaine quantité de combustible (gaz
naturel, gasoil ou kéroséne) et enfin une turbine de détente des gaz jusqu’ a la pression

atmosphérique.
b- Historique de la turbine a gaz

L’histoire nous raconte que 1'idée de la turbine a gaz et la turbine & vapeur ont été
inities simultanément. En effet des 1791, l'anglais John Barber a décrit d'autres source
d'énergie (gaz, fluide) pour la turbine a vapeur, il inventa ce qui peut étre considéré turbine a
gaz ; le gaz est produit a partir du chauffage de charbon, mélangé avec 1’air, comprimés et
puis brdlée. Ceci produit un jet a grande vitesse appliqué sur les aubes de la roue de turbine.
Avant l'idée de John Barber il y avait déja en Giovanni Branca en 1629 avec " la turbine a
vapeur avec impulsion", Leonardo da Vinci en 1550 avec “smoke mill” et Hero d’ Alexandrie
avec la turbine a vapeur a réaction, mais elles étaient justes des idées qui ont pu étre
transformé en machines a la fin du 19 siecle [7]. En 1914 Norman Davy eénonca "la théorie de
la turbine a gaz qui a été entiérement saisie par Barber a la fin du 18 siecle, et par Bresson au
début du 19 siecle. Le succes de la turbine a gaz comme moteur thermique était contraint

seulement par des limitations pratiques.
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En 1808 John Dumball envisagea une turbine a plusieurs étages. Malheureusement
son idée consista seulement en aubes mobiles sans la partie stationnaire pour faire tourner
I'écoulement dans chaque étage. La ou il réalisa le besoin d'étage stationnaire entre chaque

étage tournant, il lanca le concept d'une turbine axiale.

A Paris en 1837, Iidée de Bresson était d'utiliser un ventilateur pour comprimer 1’air
qui va se mélange avec le carburant dans la chambre de combustion. Les produits de
combustion sont était refroidis par I'addition de I'air en plus, et le produit final sert & entrainer

les aubes de turbine.

En 1850, en Angleterre, Fernimough ajouta 1’eau a la turbine a gaz, en laquelle de 'air
est soufflé par une grille de charbon tandis que I'eau est pulvérisée dans les gaz chauds. Le

mélange du gaz et de vapeur alors entraine un rotor & deux aubes.

En 1872 Dr. Franz Stolze a pu combiner les idées de Barber et Dumball pour
développer le premier compresseur axial conduit par une turbine axiale mais, il a pu

construire sa machine juste en 1900.

La conception de Dr. Franz Stolze basée sur un compresseur axial a plusieurs étages,
une chambre de combustion simple, une turbine axiale a plusieurs étages et un régenerateur
utilisant des gaz d'échappement pour chauffer I'air du compresseur. Cette unité a été examinée

entre 1900 et 1904, mais n’a jamais fonctionné avec succes [66].

Les idées de Bresson sont a la base du refroidissement a air, les idées de Fernimough
sont a la base d'injection d'eau (pour l'augmentation de puissance et plus tard le contréle du
NOX), et les idées de Stolze ont mené la maniere pour l'application des deux idées dans la

conception de la turbine a gaz et le régénérateur pour I’amélioration de 1’efficacité.

En 1884 il y avait le brevet de Charles Parsons pour la turbine a vapeur et turbine a
gaz avec réaction, et en 1888, I’application de 1'idée de Giovanni Branca pour la turbine a

vapeur d'impulsion pour Charles de Laval's.

En 1895-1896 des variations dans les conceptions de la turbine d'impulsion ont été
introduites par August C. Rateau, Charles Curtis, et Dr. Zoelly. L'expérience gagnée dans le
développement des matériaux de turbines a vapeur est directement transférée aux turbines a

gaz.
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Dans toute la majeure partie de la premiere moitié du 20eme siécle le développement
de la turbine a gaz continua lentement. Des avances ont été entravées principalement par des
possibilités de fabrication et la disponibilité des matériaux de résistance a hautes températures

pour l'usage dans les compresseurs, turbines, et dans la chambres de combustion.

En raison des limitations : des rapports de pression des compresseurs, températures
d’entrée turbine, les rendements étaient faibles. Pour surmonter les limites de la température
de la turbine, l'injection de la vapeur et de I'eau a été employée intensivement pour refroidir

les matériaux de la chambre de combustion et de la turbine.

En 1905, la construction de la premiére unité de turbine a gaz par Brown Boveri qui a
été installée dans une compagnie pétroliere prés de Philadelphia. Cette unité a produit une
puissance de 900 kilowatts d’électricité. Boveri brun a également construit le premier
générateur d'électricité pour une centrale électrique a Neuchatel en Suisse qui a été exposé en

1938. (Tableau 1 dans ’annexe A donné un résumé sur 1’historique de la turbine a gaz)[7].

c- Les élements d'une turbine & gaz :
Dans sa forme la plus simple et la plus répandue, une turbine a gaz est composée de
trois éléments:

e Un compresseur, centrifuge ou plus généralement axial, qui a pour réle de
comprimer de l'air ambiant a une pression comprise aujourd'hui entre 10et
30 bars environ;

e Une chambre de combustion, dans laquelle un combustible gazeux ou
liquide est injecté sous pression, puis brdlé avec l'air comprimé, avec un
fort excés d'air afin de limiter la température des gaz d'échappement;

e Une turbine, généralement axial, dans laquelle sont détendus les gaz qui

sortent de la chambre de combustion.

Chambres de combustion

Entrée o . .
du gaz Température dépendant
< "=
- du pourcentage d'air
Compresseur T ¢ *
Entrainement

du compresseur

Alternateur

Turbine ¢

Entrée d'air 1V
Vers la cheminée

Figure 2. 1. Les éléments de la turbine a gaz.
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d- Classification des turbines a gaz

On peut classer les turbines selon différents points:

e Par le mode de travail.

e Par le mode de fonctionnement thermodynamique.

e Par le mode de construction.

Classification par

Mode de Construction

} Mode de travail

Mode de
fonctionnement

Figure 2. 2. Classification des turbines a gaz.

% par le mode de construction

L'objectif pour lequel, on utilise la turbine a gaz définit le type qu'on doit choisir. Dans

|
o I —
Mono : a cycle a cycle
— a action )
arbre fermé ouvert
Bi arbres = a reaction — Simple

— Regeneré

I'industrie, on trouve les turbines a un seul arbre, dites aussi mono-arbre. Elles sont

géneralement utilisées dans le cas ou on cherche un fonctionnement avec une charge

constante (pour entrainer les générateurs d'électricité). Un deuxiéme type, englobe les

turbines a deux arbres (bi-arbres); elles ont I'avantage d'entrainer des appareils a charges

variables (pompes, compresseur,...). Elles se composent de deux parties, la premiére assure
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l'autonomie de la turbine, la deuxiéme est liée a la charge. Un troisieme type peut étre aussi
cité, ce sont les turbines dites dérivées de I'aéronautique; Elles ont une conception spéciale
suivant le domaine dans lequel elles sont utilisées. Dans ce troisiéme type, la partie qui assure
l'autonomie de la turbine existe toujours, et I'énergie encore emmagasinée dans les gaz
d'échappement est utilisée pour créer la poussée, en transformant cette énergie (thermique et

de pression) en une énergie cinétique de jet dans une tuyére (figure 1.3).

Combustible G Combustible Gaz
g s | d'échappement
l d’'échappement % a
1
, ITRE
cC ‘ cC [
El Ch Ch
CRH| CcR
; TO | TE, | N TES
Air Air

CR compresseur d'air

CC chambrz de combustion

Ch charge

TU turbine

TE , turbine d'entrainsment du compres:eur
TE ., turbine dentrainement de la charge

Figure 2. 3. Turbines a gaz a un arbre et a deux arbres.

« Par le mode de travail

On distingue deux types de turbine :

. Turbine a action
Ou I’énergie thermique est transformée completement en énergie cinétique dans la directrice.
L’¢évolution des gaz dans la roue se fait sans variation de pression statique P1>P>=Ps.

. Turbine a réaction
Une partie de 1’énergie thermique est transformée dans la roue en énergie cinétique et
mécanique. L’évolution des gaz dans la roue se fait avec variation de la pression statique
P1>P>>P3. Le taux de réaction ¢ caractérisera le % d’énergie thermique totale
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a-Turbine a action B-Turbine a réeaction

Figure 2. 4. Mode de travail
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% Par le mode de fonctionnement thermodynamique

Il existe deux cycles thermodynamiques :

. Turbine a gaz a cycle fermé
Dans laquelle le méme fluide est repris aprés chague cycle.

. Turbine a gaz a cycle ouvert
C’est une turbine dont I’aspiration et 1’¢échappement s’effectuent directement dans

I’atmosphére.
Ts

T 4

a- cycle ferme h- cycle ouvert

Figure 2. 5. Représentation de cycle fermé et ouvert.

Ce type de turbine qui est le plus répandu se divise en deux classes :

e Turbine a cycle simple
C’est une turbine utilisant un seul fluide pour la production d’énergie mécanique, apres la
détente les gaz possédant encore un potentiel énergétique sont perdus dans 1’atmosphére a

travers 1’échappement.

e Turbine a cycle régénéreé
C’est une turbine dont le cycle thermodynamique fait intervenir plusieurs fluides moteurs

dans le but d’augmenter le rendement de I’installation.

De nos jours la turbine a gaz connait une large utilisation et dans différents domaines et
en particulier dans le domaine des hydrocarbures a cause de leur grande gamme de puissance

et leurs propres avantages.
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2.3.2 Principe de fonctionnement de la turbine a gaz :

Une turbine a gaz fonctionne de la fagon suivante :

e clle extrait de 1’air du milieu environnant.

e elle le comprime a une pression plus élevée.

e Elle augmente le niveau d’énergie de 1’air comprimé en ajoutant et en brilant le

combustible dans une chambre de combustion.

e FElle achemine de ’air a pression et a température élevées vers la section de la turbine,

qui convertit I’énergie thermique en énergie mécanique pour faire tourner I’arbre ; ceci

sert, d’un c6té, a fournir I’énergie utile a la machine conduite, couplée avec la

machine au moyen d’un accouplement et, de 1’autre coté a fournir 1I’énergie nécessaire

pour la compression de 1’air, qui a lieu dans un compresseur relié directement a la

section turbine.

e clle décharge a I’atmosphere les gaz a basse pression et température résultant de la

transformation mentionnée ci-dessus.

La figure (1.6) montre les variations de pression et de température

dans les différentes

sections de la machine correspondant aux phases de fonctionnement mentionnées ci-dessus

/1
13 3 £
J IS FIFFFFIES
1} — =
— o
CONIPRESSEUR—-—I ——:TURBINE-— ECHAPPEMENT —=

).ADI-IISSION

COMBUSTION

I
»

TENPERATURE ET PRESSION

—_—
—_—1

TEMPERATURE

S —

PRESSION

Figure 2. 6. Les variations de pression et de température dans les différentes sections de la

turbine.
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CHAPITRE 2 TURBINE A GAZ

2.3.3 Domaines d’application des turbines a gaz :
Les domaines d’application des turbines a gaz se devisent en deux catégories :

% Domaines fixes (utilisation industrielle) :
e Entrainement des compresseurs.
e Entrainement des pompes.
e Entrainement des alternateurs.
¢ Domaines mobiles :
e Pour la traction automobile.
e Pour la traction ferroviaire.
e Pour I’application marine.

e Pour I’aviation (turboréacteur et turbo hélice).
2.4 Avantages et inconvénients des turbines a gaz :

. Avantages :
Une puissance élevée dans un espace restreint dans lequel un groupe diesel de méme

puissance ne pourrait pas étre logé;
A I'exception de démarrage et arrét, la puissance est produite d'une fagon continue;

v Démarrage facile méme a grand froid;

v Diversité de combustible pour le fonctionnement;

v’ Possibilité de fonctionnement a faible charge.
. Inconvénients :

v' Au-dessous d'environ 3000KW, prix d'installation supérieur de celui d'un groupe
diesel;

v' Temps de lancement beaucoup plus long que celui d’un groupe diesel ; a titre indicatif
: 30 a 120 s pour une turbine, 8 a 20 s pour un groupe diesel,

v' Rendement inférieur & celui d’un moteur diesel (cycle simple). A titre indicatif : 28 &
33% pour une turbine de 3000 KW, 32 a 38 % pour un groupe diesel.
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3.1 Cycle Thermodynamique :

Le cycle thermodynamique selon lequel fonctionne une turbine a gaz est appelé cycle
de Brayton. Les quatre phases du cycle de Brayton sont représentées sur Figure 3.1 par un
schéma température-enthalpie (T-H). Le schéema T-H est un moyen commode pour illustrer et
analyser le comportement d’une centrale. La température (T) est placée sur l'axe vertical et
I'enthalpie (H) sur l'axe horizontal. L'enthalpie est la propriété des corps a transformer

I’énergie disponible en travail.

Le schéma T-H permet I'analyse des cycles thermodynamiques parce qu'il indique la
quantité de chaleur nécessaire pour realiser un processus durant un cycle. Si on représente
chaque processus par une courbe sur le schéma T-H, la zone située sous la courbe est la

quantité de chaleur requise pour réaliser ce processus.

Chaque processus du cycle de Brayton peut étre tracé sur le schéma T-H de la Figure
3-1. Le premier processus est celui de la compression de l'air dans le compresseur qui est
représentée par la ligne 1-2. La compression de l'air est accompagnée d'une augmentation de
la température et de la pression ce qui cause une augmentation correspondante d'enthalpie. Au
fur et & mesure du travail exercé sur l'air, ce dernier emmagasine I'énergie sous forme de
température et de pression. La puissance (I'énergie) nécessaire a ce travail provient de la

turbine qui est directement couplée au compresseur de la turbine a gaz par un arbre commun.

Le deuxiéme processus, représenté par la ligne 2-3, consiste a ajouter de la chaleur au
cycle, a pression constante, en brilant du combustible. La température du gaz résultant de la
combustion s'éléve fortement par rapport a la température de l'air en sortie du compresseur.
Le troisieme processus, représenté par la ligne 3-4, correspond a la détente et au
refroidissement du gaz qui traverse la turbine. L'énergie du gaz chaud sous pression est
utilisée pour effectuer le travail. Le dernier processus du cycle de Brayton, représenté par la
ligne 4-1, est le refroidissement du gaz chaud qui s'échappe dans l'atmosphére. Le gaz se

mélange a l'air ambiant et sa température diminue.

La quantité de chaleur nécessaire au cycle de Brayton est représentée par la zone
située sous la ligne 2-3. La zone, sous la ligne 4-1, représente la fraction de chaleur qui est
rejetée. La zone séparant ces deux lignes représente la chaleur convertie en une énergie

mécanique utile.
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Combustion

Température T

Compression

| Détente
(turbine)

H/sorﬂ'e

»

Enthalpie H

Air ambiant
Gaz d'échappement

Figure 3. 1. Cycle énergétique T H d’une turbine a gaz

3.2 Cycle de Brayton :

3.2.1 Cycle idéal de Brayton :

P 7

(b) v (a)

Figure 3.2b. Diagramme (P-v) Figure 3. 2a. Diagrammes (T-s)

Les Figures (3.2a) et (3.2b) montrent les diagrammes (T-s) et (P-v), respectivement, pour
le cycle idéal de Brayton. Toutes les transformations sont réversibles, sans frottement, sans
perte de charge et sans perte de chaleur. La compression et la détente sont isentropiques, et la
combustion et la détente sont isobares. Chaque cycle de Brayton peut étre caractérisé par trois
parametres significatifs: le rapport de pression (taux de compression), la température de
combustion, et le rendement thermique du cycle.
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® [e taux de compression, ©c = P2s/P1, est la pression au point 2 (pression a la
sortic du compresseur) divisée par la pression au point 1 (pression d’admission du
compresseur). Sa valeur égale aussi le rapport P3/Pas.

e [’autre paramétre significatif, la température de la combustion, est considérée comme
étant la température la plus €levée du cycle, Ts.

e Le rendement est le rapport du travail utile (travail de détente — travail de
compression) a la chaleur fournie par la combustion du gaz. Le rendement théorique
croit avec le taux de compression et la température de combustion.

Le rendement faible de la turbine & gaz (25 a 35%) est d0 au fait que I'énergie fournie par le
combustible est détournée par le compresseur ou perdue sous forme de chaleur dans les gaz
d’échappement.

Le cycle d'une turbine & gaz simple est caractérisé au minimum par :
e son rapport de compression tc = Pas/P1
o latempérature maximale d'entrée turbine T3
o le débit massique d'air a I'admission.

Ainsi, si on fait les hypothéses simplificatrices suivantes :

e gaz parfait, de chaleur massique cpet exposant ¥ identiques en tout point de la
machine,

e régime stationnaire.
o débit identique dans tous les composants.

o compression et détente réversibles.

3.2.2 Analyse thermodynamique du cycle de Brayton idéal :

» Evolution 1-2 : compression isentropique

On va déterminer la pression de sortie P, , la température Tz et le travail Wc
On a comme données : Ty, Py

— i . — & . — R . R Tis-T1
o AVECT, = Mair T = P’ re = _Mair 5 Misc = —Tz—T1
v We=H; —H; [K] (3.1)
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v we=h; —h; = ¢, (T, = Ty) [kj/ky] (3.2)
» Evolution 2-3 : combustion isobare

P2 = P3; On va déterminer la chaleur fournie pour la combustion et la température
atteinte lors de la combustion du gaz naturel (combustible).

On a comme données :

o la température d’entrée d’air a la chambre de combustion T2 ; nec ; Pci ;
Tee
. latempérature de combustible est de : 298 K°
o XX .Hreact = X Xi-Hprog
o Tmax = Tag
Et aussi I’équation de la combustion du gaz naturel comme suite :

L] gaz naturel + O((Oz + 376N2) = COZ + HzO + 02 + N2 + 0 + OH +
H+ CO

On mentionne dans le tableau suivant les principaux constituants du gaz naturel et leur
proportion volumique molaire.

Tableau 3. 1. Les principaux constituants du gaz naturel et leur proportion volumique

molaire.
Constituants % Volumique (molaire)
CHy 86,98
CaHs 9,35
CsHs 2,33
CaH1o 0,63
N> 0,71

En appliquant les deux lois de conservation :

mcpcincc l

MqCp, T,
—>

—>

(Mg + me)cpeTs

Y. Hi, = Y Hyye Loi de conservation de 1’énergie.
Y. m;, = Y. m,,: Loide conservation de la masse.

¢ macpc Tyt MepeiNee = (Mg + mc)cptT3
® Cp, Tyt fPciNec = (1 + f)cptT3

30



CHAPITRE 3 ETUDDE THERMODYNAMIQUE

v Qe = Me M. Py [kj] (3-3)
v Qec = FNee P [kj/kg] (3-4)
Avec
o = E
ma

> Evolution 3-4 : détente isentropique

On va déterminer T4 et W; -

Données : ., ; perte de pression IAD—P aveC: AP =P, — P, ;1 = ?
T, ye-1
° T, 1 +nist(r e —1)
e Wy=H;—-H, [ki]
e wy=(1+0.Cp, (T3 =Tym [kj/ka] (3.5)

3.2.3 Les performances de la turbine a gaz

v owy = W= we = (L+ 0. Cou (Ts = T — 65, (T, = ) [kitka]  (36)

v g, = ;V— .100[%] (3.7)

v P, =, w, [MW]
(3.8)

v CSP = — 3600000 [kg/W.h]
(3.9)
On note que :

m, = p,.qy Avec q, = cste (3.10)

3.2.4 Cycle Brayton réel :

Le cycle réel se différencie du cycle idéal de la maniére suivante :
La compression est adiabatique, de rendement isentropique nso: €N raison des travaux de
frottement, la température réelle est plus élevée que la température theéorique, et la
transformation de compression n’est plus isentropique 1-2s mais 1-2, tel que T> >Tas. La

détente dans la turbine est adiabatique, de rendement isentropique #nt: en raison des travaux de
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frottement, la transformation de la détente ne s’effectue pas suivant un arc d’isotrope, mais

suivant un arc tel que T4>T4s.

La figure (3-3) montre la transformation réelle dans le cycle de Brayton TG

(a) (b)

Figure 3. 3. La transformation réelle du cycle de Brayton
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CHAPITRE 4 : INFLUENCE DES CONDITIONS AMBIANTES SUR
LES PERFORMANCES DE LA TG.

4.1 Introduction :

Les caractéristiques de 1’air d’admission a I’entrée de compresseur de la TG et CC
jouent un réle tres important dans la puissance de la turbine a gaz et la puissance le cycle
combine globalement, dans ce chapitre on va étudier I'influence des différentes conditions
climatique (Température ambiante, pression atmosphérique, I’humidité relative) ou les
facteurs extérieurs pour cela on va utiliser le Logiciel EES (Voir Présentation du Logiciel
EES Dans Annexe). D’autre paramétre les facteurs intérieur de la TG.

4.2 Facteurs extérieurs :

La turbine a gaz et CC est une machine qui emploie I'air dans son fonctionnement, cela
implique que l'endroit ou la turbine est installée a une grande influence, du fait que les
caractéristiques de 1’air changent avec l'influence de 1'endroit se résulte dans le changement de
la puissance produit par le CC, qui peut diminuer comme il peut augmenter. Les facteurs lies
qui influent sur la puissance produit par la CC.

4.3 La température ambiante :

La variation de la température ambiante au niveau de 1’endroit de I’installation avec
les saisons et le jour et la nuit et ce changement peut augmenter ou baisser la puissance
produite par la TG et le cycle combiné CC et le Rendement de la TG et le CC.

4.4 La pression atmosphérique :

La pression d'aspiration est liée a l'altitude de la zone ou elle est installée le CC et la
saison, aussi le systeme de filtration d’air d’entré de compresseur pour protéger les aubes de
la turbine (les particules contenus dans I’air ambiant) fait aussi démunie la pression a I’entrée
de compresseur. Donc on va étudier I’influence de cette variation de pression et conclure sur
son importance.

Les performances de la turbine a gaz sont normalement cotées a une pression d‘air de
1,013 bar (14,7 pisa) -iso condition, qui correspond approximativement a la pression moyenne
en vigueur au niveau de la mer.

4.5 Humidité Relative :

L’humidité relative c’est le rapport entre la pression de saturation et pression de vapeur
a températures considéré dans l‘atmosphere.

L humidité relative varie avec la saison et I’endroit de I’installation de CC. On va étudier
leur influence sur la puissance de CC globalement et la TG spécifiqguement.

4.6 Les facteurs intérieurs:

Les différentes caralctéristiques de la turbine a gaz : taux de compression, rendement
isentropique et poly tropique, température maximale rendement mécanique et la température
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d’échappement. Toutes ces caractéristiques sont des facteurs intérieurs qui dépendent du
produit et la qualité de la TG ou CC.

4.7 Influence de la température ambiante sur les performances de la
turbine a gaz:

Les valeurs prises et le résultat d’affichage du code EES sont données

respectivement dans le tableau 2 et 3 (Annexe).

4 .7.1 Introduction :

La région algérienne se caractérise par un climat ou la température ambiante peut
varier de 0°C a 50°C suivant la saison et I’heure. Donc on va varier la température
d'admission entre ces deux limites en tenant compte de la variation de masse volumique, dont
I'effet se traduit par une variation de débit massique.

Hypotheses :
° P]_: Pamb =1 [bal’]
e Une marge de températures qui varie entre (0-50) C° ou (273,15-323,15) K°

e L’air admis est sec (humidité relative nulle)

4.7.2 Variation de la densité d’air en fonction de la température ambiante :

La variation de la masse volumique (densité d’air) en fonction de la température
. , , . P
ambiante est représentée par la relation p = =

L'air ambiant est considéré comme un gaz parfait.

r=287.1J.Kg.K™
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1,3 T T T T T T
1,25+ i
— 1'2 [ b
o
£ » A
[=2]
< 1,15+ B
~ A
1,1 i
1,05+ i
1 1 1 1 1 1 1
270 280 290 300 310 320 330 340
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Figure 4. lvariation de la masse volumique en fonction de la température ambiante.

L’analyse de la figure (4.1) montre que la masse volumique de 1’air démunie avec
I’augmentation de la température ambiante, donc 1’air ambiant devient moins dense lorsque
la température ambiante s’accroit.

4.7.3 :L’effet de la température ambiante sur le débit massique de I'air

Le débit volumique aspiré par le compresseur est constant Q,=200 m?/s
Le débit massique est représenté par la relation (3.10).

260 T T T T T T T T T T
250+ .
240} i
@ _

(@)

~ 230+ .
- L i
"€ 220} -
210} .

200 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L

270 280 290 300 310 320 330 340

T1 [K]

Figure 4. 2. Variation du débit massique en fonction de la température ambiante

On remarque dans la figure (4.2) une diminution du débit d’air en fonction de la
température ambiante, et cela est dii a la dégradation de la densité d’air car le débit est
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proportionnel a la densité de 1’air, un abaissement de la densité provoque un décroissement du
débit d’air.

4.7.4 :L’effet de la température ambiante sur le travail consommé par le
compresseur
Le travail consommé par le compresseur est calculé par I’équation (3.2).

Le Cp d’air est calculé a I’aide du logiciel EES ainsi que les enthalpies a 1’entrée et la sortie
du compresseur.

Pour un taux de compression t.=18

Rendement isentropique du compresseur nisc = 0,9

580 T T T T T T T T T T T T

560} ]
540} ]
5201 ]

500+ .

we [kj/kg]

480+ ]

460

440 n 1 n 1 n 1 n 1 n 1 n 1 n
270 280 290 300 310 320 330 340
Ty [K]

Figure 4. 3. Travail consommé par le compresseur en fonction de la température ambiante

L’analyse de la figure (4.3) montre que le travail consommé par le compresseur ou le
travail de compression s’accroit avec 1’augmentation de la température ambiante, car plus
I’air est chaud plus il devient moins dense et nécessite plus de travail pour sa compression.

4.7.5 :L’effet de la température ambiante sur la quantité de chaleur dégagé Q

La quantité de chaleur dégagée dans la chambre de combustion est calculé par 1’équation (3.3)

La température maximale atteinte dans la chambre de combustion est calculé a I’aide
d’un programme EES qui modélise le processus de la combustion du gaz naturel avec 1’air
ambiant qui est en exces bien précis.

T3=Tmax:1653 ko

36



CHAPITRE 4 : INFLUENCE DES CONDITIONS AMBIANTES SUR
LES PERFORMANCES DE LA TG.

Onanpris:
Tee =P3/P2=0,96 (di aux pertes de pression au niveau de la chambre de combustion)
Pci= 45000 (Kj/Kg)

1280 : . : . : . : . : . : .

1260] ]
1240/ ]
1220} ]
1200/ ]

1180+ 4

Qcc [Kj/kg]

1160+ 8
1140+ 4

1120+ 4

1100 N 1 N 1 N 1 N 1 N 1 N 1 N
270 280 290 300 310 320 330 340
Ty [K]

Figure 4. 4. Variation de la quantité de chaleur nécessaire dans la chambre de combustion en
fonction de la température ambiante.

L’analyse de la figure (4.4) montre que ’augmentation de la température ambiante
provoque une diminution de la quantité de chaleur fournie au fluide dans la chambre de
combustion.

L’accroissement de la tempeérature & I’entrée du compresseur est suivie par une
augmentation de sa température a la sortie, donc le fluide nécessite moins de chaleur pour
qu’il atteigne la température maximale dans la chambre de combustion qui est constante.

4.7.6 L’effet de la température ambiante sur le débit de combustible injecté :
Le débit de combustible est calculé par 1’équation (3.4) .
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7,5

6.5 ]

m¢ [Kg/s]

280 290 300 310 320 330
T1 [K]

Figure 4. 5. La variation de débit de combustible en fonction de la température ambiante.

L’analyse de la figure (4.5) montre que Le débit de combustible diminue avec
I’augmentation de la température ambiante car la quantité de chaleur nécessaire s’abaisse en
fonction de la température ambiante.

4.7.7 : La fraction débit de combustible sur débit d’air :

Le rapport combustible/air est représenté par 1’équation :

f =2l
l'hair

0,03

0,0295 w A
0,029 I ]
0,0285 * A
0,028 w A
0,0275 I ]
0,027 w A
0,0265 * A

0,026 - q

0,0255 N
270 280 290 300 310 320 330 340
T1 [K]

Figure 4. 6. La variation de rapport f (combustible/aire) en fonction de la température
ambiante.
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La figure (4.6) montre que le rapport f (combustible/ air) diminue avec 1’élévation de
la température ambiante et cela est d0 a la diminution du débit de combustible et le débit

d’air.

4.7.8 :L’effet de la température ambiante sur le travail de la turbine Wt:

Le travail de la turbine Wt est calculé par I’équation (3.5)

Le rendement isentropique de la turbine mist= 0,9

Perte de pression a la sortie de la turbine %z 0,02

830,5

830+ -

829,5

829+ -

828,5

wy [kjkg]

828+ -

827,5

827 L L L L L L
280 290 300 310 320 330
T1 [K]

Figure 4. 7. Variation du travail de la turbine en fonction de température ambiante.

L’analyse de la figure (4.7) montre que le travail de la turbine diminue avec
I’augmentation de la température ambiante cela est d0 a ’abaissement de la densité d’air et
par suite la densité des gaz brulés.
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4.7.9 L’effet de la température ambiante sur la puissance utile :

100 . . . . . . . . . . . . .

9ol ]

__ 8o} ]
= [ ]
= A
o> 70f ]
60| ]

50 L s 1 s 1 s 1 s 1 s 1 s 1 s 1

270 280 290 300 310 320 330 340

T1

Figure 4. 8. Variation de la puissance utile en fonction de la température ambiante.

La figure montre que la puissance utile diminue avec 1’acroissement de la température
ambiante a cause de la dégradation du travail de la turbine et ’augmntation du travail de
compresseur.

4.7.10 :L’effet de la température ambiantes sur la consommation spécifique :
La consommation spécifique est calculé d’apres 1’equation (3.9)

360 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
350} -
340} -

__ 330} -

= 320} i

o

S I ]

— 310} -

o | ]

(7]

© 300} -
200} -
280 . 1 . 1 . 1 . 1 . 1 . 1 .

270 280 290 300 0 320 330 340

31
Ty [K]

Figure 4. 9. Variation de la consommation spécifique en fonction de la température ambiante

L’analyse de la figure (4.9) montre que la consommation specifique de carburant s’accroit
avec I’elevation de la température ambiante, cela est dii a la dégradation du travail utile en
fonction de la température .
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INFLUENCE DES CONDITIONS AMBIANTES SUR

4.7.11 :L’effet de la température ambiante sur le rendement théorique de la
turbine :
Le rendement théorique de la turbine a gaz est calculé par 1’équation (3.7)

30

29+ B
28+ B

27} 4

N (%]

26} .
25} a

24t 4

23 I I I I I I
270 280 290 300 310 320 330 340
T1 [K]

Figure 4. 10. Variation de rendement théorique en fonction de la température ambiante.

Le rendement théorique de la turbine & gaz diminue & cause de décroissement du
travail utile en fonction de la température ambiante malgré 1’abaissement de la quantité de

chaleur dégagée au niveau de la chambre de combustion.

En effet le compresseur consomme une partie majeure du travail de la turbine donc

I’augmentation du travail de compression conduit a des rendements trés faibles.

4.7.12 Conclusion :

Tableau 4. 1. La variation des performances de la TG en fonction de la température ambiante

it
(']

W

- ¥z M . M X5 J (- e Mo, M 12

3 lelalalel Talalatiler
T I T I Kys] | [okal | [kl | (W] | [Kghwtl
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Le tableau (4.1) résume I’influence de la température ambiante sur les performances
de la turbine a gaz.

La température ambiante varie en fonction du lieu de site et en fonction de temps
(saisons et journées). Ce changement modifie la densité d’air ambiant, donc le débit d’air, Ce
qui entraine une augmentation du travail consommé par le compresseur et diminution du
travail cédé par la turbine alors un abaissement dans le travail utile, la puissance utile et le
rendement de la turbine a gaz, donc la température ambiante élevée est défavorisée pour le
cycle de la turbine a gaz.

4.8 L’effet de la pression atmosphérique sur les performances de la
turbine a gaz

4.8.1 Introduction :

La pression atmosphérique est la pression qu'exerce le mélange gazeux constituant
I'atmosphéere considérée (sur Terre : de I'air) sur une surface quelconque au contact avec cette
atmosphere.

Sur Terre, la pression atmosphérique moyenne au niveau de la mer dépend
essentiellement de la masse de I'atmospheére, celle-ci pouvant évoluer avec la masse moyenne
des gaz a concentration variable comme la vapeur d'eau. Elle varie autour de I'atmosphére
normale, soit 1 013,25 hPa (1,013 25 x 10° Pa).

La pression atmosphérique se mesure surtout a l'aide d'un barometre, d'un hypsometre
ou dun altimetre. Elle a été longtemps mesurée en mmHg (puis en torr) en raison de
I'utilisation courante de barometre a colonne de mercure. Depuis I'adoption du pascal comme
unité de pression, les météorologues utilisent un multiple de cette unité, I'hectopascal (1
hPa = 100 Pa), nouvelle dénomination du millibar (1 bar = 100 000 Pa). [98]

Dans ce qui suit, on va étudier I’influence de la pression atmosphérique sur les
performances d’une turbine a gaz.

4.8.2 : Variation de la pression atmosphérique en fonction de I'altitude du site

La variation de la pression atmosphérique avec l'altitude est le changement de la
pression selon l'altitude dans le cas particulier d'un objet situé a l'air libre au-dessus du sol
terrestre. L'atmosphere terrestre n'est jamais en équilibre a cause du réchauffement solaire du
sol. Toutefois, on peut définir une atmosphére normalisée, supposément en équilibre et ou la
pression atmosphérique diminue avec l'altitude suivant une loi a la puissance 5,25. La
pression est réduite d'un facteur 2 a l'altitude 5500 m et d'un facteur 10 a 16 km, Cela a été
démontré par Blaise Pascal grace a une experience qu'il a realise le 19 septembre 1648.
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L'expérience consistait a comparer la mesure de deux barometres a colonne de mercure au
méme moment, I'un a Clermont-Ferrand et l'autre en haut de la montagne la plus proche,
le Puy de Ddme. Plusieurs savants controlent I'opération, et en effet, le niveau du barometre,
donc la pression mesurée, est moins élevée en haut de la montagne qu'a Clermont-Ferrand.

4.8.3 : Formule internationale du nivellement barométrique

En prenant le niveau de la mer comme altitude de référence zo, et en prenant pour
I'atmosphere un état moyen défini par I'atmosphere normalisée type OACI (Température
15 °C = 288,15 K, pression 1013,25 hPa, gradient vertical de température 0,65 K pour 100
m), on obtient la formule internationale du nivellement barométrique donnant la pression p(z)
exprimée en hectopascals (ou millibars) a l'altitude z exprimée en meétres :

0,0065 - z >

P = 101325 - |1 -
288,5

(4.1)
P=f(z) la pression atmosphérique en fonction de 1’altitude du lieu z.

L’altitude du site z est comprise entre 0 jusqu'a 1000 metres de hauteur par rapport au niveau
de la mere.

i2—mm—mmm—  — —mmm3m8m ————————————

0,98

0,96

0,94

0,92

0,9

o88-“ - . . . .
0 200 400 600 800 1000
z

Figure 4. 11. La variation de la pression atmosphérique en fonction de 1’altitude du site
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La figure (4.11) représente la variation de la pression & I’entrée du compresseur (pression
atmosphérique) pour des valeurs d’altitude comprises entre Om (niveau de la mere) jusqu'a
1000 métres de hauteur

L’analyse de la figure montre que la pression atmosphérique qui est la pression a I’entrée du
compresseur diminue avec 1’altitude du site.

4.8.4 : Variation de la masse volumique et le débit massique en fonction de la
pression atmosphérique
Hypothéses :

La température ambiante (température a I’entrée du compresseur) est supposée fixe pour
¢tudier I’influence de la variation de la pression atmosphérique sur les performances de la
turbine & gaz seulement.
T1=288.5 k°
La chute de pression au niveau de I’admission du compresseur est supposée nulle c'est-a-dire
P1=Pamn
On prend les mémes données et caractéristiques du compresseur et de la turbine prises dans le
calcul de I’influence de la température ambiantes.
La masse volumique et le débit massique sont calculés a partir des équations ()
On a établi un code EES pour les calculs.

1,18 : . : . : . : . : . : .

1,16

1,14

1,12

11

1,08

1,06

1,04 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L
0,88 0,9 0,92 0,94 P 0,96 0,98 1 1,02
1

Figure 4. 12. Variation de la masse volumique en fonction de la pression atmosphérique
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P
Figure 4. 13. : Variation du débit massique en fonction de la pression atmosphérique

D’aprés I’analyse des figures (4.12) et (4.13) on constate que la masse volumique s’accroit
avec ’augmentation de la pression a I’entrée du compresseur (pression atmosphérique) c'est-
a-dire 1’air ambiant devient plus dense lorsque sa pression augmente, ainsi que le débit
massique qui varie proportionnellement avec 1’accroissement de la pression atmosphérique.

4.8.5:Influence de la pression atmosphérique sur la puissance utile :

74 T T T T T T T T T T T T T
731 1
72+ g
71r 8
B 1
s | |
69+ 8
=
. D_ [ 4
68 1
67 1
66 1
65 n 1 n 1 n 1 n 1 n 1 n 1 n
0,88 0,9 0,92 0,94 0,96 0,98 1 1,02

P, [bar]

Figure 4. 14. Variation de la puissance utile en fonction de la pression atmosphérique
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L’analyse de la figure (4.14) montre que la puissance utile varie proportionnellement avec le
débit massique en fonction de la pression atmosphérique, 1’augmentation de la puissance est
traduite par 1’accroissement du débit massique avec I’élévation de la pression P1.

4.8.6 : Conclusion

Tableau 4. 2. Variation des performances de la TG en fonction de la pression atmosphériques

Ta1|
B ¥ ¢ B e & I B 0. B f

) z P P | W | O f My m, W Wy P, ¢sp Ty
1 ImJL‘ ba [bﬂ Wkg]L] {kﬂkglj {kgfs]j [kg/ﬂ!‘ g wkglj I W [kgw“‘ 0 j
Run 1 0 1003 184 SuE 101 002548 PAK R R R ) VX 7361 M3 24
Run? M1 09999 1§ 46 101 00268 PR/ Y | R/ VX 1263 93 B4
Al | ) 0%66 T G4 101 002648 02 M e g T M3 B4
Rnd | W3 O0UE MR SMp Mo 005 P/ NI N (VAR ) S VX 1072 93 24
g | 09605 1728 S8 101 002648 mr o hEs 16 3M2g 6978 M3 B4
Rnb | S5 0MT MK SMp ol 005 P70 KX R/ A VX 68,84 93 B4
Rl | 667 0% 6B sus 1 0,02548 PATIAN X X S ) (VX 6792 %3 24
And | me 095 166 SuE 101 002548 M3 56 fe 328 671 93 B4
g | 8 091 1638 SuE 101 002548 PALR X VX 66,11 3 24
YRR 00976 1616 546 101 002648 W5 5 w16 b 65,22 93 B4

Les résultats du tableau (4.2) montrent que les parametres de performances reste constantes
avec la dégradation de la pression atmosphérique sauf la puissance utile qui diminue.

Dans ce cas ou on a supposé que la température ambiante celle a I’entrée de compresseur est
fixe, et la pression atmosphérique identique & celle de ’entrée du compresseur (chute de
pression nulle au niveau du filtre), cette derniére diminue avec Daltitude du site par
conséquent I’air devient moins dense, ainsi que le débit massique qui varie
proportionnellement avec sa densite, ceci influe sur la puissance utile de la TG qui décroit
avec la dégradation du débit massique.

Les autres parametres (travail de compression et de détente, quantité de chaleur cédée dans la
chambre de combustion, consommation spécifique et le rendement de la TG) restent constants
car ils ne dépendent pas de la pression atmosphérique.
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4.9 L’effet de ’'humidité relative sur les performances de la turbine a
gaz:

4.9.1 Introduction :

L'air humide est le nom donné a l'air par les scientifiques utilisant I'air comme
vecteur de vapeur d'eau tels que les climatologues, thermiciens et ingénieurs du genie des
procédés.

e L'air humide sera caractérise par plusieurs grandeurs dont on gardera
traditionnellement:

e Latempérature (dite température seche)

e Latempérature humide ou température de thermomeétre humide

e Latempérature de rosée ou point de rosée

e L'humidité absolue ou teneur en eau

e L'humidité relative

e L'enthalpie

Parmi ces grandeurs ; I'humidité relative, ou degré hygrométrique, couramment notée
¢, correspond au rapport de la pression partielle de la vapeur d'eau contenue dans l'air sur la
pression de vapeur saturante (ou tension de vapeur) a la méme température. Elle est donc une
mesure du rapport entre le contenu en vapeur d'eau de l'air et sa capacité maximale a en
contenir dans ces conditions. Ce rapport changera si on change la température ou la pression
bien que I'numidité absolue de l'air n'ait pas changée. Elle est mesurée a l'aide d'un
hygromeétre. [97]

Dans ce qui suit on va étudier I’influence de cette grandeur sur les performances de
la turbine a gaz.
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4.9.2 Caractéristique de I'air humide :

@ = 1004 = s
BO0H . E
Barometric pressure % 60% E

E 101325 N/m? P e
=i +ah, 55 o 4 -
7000 , datum 15.0°°C FE, C
I, from steam tables o g 90 / / /\ ~—~F
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Figure 4. 15. diagramme psychométrique d’air
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Air humide est un mélange d’air sec et de la vapeur d’eau, il est considéré comme gaz

parfait.

- Pression de I’air humide : selon la loi de dalton la pression de I’air humide est la

somme des deux pressions partielles la pression de ’air sec et celle de la vapeur

P_Pas+P,

(4.2)

- I’humidité relative : notée ¢, correspond au rapport de la pression partielle de la
vapeur d'eau contenue dans l'air sur la pression de vapeur saturante (ou tension de

vapeur) a la méme température, elle est exprimée par :

_ Pv

Pvs

(4.3)

- L’humidité spécifique : notée o c’est le rapport de la masse de vapeur d’eau sur la

\

masse d’air sec a une température donnée et une humidité relative donnée. Elle

s’exprime par la relation suivant :

Myap
w=——
Mys

_MPy.VVRT M,Py
" MaP,VVRT M,P,

(4.4)

(4.5)

48


https://fr.wikipedia.org/wiki/Phi
https://fr.wikipedia.org/wiki/Pression_partielle
https://fr.wikipedia.org/wiki/Vapeur_d%27eau
https://fr.wikipedia.org/wiki/Pression_de_vapeur_saturante
https://fr.wikipedia.org/wiki/Phi

CHAPITRE 4 : INFLUENCE DES CONDITIONS AMBIANTES SUR
LES PERFORMANCES DE LA TG.

Pa=P—P, (4.6)

w =0.622—1Y (4.7)
P-P,

on combine les equations(4.7) et (4.3) on obtient :

w =0.622—2Fvs (4.8)
Po—0.Pys

- I’enthalpie de I’air humide :

L’enthalpie de 1’air humide peut étre calculée par 1’équation suivante [97] :
H=1,005.T+w (2501,3+1,82.T) (4.9)

- la masse volumique de I’air humide

La masse volumique représente la masse d'air sec occupé par 1 m3 d'air humide, elle
peut étre déterminée a partir du diagramme de I’air humide, ou bien partir des tables

thermodynamique en fonction de plusieurs parameétres.

4.9.3 Etude thermodynamique du cycle de Brayton en régime humide :
* Toutes les caractéristiques de 1’air humide sont calculées a partir du logiciel EES.

« Le type du fluide est AirH20 qui représente I’air humide sur le Logiciel EES.

Hypotheses :

« On suppose la pression atmosphérique et la température ambiante sont fixes (a 1’entrée
du compresseur) pour déterminer 1’effet de I’humidité seulement sur les performances
de la turbine a gaz.

* On va étudier I’influence de I’humidité sur les différentes performances de la turbine a
gaz en fonction de I’humidité relative qui varie entre 10-100 %.

* Pour une température ambiante T1= 298,15k® (25c°) Et pression atmosphérique P1=1atm

(1,01325 bar).

4.9.4 Variation de ’'humidité spécifique en fonction de I'’humidité relative :
L’humidité spécifique est exprimée par 1’équation (4.8)
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Figure 4. 16. Variation de I’humidité spécifique en fonction de I’humidité
relative

La figure (4.16) montre que 1’humidité spécifique varie proportionnellement avec
I’humidité relative, lorsque 1’humidité relative s’accroit la quantité de vapeur contenue dans
I’air humide augmente.

4.9.5 Variation de la masse volumique de I'air humide en fonction de 'humidité

relative :
1,165

1,16+ ~
1,155 B

1,15+ i

3
p [kg/m ]

1,145} -
1,14 .

1,135 B

1,13

10 100

o [99
Figure 4. 17. Variation de la masse volumique de I’air humide en fonction de I’humidité

relative.

L’analyse de la figure (4.17) montre que la masse volumique décroit avec 1’élévation
de ’humidité relative, ceci veut dire que I’air humide devient moins dense lorsque I’humidité
relative augmente mais cette variation est juste lorsque la température et la pression ne varient

pas car la masse volumique dépend aussi de ces deux parametres.
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4.9.6 : Variation du débit massique de I'air humide en fonction de '’humidité
relative
Le débit massique de I’air humide est calculé par la relation suivante :

m,=pap. Qv [Kg/s]
Avec Qu=200 m3/s.

233 .

2321 .

231+ .

230+ .

229+ .

m, [kg/s]

228+ 1

227 .

226 '
10 . 100
@ [%
Figure 4. 18. Variation du débit massique de 1’air humide en fonction de I’humidité relative

Le débit massique de 1’air humide varie proportionnellement avec sa masse volumique

D’apres la figure (4.18) le débit diminue avec I’augmentation de 1’humidité relative.

4.9.7 L’influence de ’humidité relative sur le travail de compression :
Int,

Npc = fTTf[(CE):T:w;pHZO.T)]dT (4.10)
atw. HZO)T
T
W= fo [Cpa(T) + w.Cpyzo(T)].dT (4.11)
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M : Rendement polytropique du compresseur

1= §—i=18

Npc=0,93
Cp a, Cp H2o, R a, R 120, yacalculés a partir du logiciel EES
La température de sortie du compresseur est calculée a partir de la relation (4.10)
Le travail de compresseur est calculé par 1’équation (4.11).
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Figure 4. 19.L’influence de I’humidité relative sur le travail de compression

L’analyse de la figure (4.19) montre que le travail de compression augmente avec
I’accroissement de I’humidité relative, ceci est dii au décroissement de la densité de I’air
humide en fonction de I’humidité relative, car le compresseur consomme plus d’énergie pour

comprimer I’air humide.

4.9.8 L’influence de I'humidité relative au niveau de la chambre de combustion :
Qec=f. Pci. N (4.12)
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T
P Jr, (CPa.T+w.CPu20.T)
- . T3
Pci— le (Cpgp.T)dT

(4.13)

Cpa et Cpgb sont calculés a partir du logiciel EES les gaz brulés sont les gaz produits
par combustion du gaz naturel avec 1’air humide.

T3 : température d’entrée de la turbine c’est la température maximale atteinte dans la
chambre de combustion. D’aprés le programme de calcul de la combustion EES la
température adiabatique maximale atteinte dans la chambre de combustion par combustion du
gaz naturel avec I’air humide est égale 1600k®

f Est la nouvelle fraction combustible/air humide, et est calculée & partir de ’équation (4.13)

La quantité de chaleur Qcc dégagée dans la chambre de combustion est exprimée par la
relation (4.12)

1410+ R
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1395

1390

Qec [kitkg]
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Figure 4. 20. Variation du Qcc en fonction de 1’humidité relative

La figure (4.20) montre que la quantité de chaleur fournie dans la chambre de
combustion est relative a I’augmentation de 1’humidité relative, elle augmente avec
I’accroissement de I’humidité car une fois I’humidité relative augmente, la quantité¢ de vapeur
contenue dans 1’aire augmente, donc plus d’énergie thermique pour que le fluide atteigne la
température maximale de la chambre de combustion.
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Figure 4. 21. Variation du facteur de débit en fonction de I’humidité relative

La figure (4.21) montre que le nouveau facteur débit combustible/air humide varie
proportionnellement avec la quantité de chaleur Qcc, le facteur s’accroit avec 1’augmentation
de ’humidité ceci est di a la dégradation du débit d’air en fonction de I’humidité ainsi que
I’accroissement du débit combustible injecté dans la chambre de combustion.

4.9.9 L’'influence de ’'humidité relative sur le travail de détente :

T3 (Cpa.T+w.CpH2o.T+f.Cpgb.T)

un (R +wR
: ato. H20+Rgb)T
T‘lpt - In Tt (414)
T .
We= [ *[Cpa(T) + . Cpuzo(T) + f. Cpgp] . T (4.15)
= i_: (4.16)

La température de sortie de la turbine T4 est calculée a partir de 1’équation du rendement
polytropique (4.14).
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Figure 4. 22. Variation du travail de la turbine (détente) en fonction de I’humidité relative

L’analyse de la figure (4.22) montre que le travail de la turbine augmente avec I’évolution de
I’humidité relative ceci est dii a I’augmentation d’enthalpie & ’entrée de la turbine Hs en
fonction de I’humidité.

4.9.10 L’influence de I’humidité relative sur le travail et la puissance utiles :

Le travail utile de la turbine a gaz est calculé par 1’équation (3.6)

La puissance utile de la turbine a gaz est calculée par I’équation (3.8)
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Figure 4. 23. Variation du travail utile en fonction de I’humidité relative
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Figure 4. 24. Variation de la puissance utile en fonction de I’humidité relative

L’analyse des deux figures (4.23) et (4.24) montre que le travail et la puissance utiles s’accroit

avec ’augmentation de I’humidité.
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L’évolution de la puissance utile est quasiment petite 2,5 MW.

4.9.11 L’influence de I'humidité relative sur le rendement théorique
Le rendement théorique est calculé par 1’équation (3.7)
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Figure 4. 25. Variation du rendement théorique en fonction de I’humidité relative

L’analyse de la figure (4.25) montre que 1’évolution de I’humidité relative fait augmenter le

rendement théorique de 1%.

4.9.12 L’influence de I'humidité relative sur la consommation spécifique :
La consommation spécifique est calculée par 1’équation (3.9)
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Figure 4. 26. Variation de la consommation spécifique en fonction de I’humidité relative

La consommation spécifique est inversement proportionnelle au travail utile, ’analyse
de la figure (4.26) montre que la consommation spécifique décroit avec I’augmentation de

I’humidité relative car le travail utile augmente en fonction de I’humidité relative.
5. conclusion :

La performance tableau nous montre clairement 1’effet de la variation de ’humidité sur les
différentes de la TG.
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Tableau 4. 3. L’effet de L humidité sur les performances de la TG
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5.1 Introduction :

Maximiser le rendement des turbines a gaz aura comme conséquence des charges
thermiques accrues sur les composants chauds qui provoque I'échec prématuré des matériaux
et des emissions plus élevées de NOx. Plusieurs études proclament que la technologie et les
techniques disponibles aujourd'hui sont capables de pousser I'efficacité thermique plus haut et
de doubler également la puissance avec une meilleure commande du rapport air-carburant et
des températures de la flamme, toutefois que le rendement thermique et la puissance
augmentent, la temperature d'admission de la turbine augmentera également de 1700K a
2200K, qui est plus haute que la température de fonte des aubes environ 1850K. Au cours des
derniéres années, beaucoup de solutions ont été proposées pour réduire autant que possible la
charge thermique des éléments du moteur et améliorer la longévité des composants.
L’utilisation d’un film d’air de refroidissement pour réduire ces charges thermiques n’a pas
réduit le probléme des émissions de polluants, ils ont trouvé que dans la région proche de la
paroi lorsque le film l'air de refroidissement est utilisé, les réactions chimiques ne peuvent pas
étre possibles a cause de la température dair qui est relativement basse. Cependant, la
température d'air au centre de la zone primaire devient si haute qu'elle a comme conséquence
des émissions plus élevées de NOx. Ces points chauds localisés peuvent produire de 25-30
ppm de NOXx et les spots froids localisés peuvent egalement avoir comme conséquence une
plus haute partie de CO dans I'échappement. Ainsi, méme lorsque la zone globale de
combustion est bien maintenue au-dessous de la température seuil de formation de NOx
(1500-1650°C), les niveaux de NOx seront toujours affectés par ces spots chauds et froids
localisés. Cette situation produira donc des niveaux combinés globaux d'émissions de CO et
NOX, qui sont indésirables voir figure (5.1).
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e — " 4 -
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- 2500 K
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~ Figure 5. 1. Niveaux combinés globaux des émissions de CO et NOx '
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5.2 Production des polluants atmosphériques :
D’un degré a un autre nous vivons tous avec la pollution atmosphérique. Qui est

plus accentuée autour des usines qui brdlent du combustible fossile dans nos grandes

villes. Tony Giampaolo a identifié les composants de la pollution atmosphérique comme

hydrocarbures, oxyde de carbone, oxydes de soufre, et oxydes d'azote. On a également

déterminé que, sur une base mondiale, la nature produit plus de polluant de trois fois la

quantité d'oxydes du soufre et dix fois la quantité d'oxydes d'azote que les machines. Les

produits de la combustion dans les turbines a gaz sont détaillés dans le tableau suivant :

Tableau 5. 1. Les produits de la combustion dans la TG

Constituant

Par masse (%)

Remarques

¢ Thermique

¢ Organique

N, — Nitrogene 74.16 Dans la plupart inerte, de la part de I'atmosphere.
0O, — Oxygene 16.47 De I'exces d‘air.

CO.,—Bioxyde de carbone 5.47 Produit d’'une combustion compleéte.

H,0-L’eau 2.34 Produit d’une combustion compléte.

A- Argon 1.26 Inerte, de la part de I'atmosphére

UHC- Hydrocarbure non br(lés Trace Produit d’une combustion incompléte.

CO- mono Oxyde de carbone Trace Produit d’une combustion incompléte.

NOx — Oxyde d’azote Trace Fixation de N, de I'atmosphére

Formé pendant la combustion

SOy — Oxyde de sulfure

Sulfure dans le carburant

Les reglements actuels de l'agence de protection de I'environnement (EPA

Environmental Protection Agency) ont promulgué des normes de plus en plus restrictives des
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limites des émissions de NOXx. Par conséquent afin d'essayer de réduire ces émissions de NOX,
ils ont trouvez que ’injection de la vapeur dans une chambre de combustion de la turbine a
gaz peut réduire ces émission de NOX .

5.3. Injection de vapeur dans I'amont de la chambre de combustion

5.3.1 Description :

carburant vapeur
= Yy
......... T {
H.R.S.G
échappement 4——\/\/\/\/

eau J

Figure 5. 2. Cycle injection de vapeur

L’injection de la vapeur dans une turbine a gaz (TAG) pour augmenter la puissance
représente une combinaison du cycle de Brayton avec celui de Rankine. Le cycle ainsi
constitué porte parfois le nom de cycle de Cheng. Le fonctionnement est illustré dans le
schéma de la Figure (5.2). D’un point de vue conceptuel, le cycle est semblable au cycle
combiné gaz-vapeur. Toutefois, dans le cycle combing, les écoulements du fluide de travail
dans la turbine a gaz et dans la turbine a vapeur sont physiquement séparés alors que dans le
cycle TAG avec injection de vapeur, la vapeur se détend avec les gaz comburés dans la méme
turbine. Le débit massique de la vapeur injectée ne dépasse généralement pas 15 a 20 % du

débit massique d’air a I’entrée du compresseur.

L’injection de vapeur permet d’augmenter le rendement thermique et la puissance
délivrée. Pour une température d’entrée turbine fixée, il faut fournir du combustible
supplémentaire pour élever la vapeur injectée jusqu’a la température spécifiée. Toutefois, la
puissance additionnelle produite par la détente de cette vapeur dans la turbine compense
largement cet apport supplémentaire d’énergie, et le rendement thermique global est ainsi

augmente .
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Sur une base énergetique, la vapeur contient plus d'énergie que l'air ; le Cp de la
vapeur est approximativement deux fois celui de l'air. Le gain de rendement et de puissance
par injection de vapeur est d’environ 4 % pour chaque 1 % de vapeur injectée (ou % de

vapeur injecté se rapporte a I'écoulement principal de turbine)

5.3.2 Etude du cycle simple de la turbine a gaz avec injection de vapeur :

+* La compression

La température et la pression d’entrée du compresseur sont données
T1=300K"
P1= 1 bar

Le travail de compression w¢ se calcule a partir de I’équation (3.2) est reste constant en
fonction du taux d’injection car I’injection se fait au niveau de la chambre de combustion

W, -463,3 kj/kg

+* Processus de la combustion avec injection de la vapeur

L’injection de la vapeur se fait au niveau de la chambre de combustion suivant la
réaction chimique représentée par cette équation :

(Gaz naturel) + a(0, + 3,76N;)+Yyap H,0 = 0, + H,0 + O + OH + H, + H + CO, + CO +
N,

On pose x= % le taux d’injection de vapeur c’est la fraction du débit vapeur/débit d’air

a

X_m\}ap_mvap_nvap-Mv

my ma NaM,

Ny = Yvap = X'I;Z‘l:/[a
Donc:

Yvap = 1,607.x.a

63



CHAPITRE 5 INJECTION DE VAPEUR

A P’aide du logiciel EES on a calculé¢ les parametres de la combustion en fonction de x le taux
d’injection de la vapeur

Les conditions d’injection sont définies par :
La température de la vapeur injectée Tin= 600 k°
La pression de la vapeur injectée Pinj= 20 bar

Les enthalpies de la vapeur sont calculés a I’aide du logiciel EES en fonction des conditions
d’injection.

On prend x varie entre [0,01-0,1] Kgvap/K( air

Le tableau suivant représente la variation de la température adiabatique de combustion en
fonction de tau d’injection de la vapeur.

Tableau 5. 2. La variation de la température adiabatique de combustion en fonction de taux
d’injection de la vapeur

Tau d’injection x [kgvap/Kg air] Température adiabatique de la combustion [k°]
0,01 1638
0,02 1624
0,03 1610
0,04 1595
0,05 1581
0,06 1566
0,07 1552
0,08 1537
0,09 1523
0,1 1508

Les résultats de tableau montrent que la température adiabatique décroit avec le taux
d’injection de la vapeur, cette température c’est la température maximale atteinte dans la

chambre de combustion Ts.

La quantité¢ de chaleur fournie par la chambre de combustion est calculée par 1’équation

suivante :

Qcc = f Pci.nec (5.1)

Avec f la fraction débit combustible/débit d’air avec injection de la vapeur

64



CHAPITRE 5 INJECTION DE VAPEUR

f Est calculé & partir de la loi d’équilibre des puissances au niveau de la chambre de

combustion comme ce sulit :
hy + f.Pcifee + X% hyinj = (1 + f). hg + x. hyee (5.2)
hyinj : Enthalpie de la vapeur dans les conditions d’injection

h,c. : Enthalpie de la vapeur dans les conditions Tz et P3

O, 0239 T T T T T T T T T T T T T T T T

0,0238 -
0,0237 -
0,0236 -
0,0235 -

0,0234

f [Kgc/Kgal

0,0233

0,0232

0,0231

0023 . .
5, 6
x [9

Figure 5. 3.variation de la fraction débit combustible/débit d’air en fonction de taux
d’injection de la vapeur
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Figure 5. 4. Variation de la quantité de chaleur fournie au niveau de la CC en fonction de taux
d’injection de la vapeur

L’analyse des figures (5.3) et (5.4) montre que la quantité de chaleur fournie au niveau de la
chambre de combustion et le rapport f ont la méme allure, ils augmentent avec le tau
d’injection de vapeur.

< Ladétente

Le travail de la turbine est calculé par 1’équation suivante :

We = [(1 + f) (h3 - h4) + Xx. (hvcc - hv4)]-77mec (5.3)

Tel que :
h,c. : enthalpie de vapeur dans les conditions (T3 et P3)
h,, : enthalpie de vapeur dans les conditions (T4 et Ps)

Calculés par EES
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Figure 5. 5. Variation du travail de la turbine en fonction de taux d’injection de la vapeur

L’analyse de la figure (5.5) montre que le travail de la turbine augmente avec le taux
d’injection.

Le travail utile est exprimé par 1’équation (3.6).

360 T T T T T T T T T T T T T T T T

350

340

330

320
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310
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290 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L
1 2 3 5 6 9 10
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Figure 5. 6. Variation du travail utile en fonction de taux d’injection de la vapeur
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Le travail de détente (turbine) et le travail utile ont la méme allure car le travail de
compression ne dépend pas du taux d’injection.

5.3.3 L’influence de I'injection de la vapeur sur les performances de la turbine a
gaz

La puissance utile est exprimée par I’équation (3.8)
Le rendement théorique est exprimé par 1’équation (3.7)

La consommation spécifique est donnée par I’équation (3.9)

105 T T T T T T T T T T T T T T T T T T

101}

97}

Py [Mw]

89!

85 - L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L |
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
X [%

Figure 5. 7. Variation du puissance utile en fonction de taux d’injection de la vapeur

La figure (5.6) et (5.7) ont la méme allure, la puissance utile est proportionnelle au travail
utile qui augmente avec le taux d’injection.

68



CHAPITRE 5 INJECTION DE VAPEUR
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Figure 5. 8. Variation du rendement théorique en fonction de taux d’injection de la vapeur

L’analyse de figure (5.8) montre que le rendement théorique s’accroit avec le taux d’injection
de la vapeur.
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Figure 5. 9. Variation du consommation spécifique en fonction de taux d’injection de la
vapeur
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D’apres la figure (5.9) , la consommation spécifique est inversement proportionnelle au
travail utile , la consommation spécifique décroit avec le taux d’injection de la vapeur et ceci

est d0 a I’accroissement du travail utile en fonction de la vapeur injectée.

5.3.4 L’effet de I'injection de la vapeur d’eau sur I'’émission du NOx

L’émission du NOx est donnée par le corollaire de prédiction suivant : [98]

NOx: 62. P20.5.f0,4-. 6_635/T3

0,5
P ' - 635
Noy = 62 - [ 2 ] .10t exp[ }

100000

38,4

38,3

38,2

38,1

NoOy [mg/ng]

38

37,9

37 8 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
X [
Figure 5. 10. Variation de 1I’émission de NOx en fonction de taux d’injection de la vapeur

L’analyse de la figure (5.10) montre que I’émission de NOx se réduit avec I’injection de la
vapeur d’eau.
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5.4 Conclusion :

Apres notre travail, on a constaté que L’injection de la vapeur d’eau est une technique
tres efficace pour améliorer les performances de la turbine a gaz ainsi que réduire les
émissions des gaz NOXx. Et le tableau (5.3) nous montre clairement ¢a .

Tableau 5. 3. L’influence de I’injection de vapeur sur les différentes performances
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CONCLUSION GENERALE

Les turbines a gaz sont utilisées dans le monde pour la génération de 1’¢électricité, dans
les centrales thermique et dans 1’industrie des hydrocarbures pour I’entrainement des pompes
et compresseurs a fluide, dans différents endroits géographiques avec des conditions
climatiques variables. Les turbines a gaz sont trés sensibles a la variation de la température de
I’air ambiant. De ce fait rendre les turbines utilisées dans les conditions du sud algérien
insensibles & la variation de la température de 1’air ambiant, revét un caractére urgent.

Le cycle de turbine a gaz est un cycle trés souple de telle sorte que ses performances,
peuvent €tre améliorées en ajoutant des composants supplémentaires a 1’installation. Durant
ces dernieres années, beaucoup de recherches ont été effectuées dans ce domaine dont les
cycles avancés de turbine a gaz tels que le cycle de turbine a gaz injecté par la vapeur, la
turbine a air humide, le cycle d’échangeur de chaleur, etc. L’objectif principal de ces
investigations a été d’augmenter le rendement thermique de la turbine a gaz.

A cet effet, plusieurs techniques ont vu le jour, récupération, réchauffage,
refroidissement intermédiaire, traitement d’air a ’amont du compresseur et injection de
vapeur, appliquées dans un cycle de turbine a gaz qui cause 1’augmentation de la charge
massique a 1’admission, permettent une certaine amélioration de la puissance utile de
I’installation de la turbine a gaz.

La méthode de STIG représente la turbine a gaz injectée par la vapeur d’eau. La vapeur
produite a haute pression est injectée dans la chambre de combustion de la TAG. Les deux
fluides 1’air comprimé par le compresseur et la vapeur du générateur de vapeur (HRSQG)
regoivent I’énergie du carburant dans la chambre de combustion et le mélange des fluides se
détend a I’intérieur de la turbine pour amplifier le rendement de la machine.

En outre, la chaleur spécifique de la vapeur surchauffée est presque double de celle de
I’air et I’enthalpie de la vapeur est plus haute que celle d’air a une température donnée. Par
conséquent, la méthode STIG est une maniére tres efficace d’améliorer la puissance utile et
d’augmenter le rendement global de la turbine a gaz.

Les recherches antérieures consistent en 1’amélioration des performances des TAG en
augmentant le rendement en tenant compte de la température de I’air ambiant égale a la
température de référence et aussi a la réduction de formation de NOx par I’injection de
vapeur. L’objectif principal de notre travail est de contribuer par une solution technologique a
la stabilisation du rendement de la TAG quand la température de I’air ambiant devient
supérieure a celle de référence par I’injection de vapeur d’eau a ’amont de la chambre de
combustion.

Une installation équipée d’un circuit d’eau d’alimentation, un économiseur et un
évaporateur est proposée. Cette partie est traversée par le flux de chaleur des gaz
d’échappement afin d’obtenir la vapeur d’eau surchauffée nécessaire a 1’injection avec des
parametres desires.
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Le processus de combustion s’effectue en présence d’une quantité supplémentaire de
vapeur d’eau injectée a I’amont de la chambre de combustion. Cette méthode conduit a une
amélioration du rendement et de la puissance utile de la turbine a gaz.

Dans ce travail on a élaboré un programme de calcul de I’influence des conditions
ambiantes et ’analyse des effets d’injection de vapeur d’eau, a ’amont de la chambre de
combustion sur les caractéristiques des différents processus de la turbine a gaz, tel que la
compression, la combustion et la détente. Une fois les paramétres de fonctionnement connus,
le calcul des performances de I’installation est revu en injectant des quantités convenables de
vapeur.

Le programme EES permet la détermination des profils des paramétres, de la
compression, de la détente et du rendement thermique de la machine.

Pour cela, nous avons pris les données d’une turbine qui sont représentées dans le
tableau () Ce travail décrit une analyse théorique de I’influence des conditions ambiantes sur
les performances d’une turbine a gaz.

Une recherche détaillée a été faite pour prévoir les performances d’un cycle réel de
turbine a gaz sans injection et avec injection de vapeur d’eau.

Les résultats obtenus prouvent que la puissance utile et le rendement thermique de la
turbine & gaz se stabilisent, comme dans un fonctionnement & des conditions ISO quand une
quantité de vapeur d’eau est injectée proportionnellement a la température de 1’air ambiant.

Cette étude nous a permis de mettre en évidence I’influence de plusieurs parametres tels
que la température ambiante, la pression atmosphérique et I’humidit¢ du climat de
fonctionnement sur les performances de 1’équipement.

Une turbine a gaz située a une altitude supérieure a celle de référence produit une
puissance inférieure a celle donnée par le constructeur ou si elle est alimentée par 1’air a 50
°C, 28 % de la puissance est perdue. La pression ambiante a peu d’effet sur le rendement de la
turbine a gaz, alors que la forte température va dégrader considérablement le rendement.

L’illustration des nombreux résultats obtenus a fait apparaitre clairement 1’allure, du
moins qualitative des parameétres décrivant les différents processus (travail consommé par le
compresseur, puissance délivrée par la turbine et le rendement thermodynamique du cycle) et
leur bonne concordance avec les données actuelles fournies par la littérature.

Et si en plus de ’amélioration des performances des TAG, I’injection de vapeur d’eau a
I’amont de la chambre de combustion, contribue a la réduction de la formation de NOx donc a
I’effet de serre cela ne peut étre que bénéfique.
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ANNEXE

Tableau 1 : Chronologie de développement de la turbine a gaz.

Table 1-1. Chronology of the (zas Turbine Development

ANNEXES

Date Name Invention

130BC Hero of Alexandria Reaction Steam Turbine

15530  Leonardo da Vinci, Italy Smoke Mill

1628 (ziovanni Branca, Italy Impulze Steam Turbine

1791  John Barber, England Steam Turbine and Gas Turbine

1831 William Avery, USA Steam Turbine

1837 M. Breszomn Steam Turbine

1850 Fernimough, England (zas Turbine

1872 Dr. Stolze, Germany zas Turbine

1884 Charlez A Parzons Beaction Steam Turbine & Gas Turbine

1885  Charlez G.P. de Laval Impulze Steam Turbine Branca type

18494 Armengaud+Lemale, zas Turbine

France

1895 George Westinghouse Steam Turbine Rights

1296 A C. Hateau, France Multi Impulze Steam Turbine

1286 Charles Curtis Velocity Compound Steam Turbine/Gas
Turkine

1885  Dr Zoelly, Switzerland Multi Impulze Steam Turbine

1500  F. Stolze, Germany Axial Compreszor & Turbine Gas Turbine

1901  Charles Lemale Gas Turbine

1302 Stanford A Moszs, TUSA Turbo-Charger/Gaz Turbine

1303 A FElling zas Turbine

1503  Armengaud+Lemale Gas Turbine

1905  Brown Boveri Gas Turbine

1905  Karavodine ras Turbine with deLaval Steam Turbine

1908  Holzwarth Gras Turbine with Curtis + Rateau Com-
preszor

1330 Frank Whittle, England Aero Gaz Turbine (Jet Engine)

1338 Browm Boveri—Neuchatel, | 1zt Commercial Axial

Switzerland

Comprezzor & Turbine
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Température d’entrée du compresseur
T:

T1=288.5 K

Pression d’entrée du compresseur Py

P,-1.02315 bars

Rendement thermique de la chambre | ne =0.97
de combustion 1.

Rendement isentropique du | nisc =0.85
Compresseur nisc

Rendement isentropique de la turbine | nist =0.93
Nist

Rendement mécanique nmec Nmeéc =0.9

Tempeérature atteinte dans la chambre
de combustion Te=Tmax

ch:Tmax :1653

Tableau 2 : Les valeurs prises dans les calculs

Tableau 3 : résultat d’affichage du code EES

fg 65 Academic Professiona on
55 File Edit Search Options Calculate Tables Plots Windows Help Examples

o|a|a) <[] plE| v|8&ve) Bl b

He BrEE neoEn ¢

Main Ihg [w |

Unit Settings: [kJ)/[K]/[bar]{[kmol]/[degrees]

o =53% tge =223 AGH = 254990 AGS = 269430
f =0030%2 obp =-482489 otp= 815070 o =283
oBy=-366143 o0y =-310516 hiyp= 12634 higp=1321
hipamg =-104685 hy capro =-125650 hi oy =-74601 hy= 246137
Hiyo =-75927 hyp = 43751 hg= 277634 hyp=46217
kpy = 1456E-10 kps = 2429E-11 nicg = 0,0001306 nggg= 1,151
g guess = 2144 yg= 2007 e uess= 2007 ng= 00002413
R=8314 [kmoH]  Tp=7224 Xl = 00071
Xcie = 09698 Yo = 00004932 RTELAL XH = 0,00001575
xgp=11.75 gy =0,02362

30 potential unit problems were detected.

Calculation time = 10,0 sec.

AGE = 335019
ofp=-361561
hepo=-322817

AGE =311213
ofn =-608173
hep = 66282

AGS = 279059
o =-250495
HP = 251989 [kJjkmal]

gp -

hicong =-83850

hyp = 41263 o =-186270 Hi, = 251989 Hin ai = 324119
hgy =79186 kpy = 8,716E-09 kpp = 7108E-10 kpz=1511E-09
a2 guess = 1,157 ny=0,00000417 Ny = 0,00007535 nap=2.14
ngp=311 Mo guess = 3112 ngy = 0006253 ny =26,47
=323 xcoHg = 0,0935 xeang = 0,023 xcaHio = 0.0063
X2 = 0,0002846 XHa = 8,085 X2 =7579 X =0,0009138
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Présentation de logiciel (EES)

Il existe plusieurs différences majeures entre les EES et d'autres programmes de résolution

d'équations.

EES permet d'entrer des équations dans n'importe quel ordre avec des variables inconnues
placées n'importe ou dans les équations;

EES réorganise automatiquement les équations pour une solution efficace. Deuxiemement,

EES fournit de nombreuses fonctionnalités intégrées de propriétés mathématiques et thermo
physiques utiles pour les calculs d'ingénierie.

Par exemple, les tables de vapeur a haute précision sont mises en ceuvre de telle sorte que
toute propriété thermodynamique puisse étre obtenue a partir d'un appel de fonction intégré en
fonction de deux autres propriétés.

Une capacité similaire est fournie pour la plupart des réfrigérants, de l'ammoniac, du
méthane, du dioxyde de carbone et de nombreux autres fluides.

Les tables d'air sont intégrées, ainsi que les fonctions psychrométriques, les données JANAF
pour plus de 1200 substances et les données de propriété pour des centaines de solides et de
liquides incompressibles, y compris les fluides de transfert de chaleur et les solutions de
saumure.

Les propriétés de transport sont également prévues pour toutes les substances.

Une vaste bibliotheque de transfert de chaleur, développée en conjonction avec le livre Heat
Transfer, est fournie en plus de la bibliotheque intégrée de fonctions de propriété

mathématique et thermo physique.
EES permet également a I'utilisateur d'ajouter des fonctions de trois facons.

Tout d'abord, une installation pour entrer et interpoler des données tabulaires est fournie de
sorte que les données tabulaires puissent étre directement utilisees dans la solution du jeu
d'équations.

Deuxiemement, le langage EES prend en charge les fonctions, les procédures, les modules et
les sous-programmes écrits par l'utilisateur. Les fonctions et les procédures sont semblables a
celles de Pascal et FORTRAN dans lesquelles les déeclarations d'affectation plutot que les
égalités sont employées. Les modules EES et les sous-programmes sont des routines EES
appelables qui utilisent des égalités. Les fonctions, les procedures, les modules et les sous-
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programmes peuvent étre enregistrés dans des fichiers de bibliotheque qui sont
automatiquement lus lorsqu’EES est démarré.

Troisiemement, les fonctions et les procédures compilées, ecrites dans un langage de haut
niveau tel que Pascal, C ou FORTRAN, peuvent étre liees de maniere dynamique avec EES.
Ces trois méthodes d'ajout de relations fonctionnelles fournissent des moyens trés puissants
pour étendre les capacités d'EES.

EES est particulierement utile pour les problemes de conception dans lesquels les effets d'un
ou plusieurs parametres doivent étre déterminés. Le programme fournit cette fonctionnalité
avec sa table paramétrique, qui est similaire a une feuille de calcul. L'utilisateur identifie les
variables indépendantes en saisissant leurs valeurs dans les cellules du tableau. EES calculera
les valeurs des variables dépendantes dans le tableau. La fonctionnalité de tracage est fournie
pour afficher la relation entre deux variables quelconques dans le tableau.

Les programmes suivant servent a calculer la température adiabatique pour la combustion du
gaz naturel avec I’air.

Organigramme :

appel la biblioth&gue MNASA | pour utiliser une base
de donné

Eaquilibré I'equation
de réaction

equilibre chimique

a l'aide des tables de la
biblioth&gue MNASA

lire les enthalpie
d'entre et de sortie

faire des itérations
et approcher de la
Tempeaérature
adiabatique

z I"I.h i }Entré= Z n; hj }Sl}l'té
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