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Résumé

Dans ce travail, nous avons effectué une étude énergétique et environnementale
pour des cycles avec différentes méthodes de récupération des gaz d’échappement d’une
turbine a gaz. Ceci dans le but d’améliorer le rendement du cycle simple de Joule-Brayton
par augmentation de ses performances et réduction de ses émissions en CO;. L’étude
énergétique concerne la détermination des performances de chaque cycle et I’analyse
environnementale concerne la quantification des émissions en CO».

Certains parameétres clés tels que le taux de compression, la température maximale
du cycle et I’efficacité de I’échangeur de chaleur qui influent sur les performances et les
émissions en CO; des cycles étudiés ont été considérés a travers une analyse paramétrique.
Les résultats obtenus sont représentés sous forme de graphes a partir des quels nous

pouvons délimiter les conditions de fonctionnement de chaque cycle pour obtenir les
meilleures performances possibles, et pour réduire au maximum le niveau d'émissions de
CO; généré par chaque cycle.

Abstract

In this work, we have done an energetic and environmental study for different
cycles applying exhausted gas recovery from gas turbines, as we set the aim of this study
to improve the simple cycle’s efficiency by enhancing its performance and reduction its
CO> emissions, The energetic study concerns the determination of each cycle’s
performance, choosing multiple thermodynamic settings influencing the performances,
and the environmental study concerns the quantification of CO; emissions.

Certain key parameters such as the compression rate , the cycles’ s maximal
temperature , and the heat exchanger efficiency are influencing the performances and CO>
emissions of the cycles studied they were considered through a parametric analysis .

The results obtained are represented as graphs, in which we can set the operating
conditions of each cycle, to assure the highest levels of efficiency possible, and the lowest
levels of CO; emissions.
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Introduction générale

Introduction générale :

Les turbines a gaz qui sont beaucoup utilisées pour la production de 1’énergie
électrique ont connu un développement remarquable afin d’améliorer leurs performances

énergétiques et de réduire leurs émissions de CO; vers 1’environnement.

La quantité considérable d'énergie contenue dans les gaz d’échappement des
turbines a gaz représente un potentiel précieux qui ne peut pas étre négligé. A partir de 1a,
beaucoup d’études se sont concentrées sur les méthodes permettent une meilleure

exploitation de ce potentiel.

De ce fait, vient I’objectif de notre travail, qui est de contribuer a I’amélioration du
cycle simple de Joule-Brayton des turbines a gaz par récupération des gaz d’échappement

pour augmenter ses performances.

\

Dans ce contexte nous avons étudié¢ trois cycles différents a récupération de
chaleur des gaz sortant de la turbine, le cycle a récupération conventionnelle, le cycle a

récupération alternative et le cycle avec récupération étagée.

Cette ¢tude est scindée en deux parties, la premicre partie consiste a 1’étude
énergétique du cycle simple de Joule-Brayton et les trois cycles a récupération afin de
déterminer d’une part les performances de chaque cycle telles que le rendement, la
puissance utile et la consommation du combustible. D’autre part de quantifier
I’amélioration apportée au cycle simple grace aux trois cycles a récupération. Une analyse
paramétrique a ¢été effectuée dont I’objectif est de délimiter les zones d’utilité des
différents cycles a récupération et de trouver le cycle le plus performant dans chaque
zone. Les paramétres exploités sont le taux de compression, la température a la sortie de la

chambre de combustion et I’efficacité de I’échangeur de chaleur.

La deuxiéme partie du travail consiste a 1’étude environnementale, on vise dans
cette partie a comparer les niveaux d’émission de dioxyde de carbone des différents
cycles analysés dans la partie précédente, afin de déterminer le meilleur cycle avec le

moins d’impact de pollution.

Afin de nous faciliter la tiche de calcul nous avons élaboré des programmes de

calcul sous environnement MATLAB.

Pour arriver a notre fin nous avons réparti le travail en trois chapitres :
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Chapitre 1: Généralités sur les TAG, amélioration par récupération et recherche

bibliographique
Chapitre 2 : Analyses énergétique et environnementale

Chapitre 3 : Résultats et discussions
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Chapitre 1 Généralités sur les TAG , Amélioration par récupération des gaz d’échappement et
recherche bibliographique

I. Généralités sur les turbines a gaz :

I.1Introduction :

Les turbines a gaz sont essentielles a la vie quotidienne. Le trafic aérien moderne
n'existerait pas sans les turbines a gaz, et nous aurions également de graves problémes de

production d'électricité sans elles.

La turbine a gaz est un moteur a combustion interne qui briile un combustible
gazeux ou liquide. Elle délivre 1'énergie de cette combustion soit par la poussée, dans un
moteur a réaction d'avion, soit par un arbre rotatif qui fournit de I'¢lectricité par
I'intermédiaire d'un générateur, ou une puissance mécanique pour l'entrainement de

compresseurs ou la propulsion de navires.

La plupart des moteurs d'avion sont désormais des turbines a gaz. Au début du
vingtieme siecle, les moteurs alternatifs (2 essence) étaient utilisés comme principales
unités de propulsion des avions, mais cela a changé aprés la Seconde Guerre mondiale. De
nos jours, les avions civils et militaires, les hélicoptéres et les jets d'affaires utilisent tous

des turbines a gaz en raison de leur rapport poussée/poids supérieur.

Les turbines a gaz ne sont pas seulement cruciales pour les développements dans le
secteur de 1’aviation, elles sont également essentielles et critiques pour la production
moderne d'¢lectricité...Dans le secteur de la production d'électricité, les turbines a gaz sont
¢galement devenues la principale technologie de conversion des combustibles fossiles en

¢lectricité[1].
I.2.Composants d’une turbine a gaz :

Une turbine a gaz simple est composée principalement d’une entrée d’air, d’un
compresseur, d’une chambre de combustion, d’une turbine a détente et d’un systéme

d’échappement vers 1’atmosphere:
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Carburant l

Compresseur

4

Gaz d'échappement

Figure I.1: Composants d’une turbine a gaz
1.2.1 Entrée d’air :

Une turbine a gaz absorbe plusieurs fois ce que peut absorber un moteur alternatif
de taille équivalente. L'entrée d'air est généralement un conduit lisse, en forme de cloche,
en alliage d'aluminium. Il conduit I'air dans le compresseur en minimisant les turbulences.
En général, des entretoises renforcent la coque extérieure du chassis avant pour minimiser

les vibrations du flux d'air[2].
1.2.2Compresseur :

Le compresseur est un appareil mécanique qui comprime [’air, son fonction
principale est de fournir de l'air en quantité suffisante pour satisfaire les exigences des
brileurs de combustion. Plus précisément, pour remplir sa fonction, le compresseur doit
augmenter la pression de la masse d'air regue du conduit d'admission d'air, puis la refouler

vers les briileurs dans la quantité et aux pressions requises|3].
1.2.3 Chambre de combustion :

La section de combustion a la tache difficile de controler la combustion de grandes
quantités de carburant et d'air, généralement constitué d'un anneau d'injecteurs de
carburant qui injectent un flux régulier de carburant dans les chambres de combustion ou il
se mélange a l'air. Le mélange est brlil¢ a haute température. La combustion produit un
flux de gaz a haute température et a haute pression qui entre et se dilate dans la section de

la turbine [4].
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1.2.4 Turbine :

La turbine est un ensemble complexe d'aubes a section aérodynamique
alternativement fixes et rotatives. Lorsque les gaz de combustion chauds se détendent dans

la turbine, ils font tourner les aubes.

Les aubes rotatives ont une double fonction : elles entrainent le compresseur pour
aspirer de l'air plus pressurisé dans la section de combustion, et elles font tourner un

générateur pour produire de 1'¢lectricité [4].
1.2.5 Systéme d'échappement:

Une fois que le gaz a traversé la turbine, il est évacué par I'échappement.
Bien que la plupart de I'énergie gazeuse soit convertie en énergie mécanique par la turbine,
une quantité significative d'énergie reste dans les gaz d'échappement. Cette énergie
gazeuse est accélérée par la forme convergente du conduit d'échappement pour la rendre

plus utile [5].

COMPRESSION COMBUSTION Echappement

i

Entrée /

; Chambre de Turbine
d’air

combustion

Figure 1.2 :Différentes sections d’une turbine a gaz
I.3Principe de fonctionnement de la turbine a gaz :
Une turbine a gaz fonctionne suivant ces étapes :

e Extraction de l'air du milieu environnant

e Compression de l'air a une pression élevée.

e Augmentation le niveau d'énergie, en provoquant une combustion a l'aide de l'air
et d'un combustible introduisez dans la chambre de combustion.

e L'air produit par la combustion est entrainé vers la section turbine qui transforme

I'énergie thermique en énergie mécanique qui tourne 1’arbre.
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e Cette énergie est envoyée a un organe récepteur (générateur ou tuyeére) comme
puissance utile, la seconde partie est utilisée pour assurer l'alimentation de
compresseur.

e Finalement, il y aura un échappement vers l'environnement des gaz restants

inutilisés [6].
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Figure 1.3:Schéma simple d’une turbine a gaz

1.4 Cycle de Joule-Brayton :
1.4.1 Cycle théorique (idéal) :

Le cycle de Joule-Brayton est un concept de la thermodynamique d’une turbine a
gaz de base, le cycle utilise un petit ensemble de composants, se compose de quatre

processus :
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1-2 : une compression adiabatique placée dans le compresseur
2-3 : un apport de chaleur a pression constante dans la chambre de combustion
3-4 : la chaleur entre dans la turbine, et provoque une expansion adiabatique

4-1 : suivi d'un dégagement de chaleur a pression constante, c'est le moment ou se produit

1'échappement des gaz.

Le cycle est composé de deux processus adiabatiques et de deux processus a
pression constante(Isobare), le point de départ de la description du cycle est le point 1,

avec la pression et la température les plus basses de tout le cycle.

Le gaz est ensuite comprimé dans un compresseur pour atteindre le point 2,qui se
trouve a la pression maximale du cycle, puis il est introduit dans un échangeur de chaleur (
chambre de combustion ), ou la chaleur est fournie a partir d'une source externe,
généralement par la combustion d'un combustible , a pression constante pour atteindre la

pression et la température maximales au point 3.

Le gaz est ensuite détendu dans une turbine jusqu'a ce qu'il atteigne la pression de

cycle la plus basse au point 4, qui se trouve sur la méme ligne de pression que le point 1.

Le cycle peut étre fermé ou ouvert, cette description est valable pour un cycle
fermé ,La plupart des cycles Joule-Brayton ont été construits comme des cycles ouverts,

ou le fluide entrant dans le cycle est de l'air a la pression et a la température ambiantes.

Ce cycle peut étre considéré comme un cycle fermé en considérant que
I'environnement est capable de fournir un débit infini d'air a la pression et a la température
ambiante au cycle, et de refroidir et transformer une quantité infinie de gaz de combustion,
sans modifier sa composition et ses conditions thermodynamiques initiales. Dans un cycle

ouvert ,le processus 4-1 est donc accompli par I'environnement.
1.4.2Cycle réel :

Le changement notable entre l'idéal et le cycle réel de Joule-Brayton est montré
dans les deux parties ou il y a des phases réversibles adiabatiques, c'est-a-dire le
compresseur et la turbine, dans la réalité dans les phases réversibles adiabatiques n'existent

pas donc il y aura un changement dans la température réelle et d’entropie [6].
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Figure 1.4:Cycle de Joule-Brayton sur diagramme et (T-s)

1.2.3.4 : Cycle idéal
1.2°,3°.4’ : Cycle réel
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I1. Amélioration du cycle simple par récupération des gaz

d’échappement

Afin d'améliorer I'efficacité du cycle de la simple turbine a gaz, de minimiser les
dépenses économiques et de maintenir 1’effet polluant causé par la turbine a gaz a un
niveau aussi bas que possible, les ingénieurs ont mis au point des systémes de récupération
des gaz d’échappement , la réutilisation de ce gaz dans la plupart des cas permettrait

d'augmenter fortement l'efficacité thermique globale.

L'idée principale est d'utiliser la chaleur trouvée dans les gaz d'échappement, en

utilisant des échangeurs de chaleur situés juste apres la turbine.

Les différentes fagons d'installer et d'utiliser les échangeurs de chaleur et d'autres
¢léments, nous fournissent des différents cycles de récupération des gaz d’échappement,
I’étude et la comparaison de rendement des cycles proposés, sera 1'objet principal de notre

étude dans ce chapitre

Les trois cycles de récupération interne de chaleur proposés sont :

e Le cycle avec récupération conventionnelle

e Le cycle avec récupération alternative

e Le cycle avec récupération étagée
II.1Récupération des gaz d’échappement :

L'utilisation de la turbine a gaz est en augmentation ces derniéres années,

principalement en raison des changements rapides dans cette technologie, comme les
améliorations dans la conception des composants individuels et le systeéme lui-méme est

continu a étre fait.

Ces avancées technologiques dans les matériaux, la construction, le contrdle des
émissions polluantes ... sont mises a profit pour améliorer les performances des turbines a
gaz a cycle simple, ce qui entraine une augmentation significative de la température et des
débits a la sortie de la turbine, d'ou la nécessité d'un moyen efficace d'installer des

systemes de récupération de la chaleur résiduelle contenue dans les gaz d'échappement.

Cette chaleur perdue par les turbines a gaz peut étre récupérée a l'extérieur ou a l'intérieur

du cycle lui-méme.
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La récupération de chaleur externe est basée sur l'utilisation du gaz pour faire

fonctionner une turbine a vapeur, ce cycle est le cycle combiné.

La méthode interne consiste a utiliser 1'énergie thermique sortant de la turbine, par
diverses techniques dans la turbine elle-méme en déviant la chaleur vers un ou plusieurs

composants.

I1.2 Cycles de récupération des gaz d’échappement

I1.2.1 Cycle avec récupération conventionnelle

Il commence par 1'admission et la compression de 1'air dans le compresseur comme
tous les cycles d’une turbine a gaz, il est envoyé directement a 1'échangeur de chaleur,
situé entre la Roue basse pression de la turbine, et la sortie d’échappement, ce qui
provoquera une température plus €¢levée de 1'air entrant dans la chambre de combustion.

e La quantité¢ de carburant injectée dans la chambre de combustion dépend de la
température et de la charge de la turbine.
e Les gazes détendus, qui sortent de la turbine sont dirigés vers I'échangeur de

chaleur une autre fois, puis échappées.

Chambre de Turbine haute Turbine base
combustion pression pression
Alternateur

SsrT—TU
2 1

Echappement

Echangeur de

Compresseur
chaleur

Figure L5 :Cycle avec récupération conventionnelle
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I1.2.2 Cycle avec récupération alternative

Pour déterminer l'influence de 1'échangeur de chaleur sur les performances de la
turbine, nous allons mettre en place le cycle avec récupération alternative, le principal
changement entre ce cycle et le premier, est I'emplacement de 1'échangeur qui se trouve
entre la roue HP et la roue BP cette fois, tant que la température entre les deux est

supérieure a la sortie de la roue BP.

Chambre de Turbine haute Turbine base
combustion pression pression
Alternateur

3SrC _ 1
r : C= 9

Echangeur de
Compresseur chaleur

Figure 1.6 :Cycle avec récupération alternative
I1.2.3 Cycle avec récupération étagée

Dans ce cycle, nous n'utiliserons pas un mais deux échangeurs de chaleur, pour le
but de rendre la température des gazes d’échappement du cycle précédent plus élevée que
la température de l'air sortant du compresseur T2 , pour améliorer le travail de cycle, il

s'agit d'un cycle hybride des deux cycles précédents.

Le premier échangeur sera placé entre le compresseur et la roue BP, le second sera

placé apres le premier échangeur et entre les roues HP et BP [7].

11
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Chambre de Turbine haute Turbine base
combustion pression pression
Alternateur
5
Echangeur de
8 7 chaleur #1
2
irc_JT 13 -1 12—
[ 1 C 1 Echappement
1 Echangeur de 1

chaleur #2

COIIlpI’eSSEllI’

Figure 1.7 :Cycle avec récupération étagée

II1. Recherche bibliographique

Beaucoup d’auteurs sont intéressés a étudier 1’amélioration de cycle simple de la
turbine a gaz avec récupération des gaz d’échappement, Dans cette partie du travail nous

avons fait un recherche bibliographique sur les différents travaux effectués sur notre étude.

Dans I’étude [8] trois différents cycles de turbine a gaz sont considérés, le cycle de
Joule-Brayton de base, le cycle de Joule-Brayton régénératif (cycle avec récupération
conventionnelle), et le nouveau cycle de Joule-Brayton régénératif (cycle avec

récupération alternative).

Les résultats de I'analyse thermodynamique des trois cycles a différents rapports de
pression, montrent que le rendement thermique du cycle avec récupération alternative est

supérieur a ceux des deux autres cycles.

Il est de 12 a 26% plus élevé que celui du cycle régénérateur
conventionnel.
Aussi, L'amélioration du rendement thermique est plus significative a un rapport
de pression plus élevé. De méme, l'efficacité thermique du cycle avec récupération
alternative diminue avec l'augmentation du rapport de pression, comme c'est le cas

pour le cycle avec récupération conventionnelle, mais avec un taux plus faible.

12
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Table 3
Thermal efficiency for three cycles.
N, T5=5333
re ralre Brayton Regenerative New regenerative
cycle Brayton cycle Brayton cycle
5 0.3001 38.86 70.30 78.95
10 0.19567 48.20 63.80 77.28
15 0.15834 53.87 59.35 75.00

Dans une autre étude [9], les rendements thermiques et exergétiques pour un cycle
d’une turbine a gaz simple et pour un cycle récupératrice des gaz d’échappement (cycle
régénératif), a production d'énergie constante (50 MW) et a température de sortie de

turbine (450 C) sont étudiés.

Le systeme a été analysé dans les cas suivants : 1'utilisation du gaz naturel et de
I'hydrogene pur comme combustible , Apres I’analyse et la comparaison des résultats,
nous pouvons voir l'effet des deux installations sur les rendements thermique et

éxergétique et l'effet de 1'utilisation de deux combustibles différents.

Les rendements du cycle régénératif étaient plus élevés que ceux du cycle simple

jusqu'a une pression de 18 bars pour le gaz naturel et I'hydrogene.

A vpartir de 18 bar, le rendement du cycle simple était supérieur, puisque la
température de sortie du compresseur est supérieure a celle de la température de sortie de

la turbine.
En termes de coft, I'utilisation du H» est plus cheére que I'utilisation du gaz naturel.

Concernant les émissions, le gaz naturel est responsable de jusqu'a 71,15 tonnes-
CO2/h, par contre il n'y a pas d'émission de CO2 avec l'utilisation de H2 comme

combustible.

Le travail [10] vise a examiner l'effet de la régénération sur la puissance, et le

rendement thermique d’une centrale a turbine a gaz.

La régénération se fait en ajoutant la chaleur des gazes chaudes d'échappement
sortant de la turbine a gaz a I'air comprimé sortant du compresseur, a l'aide d'un échangeur

de chaleur.
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L’effet de la température de l'air ambiant, l'efficacit¢ de la régénération
(I’efficacité d’échangeur de chaleur) et du taux de compression sur l'efficacité thermique
du cycle a également été étudié, une centrale a turbine a gaz existante de AL ZAWIA est

utilisée comme base dans cette étude.

Les résultats de cette étude sont présentés sous forme d'observations et de

conclusions basées sur 'analyse du cycle régénératif.

R

* En ajoutant de la régénération au cycle de la turbine a gaz entraine une
augmentation de l'efficacité thermique du cycle de la turbine.

% L'augmentation de la température de l'air d'admission entraine une diminution de

l'efficacité thermique du cycle.
% A température ambiante constante, l'augmentation du taux de compression
entraine une diminution de la consommation spécifique de carburant.

s L'augmentation du taux de compression entraine une augmentation de I'efficacité
thermique du cycle.

s L'augmentation de l'efficacité¢ de la régénération entraine une augmentation du

rendement thermique du cycle.

Dans le travail [11] d'une centrale a turbine a gaz avec la mise en ceuvre d’un

refroidissement intermédiaire, et un réchauffage avec régénération.

L'efficacité thermique et la consommation spécifique de carburant sont évaluées en
fonction de divers parametres, tels que l'efficacit¢é du refroidisseur intermédiaire,
l'efficacité du régénérateur, la température ambiante, le taux de compression, la
température de réchauffage, le rendement isentropique de la turbine et le rendement

isentropique du compresseur.

Et les résultats ont démontré que I’efficacité thermique augmente avec I’augmentation
de Defficacité du refroidisseur et du régénérateur, ’augmentation de la température de
réchauffage, la diminution de la température ambiante et I’augmentation de 1’efficacité de
la turbine et du compresseur. Le rendement thermique augmente avec le taux de
compression jusqu’a (2.2), Cette étude montre également que l'efficacité thermique
générée par cette installation est de 16 a 20% supérieure a celle d'une simple centrale a

turbine a gaz.

14
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Dans I’article [12], ils ont fait une modification d'un simple cycle de Joule-Brayton ,
en ajoutant un échangeur de chaleur qui transfeére les gaz d'échappement chaud a I'entrée
de la chambre de combustion .

Les simulations numériques des deux modeles basées sur des tableaux
thermodynamiques ont ét¢ comparées, et Les résultats montrent que les différences entre
le cycle simple et le cycle régénératif selon l'idée de Szewalski sont importantes, car le
second cycle peut nous fournir un rendement plus élevé, jusqu'a 39,5%.

L’article [13] est une étude paramétrique sur l'effet de divers parametres (notamment

les températures d'entrée des turbines ,le rendement de combustion, le rapport de pression
et les rendements isentropiques de la turbine et du compresseur) sur un certain nombre de
cycles de centrales a turbine a gaz, du cycle simple au cycle complexe (cycle simple, cycle
de Joule-Brayton avec refroidissement intermédiaire, cycle régénératif, cycle régénératif
alternatif et cycle complexe).
La comparaison des performances de ces cycles, en tenant compte des parameétres
mentionnés, montre que le rendement de la turbine a gaz est fortement influencé par le
rapport de pression, le rapport air-carburant, la température ambiante et les rendements
isentropiques.

L’¢étude [14] est une optimisation d'une turbine a gaz par régénération en utilisant

un échangeur de chaleur de récupération calorifique des gaz d'échappement pour le
préchauffage d'air de combustion.
Les résultats de I'¢tude du rendement énergétique ont montré qu'il est influencé par la
température d'air d'aspiration de compresseur, le facteur de partition d’air, le rendement de
combustion, l'efficacité d'échangeur el les rendements mécaniques et isentropiques, mais
pour le facteur d'air et la température du fuel, n'ont pas une influence significative.

Dans le travail [15], 3 types de cycles thermodynamiques a récupération sont
analysés : récupération conventionnelle, récupération alternative et récupération de chaleur

¢tagee.

Selon les résultats, la performance du cycle avec récupération étagée est
maximisée pour une valeur d'efficacité élevée pour 1'échangeur de chaleur primaire et une
valeur faible pour I'échangeur de chaleur secondaire pour les rapports de pression €levés.
Elle est également maximisée dans le cas ou les rapports de pression sont faibles pour une
faible valeur d'efficacité de I'échangeur de chaleur primaire et une valeur élevée de

I'échangeur de chaleur secondaire.
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Pour les faibles rapports de pression, le travail net obtenu pour le cycle avec
récupération étagée est inférieur a celui du cycle avec récupération conventionnelle est

supérieur a celui du cycle avec récupération alternative.

En outre, le rendement thermique du cycle avec récupération conventionnelle est
supérieur a celui du cycle avec récupération alternative. Cependant, le cycle avec
récupération alternative est plus performant pour des rapports de pression plus élevés,

l'efficacité de 1'échangeur de chaleur est réduite en méme temps.

Dans une autre ¢étude [16], Un nouveau cycle atmosphérique régénératif de
Brayton et de Brayton inverse (RB&IB) a été présenté. La performance thermique du
cycle proposé a été comparée a celle du cycle original. Le taux de destruction d'exergie, le
rendement thermique et la puissance nette de sortie ont ét¢ calculés pour le cycle original
et le nouveau cycle.

Les résultats obtenus montrent que le nouveau cycle RB&IB améliore a la fois le
rendement thermique et la puissance de sortie nette a un rapport de pression faible a
modéré du premier compresseur, de sorte que la puissance de sortie nette du nouveau
cycle RB&IB augmente de 30 a 250 % par rapport au cycle RB&IB original dans les
mémes conditions de fonctionnement. En outre, le taux de destruction d'énergie du
nouveau cycle RB&IB peut étre réduit jusqu'a 54 % dans ces conditions de

fonctionnement particuliéres par rapport au cycle original.

Le fonctionnement atmosphérique du régénérateur dans le nouveau cycle RB&IB

permet un fonctionnement plus sir.

Le rendement thermique, la puissance de sortie nette et le taux de destruction
d'exergie dans le cycle RB&IB original ne dépendent pas fortement des rapports de

pression des compresseurs, Contrairement au cycle original.

Dans I’article [17], deux nouveaux systemes de cogénération compos€s d'une
turbine a gaz et d'un cycle S-CO2 sans aucun autre cycle inférieur sont proposés, Analyse
exégétique et exergoéconomique, des études paramétriques sont menées pour les deux
systemes.

Selon les résultats de l'analyse exergoéconomique, 1. Le facteur exergoéconomique du

systetme 1 et du systeme 2 n'est que de 26,70% et 28,32%, respectivement. Cela indique
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que 73,30% du cott du systeme 1 et 71,68% du colt du systeéme 2 sont liés a la destruction

d'exergie, respectivement.

Les résultats de I'¢tude paramétrique montrent I'importance des 5 paramétres, et
leur effet sur la performance du systéme, y compris le colt du kilowattheure, le rendement
thermique et le rendement exégétique; la performance optimale peut étre atteinte en fixant

des parameétres appropriés.

Les résultats de la comparaison révelent la supériorité¢ des deux cycles S-CO2
proposés par rapport aux systémes traditionnels proposés dans la littérature pour la
récupération de la chaleur résiduelle, en particulier du point de vue de la performance

¢conomique.

Dans un autre article [18], les bases opérationnelles et conceptuelles completes de
la turbine a gaz régénérative appliquée a la centrale thermique de Khartoum Nord (GT 187
MW) ont été étudiées, le travail a fourni divers résultats et investigations avec différentes
variables telles que les parametres du compresseur et les effets de la régénération sur la

puissance de sortie et le rendement thermique.

L'étude paramétrique a révélé que l'efficacité de la régénération, le taux de
compression, la température de l'air d'entrée ont un effet significatif sur le rendement
thermique et la puissance de sortie d'une centrale €lectrique a turbine a gaz régénérative.
Pour améliorer le rendement thermique du cycle régénératif, 1’article suggere le
développement d'expansions de turbine a plusieurs étages avec des unités de réchauffage
pour augmenter la température d'entrée de la turbine ainsi que des compressions a
plusieurs ¢étages avec des unités de refroidissement intermédiaire qui exigent des

températures d'entrée de compresseur et des consommations de carburant plus faibles.

Le mémoire [19] présente une étude thermodynamique du cycle de Joule-Brayton
avec régénération ainsi que de celui amélioré par I’intégration d’un refroidissement et

réchauffage intermédiaires.

Les performances des cycles ont été¢ analysées pour trois agents thermiques

différents, a savoir, ’hélium, I’air et le dioxyde de carbone.

Selon les résultats obtenus, le rendement thermique du cycle réversible de Joule-

Brayton atteint des les valeurs maximales lorsque les rapports de pression augmentent.
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Les valeurs maximales du rendement thermique et du travail mécanique du cycle de
turbine a gaz avec régénération apparaissent pour des basses valeurs de taux de
compression.

Le cycle régénératif est plus performant avec le dioxyde de carbone comme fluide de
travail, et pour le cycle amélioré par refroidissement et réchauffage intermédiaires,

I’hélium est meilleur.

L’amélioration du cycle par I’utilisation de compressions et détentes étagées est tres

bénéfique pour la performance d’une turbine a gaz.
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Chapitre 11

Analyse énergétique et environnementale

Nous avons réalis¢ dans cette partie du travail deux études, une analyse

thermique dans laquelle nous avons présenté les cycles thermiques et les bilans

énergétiques du cycle simple et des cycles avec récupération. Et une analyse

environnementale dans laquelle nous avons présenté 1'étude des émissions d'oxyde de

carbone.

I. Analyse énergétique

Pression de I’air ambiant

101300 [Pa]

Pouvoir calorifique du combustible

45366145 [J/kg]

Température de 1’air ambiant 288 [K]

Pair 1005 [J/kg.K]
Cpgaz 1147 [J/kg.K]
Yair 1.4
Ygaz 1.33
Rendement isentropique du compresseur axial | 88 %
Rendement isentropique de la turbine 90 %
Rendement isentropique de la chambre de | 95 %

combustion

Constantespécifique de gaz

287 [J/kgK]

Débitvolumique

99.35 [m3/s]

Les pertes de pression dans la chambre de

combustion

3%

Tableau 1 : Données des calculs

——
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I.1Cycle simple

T (K")

SKJ/KZ.K)

Figure II.1 :Cycle de Joule-Brayton

e1-2 : compression réelle.

¢2-3 : phase de la combustion.

e3-4 : premiere détente de la turbine (roue HP) .
e4-5 : deuxiéme détente de la turbine (roue BP).

¢ 5 : échappement des gaz.

Section compresseur

On a le taux de compression égale a :

T =2
compression
14 P,

(L1)

A partir du taux de compression on calcule la pression a la sortie du compresseur axial

b=t compression X Py

Calcul de la température isentropique a la sortie du compresseur axial (Tyjsca) :

Yair

_ Pay gir—
TZisca_Tl X P_1 ar-1

rl . — TZisca_Tl
isca T,— Ty

Calcul de la température réelle a la sortie du compresseur axial (T,) :

(1.2)

(L3)

(L4)
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T isca_T
T,="28¢ 14T, (1.5)

Nisca

Calcul de travail du compresseur axial :

I/chcpair X(T, = Ty) (L.6)
Calcul de la masse volumique :
__P
P=7 xTy (1.7
Calcul du débit massique :
Qm=p XQy (1.8)

Calcul de puissance du compresseur axial :
Pe=Qm X W, 1.9)
Section de combustion

Calcul de la pression a la sortie de la chambre de combustion :
P; =P, —AP (1.10)
Calcul des pertes de charges :

AP = 0.03 X P, (L11)

Pcal =m¢ X PCI X Nigee = ((mc + Qm) X Cpgaz X TS) - (Cpair X T, % Qm)

(1.12)
Calcul de la masse de carburant :
Selon (I.12) nous avons :
Cc X T3 )—CpPqir X T:
mec = Qm X ( DPgaz 3)=CPairX Ty (L13)
PCIX 77iscc_(Cpgaz>< T3)
Calcul de la puissance calorifique :
Pee =mce X PCI (I1.14)

Section turbine
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La pression atmosphérique et la pression des gaz d’échappement sont égales
P 5 = P 1 (115)
Calcul de la température réelle a la sortie de la roue HP :

Il est connu que dans une turbine a gaz le travail de compresseur axial et le travail de la
roue HP sont égaux

We = Wy (L.16)

Alors
CPair (T, = T1) = Cpgaz (T3 — Ty) (L.17)

D’ou
T,= Ts— % x (T, — Ty) (L18)

Calcul de la température isentropique a la sortie de la roue HP :

_ T3—T,
Tyis = T3 — — (1.19)
Nist
Calcul du taux de détente dans la turbine (roue haute pression):
T.. Ygaz
Taétente HP = (f)ygaz_l (1.20)
Calcul de pression a la sortie de turbine HP
Py=P3 X Tgaetente np (1.21)

Calcul de la température isentropique a la sortie de la turbine (roue basse pression) :

Ygaz—1

P
Te;= Ty X P—5 Ygaz (1.22)

4

Calcul de la température réel a la sortie de la turbine (roue basse pression) :

Ts=Nist X (Tsis— Ta) + Ty (1.23)
Calcul de travail de la turbine avec les deux roues

Wi=Cpgaz X (T3 = Ts) (1.24)

Calcul de puissance de la turbine
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Pi=(mc+Qm) X W; (1.25)
Calcul de la puissance utile
Pu=P— P, (1.26)

Calcul de rendement thermique :

Pu

Ntn= (1.27)

Pcc

1.2 Cycle avec récupération conventionnelle

T(K)
A

S (kj.kg/k)

Figure I1.2:Cycle réel avec récupération conventionnelle.
e 1-2 : compression réelle
e 2-3 : réchauffement dans I’échangeur thermique
e 3-4 : représente la phase de combustion.
e 4-5 : représente la premiére détente dans la turbine (roue HP)
¢ 5-6 : représente la deuxieme détente dans la turbine (roue BP)
e 6-7 : échange de la chaleur dans 1’échangeur
e 7 : échappement vers |’extérieur

Section compresseur
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La section de compression ne change pas, méme bilan comme le standard.

Section d’échangeur de chaleur

T;r { é Tﬁ
T, € T3
> >

Figure IL3: Bilan énergétique de I’échangeur
Calcul de la température de sortie de 1’air comprimé T;

L’efficacité d’un échangeur est donnée par :

T3—T,

CT-T,
T3 ZE(T6_T2)+T2
Calcul de température de sortie de gaz

_ Qm X CPqirX(T53—=T,)
(Qm +mc) X Cpgqaz

T7 = T6

Calcul des pressions
Dans I’échangeur les pertes de pression sont négligées
P3; =P,
Pg = P;
Section combustion

Pcal =m¢ X PCl X Njsee = ((mc +Qm) X Cp T4) - (CpairT3 X Qm)

gaz
Calcul du débit du carburant :

(CpgaZXT4)_(CpaiTXT3)
PCIXﬂiscc—(CpgaZXT4)

mc = Qm X

Calcul de la puissance calorifique

Pcc = mexPCI
Calcul des pertes de charges

AP=0.03xP,

(IL1)

(11.2)

(IL3)

(IL4)

(IL5)

(IL.6)

(IL.7)

(IL8)

(IL9)
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Calcul de la pression a la sortie de la chambre de combustion :

P, = P; — AP (I1.10)
Section détente HP
Calcul de température réelle a la sortie de turbine HP :

Il est connu que dans une turbine a gaz le travail de compresseur axial et le travail de la
roue HP sont égaux

We = Wiy (IL11)
Alors
CPair (T, = T1) = CPgaz (Ta — Ts) (IL.12)
D’ou
Chair
gaz

Calcul de température isentropique a la sortie de turbine HP

Ty—T:
Tsis = Ty — —— (IL14)
Nist
Calcul de taux de détente HP
Te. Ygaz
Tastente np = (°)79% (IL15)
Calcul de la pression a la sortie de la roue
Ps =P, X Tgetente HP (IL.16)
Section détente BP
La puissance atmosphérique et la puissance de sortie de turbine BP sont égales
Calcul de la température a la sortie de la roue BP
p Ygaz—1
Tgis=Ts X P—6 Ygaz (IL.18)
5
Te=nist X (Tgis — Ts) + Ts (IL19)
( |
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Analyse énergétique et environnementale

Calcul de la puissance utile de la turbine a gaz :

Pu =(mc + Qm)X Cpyq, X (Ts-Te)

Calcul de rendement thermique :

Pu

Uth—P_cc

I.3Cycle avec récupération alternative

o 1-2:

e2-3:

¢34

e 4-5

e 5-6:

e 6-7:

T(K)
A

S (kj.kg/k)

Figure I1.4 :Cycle thermique réel avec récupération alternative.

compression réelle

réchauffement dans 1’échangeur thermique

: phase de combustion.

: premiére détente dans la turbine (roue HP)

¢change de la chaleur dans 1’échangeur

deuxieme détente dans la turbine (roue BP)

e 7 : échappement vers |’extérieur

Section compresseur

La section de compression ne change pas, méme bilan comme le standard.

(I1.20)

(IL.21)
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Section d’échangeur de chaleur

£

L

Figure ILS5 : Bilan énergétique de 1’échangeur

Calcul de température de sortie d’air comprimé T3

L’efficacité d’un échangeur est donnée par :

T3—T,

C Ts-T,
D’aprés (I11.1) nous avons
T;=e(Ts—T,)+ T,
Calcul de température de sortie de gaz T6

CPqairX(T,—T3)

T =
6 CPgaz

+ Ts

Calcul des pressions

Dans I’échangeur les pertes de pression sont négligées
P3 = Pz
P 5 — P, 6

Section combustion

K'Yy

(IIL1)

(111.2)

(1I1.3)

(11L.4)

(I1L.5)

Pcal =m¢ X PCI X Nigee = ((mc +Qm) X CpgazT4) - (CpairT3 X Qm)

Calcul du débit du carburant :

(CpgazXT4)_(CpairXT3)

mc = Qm X

Calcul de la puissance calorifique

Pcc = mexPCI

PCIXT]isCC—(CpgaZXT4)

(11L.6)

(111.7)

(111.8)
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Calcul des pertes de charges
AP=0.03xP, (111.9)
Calcul de la pression a la sortie de la chambre de combustion :
P, = P; — AP (I11.10)
Section détente HP
Calcul de température réelle a la sortie de turbine HP :

Il est connu que dans une turbine a gaz le travail de compresseur axial et le travail de la
roue HP sont égaux

We = Wy (IIL11)
Alors
CPair(Ty = T1) = CPgaz (Ts — Ts) (11L.12)
D’ou
Chair
Ts = T, — —2air (T, — T,) (11L.13)
CPgaz

Calcul de température isentropique a la sortie de turbine HP

Ty—T:
Ts;s =T, — =2 (111.14)
Nist
Calcul de taux de détente HP
Te Ygaz
Tastente np = (°)79% (I1L.14)
Calcul de la pression a la sortie de la roue
Ps =P, X Tgetente HP (II1.15)
Section détente BP
La puissance atmosphérique et la puissance de sortie de turbine BP sont égales
P, = P; (IT1.16)
Calcul de la température a la sortie de la roue BP
p Ygaz—1
T,is=Te X P—1 Ygaz (I1L.17)
5
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L 2 )



Chapitre 11 Analyse énergétique et environnementale

T7=nist X (T7;s— Te) +Tg (IIL.18)

Calcul de la puissance utile de la turbine a gaz :

Pu =(mec + Qm)x Cpya, % (Ts-Ty) (I11.19)
Calcul de rendement thermique :
__Pu
Nth =%, (I11.20)

1.4Cycle avec récupération étagée

S (kj.kg/k)

Figure I1.6:Cycle thermique réel de récupération étagée.
e 1-2 : représente une compression réelle
e 2-3 : ler échangeur thermique (coté tube)
e 3-4 : 2éme échangeur thermique (coté tube)
e 4-5 : combustion
e 5-6: 1°° détente de turbine HP
e 6-7 : échangeur thermique (coté calandre)
e 7-8 : 2°™ détente dans la turbine BP

¢ 8-9: échangeur thermique (coté calandre)
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¢ 9: échappement vers 1’extérieur
Section compresseur
La section de compression ne change pas, méme bilan comme le standard.

Section de premier échangeur de chaleur

Figure IL7: Bilan énergétique du premier échangeur
Calcul de température de sortie de premier échangeur T;

L’efficacité d’un échangeur est donnée par :

_Iz-T,
e=t (IV.1)
T3 =& (Tg - Tz) + TZ (IV2)

Calcul de la température de gaz a ’entrée de 1’échangeur

T8iS =K X TZ (IV3)

Calcul de température de sortie de gaz

T — T _ Qm X CpairX(T3_T2) (IV 4)
7 6 (Qm +mc) X Cpgqaz ’

Calcul des pressions

Dans I’échangeur les pertes de pression sont négligées
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Section d’échange de chaleur 2ém échangeur

T:r % %__Tﬁ

Ty

Figure IL8 : Bilan énergétique du 2°™ échangeur

L’efficacité de I’échangeur est donnée par

_Ty—T;
 Te-Ty
Calcul des températures :
Calcul de température T,
CPgaz
T4 = —X (T6_T7)+ T3
CPair
Calcule de température T,
Ygaz—-1
p -gaz-1
T, = 2799 X Tg

Pg
Calcul des pressions

Les pertes de pression dans 1’échangeur sont négligeables alors

Py=P;
P;=Pg

Section combustion

(IV.7)

(IV.8)

(IV.9)

(IV.10)
(IV.11)

Pcal =mgX PCI X Niscc = ((mc + Qm) X CpgazTS) - (CpairT4 X Qm) (IV-IZ)

Calcul du débit du carburant :

(CpgaZXTS)_(CpaiTXT‘l-)
PCIXﬂisCC—(CpgaZXTS)

mc = Qm X

Calcul de la puissance calorifique
Pcc = mexPCI

Calcul des pertes de charges

(IV.13)

(IV.14)
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AP=0.03xP, (IV.15)
Calcul de la pression a la sortie de la chambre de combustion :

P =P, — AP (IV.106)
Section détente HP
Calcul de température réelle a la sortie de turbine HP :

Il est connu que dans une turbine a gaz le travail de compresseur axial et le travail de la
roue HP sont égaux

We = Wy IV.17)
Alors
CPair (T, = T1) = CPgaz (Ts — Te) (IV.18)
D’ou
T - T Cpair
CPgaz

Calcul de température isentropique a la sortie de turbine HP

Toe = Ts — 2¢ (IV.20)
Nist
Calcul de taux de détente HP
Ygaz
Tactente HP = ( T;:S)ygaz‘l (IV.21)
Calcul de la pression a la sortie de la roue
Ps=P5 X Tgétente HP (Iv.22)
Section détente BP
La puissance atmosphérique et la puissance de sortie de turbine BP sont égales
Py = P (Iv.23)
Calcul de la température a la sortie de la roue BP
Te=T; — Nise X (T — Tgys) (IV.24)
Calcul de la puissance utile de la turbine a gaz :
Pu =(mc + Qm)x Cpgyq, x (T;-Tg) (IV.25)
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Calcul de rendement thermique :

Nen=—ee (IV.26)

Pcc
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Analyse énergétique et environnementale

I1. Analyse environnementale

La combustion est une réaction chimique d’oxydation exothermique.

Combustible + Comburant — Produits de Combustion + Chaleur

L’expression générale de la combustion des hydrocarbures considérée comme

stoechiométrique s’écrit comme suite :

% CHyt (m+2) X (02+3.76N; ) —— mCOx+ (n/2) O+ (mr+ = )X3.76N;

Dans la plupart des installations industrielles de production d’énergie a 1’aide des

turbines a gaz, le carburant le plus utilisé c’est le gaz naturel (Ile méthane CH4) , Alors,

la réaction de la combustion du méthane CH4 devient :

m=1,n=4

% CH4+2X( 02+3.76N2)

—>» (COy+ HO+7.52N>

Les propriétés molaires de chaque composant sont tabulées dans le tableau au-dessous :

Les composants

La masse molaire (kg/kmol)

Le nombre de moles N (kmol)

CH4 16.04 1
0)) 31.99 2
N2 28.013 7.52

CO, 44.011 1

H>O 18.016 2

Tableau 2 : Propriétés des composants de la réaction

Dans notre analyse, nous considérerons le CO> comme le seul gaz émis par la

turbine.

On a la loi qui montre :

N=2, m=MXN
M

Alors la masse de méthane brulé et de dioxyde de carbone :

m[CHa]= M[CH4]XN[CH4]=16.04 kg

m[CO,]= M[CO,]XN[CO,]=44.01 Ikg

D’apres les résultats précédents, on peut calculer les masses d’émissions de

dioxyde de carbone CO> quand bruler 1kg de méthane CH4 par la relation suivante :
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mcoz)_44.011
M[CH4] 16.04

=2.743 ( kgcoz/kgCH4)

Fémissions =

ECO2 -mc X Fémissions

35
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Chapitre 11T Résultats et discussions

I. Analyse énergétique

Dans cette partie du travail, nous présentons ’effet de certains parameétres clés tels
que le taux de compression ; la température a la sortie de la chambre de combustion
(Tscc) et ’efficacité de I’échangeur de chaleur sur les performances des différents cycles
analysés dans cette étude. Ces performances sont le rendement thermique, la puissance
utile et la masse de carburant.

Nous avons aussi établi une comparaison des trois cycles de récupération et le
cycle simple de Joule-Brayton. Nous avons représenté les résultats sous forme de courbes
pour les analyser et déterminer le cycle le plus performant.

I.1. Influence du taux de compression et Tscc sur les rendements des
différents cycles avec récupération :

——T=1200K
—— T=1400 K
£ —— T=1500K
0.44 1 T=1600 K
T T=1700 K
0.42 4 —— T=1800 K
] —— T=1800 K
0.40 - —T=2000 K
0.36 7 /\
0.34 - /\
0.32 1 /\
0.30 — 77—

T de compression

Figurelll.1 : Influence du taux de compression sur le rendement thermique du cycle a récupération
conventionnelle pour différents Tscc
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— T=1200 K
£ 046 - — T=1300 K
= ] —— T=1400 K
0.44 - — T=1500 K
J —— T=1600 K
i — T=1800 K
——T=1900 K
0.40 ] —— T=2000 K
0.38
0.36 -
0.34
0.32 -
0.30
0.28 4
T T T T T T
5 10 15 20 25 30
T de compression

Figure II1.2: Influence du taux de compression su le rendement thermique du cycle avec récupération
alternative pour différents Tscc

——T=1200 K
—T=1300 K
——T=1400 K
——T=1600 K

T=1700 K
——T=1800 K
—T=1900 K
—— T=2000 K

0.42 +

0.40

0.38

0.36

0.34 +

0.32

\\\\

0.30

T de compression

Figure II1.3:Influence du taux de compression sur le rendement thermique du cycle avec récupération
étagée pour différents Tscc

Sur les figures (III.1, II1.2 et II1.3), nous présentons les domaines d’utilisation de
chaque cycle en fonction de la température a la sortie de la chambre de combustion Tscc
et le taux de compression. Pour les trois cycles de récupération, nous constatons que les
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rendements augmentent avec 1’augmentation de la température a la sortie de la chambre de
combustion (Tscc) sur des domaines différents du taux de compression. Plus la
température Tscc augmente plus I’intervalle du taux de compression s’élargi.

A des Tscc faibles (1200 K) le taux de compression est relativement faible mais a
des températures €levées nous pouvons utiliser ce cycle pour des installations a des taux
de compression €levés.

Pour le cycle avec récupération conventionnelle, le taux de compression est de 6 a
14 a Tscc=1200 K et de 6 a 30 a Tscc=1900 K.

Pour le cycle avec récupération alternative, le taux de compression ne peut pas
dépasser 24 a Tscc=1500 K, mais il peut atteindre 30 pour les autres températures.

Pour le cycle a récupération étagée, le taux de compression est de 6a 12 a
Tsce=1200 K et de 6 a 30 a Tscc=2000 K.

On remarque aussi que les courbes divergent avec I’augmentation de T.

Nous pouvons conclure que pour les faibles taux de compression, le cycle avec
récupération conventionnelle est le plus performant parmi les trois cycles. Pour un taux de
compression de 6 son rendement peut aller de 32% jusqu’a 40% dépendant de la Tscc.

Sur les mémes figures Nous constatons que pour un taux de compression fixe,
I’augmentation de la Tscc conduit a une amélioration remarquable du rendement mais
pour chaque Tscc correspond un taux de compression maximal a partir duquel le
rendement commence a chuter.

Pour le cycle avec récupération alternative, I’influence de la Tscc sur le rendement
semble faible pour des taux de compression faibles mais elle devient remarquable pour
des taux de compression élevés

Par contre pour le cycle avec récupération étagée I’effet de la Tscc diminue quand
nous atteignons des températures €levées (par exemple a T = 6, en augmentant la Tscc de
1200 a 1300 K, le rendement thermique augmente de 1.43%, mais il augmente juste de
0.39% de 1900 K 4 2000 K.
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1.2 Comparaison des différents cycles

e A Tsce=1200 K

Résultats et discussions

—— Conventionnel
— Alternatif
—— Etagée
—— Standard
0.32 4
=
= 031
0.30
0.29
0.28
0.27
0.26
0.25
0.24 T T T T T T T T T T T
7 8 9 10 11 12
T de compression

Figure II1.4: Comparaison des rendements thermiques des 4 cycles pour Tscc= 1200 K

Pu x 10'(W)
30 | /ﬂ_\
2.8 //’,__\
Conventionnel
2.6 - —— Alternatif
—— Etagé
Joule-Brayton
2.4 4
2.2
2.0 4
1.8 1
1 1 1 1 1 1 1
[§] 7 8 9 10 11 12
T de compression
Tsee=1200 K

Figure IIL.5: Comparaison des puissances utiles des 4 cycles pour Tsce= 1200 K

—
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/ —— Conventionnel
26 (K —— Alternatif
] — Etagé

2.4 Joule-Brayton

2.2

2.0 //

1.8

1.6

1.4

12 T T T T T T T T T T T r T

6 7 8 9 10 11 12

Tsee=1200 K T de compression

Figure II1.6: Comparaison des débits du carburant mc des 4 cycles pour Tscc= 1200 K

Sur les figures II1.4, 5 et 6, nous remarquons que le cycle simple est le moins
performant donnant les valeurs les plus ¢€levées de puissance utile (Pu) et débit de
carburant (mc) et les valeurs les plus faibles de rendement.

Parmi les trois cycles de récupération, le cycle avec récupération conventionnelle
atteint les plus hautes valeurs de Pu qui augmente en fonction du taux de compression
jusqu’a une valeur maximale puis elle subit une légere diminution.

Le cycle avec récupération conventionnelle donne aussi les valeurs les plus élevés
de mc mais c’est le cycle le plus performant donnant les plus hautes valeurs de rendement
pour des taux de compression allant de 6 a4 10. A T = 11, son rendement devient égal a
celui du cycle avec récupération alternative, puis ce dernier devient meilleur donnant un
rendement d’environ 32%.

Pour les deux autres cycles avec récupération alternative et étagée on constate une
augmentation de Pu en fonction du taux de compression, le cycle avec récupération étagée
atteint des valeurs de Pu plus ¢élevées que celles du cycle avec récupération étagée pour
des taux de 6 a environ 6.6 , au dela de cette valeur le cycle avec récupération étagée
devient le plus performant.

Les valeurs de mc du cycle avec récupération alternative sont plus élevées que
celles du cycle avec récupération étagée pour des taux de 6 a 7. Au-dela de cette valeur le
cycle avec récupération étagée le dépasse et le cycle avec récupération alternative devient
le meilleur pour des taux de 7 a 12.
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Pour des taux de compression de 6 4 9, on remarque que le cycle avec récupération
étagée est plus performant que le cycle avec récupération alternative, avant d’étre dépassé
par ce dernier pour des taux supérieurs a 9.

A Tsce=1500 K

0.38 +
=
=
0.36 1
0.34 — ConvenFionneI
—— Alternatif
Etagé
0.32 Joule-Brayton
0.30
0.28
0.26
T T T T T T T T T T T T T T T T
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure I11.7: Comparaison des rendements thermiques des 4 cycles pour Tscc= 1500 K

7

50 _Pu x 10(W)

4.5 —— Conventionnel
—— Alternatif
—— Etagé

4.0
—— Joule-Brayton

3.5 4

3.0

2.5 4

2.0 T T T T T T T T

4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression
Tsce=1500 K

Figure II1.8: Comparaison des puissances utiles des 4 cycles pour

Tsce= 1500 K
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—— Conventionnel
| me (Kgh) —— Alternatif
—— Etageé
354 ——— Joule-Brayton
3.0 1
2.5
2.0
1.5
T T T T T T T T T T T T T
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression
Tsee = 1500 K

Figure II1.9: Comparaison des débits du carburant mc du des 4 cycles pour Tscc= 1500 K

En augmentant la température a la sortie de la chambre de combustion, les figures
I11.7, 8 et 9 montrent que le cycle avec récupération conventionnelle est le plus préférable
dans le domaine de [6 a 17], et le cycle avec récupération alternative devient meilleur dans
le domaine de [17 a 19] donnant un rendement qui dépasse 38%.

Pour les deux autres cycles avec récupération alternative et étagée on constate une
augmentation de Pu, le cycle avec récupération étagée atteint des valeurs de Pu plus élevés
que celles du cycle avec récupération étagée dans le domaine de [6 a 9], puis le cycle avec
récupération étagée le dépasse, a T=19. Le cycle avec récupération étagée donne des
valeurs de Pu, mc et nm proches a celles du cycle avec récupération conventionnelle.

Les valeurs de mc du cycle avec récupération alternative sont plus élevées que
celles du cycle avec récupération étagée dans le domaine de [6 a 10], puis le cycle avec
récupération étagée le dépasse, ce qui signifie que le cycle avec récupération alternative
devient le plus performant pour des valeurs de 10 a 19.

Par contre pour des taux entre 6 et 14, on remarque que le cycle avec récupération
¢tagée est plus performant que le cycle avec récupération alternative, avant d’étre dépassé
par ce dernier.

A Tsce=1900 K
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i 0.44
0.42 S
0.40
1 —— Conventionnel
0.38 —— Alternatif
1 —— Etagé
0.36 Joule-Brayton
0.34 1
0.32 1
0.30
0.28 1
0.26 T T T T T T T T T T T
5 10 15 20 25 30
T de compression

Figure II1.10: Comparaison des rendements thermiques des 4 cycles pour Tscc= 1900 K
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Joule-Brayton
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2 T T T T T T T T T T T
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Tsce=1900 K

Figure II1.11: Comparaison des puissances utiles des 4 cycles pour Tscc= 1900 K
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—— Conventionnel
| me (Kefs) —— Alternatif
5.0+ —— Etagé
l —— Joule-Brayton
4.5
4.0 1
354
3.0+
2.5
2.0
1.5
T T T T T T T T T r I
5 10 15 20 25 30
TSCC = 1900 K T de compression

Figure II1.12: Comparaison des débits du carburant mc des 4 cycles pour Tscc= 1900 K

En augmentant davantage la Tscc jusqu’a 1900 K, les figures III.10, 11 et 12
montrent que les valeurs de mc du cycle avec récupération alternative sont plus élevées
que celles du cycle avec récupération ¢étagée dans le domaine de [6 a 13], puis le cycle
avec récupération étagée le dépasse et devient moins performant.

Pour le rendement thermique, le cycle avec récupération conventionnelle est
toujours le plus performant parmi les trois cycles pour des taux de compression allant de 6
a 26 donnant ainsi un rendement proche de 44%. Le cycle avec récupération étagée
augmente de 6%, dans le domaine de [6 a 20] il est meilleur que le cycle avec
récupération alternative, puis ce dernier devient meilleur pour des valeurs du taux de
compression supérieurs a 20.
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I.3. Influence de ’efficacité de I’échangeur sur les performances des

différents cycles

1.3.1 Cycle avec récupération conventionnelle :

th
0.42—’rI

0.40 +

0.38

0.36

0.34 -

—¢&¢=05

£=09

£=07

0.32

10 12 14 16

18 20

T de compression

Figure I11.13: Influence de ’efficacité de 1’échangeur sur le rendement du cycle avec récupération

conventionnelle

4.8
4.7
46-
45
4.4-
4.3-_
424

4.1+

Pux 107 (W)

€ =0.5
€=0.7
£=0.9

16

18 20

T de compression

Figure II1.14: Influence de ’efficacité de 1’échangeur sur la puissance utile du cycle avec récupération

conventionnelle
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mc (Kg/s)
- —¢e=0.5
2.8 /’__—\ =07
£=0.9
2.7
2.6
2.5
2.4 4
2.3
2.2
1 I I 1 1 1 1 1
4 8 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure II1.15: Influence de I’efficacité de I’échangeur sur la masse de carburant du cycle avec récupération
conventionnelle

Sur la figure III. 13, nous remarquons que le rendement thermique augmente avec
I’augmentation de [Defficacité, il y a une variation croissante puis décroissante du
rendement en fonction du taux de compression pour chaque valeur de I’efficacité. Les
domaines d’augmentation du rendement sont de [6 & 16] pour € = 0.5, de [6 a 9] pour & =
0.7 et de [6 a 7] pour € = 0.9, donnant une valeur d’environ de 41.5%, cela signifie que
lorsque nous augmentons l'efficacité, le domaine d'augmentation de ce cycle devient plus
court, et le cycle devient plus performant avec des valeurs plus faibles du taux de
compression.

Les figures III.14 et 15 montrent que la puissance utile et la masse de carburant
sont inversement proportionnelles a I’efficacité de 1’échangeur de chaleur.

Pour la puissance utile, les courbes sont presque confondues, on remarque une tres
faible diminution de Pu quand on augmente l'efficacit¢ de I'échangeur de chaleur.
L'influence de ¢ sur la puissance utile de ce cycle est a peine perceptible.

Pour la masse du carburant (Fig.III.15) on remarque que le débit du carburant
diminue au fur et a mesure que I’efficacité augmente.
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1.3.2 Cycle avec récupération alternative

—e=05
Mtk €£=0.7
0.40 4 ____E:ﬂlg
0.38
0.36
0.34
0.32
0.30
0.28
I I I 1 1 1 1 I
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure II1.16: Influence de I’efficacité de I’échangeur sur le rendement du cycle avec récupération

alternative
Pu x 107 (W)
40
3.8
36
&4;
324
&0;
28:
26;
244
22;
2.0 ——————
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure II1.17: Influence de ’efficacité de 1’échangeur sur la puissance utile du cycle avec récupération
alternative
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_me (Kg/s)

2.4+

2.2 1

2.0+

1.84

1.6+

1.4+

20

T de compression

Figure II1.18: Influence de I’efficacité de I’échangeur sur la masse de carburant du cycle avec récupération

alternative

On remarque une variation croissante du rendement, le cycle est plus performant
avec les valeurs ¢levés de I’efficacité et du taux de compression en méme temps, a T=19 et

€=0.9 1l donne une valeur supérieure a 39%.

Dans ce cycle, la puissance utile est inversement proportionnelle a I'efficacité de

I'échangeur de chaleur, et I’influence est trés remarquable

Pour la masse de carburant on constate une variation décroissante en fonction de
taux de compression pour €=0.5 et une variation croissante pour &=0.7 et €=0.9, et les
valeurs diminuent avec I’augmentation de I’efficacité de I’échangeur.
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1.3.3 Cycle avec récupération étagée

£=05
;e ——e=07
0.38
0.37 -
0.36
0.35
0.34
0.33 T T T T T T T T
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure I11.19: Influence de I’efficacité de 1’échangeur sur le rendement du cycle avec récupération étagée

Pu x 107 (W)
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2.0 — 1 * T T T T T+ T * T T+ T T 1
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression

Figure II1.20: Influence de |’efficacité de 1’échangeur sur la puissance utile du cycle avec récupération
étagée
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Figure I11.21: Influence de ’efficacité de 1’échangeur sur la masse de carburant du cycle avec récupération
étagée

Sur les figures III. 19, nous remarquons une variation croissante du rendement en

fonction du taux de compression, le cycle avec récupération étagée est plus performant

avec les valeurs ¢levés de I’efficacité et du taux de compression en méme temps donnant
un rendement supérieur a 37.5%.

On constate une variation croissante de la puissance utile en fonction du taux de
compression, les courbes sont identiques, indiquant qu'il n'y a presque aucune influence
de l'efficacité de 1'échangeur de chaleur sur la Pu. Les résultats montrent qu'il y a une tres
1égére baisse des valeurs de Pu, mais elle est trop faible..

Pour la masse du carburant on voit sur la figure III.21 une augmentation en
fonction du taux de compression a un bon rythme a toutes les valeurs de 1’efficacité de
I’échangeur. Les valeurs de mc diminuent d’un faible pourcentage apres 1’augmentation de
I’efficacité, par exemple a =19, aprés avoir augmenté ¢ de 0.5 a 0.9, la masse de
carburant diminue d’environ 0.1 (kg/s).
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1.4 Comparaison des différents cycles :

Pour &= 0.5

038 Nt
0.36

- —— Conventionnel
0.34 4 —— Alternatif

] —— Etagé

— Joule-Brayton
0.32 4
0.30
0.28
0.26 +
I I I I I I I I
4 6 8 10 12 14 16 18 20
_ T de compression
£€=05

Figure I11.22: Comparaison des rendements des quatre cycles pour € =0.5

Pu x 10'(W)
4.5 1
4.0
Conventionnel
3.5 —— Alternatif
—— Etagé
Joule-Brayton
3.0+
2.5
20 I I I 1 1 I 1 1
4 6 8 10 12 14 16 18 20
T de compression
€=0.5

Figure I11.23: Comparaison des puissances utiles des quatre cycles pour € =0.5
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Figure II1.24: Comparaison des masses de carburant des quatre cycles pour € =0.5
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Figure II1.25: Comparaison des rendements des quatre cycles pour &€ =0.7
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7
X
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4.0 —— Joule-Brayton
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Figure II1.26: Comparaison des puissances utiles des quatre cycles pour € =0.7
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Figure II1.27: Comparaison des masses de carburant des quatre cycles pour € =0.7
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Pour = 0.9
—— Conventionnel
MNth —— Alternatif
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I —— Joule-Brayton
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Figure I11.28: Comparaison des rendements des quatre cycles pour € =0.9
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Figure I11.29: Comparaison des puissances utiles des quatre cycles pour € =0.9
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Figure II1.30: Comparaison des masses de carburant des quatre cycles pour £ =0.9

Les figures 111.22, 23 et 24 montrent que le débit du carburant et la puissance utile
du cycle simple sont toujours €levées, et le rendement est le plus faible.

Pour les cycles d’amélioration, le cycle a récupération conventionnelle donne les
plus hautes valeurs de Pu et mc, et c’est le plus performant dans le domaine de [8 a 17] a
€=0.5, de [6 a 16] a €e=0.7 et de [6 a 15] a €=0.9 , avec l'augmentation de l'efficacité
d'échangeur, le cycle a récupération conventionnelle devient préférable avec des valeurs
plus faibles de taux de compression. Le cycle avec récupération étagée est plus performant
a €=0.5 avec les faibles valeurs de taux de compression de [6 a 8], et c’est toujours le plus
faible avec les valeurs maximales de taux de compression.

Le rendement dans le cycle avec récupération étagée et alternative est directement
augmente avec I’augmentation du taux de compression, le cycle a récupération alternative
est le plus performant pour les valeurs maximales de 1, et c’est le plus faible pour les
valeurs minimales de T. Pour €=0.5, il dépasse le cycle a récupération étagée a =14, et il
dépasse le cycle a récupération conventionnelle a =17, il devient le plus préférable dans
le domaine de [18 a 19]. Pour €=0.7 et 0.9, c’est le plus performant dans le domaine de
[17a19] et [16a19] respectivement.

La Puissance utile dans les cycles avec récupération étagée et alternative est
directement proportionnelle au taux de compression, on peut remarquer que le cycle avec
récupération étagée ne change pas avec le I’augmentation de ’efficacité de 1’échangeur de
chaleur, le cycle a récupération alternative diminue quand € augmente, ainsi la Pu dans le
cycle a récupération alternative est plus élevée que celle du cycle avec récupération étagée
dans le domaine de [6 2 12] a €=0.5,de [6 2a9] a e=0.7 et de [6 a2 19] a&=0.9.
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Pour =19, le cycle avec récupération étagée atteint des valeurs de puissance utile
proches de celles du cycle a récupération conventionnelle

Pour la masse de carburant, le cycle a récupération alternative est le plus
performant a €=0.9, ce cycle avec une 1égére diminution donne des valeurs plus élevés que
celles du cycle avec récupération étagée dans le domaine de [6 a 13] a e=0.5et de [6 4 9] a
€=0.7 puis le cycle a récupération alternative devient le plus performant.

Pour le cycle avec récupération étagée on constate une variation croissante en
fonction de taux de compression, a T = 19, il donne des valeurs proches a celles du cycle a
récupération conventionnelle.

II.Analyse environnementale :

Dans cette partie du travail, nous présentons 1’effet des différents parametres sur
les émissions de CO» des différents cycles analysés.

Nous avons aussi établi une comparaison des trois cycles de récupération et le
cycle simple de Joule-Brayton. Nous avons représenté les résultats sous forme de courbes
pour les analyser et déterminer le cycle le moinspolluant.

I1.1 Effet de la température sortante de la chambre de combustion sur
les émissions du CO: :

14

12

T T T T T T T T T
1200 1400 1600 1800 2000
Tscc

Figure I11.31 :Evolution des émissions du CO, en fonction de Tscc pour les différents cycles.

La figure II1.31 représente la quantité des émissions de chaque cycle, a un taux de
compression constant T=12 , avec différentes valeurs de température sortante de la
chambre de combustion , Tscc=[1200,2000] .
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L’augmentation des températures génére plus d'émission de CO: pour tous les
cycles, le cycle a récupération alternative est le moins générateur d'entre eux, suivi par le
cycle avec récupération étagée, qui génere lkg/s de moins

Les émissions de CO> du cycle Joule-Brayton sont les plus élevées, il géneére
presque 9 kg/s de plus que le cycle le moins polluant.

A une température Tscc=1200K 1 e cycle a récupération conventionnelle, génére
une valeur presque similaire a celle du cycle avec récupération étagée, mais a Tscc=2000K
il passe a une valeur de 4kg/s supérieure a celle du cycle avec récupération étagée.

I1.2 Effet du taux de compression sur les émissions de CO: des différents
cycles :

simple
10 - —— Conv
—Alt
—— Etage

Tscc=1500k
E=0.7

AC

Figure I11.32 : Evolution des émissions de CO, en fonction du taux de compression pour les différents
cycles

La figure III. 32 représente 1’évolution des émissions de CO2 en fonction du taux
de compression pour les différents cycles a Tscc=1500 K.

L’augmentation du taux de compression a un faible impact sur les émissions des
deux cycles a récupération alternative et conventionnelle, ce qui est différent pour les deux
autres cycles simple et avec récupération étagée. Nous remarquons sur les graphes de
figure I11.32 que les émissions du cycle avec récupération étagée deviennent plus grandes
a I’inverse de celles du cycle de Joule-Brayton qui émit moins lorsque nous utilisons des
valeurs de taux de compression plus grands.

La comparaison entre les quatre cycles montre que le cycle avec récupération
étagée est moins générant d’émissions jusqu’a =10, a partir de cette valeur le cycle a
récupération alternative devient le moins polluant.
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Le cycle a récupération conventionnelle reste responsable d’émission de grande
quantité¢ de CO», mais il est moins polluant que le cycle de Joule-Brayton.

I1.3 Effet de I’efficacité de I’échangeur de chaleur sur les émissions de
CO;:

simple'
6.0 - —— Conv
—Alt
—— Etag
5.5 &
e
(2]
o 9501
4.5+
4.0
T T T T T
0.5 06 0.7 0.8 0.9
€

Figure I11.33 : Evolution des émissions de CO, en fonction de I’efficacité de I’échangeur pour les différents
cycles.

La figure III. 33 représente 1’évolution des émissions de CO> en fonction de
I’efficacité de 1’échangeur pour les différents cycles, a Tscc=1200 et a t=12.

Les résultats représentés sur la figure I11.33 montre une diminution des émissions a
chaque fois qu’on augmente 1’efficacité pour les trois cyclesa Tscc=1200 ett=12.

Nous pouvons remarquer sur la figure II1.33, l'importance de l'utilisation d'un
¢changeur a haute efficacité pour le cycle avec récupération alternative, car les résultats
montrent une valeur décroissante des émissions de CO, en utilisant un échangeur de
chaleur plus efficace les résultats montrent une diminution des émissions générées par ce
cycle qui est de presque 1kg/s lorsque I’augmentation d’efficacité de € =0.5 a € =0.9.

Pour les deux autre cycles, Nous voyons que l'utilisation d’une efficacité plus
haute, est moins impactant dans ce cas, les résultats montrent que les émissions sont
réduites de pres de 0,25 kg/s pour le cycle avec récupération conventionnelle, et d’une
valeur de 0,17 kg/s pour le cycle de récupération étagée.

Afin de ce chapitre, on peut distinguera partir de ces résultats et graphes,a chaque

cycle, son temps forts et faibles, concernant son rendement, sa puissance utile, sa

consommation de carburant, le meilleur choix d’échangeurs de chaleur en fonction de

58

—
| —



Chapitre 11T Résultats et discussions

I’efficacité, le taux de compression, et aussi I’impact de chaque cycle sur I’environnement

par la mesure d’émissions de dioxyde de Carbonne.

Ces résultats ,nous donnent la chance de comparer tous les aspects énergétiques du
cycle, ce qui nous fournira les informations nécessaires pour décider du meilleur cycle a

utiliser par rapport a nos besoins.
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Conclusion générale :

Ce travail présente une analyse énergétique et environnementale de cycles simple
de Joule-Brayton d’une turbine a gaz et de cycles avec différentes méthodes de
récupération des gaz d’échappement.

Les trois cycles de récupération de gaz d’échappement sont le cycle avec récupération
conventionnelle, le cycle avec récupération alternative, et le cycle avec récupération
¢tagee.

En utilisant MATLAB, nous avons déterminé les performances de chaque cycle et
la quantité des émissions de CO> a été évaluée comme indicateur principal dans les
performances environnementales.

A travers une analyse paramétrique les effets de la température maximale , du taux
de compression et de I’efficacité de I’échangeur de chaleur sur les performances de ces
systémes ont été mis en évidence.

Les résultats indiquent que I’augmentation de la température de la sortie de la
chambre de combustion et du taux de compression fait améliorer le rendement. Mais ils
sont responsables de ’augmentation de la quantité de carburant consommé ce qui conduit
a une augmentation des émissions de dioxyde de Carbone. Ces émissions peuvent étre
réduites en utilisant des échangeurs de chaleur plus efficace.

La comparaison des performances des différents cycles nous a permis de
déterminer le domaine d’utilisation de chaque configuration, pour avoir les meilleurs
rendements  possibles et les plus faibles émissions de  COa.
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Analyse sur MATLAB

Cycle simple

$Données

tp=10;

T3=1500;

gair=1.4;

ggaz=1.33;

Cpa=1005;

Cpg=1147;

Qv=99.35;

nic=0.88;

nit=0.9;

nicc=0.95;

Pci=45366145;

r=287;

T1=288;

P1=101300;

£f=2.743;

%Calculs

Rho=P1/ (r*T1) ;

Om=Rho*Qv;

T2is= T1* (tp”((gair-1)/gair));
T2=((T21is-T1) /nic)+T1;
P2=Pl*tp;

dp=P2*0.03;

P3=P2-dp;
T4=T3-((Cpa/Cpg) * (T2-T1));
T4is=T3-((T3-T4) /nit);
tdHP=(T41is/T3) ~ (ggaz/ (ggaz-1));
P4=P3*tdHP;

P5=P1;

T5i=T4* ((P5/P4) " ((ggaz-1) /ggaz));
T5=(nit* (T5i-T4))+T4;

mc=Qm* ( (Cpg*T3-Cpa*T2)/ (Pci*nicc-Cpg*T3));
%$Puissancesetrendements
%Sectioncompresseur—-————————————————
Wc=Cpa* (T2-T1) ;

Pc=Wc*Qm;
$Sectioncombustion-——-——-——-—-—--—-—-—————
Pcal= mc*Pci*nicc;

Pcc=mc*Pci;

$section turbine

Wt=Cpg* (T3-T5) ;

Pt= (mc+Qm) *Wt;

Whp=Cpa* (T2-T1) ;

Pu=Pt-Pc;

%$Rendement

Rth=(Pu/Pcc),

$emissionns

AC=mc*f;



Annexe

Cycle avec récupération conventionnelle

$Données

tp=10;

T4=1500;

gair=1.4;

ggaz=1.33;

Cpa=1005;

Cpg=1147;

Qv=99.35;

nic=0.88;

nit=0.9;

nicc=0.95;

Pci=45366145;

E=0.7;

r=287;

T1=288;

P1=101300;

£=2.743;

%Calculs

Rho=P1/ (r*T1) ;

T2is= T1* (tp” ((gair-1)/gair));
T2=((T21is-T1) /nic)+T1;
P2=Pl*tp;

P3=P2;

dp=P2*0.03;

P4=P3-dp;

Po=P1;

T5=T4- ( (Cpa/Cpg) * (T2-T1)) ;
T5is=T4- ((T4-T5) /nit);
tdHP=(T51s/T4) ~ (ggaz/ (ggaz-1)) ;
P5=P4*tdHP;

T6i=T5*% ((P6/P5) " ((ggaz-1) /ggaz));
To=(nit* (Tei-T5))+T5;
T3=E* (T6-T2)+T2;

QOm=Rho*Qv;

mc=Qm* ( (Cpg*T4-Cpa*T3)/ (Pci*nicc-Cpg*T4)) ;
T7=T6- (((Qm*Cpa* (T3-T2))/ ((Qm+mc) *Cpg) ) ) ;
P7=P6;

%$Puissancesetrendements
%Sectioncompresseur—-————————————————
Wc=Cpa* (T2-T1) ;

Pc=Wc*Qm;
$Sectioncombustion-—-—-———-—————-—-——-—-————
Pcal= mc*Pci*nicc;

Pcc=mc*Pci;

$section turbine HP-———————-—"—-—"---———
Whp=Cpa* (T2-T1) ;

$SectionBP

Pu= (Qm+mc) *Cpg* (T5-T6) ;

%$Rendement

Rth=(Pu/Pcc),

$emissionns

AC=mc*f;



Annexe

Cycle avec récupération alternative

$Données

tp=10;

T4=1500;

gair=1.4;

ggaz=1.33;

Cpa=1005;

Cpg=1147;

Qv=99.35;

nic=0.88;

nit=0.9;

nicc=0.95;

Pci=45366145;

E=0.7;

r=287;

T1=288;

P1=101300;

£=2.743;

% Température&pressions

T2is= T1* (tp” ((gair-1)/gair));
T2=((T21is-T1) /nic)+T1;

P2=Pl*tp;

P3=P2;

dp=P2*0.03;

P4=P3-dp;

T5=T4- ( (Cpa/Cpg) * (T2-T1)) ;
T5is=T4- ((T4-T5)/nit);
tdHP=(T51s/T4) ~ (ggaz/ (ggaz-1));
P5=P4*tdHP;

T3=E* (T5-T2)+T2;

P6=P5;

Rho=P1/ (r*T1) ;

QOm=Rho*Qv;

mc=Qm* (Cpg*T4-Cpa*T3)/ (Pci*nicc-Cpg*T4) ;
T6=((Cpa* (T2-T3)) /Cpg) +T5;
T7is=T6* ((P1/P5) "~ ((ggaz-1) /ggaz));
T7=nit* (T7is-T6)+T6;

P7=P1;

%$Puissancesetrendements
%Sectioncompresseur—-————————————————
Wc=Cpa* (T2-T1) ;

Pc=Wc*Qm;
%$Sectioncombustion-—-—-—-—-——-—-—--=--=-—-———-—
Pcc=mc*Pci;

$section turbine - -—-————————————-
Pu= (Qm+mc) *Cpg* (T6-T7) ;
%$Rendement

Rth=(Pu/Pcc),

$emissionns

AC=mc*f;



Annexe

Cycle avec récupération étagée

%$Données

tp=10;

T5=1500;

gair=1.4;

ggaz=1.33;

Cpa=1005;

Cpg=1147;

Qv=99.35;

nic=0.88;

nit=0.9;

nicec=0.95;
Pci=45366145;

E=0.7;

K=1.05;

r=287;

T1=288;

P1=101300;

£=2.743;

% "Température&pressions
T2is= T1* (tp” ((gair-1)/gair));
T2=((T21is-T1) /nic)+T1;

P2=Pl*tp;

P3=P2;

dp=P2*0.03;

P4=P3;

P5=P4-dp;

T6=T5-( (Cpa/Cpg) * (T2-T1));
T81is=K*T2;

P8=P1;

P9=P8§;

T61is=T5-( (T5-T6) /nit) ;
tdHP=(T61is/T5) ~ (ggaz/ (ggaz-1)) ;
P6=P5*tdHP;

P7=P6;
T7=((P7/P8) "~ ((ggaz-1) /ggaz)) *T8is;
T8=T7-(nit* (T7-T8is)) ;

T3=E* (T8-T2)+T2;
T4=(Cpg/Cpa) * (T6-T7)+T3;

Rho=P1/ (r*T1);

Om=Rho*Qv;

%$Puissancesetrendements
%Sectioncompresseur—-————————————————
Wc=Cpa* (T2-T1) ;

Pc=Wc*Qm;
$Sectioncombustion-——-———-———-——-—-——-—————
mc= ( (Qm* ( (Cpg*T5) - (Cpa*T4)) )/ (Pci*nicc- (Cpg*T5)));
Pcc=mc*Pci;

$section turbine - -—————————————-
Pu= (Qm+mc) * (Cpg* (T7-T8) ) ;

%$Rendement

Rth=(Pu/Pcc),

$emissionns

AC=mc*f;
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