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Résumé

Ce travail consiste en premier lieu a faire une analyse thermodynamique de la turbine a gaz,
ensuite du cycle combiné. La demande d’énergie ne cesse de croitre, alors que les ressources
deviennent cheres, il est donc nécessaire d’améliorer les performances des installations
thermiques de maniere a réguler les couts d’investissements. L’injection de 1’eau qu’elle soit
liquide, vapeur, ou sous forme de brume, a permis 1’amélioration des performances des
installations a gaz. Ce travail consiste en étude thermodynamique des installations de turbine
a gaz et cycle combiné. Apres modélisation du cycle combiné, on a proposé d’injecter la
vapeur dans le compresseur, qui provient de la chaudiere de récupération HRSG utilisait les
gaz d’échappement. Ce procédé a permis de diminuer la température de sortie du compresseur
et donc réduire le travail du compresseur, ce qui influe positivement sur le rendement et le
travail récupéré du cycle global.

Mots clés: turbine a gaz, cycle combiné, injection de vapeur, chaudiere récupératrice,
efficacité, perte de charge.

Abstract

The aim of this study is to present another mean to improve the performance of gas turbines
installations. First, a thermodynamic analysis of gas turbines and combined cycles were done,
followed by a view of previous investigations to improve the performance of these plants.
Water in its physical form: liquid, vapor or fog was widely injected either in the combustion
chamber or in the compressor, and satisfied results were obtained.

In this paper, we propose to inject steam in the compressor stage, coming directly from the
recuperator HRSG. The obtained results were satisfied.

Key words: Gas turbine, Combined cycle, steam injection, HRSG, effectiveness, pressure
loss.

roaddall

Jaxinst Cinpal 5 A1 o3 ASEA) 5 Adagend) 4 3l by ill Saalins go il Jalail) ) 8 Jaall 138 2 iy
A gilall Clad 5 e day 138 B D a2 ) ¢ 250 jall g ZLBY) 8 Adeld e 4 Lal ) lad a5 pLSSL
o Ll ) o i) Ll gn QU o e Leie 5S35 il ) 5il) 390 30 &by Jad Jslall (e ael) &
Jelaall of ) Ay ds e

Al Jantioy 53 Gl ez aiul A 13 g ole Gu il haeliall 8 el iy fo Lia 5381 Jaad) 128 8
L helall Jee Jaddy 390 50 jall 324 J ey <l ke 5 ) @l sl

C'_ll_\..g.l‘))ﬂ\ 293 e CAJ CEIA‘)\)“ u\;u el c.a 3 4\.1)\:1\ QL;:‘J)I\H cé:ml_\:\d}nﬂ\ JM\ c_ulAA

Page 3



SOMMAIRE

ABSTRACT ...ttt ettt et et et ettt sttt en 12
INTRODUCTION GENERALE ......cc.cooiiiiiiiiiiiiiiiciet ettt 13
Chapitre 1: TURBINE A GAZ ET CYCLE COMBINE ........ccccccoviiiiniiiiniiiiiceiiccieee 15
L. TURBINE A GAZ ..ottt et 15
1.1.  Rendement thermiqUe ©........ccceiiiiiiiiiiiie et et ee et e e et ee e et e e et eeeeeeeeeeeas 17

1.2.  Flux thermique des gaz d’échappement ...............ceeverieriiiiiieeeeeiiiiiiiiee e, 18

1.3.  Facteurs influants sur les performances d’une TG.........cccccceeeveririiiiieeeeeernnninnee. 19

2. CYCLE COMBINE / LA COGENERATION .......coociiimiiiniiiiiiienieeeeeesiee e 20
2.1.  Rendement du cycle cCOMDBINE ...........ccooiiiiiiiiiiiiiie et 21

2.2, Optimisation de 1a chaudi@re .............cccoeeriiiiiieiiiie e 22

2.3.  Récupération de la chaleur...........ooeiiiiiiiiiiiiii e 25
Chapitre 2: AMELIORATION DES PERFORMANCES DE LA TURBINE A GAZ ....... 26
INErOdUCTION.......oiiiiiiiiiiiii e e 26
1.1. Injection de vapeur T€ZENEIEE & .......c..vvvieeeeeeeiiiiiiieeeeeeeriiieeeee e e e sitireeeee e s eeneeeees 26

1.2.  Injection de I’eau dans la chambre de combustion : ...........ccceeeiiiiieriiiieniieeene 27

L1300 RWIICYCIE ittt e 29

1.4. Injection de brume dans le COMPIeSSEUT : ......c..evvieeeerieriiiiiiieeeeeeriiiiie e e e e e 30

1.5. Turbine a gaz avec I’air humide ‘HAT :.....coooiiiiiiiniii e 32

1.6. Turbine a gaz avec air humide avancée ‘AHAT’ : .......cccooiiiiiiiiiiieeeee, 35

2.  Comparaison entre ces amMEOTAIONS .....ccuvutiriruiieeeeiiiee et e e et eeeeeee e e e eeeeeneee e 37
CONCIUSION ...ttt s e 37
Chapitre 3: MODELISATION THERMODYNAMIQUE .........ccooiiiiiiiiniiiiiceiiccieee 40
INEEOAUCTION ...ttt ettt sttt e e e 40

1. Modeles thermodynamiqUeSs .............ueeveerireiiuiiiiieeeeeriiiiieeeeeessriieieeeeessseraraeeeeeseeennns 40

| B 10 101 o] =111 1 3 (PR 40

1.2, Chambre de COMDbBUSHION .......cccuetiriiiiiiieiiie ettt e 41

1.3, TUIDING & GAZ ..ottt e et e e e e eas 42

1.4.  Chaudiere de réCUPETation ............eeeeiuuiieeeiiieeeieitee e ettt e e et ee e e eeeeeeeeeieeeeeeeeeeeens 43

2. Configuration géométrique de la chaudiere de récupération.........cccccceeeeevcuieeernniecenne 48
Chapitre 4: RESULTATS ET DISCUSSION .....ccoooiiiiiiiiiiiiciitciesieeeeteeeese e 50
INErOdUCTION.......oiiiiiiiiiiii e s 50




1. Variation du rapport d€ COMPIESSION ...eeeeueriieeriiirreeieiieeeeiiteeeeiieeeeeseeeeeeeieeeeasneeeaeeas 50

2. Chambre de COMDUSLION ........ccuciiiiiiiiiiiiiii it 51

3. TUIDING A GAZ..ceiiiiiiiiieieee ettt e et ee e e e 52
4.  Chaudiere de réCUPETAtION ......ccceeereriiiiiieieeeeeeiiititeeeeeeeriiereeeeesessetnbeeeeeeessssnrsreaeeeens 53
4.1, Calcul des teMPETATUIES. ... ..eeeeerieiiieeiitiee ettt eeeee e e et eeeeeeteeeeteeeeeeaneeeeeeneeeeeas 53

4.2.  Optimisation de I’effiCacite .............oooviiiiiiiiiiiiiiiiiieee e 56

5. Validation du MORIE ......cc.ueiriiiiiiiiiiiiiiic ettt e e 58
6. Détermination des performances du CyCle.........cuoiviiiiiiiiiiiiiiiie e 59
7. EXploitation des r€SUILALS.......cciriiiiiiiiieeee ittt e ettt e e e es et reee e e s e etnr e eeaeeeeennns 62

8. Injection de la vapeur dans 1€ COMPIESSEUT .........ceuuviriireereeriiiiiieeeeeesiiiireeeeeeeeneeeees 67
8.1. Bilan dans 1€ COMPIESSEUL ..........uvviiiiieeeieiiiiieeeee e ettt ee e e e e e e s e ebreeeeeeens 68

0. CONCIUSION ..ttt ettt ettt ettt e s s e st e e e saneee 72
CONCLUSION GENERALE .....cocutiiitiiitiitiitene ettt et 73
REFERENCES BIBLIOGRAPHIQUES .......cccooiiiiiiiiiiiiie ettt 74

Page 5



LISTE DES FIGURES

Figure I.1 : Schéma de fonctionnement d’une turbine a gaz et cycle thermodynamique.
Figure 1.2 : Comparaison entre les turbines a gaz de cycle améliorés.

Figure 1.3 : Effet de la température d’admission.

Figure 1.4 : Effet de ’humidité.

Figure 1.5 : Effet de la composition du carburant.

Figure 1.6 : Schéma représentant la cogénération, cas d’un cycle combiné.

Figure 1.7 : Diagramme T-S de la TG cycle combiné.

Figure 1.8 : Comparaison de rendement entre la cogénération et la génération conventionnelle.
Figure 1.9 : Intérét des niveaux de pression dans la chaudiere.

Figure 1.10 : Concepts de I’exergie et de I’anergie sur diagramme H-S.

Figure .11 : Echange de fumées eau- vapeur en fonction de la pression de vaporidation.
Figure II.1 : Injection de vapeur régénérée. (1) RSIG1 ; (2) RSTIG2.

Figure II.2 : Rendement et puissance des cycles RSTIG.

Figure I1.3 : Schéma d’injection de I’eau dans la chambre de combustion.

Figure I1.4 : Rendement thermique du cycle en fonction de la température de combustion.
Figure IL.5 : Schéma de fonctionnement du cycle RWIL.

Figure I1.6 : Performances du cycle RWL.

Figure I1.7 : Schéma de fonctionnement d’injection de brume.

Figure I1.8 : Performances du cycle injection de brume.

Figure I1.9 : Schéma de conception de la turbine & air humide.

Figure I1.10 : Performance du cycle HAT.

Figure II.11 : Schéma de conception de la turbine TOPHAT.

Figure I1.12 : Performance du cycle TOPHAT.

Figure I1.13 : Schéma de fonctionnement du systeme AHAT.

Figure II.14 : Cycle combiné avec injection de vapeur soutirée de la chaudiere récupératrice
dans le compresseur.

Figure III.1 : Schéma dispositif pour le modele du cycle combiné.

Figure IIL.2 : “Pinch point’” et AT,ppr0ch a travers les sections de la chaudiére.

Figure I11.3 : Configuration des tubes ailettés.

Figure IV.1 : Dépendance avec le rapport de compression.

Figure IV.2 : Evolution de la perte de charge avec I’efficacité.

Figure IV. 3 : Evolution de la surface avec I’efficacité.

Figure IV.4 : Evolution du rendement (a), et travail net (b) avec I’efficacité.

Figure IV.5 : Résultats de simulation du cycle combiné.

Figure IV.6 : Performance du cycle combiné et de la turbine a gaz.

Figure IV.7 : Effet du rapport de compression sur T, et T4.

Figure IV.8 : Effet du rapport de compression sur le rapport fuel et vapeur/air.

Figure IV.9 : Effet du rapport de compression sur la consommation spécifique du fuel et eau.
Figure IV.10 : Effet du rapport de compression sur le rendement global du cycle ;
Figure IV.11 : Effet de TIT sur le travail spécifique (a) et rendement (b), (TG et CC).
Figure IV.12 : Effet de TIT sur Ta.

Figure IV.13 : Effet de TIT sur la consommation spécifique du fuel.

Figure IV.14 : Injection de vapeur dans le compresseur.

Figure IV.15 : Influence de I’efficacité du HRSG sur le travail spécifique (TG et CC).
Figure IV.16 : Influence de I’efficacité du HRSG sur le rendement.

Page 6



Liste des tableaux

Tableau 1 : Comparaison des performances entre STIG 1 et STIG 2.

Tableau 2 : Comparaison entre HAT et RWL.

Tableau 3 : Caractéristiques de la turbine AHAT (modele pilote).

Tableau 4 : Performances optimales de quelques modifiées.

Tableau 5 : Tableau récapitulatif du cycle turbine a gaz.

Tableau 6 : Données de la chaudiere de récupération.

Tableau 7 : Données pour le calcul de perte de charge.

Tableau 8 : Validation des résultats.

Tableau 9 : Comparaison des performances entre cycle avec et sans injection de vapeur.
Tableau 10 : Comparaison entre présent résultats et celui des cycles modifiés.

Page 7



Nomenclature

a Terme d’accélération de perte de pression

A (m?) Surface d’échange

Chin (kJ/K s) Débit capacitif minimum

Chax (kJ/K s) Débit capacitif maximum

Cp (kJ/kg K)  Capacité calorifique

do (m) Diameétre externe du tube

Df (m) Diametre des ailettes

N¢ Nombre d’ailettes par metre

G (kg /s m?)  Flux surfacique

H kJ/kg Enthalpie spécifique du fluide

Hiout kJ/kg Enthalpie de I’eau a la sortie du condenseur a température de
condensation

Hpr kJ/kg Enthalpie de la fraction liquide a la sortie de la turbine

Hyr kJ/kg Enthalpie de la fraction vapeur a la sortie de la turbine

L M Longueur du tube

M kg/s Débit massique

mp(1) Kg Masse de chaque produit de combustion

N Nombre de tube par rangée

Mg Masse totale des produits de combustion

NUT Nombre d’unité de transfert

AP Pa perte de charge

Pt Pa Pression ambiante

APcomb Pa perte de charge a travers la chambre de combustion

APHrsG Pa perte de charge a travers la chaudiere de récupération

e M Longueur du pas transversal

Q kl/kg Quantité de chaleur échangée

Qcomb kJ/kg Quantité de chaleur nécessaire a la combustion

Qcond kJ/kg Chaleur de condensation

Page 8




Qumax kJ/kg
R

Sit kl/kg
Svip kl/kg
Svr kl/kg
T K

ATapproch K

ATLM K
U W/m® K
VOL m’/kg
w kl/kg

X

y(1)

Abréviations
EC

EV

F

FAR

GT

HAT

HP

IGCC

1P

LP

MAT

PCI kJ /kg

Quantité de chaleur maximale échangeable
Constante d’un gaz parfait

Entropie de la fraction liquide a la sortie de la turbine
Entropie de vapeur entrant la turbine a HP

Entropie de la fraction vapeur a la sortie de la turbine
Température

Température d’approche entre le fluide chaud et froid a la sortie de
I’économiseur

Epaisseur des ailettes

Différence logarithmique de température

Coefficient d’échange global

Volume massique

Travail

Fraction de la vapeur a la sortie de la turbine

Fraction massique des produits de la combustion

Economiseur

Evaporateur

Coefficient de frottement
Rapport du débit du fuel par celui de I’air
Turbine a gaz

Turbine a air humide

Haute pression

Turbine a gaz a cycle combiné
Pression intermédiaire

Basse pression

Moisture air turbine

Pouvoir calorifique inférieur

Page 9



PP K
RWCG

RWI

SAR

SH

SS

STIG
WAC

Symboles
Grecs

B

€
MNcc

Tcomb

Ulexy

Mp

MNpt

Mmec

p kg/m3

Indices

CC
Comb

Pincement

Turbine a gaz régénératrice a compresseur humide
regenerative water injection

Rapport du débit de vapeur sur I’air

Surchauffeur

Débit de la vapeur injectée dans le compresseur rapporté au débit
d’air

Turbine a gaz a injection de vapeur

Refroidisseur par atomisation de I’eau
p

Taux de compression

Efficacité d’échange thermique

Rendement thermique du cycle combiné
Rendement de combustion

Rendement thermique du cycle turbine a gaz
Rendement polytropique du compresseur
Rendement polytropique de turbine a gaz
Rendement mécanique

masse volumique

Entrée du compresseur

Sortie du compresseur

Sortie de la chambre de combustion
Sortie de la turbine a gaz

Air

Cycle combiné

Combustion

Compresseur

Page 10



Evap

GT

In

Out
ST

Evaporation
Fuel

Gaz

Turbine a gaz
Entrée

Liquide

Sortie

Turbine a vapeur
Turbine

Vapeur

Page 11




ABSTRACT

La demande d’énergie en particulier installation électrique ne cesse d’augmenter dans le
monde entier. L’amélioration des performances d’une turbine a gaz se fait selon différents
aspects, non seulement par augmentation de la puissance ou du rendement du cycle de base,
mais aussi par la récupération de I’énergie des gaz évacués, d’ou on parle donc de la
cogénération. Plusieurs configurations ont été développées pour 1’amélioration des
performances d’une installation de turbine a gaz.

¢ (Cogénération et méme trigénération ;

¢ Injection de la vapeur dans la chambre de combustion ;
¢ Injection de brume dans le compresseur.

o ..etc.

Dans ce qui suit, on va proposer une configuration qui permet I’augmentation du débit du
fluide moteur. Une étude des parametres thermodynamiques sera réalisée afin de savoir
I’efficacité résultante de cette configuration de turbine a gaz.

La configuration retenue dans cette étude est I’injection de la vapeur dans le compresseur, qui
est soutirée de la chaudiere de récupération.
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INTRODUCTION GENERALE

La turbine a gaz est caractérisée par son cofit relativement faible par rapport a la turbine
a vapeur, et un délai de construction court. Cependant, les turbines a gaz conventionnels
industriels ont une efficacité moindre, surtout a la charge partielle
Actuellement le systeme énergétique le plus efficace est la centrale de cycle combiné, ou la
chaleur des gaz d'échappement est récupérée pour faire fonctionner une turbine a vapeur. La
puissance d’un tel cycle peut atteindre 250 a 400 MW pour un rendement de plus de 58% [1].
L’amélioration des performances de la turbine a gaz se fait selon deux approches :
e Premiere approche : 1’augmentation de la température d’entrée turbine et du rapport de
compression, sont technologiquement limitées par la résistance du matériau et sa détérioration
a températures élevées, aussi on a risque d’augmenter les émissions de NOx.
e Deuxieme approche : consiste a modifier le cycle de Brayton. Ces modifications sont mises
en ceuvre et analysées dans la littérature et peuvent étre divisées en trois catégories : cycle sec,
cycle humide et cycle hybride.

v" Dans les cycles secs, on note plusieurs configurations a savoir : turbine a gaz avec
récupération, refroidissement, récupération et refroidissement, chauffe, aussi leur
combinaison.

v" Les cycles humides sont obtenus en introduisant I’eau ou vapeur d’eau dans le cycle du gaz
afin d’améliorer le travail spécifique de la turbine et atteindre des valeurs élevée de
I’efficacité, et ceci grace au transfert thermique dans le systeme. Cette catégorie inclue: les
cycles a injection de vapeur refroidie ‘ISTIG’, le cycle a injection d’eau de récupération
‘RWT’, cycles a air humide ‘HAT’ et aussi leur combinaison.

v" Les cycles hybrides, dans cette configuration, la chambre de combustion est une cellule
d’oxydation électrochimique, ot on a une oxydation du combustible et génération
d’électricité avec production d’un fluide a haute température qui sera détendu dans la
turbine, ce qui permet 1’augmentation du rendement. Plusieurs cycles hybrides sont
proposés, a savoir : SOFC ‘solid oxide fuel cells’, ou MCFC ‘molten carbonate fuel cells’,
cependant, ils restent au stade de recherche et développement. [1,2]

La cogénération, qui est une production simultanée d’énergie électrique/ou mécanique
et de chaleur, est une technologie utilisée par de nombreux industriels comme un moyen
économique de satisfaire les exigences énergétiques. Elle est considérée comme la
configuration la plus développée car elle offre des performances supérieures par rapport a
d’autres systemes qui sont susceptibles d'étre disponibles & grande échelle pour la production
d'électricité. D’autant plus leur rendement est relativement élevé (> 50%), [3].
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La cogénération a été utilisée en industrie dans les années 80, ou la vapeur était la
source primaire d’énergie et 1’électricité était juste un produit en plus. La conception d’une
centrale de cogénération peut s’adopter aux différentes échelles, de la petite comme les
batiments résidentiels aux grandes industries de génération électrique pour un réseau.

En comparant avec le cycle conventionnel, la cogénération offre un certains nombre
d’avantages :

¢ Rendement meilleur de génération de puissance ;

e (Coft d’investissement bas ;

¢ Pollution réduite de I’environnement.
La seule condition est la nécessité d’un carburant qui convient mieux, comme le gaz naturel.

De nombreuses investigations, ainsi que l'expérience avec des installations réelles, ont montré
que le partage de puissance de sortie entre la turbine a gaz et la turbine a vapeur d'une centrale
a cycle combiné devrait étre d'environ 2:1, entralnant une turbine a gaz de 200 MW de sortie,
et 100 MW de sortie pour une turbine a vapeur avec un total de 300 MW. Les derniers
développements des constructeurs des turbines a gaz sont de I’ordre de grandeur, par exemple,
General Electric: 9FA séries 226,5 MW, Alstom: GT26 de 240 MW. [4]

Dans la littérature, plusieurs configurations ont été proposées pour 1’amélioration des
performances du cycle simple de la TG, en considérant ce dernier comme cycle de base. La
recherche de cycles de puissance améliorée conduit a différents cycles de TG basée sur
différentes caractéristiques et complexités, allant du conventionnel avec récupération a des

combinaisons plus complexes comme la compression a refroidissement intermédiaire,
refroidissement par 1’air comprimé, la récupération et / ou la réchauffe.

Plusieurs chercheurs ont considéré que 1'évaporation refroidi la compression. En général, le
refroidissement par injection d'entrée d'eau est une méthode acceptée. Le taux d'injection est
limité & 1-2% du débit massique de 1'air, avec diminution de la puissance du compresseur
d'environ 7%. [5]

Dans ce qui suit, on va utiliser le cycle de cogénération et apporter des modifications dans la
TG, afin d’améliorer les performances de 1’unité cogénérée qui existe déja.

Généralement les modifications sont faites sur le cycle de base, et la cogénération est un
résultat d’amélioration du cycle de la TG, on a pensé donc a faire une combinaison entre la
cogénération et les modifications dues sur la TG afin d’augmenter en général, I’efficacité de
I’installation. Comme cité ci-dessus, I’injection de vapeur fut un moyen tres bénéfique pour
I’amélioration des performances du cycle. Et puisque dans la cogénération on a une
production de la vapeur, on va I’utiliser et I’injecter dans le compresseur et voir son influence
sur les parametres de 1’installation.
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CHAPITRE I : TURBINE A GAZ ET CYCLE COMBINE

I.1.TURBINE A GAZ

N

La turbine a gaz est une machine thermique a flux continu, réalisant différentes
transformations thermodynamiques, dans une succession d’organes comportant un
compresseur, une turbine couplée mécaniquement sur un arbre, et une chambre de combustion
intercalée entre ces deux derniers. Ce qui permet de transformer 1'énergie contenue dans le
combustible en énergie mécanique utilisable sur l'arbre de la turbine (machines industrielles)
ou sous forme d'énergie propulsive dans un jet (turboréacteurs). Dans son architecture la plus
simple, la turbine a gaz, qui aspire l'air ambiant et rejette des gaz brilés a I'atmosphere,
fonctionne en circuit ouvert. Le cycle thermodynamique résultant qui est appelé cycle de
Brayton, est schématisé au moyen d'un diagramme enthalpie-entropie suivant:

ECHAPFEMENT

TUYERE
' TURBINE
C‘L O ADMISSION CHAMBRE DE & gaz
D'AIR COME UST ION

s

ARBRE DE #5328
TRANSMISSION

Température (K)

" — 4
gl o5 ol lac

Entropie (kJ/(kg"K))

Figure 1.1 : Schéma de fonctionnement d’une turbine a gaz et cycle thermodynamique.

o Compression de 1 a 2 : le compresseur, généralement axial, sert a comprimer l'air ambiant
a une pression qui peut atteindre dans les machines modernes entre 10 et 30 bars environ.

La puissance de compression peut étre calculée comme suit :

T
P=m, l_ Cp, dT (W)

S

o Combustion de 2 & 3: le combustible, généralement méthane ou autre dérivé pétrolier,
injecté sous pression (sensiblement constante) est brulé avec 1’air comprimé, ou le fluide
recoit de 1’énergie en y réalisant une réaction chimique de combustion avec l'air.
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CHp + 2 (53[0, +376N,] + ()H,0 D

[{A - 1}(11 +%)] 0; + [3.?.5A (”’ T“) Ny +(%)u:o

La combustion est une oxydation du carburant avec un exces d’air allant de 2 a 5% (valeur
steechiométrique inférieure) afin d’obtenir des gaz brilés a une température admissible,
généralement < 1500°C, pour les matériaux employés pour la turbine (aubes, disques, carters,
etc.). [6]

Une chambre de combustion renferme un tube a flamme a parois relativement minces dans

lequel la combustion a lieu et le syst¢tme d’injection. Comparativement aux autres types de
moteurs, les turbines a gaz sont considérées comme produisant de tres faibles niveaux de
pollution de combustion. Les émissions des turbines a gaz les plus préoccupantes sont les
hydrocarbures non briilés, de monoxyde de carbone, oxydes d'azote (NOx) et de la fumée.
Une conception réussie de la chambre de combustion doit satisfaire de nombreuses exigences
qui touchent le rendement et 1'environnement. L'importance relative de chaque exigence varie
en fonction de I'application de la turbine a gaz, certaines exigences sont contradictoires, ce qui
nécessite des compromis. Ces exigences peuvent étre classées comme suit :

Haut rendement de combustion dans toutes les conditions d'exploitation.
Production faible de gaz, de monoxyde de carbone, oxydes d'azote.

Pas de fumée visible (minimiser les polluants et les émissions.)

Faible chute de pression (3 a 4%).

Combustion stable dans toutes les conditions d'exploitation.

Inflammation fiable doit étre éteinte a trés basse température.

Une faible variation de température pour une longue durée de vie.

Dimension compatible avec I'enveloppe du moteur (pour des chambres noyées).
Conception a bas cofit et entretien minimum.

SN N N N N N NN

o Détente de 3 a 4: la détente des gaz a haute température sortant de la chambre de
combustion est effectuée dans la turbine, qui est généralement axiale. La turbine fournit la
puissance nécessaire a l'entrainement du compresseur et la production d’une énergie
mécanique. La puissance de la turbine est défini par :

T
E = ng; CpdT W)

4

La température d'entrée turbine est fixée par la technologie des matériaux et le cofit des
alliages utilisés, le gaz circulant dans la turbine peut atteindre 1370 °C. L'obligation de
refroidir la turbine limite le rendement thermique du cycle. Les technologies actuelles
développent des matériaux comportant la céramique et améliorent 1’efficacité du
refroidissement.
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I.1.1. Rendement thermique :

Le rendement des TG est de 25 a 35%, I'énergie apportée par le combustible est
détournée par le compresseur ou perdue sous forme de chaleur dans les gaz d'échappement. 1l
est envisageable de perfectionner un peu le rendement en augmentant la température dans la
chambre de combustion (plus de 1200°C), mais le probleéme de tenue des matériaux utilisés
pour la réalisation de la partie turbine se pose. C'est en récupérant la chaleur des gaz
d'échappement (chauffage, production de vapeur...) que le rendement global de la machine
peut dépasser 50%. On utilise alors la chaleur des gaz d'échappement (plus de 500 degrés)
pour produire de la vapeur dans une chaudiere.

50

TIT=1300°C
n,, [%]
e

45 48" 6

—o— BRAYTON

- REC

—te—TT

35 - | =t ICR

—O—RH

—=— ICRH

~=-or-- ICRHR
-#— BAGT

1
250 300

Figure 1.2 : Comparaison entre les turbines a gaz de cycles améliorés. [1]

Si la puissance de sortie de la turbine a gaz est connue (ou déterminée a partir de 1'équipement
mécanique ou des méthodes de bilan thermique), le rendement de la turbine a gaz est
déterminé en divisant la puissance de sortie de la turbine par la puissance calorifique du

carburant.

Puissante de sortie
my = PCI

Mo —

La composition actuelle du gaz doit étre utilisée pour déterminer le pouvoir calorifique
inférieur (PCI) du carburant.
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I.1.2. Flux thermique des gaz d’échappement

Le flux de chaleur contenant dans les gaz d’échappement apporte un intérét majeur pour son
exploitation surtout dans le cas d’un cycle combiné, il peut étre déterminé par I’expression
suivante :

Qech =1y (hE - hR)
Avec
Qecn : flux de chaleur d’échappement.

m, : le débit des gaz d’échappement.

hg et hy : enthalpies d’échappement et de référence respectivement.

Un bilan énergétique du systeme peut étre utilisé pour estimer le flux de chaleur dans les gaz
d’échappement.

I.1.3. Facteurs influant sur les performances d’une TG

e Température d’admission : les performances d’une TG sont influencées par la densité ou
flux d’air entrant le compresseur. Les conditions ambiantes sont les plus évidentes a changer
(15°C et 1.013 bars). La figure suivante montre 1’effet de la température ambiante sur la
puissance de sortie, et le flux de chaleur rejetée. On voit aisément que la puissance est élevée
pour des températures relativement faibles.

130
120 =
=~ =
110 |- TS
- . Heat Rate
Percent —
Design 100 =
==
= =
90 - s~
- Exhaust Flow
[~ -~
80 ~| Heat Cons.
B Output
70 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Compressor 20 40 60 80 100 120
Inlet F
Temperature L . L : 1 1
18 7 4 16 27 38 49

Figure L. 3 : Effet de la température d’admission. [7]
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e Humidité : I'air humide, affecte également le flux de sortie (massique et thermique), avant,
cet effet était jugé négligeable. Cependant, avec le développement des TG et l'utilisation de
I'humidité et I’injection de 1’eau et/ou de vapeur l'eau pour le contrdle des NOx, cet effet est
devenu tres considérable. La figure ci-dessous montre I’effet de I’humidité.
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. | SO Specific Humidity
1.008 L0064
60%  RH
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Factor 1.002

o008 L—"

0.996 —

Powear Output

P

1 L 1 1 1

0.000 0.010 0.020 0.030
Specific Humidity (lb. Water Vapor/fib. Dry Air)

(kg Water Vaporfkg Dry Air)

Figure 1.4 : Effet de I’humidité. [7]

On constate que I’augmentation de I’humidité réduit la puissance de sortie contrairement au
flux thermique qui augmente

e Perte a I’Admission et a l'échappement : insertion de filtration, silencieux et de
refroidisseur par évaporation ou chiller dans le cycle cause des pertes de pression.

e (Carburant : I’énergie thermique dépend de la composition du carburant et des produits de
combustion. La figure ci-dessous montre I’effet des différents carburants sur la puissance
de la TG, en considérant le méthane come fuel.
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Figure 1.5 : Effet de la composition du carburant. [7]
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L'économie réalisée dans les TG est obtenue par application de processus dépendant
généralement de 'utilisation efficace de 1'énergie d'échappement, qui représente généralement
60% a 70% de 1'énergie du combustible. L'utilisation de cette énergie peut &tre soit dans la
génération de vapeur dans une chaudiere (HRSG), ou également peut étre utilis€ée comme une
source d'énergie directe.

I.1.4. CYCLE COMBINE / LA COGENERATION

La cogénération consiste en la production simultanée et ['utilisation d’énergie
mécanique ou électrique et de chaleur, a partir d’une seule machine et a partir d’'une seule
source d’énergie primaire. A 1’échelle industrielle, la cogénération est réalisée dans ce qu’on
appelle un cycle combiné qui est une association d’un cycle de TG et d’un cycle de turbine a
vapeur. Les cycles combinés permettent d’atteindre une efficacité motrice de plus de 60 %.
Les gaz d'échappement de la turbine a gaz sont valorisés dans une chaudiere de récupération
ot I'on produit de la vapeur qui est ensuite détendue dans une turbine a condensation.

Le rendement élevé résulte de la combinaison du processus a hautes températures de turbine a
gaz avec le processus a basse température de vapeur. La chaleur résiduelle des fumées
chaudes a une température de 500-600-C et est transféré au processus pour la production a
contre courant de vapeur. [8]

Dans un cycle combiné a gaz normal, environ deux-tiers du courant électrique est produit
dans la TG et un tiers dans la turbine a vapeur de vapeur. Le cycle de 1’eau est limité par la
tenue mécanique de canalisation de la vapeur, et il devient cofiteux de dépasser la température
de vapeur de 600°C.

cycle turbine  gaz cycle a vapeur
-
gchappement
| o
combustible i R
+ N I N W7 S
- - & gensrateur de vapeur
#Thamhre r!n-“‘\, g —
\ combustion /|
i |
,: rhing
e B pompe
alr 5 il P
COMPrEsseur I{_S
ondens el ¥
I ¥t Y Y
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Figure 1.6 : Schéma représentant la cogénération, cas d’un cycle combiné.
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Les gaz conservent une température supérieure a la température ambiante ce qui constitue une
irréversibilité. L’échangeur gaz / vapeur qui constitue la liaison entre les 2 cycles apporte une
irréversibilité supplémentaire. Ces raisons expliquent qu’avec des différences de températures
du méme ordre pour chacun des cycles, la puissance de la turbine a vapeur est souvent 2 fois
moins importante que celle de la TG. Sur une représentation des 2 cycles, Il faut remarquer
que les masses de fluides étant différentes donc, il n’est pas possible de les représenter
exactement sur le méme diagramme.

TIK] ,

GAS CYCLE

STEAM CYCLE
3PRSH

-
s [J/kg K]
Figure 1.7 : Diagramme T-S de la TG cycle combiné

2.1. Rendement du cycle combiné

Il est fonction du rendement de la TG, de la turbine a vapeur et de la chaudiere récupératrice :

Wer + Wy

Nee =
ch

L’exemple suivant, montre I’avantage de recourir a la cogénération. Pour produire 75 unités
d'énergie utile, la production conventionnelle ou séparée de chaleur et des systemes
d'alimentation utilise 154 unités d'énergie-98 pour la production d'électricité et 56 pour
produire la chaleur, résultant en un rendement global de 49 %. Cependant, avec la
cogénération on n'a besoin que de 100 unités d'énergie pour produire les 75 unités d'énergie
utile a partir d'une seule source de combustible, ce qui entraine une efficacité totale du
systeme de 75%.
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Figure 1.8 : Comparaison de rendement entre la cogénération et la génération
conventionnelle [9].

L’amélioration du rendement du cycle se fait par augmentation du rendement des deux
turbines a gaz et a vapeur, en prenant en considération les points suivants :

- Optimisation de la chaudiere HRSG;

- Récupération des gaz dans la TG.

La turbine a gaz fonctionne dans un intervalle de température de 300 a 1500-1600 K, contre
800 K pour la turbine a vapeur, et les gaz sont rejetés a haute température (800-900 K). La
combinaison de ces turbines couvre un intervalle important de température, avec un
rendement qui peut atteindre 75-80% du cycle combiné, (TIT de 1200 a 1500 K). [6]

2.2. Optimisation de la chaudiere

Les trois figures ci-dessous montrent l'intérét de recourir a plusieurs niveaux de pression :
avec certaines hypotheses simplificatrices et un choix judicieux des échelles, on peut
superposer dans un diagramme entropique les cycles de la TG et de la turbine a vapeur. Dans
les trois cas, la surface colorée ne produit aucun travail

L’augmentation de niveau de pression dans la chaudiere rend difficile la diminution de la
température de sortie des fumées, de ce fait, le gain de rendement de trois niveau de pression
par rapport a deux niveaux est de I’ordre de 0.2 a 0.6 %.
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Figure 1.9 : Intérét des niveaux de pression dans la chaudiere.

Le gain apporté par le nombre des niveaux de pression apparait trés clair, mais ceci
correspond a un probleme d'optimisation complexe et tout a fait nouveau, qui ne se posait pas
dans les chaudieres classiques. La complexité de I’installation est accrue, aussi bien dans la
chaudiere, qui est équipée d’un circuit de moyenne pression supplémentaire, que dans la
turbine a vapeur, qui nécessite un collecteur pour la vapeur moyenne pression [10].

Afin de comprendre la dégradation du rendement lorsque la pression diminue, il est nécessaire
d’introduire les concepts d’exergie et d’anergie. Le concept physique d’énergie ne suffit pas a
expliquer 1’évolution.

L’exergie correspond, au signe pres, au travail maximal que I’on peut théoriquement et
techniquement retirer d’un systéme qui évolue réversiblement entre un état quelconque et son
état d’équilibre avec le milieu ambiant.

L’anergie représente la part minimale de I’énergie d’un systéme qui ne pourra jamais étre
transformée en énergie mécanique, lorsque ce systeme passe d’un état quelconque a un état
d’équilibre avec le systeme ambiant.

La démonstration du principe de ’exergie aboutit a la formulation suivante :
Ex=H,—H,—-T,(S-S,)
Avec H, et S enthalpie totale et entropie du systeme,

H, et S, enthalpie totale et entropie du systeme aux conditions ambiantes prises comme
références, Ta température ambiante.

L’anergie correspond au terme : T, (S — S,).

La figure ci-apres illustre ces différents concepts
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Figure 1.10 : Concepts de I’exergie et de I’anergie sur diagramme H-S.

L’exergie du point B correspond au segment 1-2. La droite d’ambiance a pour pente la valeur
de la température ambiante.

La dégradation de I’exergie en sortie de la chaudiere, lorsque la pression diminue, est reliée a
la production d’entropie qui a lieu lors de I’échange thermique. Pour un systéme qui échange
de la chaleur, cette production d’entropie s’écrit :

AS = AQ (I/Tmoy eau/vapeur — 1/Tmoy fumées)

Ou, Tmoy cauvapeur représente la température moyenne entropique d’échange eau -vapeur, et T
moy fumées 1a température moyenne des fumées pour un échangeur. Voir la figure 1.12.

La détermination du nombre de niveaux de pression est le résultat d’une étude technico-
économique qui met en balance le gain engendré par 1’ajout d’un niveau de pression par
rapport au coiit supplémentaire de I’installation. Il est difficile de tracer une courbe
d’évolution du rendement d’un cycle en fonction du nombre de niveaux de pression, car en
toute rigueur, les hypothéses ne peuvent pas demeurer constantes entre chaque solution. Le
nombre de niveaux de pression est également fonction des caractéristiques (débit et
température des fumées) de la TG installée en amont. Pour certaines machines de puissance

peu importante leurs caractéristiques ne justifient pas une installation eau-vapeur complexe.
[11]
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Figure 1.11 : Echange fumées eau-vapeur en fonction de la pression de vaporisation. [11]
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2.3. Récupération de la chaleur

La chaleur produite dans un systéme de cogénération ne peut étre totalement capturée
dans la production d'électricité, du fait qu’une fraction de 1'énergie thermique est perdue sous
forme de chaleur a basse température dans les gaz d'échappement, et par rayonnement et
convection du moteur et du générateur.

La chaleur récupérée des gaz d'échappement autant qu’eau chaude ou vapeur a basse pression
est de 100 a 120°C [3], peut donc étre utilisée pour produire de 'eau chaude ou de la vapeur a
basse pression, pour le chauffage domestique ou le refroidissement par absorption.

Le développement ultérieur doit viser a 1’élimination des inconvénients des centrales d'1GCC,
a savoir la basse disponibilité et les cofits élevés. Si ces problemes peuvent étre résolus,
I'IGCC pourrait fournir une augmentation substantielle de I'efficacité de la production
d'électricité.
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CHAPITRE 11 : AMELIORATION DES PERFORMANCES
DE LA TURBINE A GAZ

Introduction

Actuellement, le cycle combiné est la forme la plus efficace ou le rendement est
amélioré par augmentation de la température entrée turbine. Cependant, cela provoque une
augmentation des émissions des NOx et une réduction de la durée de vie des matériaux.
Différentes solutions ont été développées pour satisfaire le besoin énergétique et réduire leurs
limites.

I1.1. Systéme a injection d’eau ou de vapeur

Le systeme a injection de vapeur augmente la puissance par I’augmentation du débit
massique du fluide moteur. Ce systeme est similaire au cycle combiné ol on récupere la
chaleur des gaz pour surchauffer la vapeur qui sera injectée dans la turbine. Cela permet
d’augmenter la puissance a 50%. C’est une installation peu complexe et qui est intéressante
dans la saison chaude [12].

Plusieurs configurations d'injection d’eau ou de vapeur dans le cycle de turbine a gaz ont été
proposées. L'injection d'eau qui a pour but d’augmenter 1'efficacité du systeme, se fait dans les
manieres suivantes : injection de brumes dans le cycle de la turbine (MAT), injection de I’eau
récupérée (RWI), et turbine a air humide (HAT).

Dans la TG a injection de vapeur (STIG), la vapeur produite dans la chaudiére est injectée
dans la chambre de combustion pour augmenter la puissance et I'efficacité du cycle simple.

I1.1.1. Injection de vapeur régénérée : Kousuke Nishida et al, [13] ont utilisé la chaleur des
gaz d’échappement pour produire de la vapeur qui sera injectée dans le cycle selon deux
configurations : injection de vapeur régénérée dans la chambre de combustion ; Injection de
vapeur régénérée avant la chambre de combustion. La premiere configuration est une
combinaison du cycle STIG et production de vapeur.

HE HE
511°C 698°C 392°C AN 780°C
N\
212°C
269°C AN, i
'A% 1200°C - . 1200°C
ﬁ 399°C [ A ]546° (\C s08° | A 5 J609 c( ¢
297°C
T25°c AC GT
CHs aT
r=12 468°C r=12 360°C -
r=
25°C h
Air o
—@iWaier —J\/\/-—@LDC Water
100°C Exhaust 121°C Exhaust
AN\ > S AN hau
HRSG HRSG

Figure I1.1 : Injection de vapeur régénérée. (1) RSTIGI ;(2) RSTIG2. [13]
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Figure I1.2 : Rendement et puissance des cycles RSTIG. [13]

Dans la figure ci-dessus, la puissance et le rendement des cycles RSTIG 1 et 2 sont comparés
par rapport au cycle simple, cycle de récupération et cycle d’injection de vapeur.

On voit bien que les rendements des RSTIG 1 et 2 sont plus importants que les autres. Le
rendement max de RSTIG 2 est plus élevé que celui de RSTIG 1, il atteint 42.4% pour un
rapport de compression plus faible. Cela est dii au fait que le débit de vapeur dans RSTIG 2
est faible par rapport au RSTIG 1 et STIG, la différence de température dans la chaudiere est
minime, donc les pertes exergétique sont réduite. De plus le rapport de compression
correspond au rendement optimal est faible.

Quant a la puissance, le cycle a injection est le plus important. Les performances de ces cycles
sont rassemblées dans le tableau suivant :

Tableau 1 : Comparaison des performances entre RSTIG 1 et RSTIG 2. [13]

RSTIG-1 RSTIG-2
Rapport de compression 12.0 7.0
Debit de vapeur/fuel (kg/kgsuel) 9.0 7.5
Puissance spécifique (kW/(kg/s)) 385.4 320.6
Rendement exergétique (%) 43.9 45.6
Rendement thermique (%) 40.7 42.4

I1.1.2. Injection de I’eau dans la chambre de combustion : Mircea Cardu et Malvina Baica
[14], ont proposé D’injection de I’eau dans la chambre de combustion. Dans l'ensemble,
l'installation se compose d'un compresseur d'air (1), chambres de combustion (2), turbine a
gaz (3), alternateur (4), pompe d'eau a basse pression (5), installation de traitement de 1'eau
(6), pompe d'eau a haute pression (7), et unité d’alimentation en carburant (8).
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Figure I1.3 : Schéma d’injection de I’eau dans la chambre de combustion

On définit & = m, /my, le coefficient d’ajout d’eau nécessaire pour obtenir la température
désirée dans la chambre de combustion comme étant le rapport de la quantité d'eau injectée
my, dans la chambre de combustion sur la quantité de carburant my introduit dans la chambre

de combustion.

L'eau injectée est instantanément transformée en vapeur a cause de la treés haute température
(> 800° C), de cette facon, les gaz de combustion évacués sont un mélange de gaz et de

vapeur.
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Figure I1.4 : Rendement thermique du cycle en fonction de la température de combustion.
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Page 28



D’apres cette figure, il est clair que dans le domaine de n; = 0.72 - 0.82, que les valeurs du
rendement du cycle avec injection de 1’eau est plus important que celui du cycle simple.
Contrairement pour les valeurs de 0.82 - 0.92 ou le rendement du cycle simple est supérieur a
celui du cycle avec injection. Ce domaine correspond a des températures de combustion entre
1050 et 1400°C. On peut clairement conclure que le rendement du cycle avec injection de
I’eau est meilleur que celui du cycle simple. Un autre avantage a tirer, est qu’on peut
construire I’installation avce injection de 1’eau pour avoir le méme rendemetn et autres
parametres que la TG, la seule différence réside en température de la chambre de combustion
sera moins élevée, ce qui est profitable du point de vue technologies, et d’autre part, on a
réduction des émissions de NOy, du fait de la réduction d’exces d’ air. Pour la méme raison,
les dimensions du compresseur seront plus petites par rapport au cycle simple. Cependant, la
centrale sera plus grande a cause de I’installation du systeéme d’injection.

I1.1.3. RWI cycle : Bhargava et al. [1], Ont mené une étude comparative entre plusieurs
cycles pour I’amélioration des performances de la TG, entre autre, 1’injection de I’eau de
récupération dans le systeme. Le cycle RWI est dérivé du cycle avec refroidissement (ICR), il
compose essentiellement d'une TG modifiée dans laquelle 1'eau liquide est injectée dans le
flux d'air avant d'entrer dans la chambre de combustion.
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Figure I1.5 : Schéma de fonctionnement du cycle RWI. [1]

L’eau avant d’étre injectée dans le cycle d’air, est préchauffée dans le refroidisseur par la
chaleur de I’air comprimé, ensuite dans I’économiseur par la chaleur des gaz d’échappement.
L'injection d'eau dans le cycle de RWI aide a réduire le probleme associé aux cycles secs, et
permet de récupérer la chaleur des gaz d’échappement. Mais le transfert de chaleur est limité
en raison de fortes différences dans les capacités thermiques des deux fluides circulant a
contre courant dans 1'échangeur. Cette grande capacité calorifique déséquilibrée entre les flux
dans le refroidisseur est partiellement récupérée dans le cycle de RWI due a l'injection de
I'eau préchauffée, ce qui augmente le débit et la chaleur spécifique du flux d'entrée dans le
récupérateur coté froid. Ainsi, cette approche permet l'augmentation du débit massique du
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cycle et améliore la capacité calorifique entre les deux flux permettant une croissance de la
puissance et du rendement.

Les résultats obtenus pour I’injection d’eau sont comparés avec les cycles de refroidissement
et récupération.
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Figure I1.6: Performances du cycle RWI. [1]

La figure ci-dessus montre une nette augmentation dans le rendement et travail lorsqu’on
injecte de 1’eau. Le rendement maximal obtenu dans le cycle RWI est de 52 % contre 49 %
pour le cycle ICR a la température entrée turbine de 1500°C.

Du point de vue thermodynamique, ce cycle est limité par trois facteurs : une irréversibilité
élevée dans le procédé de mélange gaz-liquide ; le flux d’eau est limité par la saturation du
gaz et la fraction importante de vapeur a haute température a I’échappement. [15]

I1.1.4. Injection de brume dans le compresseur : I’injection de gouttelettes d’eau dans le
compresseur, ou durant la compression, provoque une évaporation de 1’eau qui diminue la
température de maniere continue.

Kyoung et Horacio, [16] ont fait leurs études sur deux types de cycle, simple (WCG) et avec
régénération (RWCG).
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Figure IL.7 : Schéma de fonctionnement d’injection de brume.

Ils ont trouvé que le refroidissement continu réduit le travail du compresseur et permet
d'évacuer la chaleur méme a un rapport de compression élevé.

50 5 Boo ?1: P S e
= B S - e
4°H_—H-°¢o¢_° o os oﬂmoho 0O agg ]
~ ?’n-ﬂ o o%% @ “'O—o.oﬁ_n_e_‘
e oo ""ﬁ-o.n_n__u_ """ﬂ-»u.ﬁ_e_ 0—6-0.3_
45 - I rﬂ,—& DDy, ﬂ'“‘v—, °'°-a- o-n-..u__n_‘
£ P G

—..""‘-%1,“_0_& "_“"ﬂkn‘_‘_i:
oF
7, |% RWCG) [owon, | T™oven, | T

40 3/
:f ',-".‘.‘f:_.ﬁzgq,
1 g 56

] 8
] 5—33%//;{
30 e —— e

Pressure ratio

Thermal efficiency, %

Figure IL.8 : Performances du cycle injection de brume. [16]

Le rapport de compression pour lequel le rendement est maximal, varie avec le rapport
d’injection d’eau. Le maximum obtenu est de 51.5 % pour un rapport de compression de 25 et
un taux d’injection d’eau de 9 %. Contrairement au cycle sec avec régénération, le rendement
est de 45 % pour un rapport de compression de 7.

Donc le RWCG peut maintenir un rendement élevé a des rapports de compression élevé.

Dans le RWCG, I’échange thermique dans le régénérateur diminue avec la pression mais
augmente avec l’injection d’eau. Le travail spécifique net des cycles WCG et RWCG
augmente avec I’augmentation du rapport de compression et de la quantité d’eau injectée,
pour atteindre une croissance de 65 %. [16]
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II.1.5. Turbine a gaz avec I’air humide ‘HAT’ : Kavanagh et Parks [17], ont mené une
étude comparative entre deux cycles humides (HAT), la turbine a air humide et le cycle
TOPHAT (TOP humid air turbine).

La turbine a gaz a air humide est le cycle le plus récent a étre proposé pour 1’amélioration des
performances des centrales énergétiques, sa conception était étudiée dans les années 80. En
2000 fut construit le premier prototype de turbine a air humide a Lund University en Suede
[17] et actuellement, la premiere turbine a échelle industrielle est en construction par Hitachi,
Japan.

L’avantage de ce cycle est sa simple conception. La chaleur des gaz évacués de la turbine est
utilisée pour la récupération avant la combustion et aussi pour chauffer I’eau dans le procédé
d’humidification de I’air comprimé.

Le transfert thermique et massique dans la tour d’humidification permet d’augmenter le débit
massique du fluide ce qui engendre une augmentation du travail net et du rendement. [18]
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Figure I1.9 : Schéma de conception de la turbine a air humide.

L’air est comprimé dans un compresseur a basse pression, ensuite refroidi par de ’eau puis
comprimé a haute pression, 1’air comprimé est dirigé vers 1’évaporateur aprés avoir été
refroidi. Dans I’évaporateur I’air se charge avec des gouttelettes d’eau chaude, ensuite rentre
dans la chambre de combustion apres un préchauffage a travers 1’échange thermique des gaz
de la turbine. Les flux d’eau sortant du refroidisseur et de I’économiseur sont mixés avant
d’entrer dans I’évaporateur.

Plusieurs travaux ont été réalisés pour I’étude des performances de ce cycle. La figure 6 (a) ci-
dessous, donne le fonctionnement optimal de ce cycle, pour un rendement et un travail
spécifique de 51.7% et 680 kJ/kg respectivement. [17]
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Figure I1.10 : Performance du cycle HAT. [17]

Le rapport de compression et efficacité du récupérateur influent directement sur le rendement
et le travail net de la turbine. L’augmentation du rapport de compression accroit la
température de fonctionnement dans les refroidisseurs (IC et AC), ce qui engendre
I’augmentation de la température de 1’eau, et fournit donc un transfert massique et thermique
plus important dans I’évaporateur ce qui mene a 1’augmentation du travail net de la turbine.
D’autre part, lorsque 1’efficacité diminue, I’influence de la récupération de le la chaleur des
gaz de la turbine sur le rendement diminue et le transfert thermique dans 1’économiseur
augmente, il y a obtention d’eau a température élevée, ce qui est profitable pour 1I’échange
thermique et massique dans 1’évaporateur.
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Le cycle de la turbine a air humide peut atteindre un rendement maximum de 51.7% qui
correspond a un travail de 617.2 kJ/kg, ce qui représente un gain de 12.7% par rapport a un
cycle simple. La valeur maximale du travail net peut étre atteinte en augmentant la valeur de
la compressibilité a 37.5, ce qui représente une augmentation de 108 % par rapport au cycle
simple malgré que le rendement ne soit que de 50.6%. [15]

De méme, une investigation menée par Van Liere [19], pour le second cycle qui a de plus un
économiseur produisant de 1’eau chaude avant d’étre pulvérisée dans le compresseur et un
récupérateur pour préchauffer le fluide avant la combustion.

Christodoulou et Farrugia [20] ont suggéré que les températures de 1’eau soit de 90-120 K au
dessus de la température de saturation du fluide de travail, ce qui assure une atomisation flash
de I’eau sans déstabiliser I’écoulement dans la tuyere.
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Figure I1.11 : Schéma de conception de la turbine TOPHAT. [17]

Les résultats obtenus pour ce cycle TOPHAT :
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Figure I1.12 : Performance du cycle ToPHAT. [17]
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Le rendement maximum est de 53.4 % qui correspond a un travail spécifique de 709 kl/kg, ce
qui correspond a un gain de 14 % et 115 % pour le rendement et le travail net,
respectivement, et ce par rapport a un cycle simple. Il a été constaté que la croissance du
rapport de compression augmente le rendement, a I'exception ou I’efficacité du récupérateur
est de 0.95, ot un rapport de compression optimum de 30 a été identifié.

Généralement, 1’augmentation du rapport de compression favorise 1’amélioration du
rendement du cycle ainsi que le travail net.

Toutefois, pour une efficacité du récupérateur de 0,95, I’enjeu est mis sur la récupération de
chaleur, et il en résulte une légere réduction du rapport de compression optimale afin d’utiliser
la chaleur récupérée et moins de carburant.

Sur le plan thermodynamique, et avec des rendements de 52 a 53%, le cycle TopHat peut
rivaliser le cycle combiné ainsi le cycle HAT.

Dans la table suivante on rassemble les avantages et limites des cycles HAT et RWI.

Tableau 2 : Comparaison entre HAT et RWI [1].

Cycle Avantages Limites
Injection de I'’eau mélangée avec I’air augmente la Augmentation de la consommation de I’eau.
puissance comparée au cycle ICR sec. Complexité plus élevée de I'installation que le
Récupération de chaleur dans le récupérateur et cycle simple, dii au plus grand nombre
RWI I’économiseur. d'échangeurs de chaleur.
Tour de refroidissement petite par rapport au cycle Pertes d'entropie dans le procédé de mélange
d'ICR pour la méme température de décharge d'IC. (par rapport au cycle HAT adoptant le
Déséquilibre amélioré de capacité thermique entre les saturateur).
fluides chaud/froid du récupérateur.
grande augmentation de la masse de 1'eau admissible PR . N
gy . Complexité d’installation accrue due & nombre
(plus de 20% du débit de masse d'air dans le cycle sec) et P,
\ . . élevé d'échangeurs de chaleur.
d'augmentation de puissance. X s .
. . . Disparité d'écoulement turbine/compresseur de
Faible perte de chaleur irréversible que dans le cycle de . . . .
HAT NN . . el turbine ; la conception de la section de turbine
RWI di a l'évaporation progressive a lintérieur du ) R . R
est nécessaire, si le GT sec existe.
saturateur. L . timale d le est bl "
. S a pression optimale du cycle est sensiblemen
Efficacité comparable au cc sans utilisation de HRSG et P P ¥
N J . plus haute que dans le cycle CC.
de systeémes auxiliaires associés.

I1.1.6. Turbine a gaz avec air humide avancée ‘AHAT’ : Hidetoshi Kuroki et al [21], ont
présenté un systeéme performant de turbine a air humide, c’est le cycle AHAT ‘advanced
humid air turbine’. Il est constitué d’un humidificateur, un pulvérisateur d’eau, et un systeme
de récupération de la chaleur de la turbine, ce qui évite la combustion & hautes températures.
La figure II.13 montre la conception d’un tel systéme, oll un prototype a été réalisé pour une
puissance de 3 MW.
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Figure 11.13: Schéma de fonctionnement du systeme AHAT.

Des fines gouttelettes d’eau sont injectées dans le compresseur a travers une tuyauterie qui
relie ce dernier avec la WAC ‘water atomizing cooling’, une partie de cette eau s’évapore a
I’entrée, et 1’autre partie s’évapore par augmentation de la pression, ce qui mene a la
diminution de la température dans le compresseur. L’air comprimé sortant du compresseur est
conduit dans la tour d’humidification a contre courant avec I’eau chaude, pour devenir riche
en humidité. Cela donne lieu a une augmentation du débit du fluide et donc 1’augmentation de
la puissance de la turbine. Ensuite, I’air humide rentre dans la chambre & combustion apres
avoir été préchauffé par les gaz sortants de la turbine. Les gaz sortant de 1’économiseur
rentrent en contact direct avec ’eau provenant du systéme de récupération pour étre refroidi.
Dans la table ci-dessous on donne les caractéristiques de ce systeme.

Table 3 : Caractéristique de la turbine AHAT (modele pilote) [21].

Item Unit Value
Puissance (condition iso) kW 3600
Rendement thermique % PCI 43
Vitesse de turbine a gaz rpm 17,800
Vitesse du générateur rpm 1500
Débit d’air kg/s 10
TIT °C 1180
Température de sortie de la turbine °C 665
Emission NOy ppm <10
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Le contact direct entre I’eau chaude et ’air comprimé dans I’humidificateur mene a
I’augmentation de la vitesse du fluide ainsi sa chaleur spécifique, ce qui augmente la
puissance de la turbine.

L’air humide a 1 % permet d’augmenter le flux massique de 9 % et le rendement thermique
par 2 % a 15°C [22].

Enfin, le cout de cette installation est moindre que le cycle combiné du fait qu’il ne nécessite
pas une turbine a vapeur et ces compléments.

I1.2. Comparaison entre ces améliorations

Les configurations citées pour I’amélioration des performances de la turbine a gaz ont
différents avantages et inconvénients. On constate que les rendements des cycles RWI et HAT
sont voisins et sensiblement supérieurs aux cycles de Brayton et STIG, cependant ils sont
compétitifs avec le cycle combiné. Par contre le travail réalisé¢ dans le cycle HAT est plus
important que les autres cycles. Le tableau suivant regroupe les performances optimales de
ces modifications :

Tableau 4 : Performances optimales de quelques modifications [1].

10T = (300 Point of max g, Point of maxw
T Wy M0 Tl Wel My,0
g (%) (kl’kg) (/kWh) i (%) (kl/kg) (VkWh)
Brayton 42 423 320 — 14 36.6 404 —
RWI 14 526 554 0.650 32 504 596 0.604
STIG 30 51.2 572 0.833 12 41.0 741 1.368
HAT 24 53.6 637 0.611 60 315 700 0.643
CC (2LP) 15 55.1 587 — 15 55.1 587 —
Conclusion

On peut dire que la cogénération offre les meilleures performances du point de vue
rendement et puissance. D’apres la syntheése précédente, I’amélioration des performances
d’une TG se fait, soit par augmentation du rendement globale du cycle, ou bien par
I’augmentation du débit du fluide moteur pour accroitre la puissance et réduire la
consommation.

Dans des travaux antérieurs, on a réalisé des soutirages a plusieurs nivaux dans la chaudiere
pour fonctionner des turbines a différentes pressions dans le cas d’un cycle combiné.

D’autre part, les dernieres recherches se focalisent sur I'injection de 1’eau dans le
compresseur, qui permet de diminuer la température dans le compresseur, ce qui engendre
I’augmentation de ’efficacité de la compression et par ailleurs une augmentation du débit, et
ainsi amélioration du rendement et de la puissance.
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Dans la présente étude, on a pensé a faire un soutirage de la chaudiere récupératrice, pour
I’injecter dans le compresseur (I’eau chaude), de maniere a ce que I’eau soutirée aura une
température inférieure a celle dans le compresseur.

Pour cela on peut faire un prélevement a la sortie de 1’économiseur. La quantité soutirée ne
doit pas influée sur le travail de la turbine a vapeur, afin de ne pas altérer son rendement.

La figure suivante, montre la solution proposée d’injection d’eau dans le compresseur soutirée
de la chaudiere constituant le cycle vapeur dans le cycle combiné.

On étudiera 1’état physique de I’eau autrement dit, qu’elle sera injectée sous forme de
gouttelettes ou bien de vapeur. Pour cela on fait appel a des modeles thermodynamiques pour
décrire en détails les parametres et leur influence sur I’amélioration des performances de
I’installation.

Une étude sera lancée sur I'influence de la quantité injectée, la température, et 1’endroit de
I’injection. Et ceci par le biais du langage Fortran 77
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Figure I1.14 : Cycle combinée avec injection de vapeur soutirée de la chaudiere
récupératrice dans le compresseur.
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CHAPITRE III : MODELISATION THERMODYNAMIQUE

Introduction

La détermination des différents parametres du cycle combiné par leur modele approprié
se fait en prenant en considération quelques hypotheses :

o La compression de I’air dans le compresseur est irréversible et n’est pas adiabatique.

o La combustion n’est pas adiabatique.

o La détente n’est pas adiabatique et elle est irréversible.

o Surface totale d’échange de chaleur constante.

o Coefficient d’échange global est constant pour chaque niveau de pression.

o L’eau ala sortie de I’économiseur est saturée.

o L’enthalpie des fumées est fonction de température et composition molaire des
fumées.

o Pincement et point d’approche sont considérés comme données.

I11.1 Modeles thermodynamiques
IIL1.1.1 Compresseur

La température de sortie du compresseur T, est déterminée par itérations en adoptant le
modele classique suivant :

O*
T2=T1(%j " 5= P

Et :

We=CpaTz— Ty)

La détermination des propriétés physiques de 1’air (la capacité calorifique) est donnée par la
relation suivante [23] :

10
Cpa=Y A()*Tz"
1

Les valeurs de A (i) sont données en annexe.
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I11.1.2 Chambre de combustion
L’équation générale de la combustion pour un gaz naturel CxHy avec un exces d’air est :
CHy + WMO+3.76N,) —————*> xCOx+ y/2H,0+wW(Ah — 1) Oz + 3.76 wA Ny

Sachant que le gaz naturel algérien a la composition suivante:
91.2% methane (CHy).

7.4% ethane (C,Hg)

0.8% propane (CsHg).

0.1% butane (C4H;g).

0.5% autres.

Dans ce cas, on a considéré que les autres composants ne sont que le pentane (CsHj5).
Apres calculs effectués, on a trouvé les résultats suivants :

x=1.113;
y=4.226;
w=2.1695.

Et A est le facteur théorique d’air est égal a 0.1281/FAR, et FAR est le rapport fuel /air de la
chambre de combustion.

Mg Hy + NegmpmsPCI = mgH,;
Apres simplification on a:

Hy + FAR MompPC! = (1 + FARM,

Et :

He= " y(i)*h(i)
i=02,N2,
CO2,H20

Mpgt = Z mp(i)
i=02,N2,
CO2,H20

Avec :

y(i) = mp(i)/mpg
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La chaleur fournie a la chambre de combustion Qcomp 8’ écrit:

Qeomp = FAR = P(I

La valeur d’exces d’air FAR est déterminée itérativement quant aux enthalpies des gaz de
combustion h(i) est donnée en annexe.

I11.1.3 Turbine a gaz

En prenant compte des pertes de charges dans ’admission du compresseur, la chambre de
combustion ainsi que la turbine a gaz, la température de sortie T4 est calculé par 1’équation

suivante :

Tuz s 8 = _Cps
npt(%-1) Cpg—R

Wr =(1+FARY(hgz — hg)

Avec Cp, calculé a la température Ts.

P4 = Punb+APHrsc
P3 = PZ‘ APcomb

Le travail net du cycle de la turbine a gaz est :

Wer=Wr - We

Le rendement du cycle turbine a gaz s’écrit :

Wer
Q comb

TGr =
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I11.1.4 Chaudiere de récupération

Dans ce travail on a considéré une chaudiere de récupération a trois niveaux de pression,
contenant un économiseur, un évaporateur et un surchauffeur. La combinaison des équations
coté chaud (gaz) et froid (eau/vapeur) sont nécessaires pour la détermination des températures
en chaque point de la chaudiere.

Les grandeurs thermodynamiques de 1’eau /vapeur sont déterminées selon I’International
Steam tables Springer 2008 [24].

Les différentes équations d’enthalpie, entropie, température de saturation et autres sont

données en annexe.

Les échanges thermiques entre les gaz d’échappement et I’eau sont évalués par les équations
suivantes :

Coté gaz :
Q=0+ FARN Ry — hyoy:)
Coté eau/vapeur:

Q = SAR (hygyr — hpin)

Equation du transfert entre les fluides est:
(1+FAR) ¢ (CTG':.':?’L Trin — CPgout rﬂau:] =SAR (hyour — Byin)
D’autre part, on a du coté économiseur :

Tgin = Tévap+PP
Tévap — Tvou = ATapproch
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Figure I1L.1 : Schéma du dispositif pour le modele du cycle combiné.
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Efficacité d’échange thermique : selon la configuration des tubes et le type d’écoulement on
peut calculer I’efficacité comme suit :

€ = Q/Qumax

Avec :

Omax = Cminl[l"g;-n— T-.=:'.1~.j'

@=UAATLM-

Sachant que :
Cmin = (1 + FARXCp,
Et:
e= (1 + FAR) CTﬂL‘ (T in Tgau:)

Doncona:

Tgin - Tgoul
E=———"—
Tgin —T sin

Ou bien en utilisant la méthode de NUT, ou I’efficacité pour un écoulement croisé est définie
par la relation suivante :

C=Cmin/ Cmax
NUT = UA/Cyin

Il faut donc connaitre la surface d’échange A ainsi que le coefficient d’échange globale U.

La procédure de calcul adoptée pour le calcul des températures en chaque point de la
chaudiere est comme suit :

On fixe d’abord la valeur de I’efficacité, en commencgant par 0.5, ensuite supposant que la
disposition des tubes est en quinconce, et le type d’écoulement est croisé, on détermine le
nombre d’unité de transfert, connaissant le Cp, et la valeur moyenne du coefficient global
d’échange [25], et on calcule la surface d’échange.
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—————————————————————————————————————————————————————————————————————————————————————]
Les valeurs du coefficient global sont données en détail selon les niveaux de pression voir
annexe.

Modélisation du surchauffeur :
Le débit de vapeur (rapporté a celui de I’air) est déterminé par le bilan thermique

(Tg:n - Tgau:)

SAR = £(1 + FARXp; -
raut — rin

Connaissant les enthalpies d’entrée et sortie a partir du niveau de pression, les températures
du gaz sont déterminées successivement, et € est initialement fixée a 0.5.

Modélisation de I’évaporateur :

La température dans 1’évaporateur est constante, qui est celle de vaporisation a pression
donnée. Par contre, du bilan énergétique, on peut déterminer la température de sortie coté gaz
selon I’équation suivante :

SAR(Hv — Hv)

Hgout = Hgin -
(1+ FAR)e

La température correspondante sera ainsi déduite par itérations successive.
Modélisation de I’économiseur :
En considérant la configuration de 1’économiseur en quinconce, et la valeur du coefficient

d’échange global U donnée antérieurement [27], ainsi I’efficacité thermique est supposée
initialement égale a 0.5, La température de sortie coté gaz est calculé comme suit :

Q

Tgout = Tgin -
(1+ FAR)Cps

Et
@=T lf]'ﬂin[l’ in— Tuin)
Et on a aussi :
Tgin = Teyap+PP
Tevap — Tsout = ATapproch

Le schéma suivant illustre le pincement (*’pinch point’”) et ATypproch
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Figure IIL2 : “’Pinch point™ et AT pproch @ travers les sections de la chaudiere [26].

Modélisation de la pompe :
Le calcul de la pompe est donné par :
hp: = hp, + JULE; — H)

VOL est le volume massique déteminé dans les conditions définies par des équations données
en annexe.

Turbine a vapeur
La vapeur qui sort de la turbine contient une fraction liquide, qui sera déterminée en fonction

de I’entropie puisque la détente est isentropique.

hy = xhyr+ (1 —x)rpT

= Svap — Str
Svr — Str
Wy = ZSAR!- h;— SAR hy

SARi :le rapport de vapeur sur I’air d’admission pour chaque niveau de pression.
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Hi : les enthalpies d’entrée a la turbine de vapeur.
Hv : enthalpie du fluide a la sortie de la turbine.

Condenseur :
Le condenseur est calcul€é selon le bilan suivant :

Qrong = SAR (R gyr — xhypr+ (1 - 2)hp7)

Perte de charge

Pour le cycle de la turbine a gaz les pertes de charge sont prises comme suit :
Admission au compresseur : 5%

Chambre de combustion : 2%

Sortie de turbine & gaz : 5%.

Quant a la chaudiere, elles sont calculées pour chaque section.

De nombreuses corrélations existent pour le calcul de la perte de charge qui est

proportionnelle au nombre de rangées de tubes et au carré de la vitesse des gaz. On se basera
sur la corrélation fournie par ESCOA [27] :

Ap _ (£ +3)G2Nr

P
[l+ﬁ‘] 1 1] g An Coler (a]
a= _——_— = — = . A R
av. 17200, " o, P=ad F=Gaslanbg

Pour le calcul de f, on I’a déterminé graphiquement par le biais du diagramme de moody pour
une rugosité correspondante au matériau des tubes et des ailettes [28], et pour la valeur max
du nombre de Reynolds Re, on déduit la valeur du coefficient de frottement.

Pour une rugosité de 45um d’ol on a Re= 7 10° et =0.02.

I11.3 Configuration géométrique de la chaudiere de récupération

Dans ce travail, on a considéré que les tubes pour chaque section de la chaudiere sont
disposés en quinconce, et ils ont des ailettes pleines.
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Figure II1.3 : Configuration des tubes aillettés.

Pour pouvoir calculer la perte de charge, il est nécessaire de calculer les surfaces An et Ad
ainsi le nombre de rangés, les équations suivantes permettent de les déterminées.

o Secteur en coupe du conduit d’écoulement enfermant le faisceau, (Ad, m)

Ag = L1

o Secteur libre net dans une rangée de tubes, (An, mz) :

Ap = Ag — A1 Ny

o Largeur du faisceau de tubes, (Lt, m) :

Ly =(No;— 1i; +ds + 2 = 0001

o Surface projetée du tube 2 ailettes par unité de longueur de tube, (Ac, m*/m) :
¢~ dop+2afpetrefy

o Hauteur d’ailette, (fj,, m)

dr — dq
fh(?)
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CHAPITRE 1V : RESULTATS ET DISCUSSION

Introduction

Dans ce chapitre, on rassemble les principaux résultats obtenus pour chaque constituant
avec le modele correspondant. L’outil de calcul utilisé est le Fortran 77
En premier lieu on calcule pour le cycle de turbine a gaz simple, ensuite on calcule pour le
cycle combiné, afin de comparer entre les deux configurations.
Afin d’améliorer les performances du cycle combiné, on a proposé d’injecter de 1’eau saturée
issue de la chaudiere de récupération, dans le compresseur et voir son influence sur le cycle.

IV.1 variation du rapport de compression

Afin de trouver le rapport de compression idéal, on a varié ce dernier de 5 a 55, et on a
tracé 1’évolution du rendement énergétique en fonction du travail.
La figure suivante donne 1’évolution du travail en fonction du rendement pour différentes
valeurs du rapport de compression.

—m=T=1573 K

35
o P2 45 40 35 L

= 45 40 35 3 " 3

= ~ 24

= 30 7 e

[=+]

2 15 15

=)

I - 0 10

20225 ~

u"—l"

:é //

= 20

3 5 ’ —4—T=1473K
et

o~

15

250 300 350 400 450
Travail spécifique (kJ/kg)

Figure IV.1 : Dépendance avec le rapport de compression.

On remarque que la courbe du rendement en fonction du travail spécifique de la TG marque
un optimum du rapport de compression, 'un pour le travail maximal et I’autre pour le
rendement maximal.

Pour la température d’entrée de la turbine de 1473 K, le maximum de travail spécifique de
353.63 kJ/kg est enregistré pour un rapport de compression de 15, alors que le rendement tend
a se stabiliser au dela de la valeur 30.
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Quant a la température d’entrée de turbine égale a 1573 K le rapport de compression est 17
pour un travail de 413.18 kJ/kg, alors que le rendement varie lentement au-dela de 30.

Dans ce qui suit, on va travailler avec une TIT de 1473 K, et donc le rapport de compression
correspondant pour maximiser le rendement et le travail correspond a 20.

Pour la suite des calculs, on a fixé les conditions initiales de température et de pression

comme suit :
Propriété Valeur
Piy  1.01325 10° Pa.
T 298 K
B 20
APcin 5 %
AP comb 2 %
AP oyt 5%
NpC 0.9
NpT 0.9
Nmee 0.99

En appliquant le modele de calcul du compresseur on a trouvé que T2 = 727,1 K et le travail
de compression égal a W = 461,252 kJ/kg

IV.2 Chambre de combustion

La réaction de combustion est due avec un exces d’air calculé itérativement pour une
température n’excédant pas 1473 K et pour un rapport de compression de 20.

PCI du gaz naturel = 48,120 MJ/Kg

APcomp = 2% 5

Ncomb = 0,98

On a obtenu un rapport fuel air FAR de FAR = 2,5%

Et les fractions massiques des constituants des gaz de combustion ainsi leurs enthalpies sont
regroupées dans le tableau suivant :
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Constituants Fraction massique % Enthalpie (MJ/Kg)
CO, 6,527 1,9271
H,O 5,069 6,0179
07} 13,511 1,8851
N, 74,893 2,0937

A partir de ces résultats, on déduit la chaleur fournie & la chambre de combustion Qcomb €gale
a Qcomb = 1178,94 kJ/kg

IV.3 Turbine a gaz

En prennant en compte les pertes de charge dans les organes de la TG, et par la suite la
chaudiere de récupération qui sera déduite de la pression de sortie, on calcule la température
de sortie de la turbine, en utilisant le modele donnée dans le chapitre précédant. On trouve
T4= 830 K.

sachant que :

Gy = P8 _

g C(pg-R

et

Cps= > y(i)*Cp(i)
i=02,N2,
CO2,H20

Le détail du calcul de Cp et des constituants est donné en annexe.
Le travail de la turbine : Wr = (1 + FARMhg: — hga) = 822,121 k)/kg
Le travail net du cycle turbine a gaz : Wrs = Wr — Wr = 360,868 kJ/kg

Le rendement du cycle turbine a gaz

ler = H?GT/Qramh
ner = 0,3066

On récapitule les résultats du cycle turbine a gaz dans le tableau suivant :
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Tableau S : Tableau récapitulatif du cycle turbine a gaz.

Parametre  Unité Valeur
Pamb Pa 1.01325 10°
R kJ/kg K 0,28705
Tamb K 288
T, K 727
Ts K 1473
Ty K 830
B 20
APcomp 5%
APcomb 2%
APgt 5%
Mp 90%
FAR 2,5%
Qcomb kJ /kg 1 178,94
Wcomp kJ/kg 461 ,252
Wr kJ/kg 822,121
War kJ/kg 360,868
NGt 0,3066

IV.4 Chaudiere de récupération

IV.4.1 Calcul des températures

Pour le calcul des températures dans les différentes sections de la chaudiere, on a besoin des
données d’entrées pour les trois niveaux de pression, ainsi que les “pinch point”
correspondants.

La valeur de I’efficacité d’échange thermique a été variée afin de 1’optimiser en fonction du
rendement global du cycle combiné ainsi que le travail net produit. Quant au coefficient
global de transfert thermique, il a été fixé suivant la littérature. La perte de charge est aussi
calculée pour chaque section de la chaudiere.

Les données nécessaires pour le calcul du modele de la chaudiere de récupération sont
rassemblées dans le tableau suivant.
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Tableau 6 : Données de la chaudiere de récupération [29,30].

Parametres Unité Valeur
Haute
pression
P Bar 200
Tmax °C 525
Pincement °C 10
ATz\pproach °C 20
§] W/m* K 350
Pression
intermédiaire
P Bar 12
Tonax °C 239
Pincement °C 10
ATapproach °C 15
§] W/m* K 300
Basse pression
P Bar 2
Tmax °C 165
Pincement °C 15
ATz\pproach °C 10
§] W/m* K 93
Peond Bar 0.05

On a varié 'efficacité d’échange thermique entre le gaz chaud et I’eau froide entre 0.5 a 0.9.
Ensuite, on a calculé le rendement, le travail net et la perte de charge afin d’étudier son
influence sur les performances de tout le cycle.

Evaporateurs : dans cet échangeur, on a changement de phase de 1’eau qui s’évapore a
température et pression constantes. Connaissant la pression pour chaque niveau, on peut
déterminer la température dans 1’évaporateur qui n’est d’autre que la température de

saturation puisqu’on a un équilibre liquide-vapeur, en utilisant I’équation appropriée a cet
effet (voir annexe). C’est a cette température que la vapeur rentrer dans le surchauffeur.

Surchauffeurs : connaissant les températures d’entré et de sortie coté chaud et froid, en
appliquant les bilans thermiques pour chaque niveau de pression, on déduit le rapport de débit
de la vapeur par rapport a I’ air.
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rg:n
SAR; = £(1+ FAR) Cp, =
n

“Vout trrin

Etant donné que I’efficacité varie, on calcule les températures du gaz a I’entrée et la sortie du
surchauffeur.

Economiseurs : ’eau qui rentre dans 1’économiseur est a 1’état liquide provenant du niveau
de pression précédant. L.’augmentation de la pression se fait par un pompage. En appliquant le
bilan sur la pompe on détermine la température de 1’eau qui rentre.

hp: = hp, — VOL{E; — A)

La température correspondante a Hp; est déterminée par itérations successives.
Et la température de sortie coté gaz est déduite en utilisant I’équation suivante:

Tgnut = Tgin - &
(1+ FAR)Cps

Perte de charge :

Les données nécessaires pour le calcul des pertes de charge dans la chaudiere de récupération
sont regroupées dans le tableau suivant [31] :

Pour le nombre de rangée, il a été calculé a partir de la surface qui est déterminé par la
méthode de ATLM.

Tableau 7 : Données pour le calcul de perte de charge [31].

ECLP 10
EVLP 10
SHLP 10
ECIP 10
Nt EVIP 10
SHIP 10
ECHP 10
EVHP 10
SHHP 10
ECLP 0.1278 ;0.1189
EVLP 0.0853 ; 0.0643
SHLP 0.1046 ; 0.1524
€ ;€ (m) ECIP 0.1278 ; 0.1189
EVIP 0.0853 ; 0.0643
SHIP 0.1046 ; 0.1524
ECHP 0.0965 ; 0.1026
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EVHP 0.1278 ; 0.0785
SHHP 0.1110 ; 0.1466
ECLP 0.06033 ; 0.05250
EVLP 0.04216 ; 0.03505
SHLP 0.06033 ; 0.05250
ECIP 0.06033 ; 0.05250

do ; d; (m) EVIP 0.04216 ; 0.03505
SHIP 0.06033 ; 0.05250
ECHP 0.04216 ; 0.03505
EVHP 0.04216 ; 0.03505
SHHP 0.06033 ; 0.05250
ECLP 2.540e-2 ; 1.524¢-03
EVLP 9.520e-3 ; 2.667e-03
SHLP 9.525¢-3 ; 1.270e-03
ECIP 2.540e-2 ; 1.524e-03

Irs e (m) EVIP 9.520e-3 ; 2.667¢-03
SHIP 9.525¢-3 ; 1.270e-03
ECHP 1.588e-2 ; 1.524e-03
EVHP 9.520e-3 ; 2.667¢-03
SHHP 1.905¢-3 ; 2.667e-03
ECLP 177.1654
EVLP 78.7402
SHLP 177.1654
ECIP 177.1654

f, 1/m EVIP 78.7402

SHIP 177.1654
ECHP 177.1654
EVHP 177.1654
SHHP 177.1654

IV.4.2 Optimisation de I’efficacité

Lorsqu’on varie ’efficacité, les résultats obtenus pour la perte de charge totale du HRSG sont

comme suit.
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Figure IV.2 : Evolution de la perte de charge avec I’efficacité.

On note que la perte de charge augmente avec 1’efficacité, avec une allure relativement
différente, apres une efficacité de 0.6, la perte de charge varie presque exponentiellement avec
Pefficacité. Cette augmentation de perte de charge est due a 1’augmentation de la surface
d’échange (voir figure IV.3), qui augmente aussi avec 1’efficacité, afin de maximiser les
transferts thermiques entre les gaz chauds et I’eau.
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Figure IV.3 : Evolution de la surface avec efficacité.

On peut dire alors, que pour une surface d’échange importante, on aura, en contre partie une

perte de charge signifiante.
Afin de percevoir I’influence de 1I’efficacité sur les performances du cycle combiné, on a tracé

le rendement global et le travail en fonction de I’efficacité. On a obtenu les graphes suivants :
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Figure I1V.4 : Evolution du rendement (a), et travail net (b) avec I’efficacité.

D’apres cette courbe, on constate que et le travail net et le rendement augmentent avec
Pefficacité. On peut dire du premier lieu, il vaut mieux avoir une efficacité élevée, afin
d’obtenir les meilleures performances.

Pour pouvoir choisir I’efficacité et I’optimiser du point de vue, minimiser les pertes de charge
pour un rendement et travail net meilleurs, ainsi la faisabilité de la réalisation qu’il faut
prendre en considération surtout du point de vue économique et cofit d’installation.

IV.5 Validation du modele
Pour concrétiser les résultats obtenus, une validation du modele avec des données prises au

début est impérative. Le tableau suivant résume les résultats actuels et ceux de Srinivas et al.
[31] obtenus.
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Tableau 8 : Validation des résultats

Parametres Résultats Résultats Ecart
Srinivas simulation (%)

B 12 12 -

mg (kg/s) 650 - -

my (kg/s) 13,1 - -
FAR (%) 2,05 2,7 24,07
T4 (K) 886 824,5 6,94
Nece (%) 58,3 58,64 0,57

La valeur du rendement a valider est obtenue pour une efficacité de 0,63 qui sera la valeur
prise le long de la simulation.

IV.6 Détermination des performances du cycle

Turbine a gaz

On recalcule le travail et le rendement apres 1’introduction de la perte de charge.
P4p1s = Pamb+APursG

Werpis = (14 FARNhgs — Rgapis)

WGTBIS = 368,386 kJﬂ(g

ner = H"Grs:s/

ramh

ner = 0.3125

Turbine a Vapeur

Svii— Stz
X=—"

Sva2—SL2
XST = 0.793

her =x hyz + (1 —x)hi=
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Wer =5ARyphy1y + SARphyg + SAR;phys — SARarher

Wer =352, 16 k) /kg

Cycle combiné

Wee= WartWsr

Wee = 720,647 kJ/kg
Nee = Wee/(Qcomb+Hpompe)
nee = 0.5997

et Hpomp = 22,620 kJ/kg
APygrsc = 1972,44 Pa

Les résultats de simulation du cycle combiné sont illustrés dans le schéma suivant. Les
températures sont en Kelvin et le SAR en pourcentage.
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Figure IV.5 : Résultats de simulation du cycle combiné.
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IV.7 Exploitation des résultats

Effet du rapport de compression

Le rapport de compression influe fermement sur les performances de 1’installation thermique.
Comme pour le cycle simple, on a représenté le travail et le rendement pour différentes valeur
du rapport de compression. La figure IV.1 donne I’allure pour la TG et cycle combiné dont le
rendement et le travail sont altérés par les pertes de charge dans la chaudiere.

80

70 = Cvycle Combing

—e—ubine 4 gaz M*v.\_

= B0
2
—
‘é 50
=
3 a0
ot
g o
> 30 :.

20

10
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Travail (kJ/kg)

Figure 1V.6 : Performance du Cycle combiné et de la turbine a gaz.

On constate que ’optimum du rendement pour le cycle simple de turbine a gaz reste
inchangé, on noté un rendement de 31,47 % pour un taux proche de 20, quant au cycle
combiné le rapport de compression correspondant au travail maximal de 772, 552 klJ/kg est de
12, par contre pour, on note un taux de 20 pour un de compromis, d’ailleurs c’est la valeur
pour laquelle le programme a été validé.

On a tracé aussi I’évolution des températures de sortie du compresseur et de la turbine en
fonction du rapport de compression. Comme le montre la figure ci-dessous, la température
d’entrée de la chambre de combustion augmente avec I’augmentation du rapport de
compression. Par contre, la température de sortie de la turbine diminue, et cela est di a
I’augmentation du rendement du cycle TG. Pour le rapport de compression de 20, on constate
que T, est inférieur a T4, ce sont les parametres pour un rendement optimal. Cela permet de
surchauffer favorablement la vapeur d’eau dans la chaudiere du fait de I’augmentation du

transfert thermique (gradient de température maximal).
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Figure IV.7 : Effet du rapport de compression sur T, et Ty.

Aussi on a voulu voir I’influence du rapport de compression sur le rapport FAR.

On voit que le FAR diminue avec I’augmentation du rapport de compression, cela s’explique
par I’augmentation de la température entrée chambre de combustion (T;) qui engendre une
diminution de I’énergie a fournir a la chambre de combustion. Ce qui meéne a 1’amélioration
du rendement énergétique de I’installation. Pour un rapport de compression de 20, on note un

FAR de 2,5 %.
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Rapport de compression
Figure IV.8 : Effet du rapport de compression sur le rapport fuel et vapeur/air.

De méme le SAR dans la chaudiere diminue avec le rapport de compression, cela est di,
qu’avec le rapport de compression la température de sortie de la turbine diminue (voir figure
IV.7), ce qui engendre une diminution du gradient de température entre le gaz chaud et la
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vapeur relativement froide, et le débit d’eau a chauffer diminue, ce qui traduit I’allure de la
courbe SAR =f(p), de la figure précédente.
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Figure IV.9 : Effet du rapport de compression sur la consommation spécifique du fuel et eau.

L’augmentation du rapport de compression fait diminuer la consommation spécifique du fuel
jusqu’a une valeur de 30 ol cette diminution est sensiblement faible de 0,12 a 0,11 kW/h, cela
s’explique que le rapport de compression fait augmenter la température entrée chambre de
combustion (voir IV.7) et donc la consommation I’énergie diminue. Par contre la
consommation d’eau marque un optimum pour un rapport de compression de 25.
L’augmentation apres cette valeur du taux est relativement faible, cela est dii qu’a une
certaine valeur du rapport de compression ou la température d’entrée chaudiere diminue
n’interférent pas dans la consommation de 1’eau.

La figure suivante nous renseigne sur I’influence du rapport de compression sur le rendement
global du cycle. Comme pour le cycle simple de la TG, le rendement augmente avec
I’augmentation du rapport de compression, qui est dii a I’augmentation des températures
d’entrée de la chaudiere (coté gaz). Ce qui favorise I’augmentation du rendement du cycle
vapeur, qui ne sera qu’une valeur ajoutée au cycle combiné.

Page 64



75

=
=
= 70
5 /
= g5 i

[=4]

2 /
_U’
£ 60 %

1]

E /

;é 55

=

= =0 7

5 +*

ad

45 T T T T T 1
0 10 20 30 a0 50 &0

Rapport de compression

Figure IV.10 : Effet du rapport de compression sur le rendement global du cycle.

Effet de la variation de la température d’entrée turbine

On a varié la température d’entrée turbine TIT a plusieurs valeurs afin de distinguer son
influence sur les performances du cycle. Le rapport de compression étant maintenu a 20.

La courbe suivante nous donne I’allure du travail spécifique ainsi le rendement pour le cycle
turbine a gaz et cycle combiné pour différentes valeurs de TIT.
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Figure 1V.11 : Effet de TIT sur le travail spécifique (a) et rendements (b) (TG et CC).

L’allure des courbes est identiques, a mesure que TIT augmente la différence d’enthalpie a
travers la TG augmente, ainsi on a le travail spécifique qui accroit. Ce qui résulte en une

augmentation du rendement.

D’apres la figure, on distingue que la pente de variation du travail pour le cycle combiné est
plus importante que celle de la turbine a gaz, puisque 1’évolution n’est pas linéaire on a pris
deux points successifs pour le calcul et comparer entre la TG et CC, cela s’explique que le
travail de la turbine a vapeur augmente a rapidement par rapport a celui de la TG qui est da a
la différence du fluide moteur.

La figure suivante donne 1’effet de la température d’entrée de la turbine sur sa température de
sortie de la TG. Plus la TIT augmente plus la température de sortie sera importante, ce qui
signifie I’augmentation de la différence d’enthalpie dans la turbine.

10040

p

200

T4 (K)

]

e

800

700

,_'_/'

1300

1400

15
T

00 1600
(K)

Figure IV.12 : Effet de TIT sur T4.
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Du point de vue économique, et afin de minimiser I’apport énergétique a la chambre de
combustion, on tracé la variation de la consommation spécifique du fuel en fonction de TIT.
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Figure 1V.13 : Effet de TIT sur la consommation spécifique du fuel.

Comme le montre la courbe, la consommation spécifique du fuel diminue avec
I’augmentation de TIT, comme le pourcentage d'exceés d'air dans la chambre de combustion
des turbines a gaz est tres €levé, la variation de la consommation de carburant n'affecte pas le
taux air-carburant de maniere significative. Aussi comme la consommation de carburant est
directement dépendante de la valeur de TIT, il a été sélectionné comme I'un des parametres a
faire varier pour étudier les performances du cycle.

IV.8 Injection de la vapeur dans le compresseur

L’injection de la vapeur (ou de I’eau saturée) dans le compresseur est I’un des moyens pour
I’amélioration des performances du cycle combiné. Dans ce cas, la provenance de cette
vapeur n’est d’autre que celle produite par la chaudiere de récupération.

Pour choisir les parametres de cette vapeur, il faut s’assurer qu’elle diminue le travail du
compresseur et donc augmente le rendement.

D’apres les résultats de la simulation, on a choisi la vapeur provenant du niveau intermédiaire
de pression, du fait que les parametres température et pression s’accorde avec le travail du
compresseur. Autrement dit, la température de la vapeur qui sera injectée est inférieure a celle
qui réside dans le compresseur, afin de pouvoir diminuer le travail de ce dernier.

Pour la suite de simulation, on a maintenue le rapport de compression et température d’entrée
de la turbine identique par rapport au premier cas, autrement dit 20 et 1473 K respectivement.
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Figure 1V.14 : Injection de vapeur dans le compresseur.
IV.8.1 Bilan dans le compresseur
On défini SS comme étant le rapport de vapeur injectée par rapport a 1’air admis.

H.(T:) + SS Hy(Tv,Py) = H+SS Hy (T»)
Avec SS = Myapeur/Myir

Donc T, est déterminée par itérations successives
Avec: Tv=416 K
Pv=12MPa
SS =0.05
Les résultats obtenus sont :
T2=620K

We=Wci + W

Avec :
Wey = (Tl — hg(Ty)

W,m2=0+59) LY o (T,2)— ha (T,7)
Wei =129.044 kl/kg

Wer =221.403 kl/kg
Et :
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W = 353.98 kJ/kg
Tw

Wil

T2'
T1

Influence de I’efficacité de récupération

Afin de distinguer I’effet de 1’efficacité d’échange thermique sur les performances du cycle,
on a varié I’efficacité et tracé le travail spécifique et le rendement. On obtenus les graphes
suivants.

e g2 injection CC
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= —I-sahsinja-ntimcc “Ti
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E; 200 500 U
2 : :
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~d
2 700 s00 &
= =
-E E
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i
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Efficacité
Figure IV.15 : Influence de Uefficacité du HRSG sur le travail spécifique (GT et CC).

On voit que le travail spécifique pour le cycle combiné augmente linéairement avec
I’efficacité, et il est nettement plus élevé dans le cas d’injection de vapeur. Cela est di du fait
de la présence de la vapeur, qui d’un coté diminue le travail du compresseur d’une part et de
I’autre part augmente le débit du fluide moteur. D’ailleurs cela apparait dans le cycle simple
de la TG, ou le travail est nettement supérieur dans le cas de I’injection de vapeur par rapport
au cycle sans injection.

On remarque aussi que le travail de la TG diminue légerement en fonction de 1’efficacité, cela
est normal du fait que 1’échange thermique interféere avec la turbine a vapeur, et la diminution
est due a I’augmentation de la perte de charge avec I’efficacité.
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Comme pour le travail spécifique, on a tracé 1’évolution du rendement énergétique avec
I’efficacité. L’allure des courbes ressemble a celles obtenues pour le travail spécifique.

Cela s’explique que le rendement du cycle combiné ou simple augment dans le cas d’injection
de vapeur puisque le travail spécifique augmente.

Cependant la chaleur fournie a la chambre de combustion augmente pour atteindre 1320,413
kJ/kg, cette augmentation s’explique par la diminution de la température d’entrée de I’air
comprimé, il faut donc fournir plus d’énergie pour atteindre la température de 1473 k.

Le rendement augmente avec 1’augmentation de I’efficacité dans le cas du cycle combiné,
quant a la TG, le rendement diminue légerement, du fait que I’efficacité n’altere pas
directement le rendement de la TG, mais elle fait croitre le rendement total. La figure IV.15
donne la variation du rendement en fonction de I’efficacité.
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Figure 1V.16 : Influence de !’efficacité du HRSG sur le rendement (TG et CC).

L’injection de vapeur est faite sur une installation ou les parametres thermodynamique et de
conception sont prédéfinis, on a donc pris les mémes parametres de conception afin de
pouvoir distinguer I’effet de I’injection de vapeur dans le compresseur.

Le tableau suivant compare ces performances pour une efficacité de 0.63.
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Tableau 9 : Comparaison des performances entre cycle avec et sans injection de vapeur.

Parameétres Sans injection Avec injection
Weomp (kJ/kg) 461.252 353.987

War (kJ/kg) 368.386 500.648

NGt 0.3125 0.3792
Wee(kJ/kg) 920.043 945.68

Nce 0.5997 0.7041

On constate d’apres ces résultats, qu’avec la méme valeur de I’efficacité, on a amélioré les
performances (rendement et travail spécifique) du cycle combiné.

L’augmentation de travail spécifique est relativement 1égere, elle est de 2.71 %, par contre le
rendement est nettement amélioré, on enregistre une augmentation de 14.83 %.

On peut donc conclure aisément que l'injection de la vapeur soutirée de la chaudiere
récupératrice a mener a I’augmentation des performances du cycle combiné.

Comparaison des résultats obtenus
Afin de situer ces résultats, on les a comparés avec les résultats de cycles modifiés. Le tableau
suivant résume les résultats trouvés. Généralement les cycles modifiés sont ceux de la TG.

Pour cela la comparaison se limitera pour les résultats de celle-ci.

Tableau 10 : Comparaison entre présent résultat et celui des cycles modifiés.

RSTIG 2 Injection
Avec  RSTIGI RWI[1]  debrume
injection [14] [14]
[16]
B 20 12 7 TIT = 1500°C SS=9 %
n (%) 37,92 40,7 4277 52 51,5
W (kJ/kg) 500,648 385,4 320,6 - -

On remarque que I’injection de vapeur dans le compresseur donne de meilleurs résultats par
rapport a I’injection dans la chambre de combustion du point de vue travail spécifique, cela
s’explique que dans le premier cas, ¢a permit la diminution du travail du compresseur.

Par contre pour les cycles RWI et injection de brume, les résultats trouvé montre un écart
relativement élevé. Cela peut s’expliquer par la différence des parametres thermodynamique,
comme TIT et SS différents.
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Conclusion

Dans ce chapitre, on a présenté les différents résultats de la simulation du cycle combiné avec
la cogénération. Les calculs sont rapportés au débit d’air admis initialement dans le
compresseur, ce qui nous permet de garder les proportionnalités des grandeurs.

Les modeles utilisé pour chaque partie du cycle, nous a permit de calculer les parametres
thermodynamique pour les organes de la TG et le cycle combiné.

La détermination I’efficacité était impérative pour la validation de tout le modele
thermodynamique adopté. Elle est importante pour fixer les parametres du cycle et répondre a
I’équation d’avoir les meilleures performances & un cout relativement réduit.

Pour améliorer encore ces performances, on a injecté la vapeur (eau saturée) provenant de la
chaudiere de récupération, qui ne nécessite pas d’autres installations, autrement dit, réduire le
cout.

On a varié le taux de compression afin de distinguer son effet sur les parametres
thermodynamiques du cycle influencant les performances du cycle.

Aussi on a vu que la variation de la température d’entrée turbine influe directement sur le
rendement et le travail du cycle.

Enfin on a vu que I’injection de la vapeur dans le compresseur permet d’augmenter les
performances du cycle de 2.71 % pour le travail et de 14.83 % pour le rendement global.

Ces résultats sont acceptables et dans de bonnes marges comparés par rapport a d’autres
modifications apportées dans la TG.
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CONCLUSION GENERALE

Pour améliorer d’avantages les performances des installations thermiques, plusieurs
modifications ont été proposées par les constructeurs. Ce travail présente I’étude d’un cycle
combiné en cogénération rentre dans la cadre de cette. Cette installation est importante, du
point de vue cout d’investissement et aussi la surface d’occupation. Pour améliorer
d’avantages les performances des installations thermiques, plusieurs modifications ont été
proposées.

D’aprés la synthése de quelques travaux existants, I'injection de la vapeur dans le
compresseur ou bien dans la chambre de combustion, permet d’augmenter les performances
des Tg simples. D’autres améliorations pour ces installations de base utilisent la turbine a air
humide, qui nécessite une tour d’humidification.

Dans cette mesure étude, la simulation du cycle simple ou combiné par des modeles
thermodynamiques a donné des résultats acceptables.

On a travaillé avec le rapport de compression de 20 a été retenu comme valeur pratique, qui
correspond a un rendement et travail spécifique compromis.

Quant a la chaudiere de récupération, on a étudié I’influence de 1’efficacité des échangeurs sur
les différents parametres du cycle simple et combiné, on a vu que le travail spécifique, le
rendement, et la perte de charge, augmentent avec ’efficacité d’échange thermique. Le choix
de cette derniére (¢ = 0.63) correspondait a la validation du modele ou un écart minime était
enregistré.

On a varié le rapport de compression pour voir son influence sur les parametres du cycle.
L’augmentation du rapport de compression fait croitre le rendement et la température sortie
compresseur.

L’effet de TIT sur les performances du cycle a été aussi étudié. Le rendement augmente avec
TIT.

La consommation spécifique du carburant est directement li€ au rapport de compression et
TIT.

Plusieurs configurations ont été étudiées par les auteurs et qui utilisent 1’injection soit de I’eau
ou de la vapeur dans la chambre de combustion ou bien le compresseur. Les résultats publiés
different selon le besoin recherché et les conditions environnementales. A partir de cette
recherche sur I’amélioration des performances de la cogénération, on a pensé a I’injection de
la vapeur dans le compresseur et faire un soutirage de la chaudiere de récupération. Donc du
point de vue économique, elle ne sera pas couteuse, et les performances obtenues sont tres
satisfaisantes. D’ailleurs on a pu améliorer ces performances ol on a noté une augmentation
du travail spécifique de 2.71 %, et de 14. 83 % pour le rendement global.

La comparaison avec les performances améliorées, suite aux différentes modifications du
cycle, a donné des résultats acceptables, seulement cette comparaison était limitée juste pour
la turbine a gaz, du fait que ces modifications ont été portées sur le cycle de la turbine a gaz.

A terme de ce mémoire, on peut dire que les résultats obtenus dans les améliorations
apportées pour le cycle combiné sont intéressants, cependant ils restent a &tre consolidé par
d’autres travaux, ultérieurement. L’injection de la vapeur dans la chambre de combustion
pour le cycle combiné sera aussi considérée afin de comparer avec la présente configuration.
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ANNEXE

e Formule pour le calcul du Cp de I’air et des gaz de combustion

Cp= Ao+ Ay ¥ TZ + Ay * TZ2 + Ag* TZ? + Ag* TZ +As * TZ® + Ag* TZ° + A7 * TZ' + Ag *
TZ}

e Formules pour le calcul des enthalpies des gaz de combustion

H = Ag*TZ+ A2 * TZ? + Ay3 * TZ> + As/4* TZ* + Ay/5* TZ® +As/6 * TZS + Ag/7* TZ' +
A+/8 * TZ8 + Ag/9 * TZ®
+A(9)

Avec TZ=TS/1000 et les valeurs de A(i) sont donnée dans le tableau suivant :

DI"_V air 01 Ng CO: HZO
AD 0.992313 1.006450 1.075132 (.408089 1.937043
Al 0.236688 —1.047869 —0.252297 2.027201 —0.967916
A2 —1.852148 3.729558 (.341859 —2.405549 3.338905
A3l 6.083152 —4.934172 (.523944 2039166  —3.652122
A4 —8.893933 3.284147 —0.888984 —1.163088 2.332470
A5 7.097112 —1.095203 0.442621 0.351364 —0.519451
Ab —3.234725 0.145737 —0.074788 —0.052763 0.118783
A7 0.794571 — — — —
A8 —0.081873 — — — —
A9 0.422178 0.369790 0.443041 0.366740 2.860773
Al0 0.001053 0.000491 0.0012622 0.001736 —0.000219

Formules pour le calcul des propriétés de I’eau liquide
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cp(7.7) 2
R =—T" Vi
Avec
34 34
Ji—1
Z (71— 7)" (r-1222)" Z ni(71-7)" Ji(r—1222)
%4
I Ji=2
:Z I (71-7) " (2 —1222)" Yor = Z (71=7)" Jy(J; = 1)(7—1222)”

i L n; i I J; 1

1 0 -2 0.146 329 712 131 67 18 2 3 —0.441 418 453 308 46 = 107
2 0 -1 —0.845 481 871 691 14 19 2 17 —0.726949962 97594 = 107
3 0 0 —0.37563603672040 = 10! 20 3 -4 —0.316 796 448 450 54 = 107
4 0 1 0.338 551 691 683 85 = 10! 21 3 0 —0.282707979 85312 =107
5 0 2 —0.957919633 87872 22 3 6 —0.85205128120103 =107
[ 0 3 0.157 720 385132 28 23 4 -5 —0.224 25281908000 = 107
7 0 4 —0.166164 17199501 = 107! 24 4 -2 —0.65171222895601 = 107°
8 0 5 0.812 146 299 835 68 = 10~ 25 4 10 —0.14341729937924 = 1071
9 1 -9 0.283 190 801 238 04 = 1073 26 5 -8 —0.405169968 60117 = 1076
10 1 -7 —0.607063 015658 74 x 107 27 8 —11 —0.127343017 41641 = 107°
11 1 -1 —0.189900 682 184 19 = 107! 28 8 —6 —0.174248 71230634 = 10~°
12 1 0 —0.325297 487 705 05 = 107} 20 21 —29 —0.687 62131295531 = 1078
13 1 1 —-021841717175414 = 107! 30 23 -31 0.144 783 078 28521 = 107
14 1 3 —0.528383579 69930 = 107 31 29 -38 0.263 357 816 627 95 = 1072
15 2 -3  —0.47184321073267 = 107 32 30 -39 —0.119476226 400 71 = 10722
16 2 0 —0.300017 807 93026 = 107> 33 31 40 0.182 280 945 814 04 = 1072
17 2 1 0.476 613 939 069 87 = 107 34 32 —41 —0.935370872924 58 < 107%°

Formules pour le calcul des propriétés de la vapeur d’eau

nr.t . :_:.-(;r__r
HE) o) 00
FP ("T'r* I') 2{.,0 r
R ==7 (}’rr +}’rr)
Avec :
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o o 9
o _ o J; o _ o 7o J-—1
4 —h1;r+§ ny T )z —E ny Ji T71
=1 =1
0 18]
o _ —1 0 0 0 0 Jo=2
= — . . —_ I
wo=x ver = ) RIS (JE - 1)r
i=1
43 43
. : J: . : _Ji—1
y' o= E m 7 (7—05)" vy = E n; wli Ty (r—05)"
i=1 i=1
43 43
X _ o\ . : . J—2
o= 2 i I; 7 (7-05)™ ¥ = 2 n; £ Ji(J; = 1)(7—05)"
i=1 i=1
i JP nd i I n
1 0 —0.969276865002 17 x 10i a 6 -2 0.142 408 191 714 44 = 10}
2 1 0.100 866 559 680 18 = 10°* 7 -1 -043839511319450 = 10"
3 -5 —056087911283020 = 107" 8 2 —0.284 086 324 607 72
4 -4 0.714 527 380 814 55 = 107" 9 3 0.212 684 637 53307 = 107"
5 -3 —0.407104 98223928
i 1: Jj m; i Ii J; n;
1 1 0 -017731742473213x1072 23 7 0 —0.590595643242 70 x 107V
2 1 1 —0.17834862292358x 107" 24 7 11 —0.126218 088991 01 x 107>
31 2 —0459960 136963 65x 107! 25 7 25 —0.389468 42435739 x 107!
4 1 3 —057581239083432x 107" 26 & 8 0.112 562 113 604 59 x 10°'°
5 1 6 —050325278727930x% 107! 27 8 36 —0.823113408979 98 x 10!
6 2 1 -033032641670203x10°* 286 9 13 0.198 097 128 020 88 x 1077
7 2 2 —0.18948987516315x 1073 29 10 4 0.104 069 652 101 74 x 107'8
8 2 4 -039392777243355x 1072 30 10 10  —0.102 347 470 959 29 x 10712
9 2 7 —0.43797295650573x 107! 31 10 14 —0.100 181793795 11 x 1078
10 2 36 —0266745479 14087 x 107 32 16 29 —0.808 829 086469 85 x 1071°
11 3 0 0.204 817 376 923 09 x 1077 33 16 50 0.106 930 318 794 09
2 3 1 0.438 706 672 844 35 x 1076 34 18 57 —033662250574171
13 3 3 —032277677238570x 107" 35 20 20 0.891 858 453 55421 x 10724
14 3 6 —015033924542148x 1072 36 20 35 0.306 293 168 762 32 x 1072
15 3 35 —0.406682 353562649 x 107! 37 20 48 —0.420024 676 982 08 % 1077
16 4 1 —0.7838473095359367 x 107° 338 21 21 —0.590 560 296 856 39 x 1073
17 4 2 0.127 907 178 522 85 x 1077 39 22 53 0.378 269 476 134 57 x 107°
18 4 3 0.482253 727 18507 x 1076 40 23 39 -0.127 686 089 346 81 x 10714
19 5 7 0.229 220 763 376 61 x 1073 41 24 26 0.730 876 105 950 61 x 10728
20 6 3 —0.167147 664 51061 x 107%° 42 24 40 0.554 147 153 507 78 x 10716
21 6 16 —021171472321355x1072 43 24 58 -0.94369707241210x10°¢
22 6 35 —0.238957419 34104 x 10°
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Formule pour le calcul de 1 a température de saturation

‘ 105
T nio + D—[(Hlo +D)2 — 4(??9 + I’?](}D)]
5

T 2
Ts= température de saturation
T*=1K
Avec :
D= ,,2 ¢ 0.5
_F— (F' ~4EG)

E=p* +n3+ng
F:nlﬂz +n4 B+n-

G= ??Zﬁz +ns [+ ng

.
e

H;

i n;

I

1 0.116 705 214 527 67 = 10* 6 0.149 151 086 135 30 = 10?
2 —0.724 213 167 032 06 = 10° 7 —0.482 326 573 61591 = 104
3 —0.170 738 469 400 92 = 10° 8 0.405 113 405 420 57 = 10°
3 0.120 208 247 024 70 = 10° 9 —0.238 555575678 49

5 —0.323 255 503 223 33 = 10’ 10 0.650 175 348 447 98 = 10°

Valeur du coefficient global d’échange thermique
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