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Résumé

Le travail élaboré dans ce mémoire consiste a analyser a 1’aide d’une modélisation
thermodynamique un cycle combiné. La simulation numérique est assurée en utilisant le
logiciel commercial EES. Pour répondre a la demande sans cesse croissante en énergie, il est
nécessaire d’améliorer les performances et le rendement des installations de production
électrigue de maniere a réduire les émissions des polluants et a réguler le colt
d’investissement. Pour atteindre cet objectif plusieurs études d’optimisation sont disponibles
dans la littérature concernant les cycles combinés. Dans le cas de cette étude, la simulation
permet de mettre en évidence I’influence de certains parametres de fonctionnement du cycle,
notamment la récupération de la chaleur indiquée par la température de sortie des gaz de la
chaudiére de récupération. Le pincement dans la chaudiere de récupération, détermine la
température critique de sortie des gaz, a partir de laquelle le pic de rendement du cycle
combiné est observé. L’étude montre aussi I’effet de la pression de saturation de la vapeur sur

la puissance de cycle de Rankine.

Mots Clés : Cycle combiné, récupération de chaleur, pincement, approche, pression de

saturation de la vapeur, puissance et rendement.
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Abstract

This work consists of analyzing a combined cycle using thermodynamic modeling. The
numerical simulation is performed by using the commercial software EES. To meet the
growing demand of energy, it is necessary to improve the performance and efficiency of
power generation facilities to reduce emissions of pollutants and regulate the investment cost.
To achieve this goal several optimization studies are available in literature concerning the
combined cycle. In the case of this study, the simulation allows to highlight the influence of a
number of operating parameters of the cycle and in particular the heat recovery indicated by
the exhaust gas temperature. The pinch point in the HRSG helps to identify the critical
temperature of the exhaust gases from which the combined cycle performance peak is
observed. The study also shows the effect of the steam saturation pressure on the Rankine

cycle power.

Key words: Combined cycle, heat recovery, pinch point, approach, steam saturation pressure,

power and efficiency.
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Introduction genérale

Toutes nos activités et procédés de production quotidiens impliquent de
I’énergie sous une forme ou une autres. Mais ces dernieres décennies, la croissance de
la population mondiale, la nécessité d’améliorer les conditions de vie aussi bien que la
croissance economique globale ont eu pour conseéquence une augmentation continuelle
et jamais atteinte de la demande en énergie. La réponse a cette demande croissante doit
étre abordée avec beaucoup de prudence. Car, le danger que représentent les émissions
par les différents secteurs industrielles utilisant les énergies fossiles, sont bien
connues. L’impact de ces émissions intervient a plusieurs niveaux dont les plus
importants sont d’abord climatique, environnemental et de sant¢ humaine. Au niveau
climatique, on peut citer 1’effet bien connu des gaz a effet de serre, principalement le
dioxyde de carbone. Ce dernier, participe a lui seul (parmi les autres gaz) a hauteur de
60% au réchauffement climatique. Au niveau environnemental, on reléve
I’acidification des eaux, des terres et la corrosion. Au niveau de la santé humaine, ces
émissions sont parmi les causes de décés par maladies cardiovasculaires et
respiratoires. A titre d’exemple, les seuls émissions des navires occasionnent

annuellement la mort de pres de 60 000 personnes [1].

Concernant les émissions de CO2, des études ont démontré que le secteur de
production d’énergie électrique est y participe majoritairement. Par suite, la réduction
des émissions de CO dans ce secteur contribue considérablement a la réduction
globale. Ainsi, la minimisation des émissions des polluants devient aujourd’hui une
préoccupation incontournable. Parmi les moyens préconisés pour proceéder aux
réductions des émissions, on fait appel aux énergies dites propres et renouvelables
telles que : le solaire, la géothermie, I’hydroélectrique etc.

Au niveau mondial, la littérature révele que la plupart des installations
engendrant ces émissions des gaz sont vieilles de plus de 30 ans. Donc, leur
substitution, dans les années a venir, dépend du développement atteint par les

machines de conversion des énergies renouvelables. Cependant, elles ne sont pas
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prétes a répondre intégralement aux besoins sans cesse croissants en énergie dans le
monde. Une solution alternative reste envisageable, elle consiste a trouver les voies et
moyens d’augmenter le rendement des installations déja existantes. L’option la plus
indiquée est celle faisant appel aux cycles combinés, lesquels représentes les meilleurs
installations a I’heure actuelle en termes de production d’énergie électrique a partir des
énergies fossiles. L’augmentation du rendement se traduit directement par la réduction
de la consommation des combustibles et par conséquent la préservation des ressources
naturelles. Cette réduction conduit a la diminution des émissions des gaz qui sont
directement liées a la consommation des combustibles.

En plus, quelques atouts majeurs des cycles combinés leurs permettent d’étre
considérées comme les meilleurs installations a 1’heure actuelle produisant une énergie
presque propre. Il s’agit des techniques de séquestration et de capture du CO> [2, 3,6,
7], méme si cela peut nécessiter des colits supplémentaires d’investissement dans les
matériels de capture et de séquestration du gaz carbonique.

Les cycles combinés sont d’un grand avantage thermodynamique pour des
applications de cogénération. La cogenération qui est la production simultanée de
Iénergie électrique/ou mécanique et de la chaleur dans la méme installation, est une
technologie utilisée par de nombreux industriels comme un moyen économique pour
satisfaire les exigences énergétiques. Elle est considérée comme la configuration la
plus développée puisqu’elle offre des performances supérieures par rapport a d’autres
systémes qui sont susceptibles d’étre disponibles a grande échelle pour la production
d’électricité. D’autant plus que leur rendement est relativement élevé (>50 % en
général).

Ainsi, a travers la simulation numerique, la présente étude vise a contribuer aux
travaux relatifs a I’amélioration des performances des cycles combinés. La simulation
numérique aide a prévoir les meilleurs parametres de fonctionnement du cycle. Afin

d’atteindre I’objectif de 1’étude, les étapes suivantes ont été suivies :

= Une analyse bibliographique qui s’articule autour de trois axes de recherche est
présentée dans le premier chapitre. L’analyse résume des travaux de recherche
de quelques auteurs ayant traité de sujet de cogénération et des différentes

configurations des cycles combines ;
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Quelques généralités et plus de détails sur les cycles combinés et leurs
applications constitue le contenu de chapitre |1 ;

La formulation de probleme, la modélisation thermodynamique et la méthode
numeérique utilisée, feront 1’objet du chapitre III. Les modeéles et les formules
thermodynamiques du cycle combiné sont passés en revue et décrits en détail.
La simulation numérique est élaborée grace au logiciel EES ;

Au chapitre 1V, seront discutés et interprétés les résultats de I’étude numérique ;

La conclusion et les recommandations cléturent la présente étude.
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Chapitre |

Analyse Bibliographique



Analyse bibliographique
1. Introduction :

La cogénération est un ancien moyen de production d’énergies mais longtemps
inutilisé. Les crises énergétiques des années précédentes et la nécessité des moyens de
production d’énergies plus efficace, économiques et écologiquement fiables, ont
provoqué une résurgence d’intérét pour la cogénération. Les principaux avantages
techniques des systémes de cogénération sont leur capacité d’améliorer 1’efficacité
d’utilisation des combustibles et minimiser le plus possible les pertes de chaleur issue
de combustion. Parmi ces systémes de cogénération, on peut citer le cycle combiné qui
est le couplage de cycle de Brayton ( turbine a gaz) et de cycle de Rankine (turbine a
vapeur) au moyen d’une chaudiére de récupération de chaleur (HRSG : Heat recovery
Steam Generator) pour exploiter au maximum 1’énergie thermique contenue dans les
gaz d’échappements issue de la turbine a gaz.

De nombreux travaux de recherche dans des articles et ouvrages scientifiques
ont fait I’objet d’étude et d’analyse des systémes de cogénération afin d’améliorer les
conditions de leur fonctionnement. Le présent chapitre décrit les différentes
configurations, les conditions expérimentales et les différents résultats atteints, par
certains auteurs.

L’analyse bibliographique nous a permis de dégager trois grands axes de
recherches.

1. Economie d’énergie primaire et réduction des émissions de polluants.

2. Technologies de cogénération et leur évaluation.

3. Les cycles combinés.

2. Economie d’énergie primaire et réduction des émissions des polluants

Dans leur article, E. Conde Lazaro et al. [4] ont présenté une comparaison des
émissions globales de CO, de quelques technologies de production d’énergie
électrique en fonction de type de combustible utilisé et son pouvoir calorifique

inferieur (PCI) comme représenteé la figure 1.1.
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1300 4 KiCO2 A : charbon
1200 . B : c. combiné
C : nucléaire
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cogénération
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Fig. 1.1 : les émissions globales en ktCO>

La figure 1.1 montre que si la production de 1’électricité du réseau électrique
fonctionne au charbon (cas A), il est du point de vue environnemental intéressant de se
pencher sur la cogénération. Cependant, quand la production d'électricité a charbon est
substituée par celle de cycle combiné (cas B), les émissions globales du systéme sont
améliorées, tendant a s’égaliser avec les émissions de cogénération. La production
d'électricité a partir du nucléaire (cas C) ou de biomasse (cas D) est accrue et les
améliorations environnementales sont évidentes. Ce dernier cas est vraiment
intéressant, parce qu’a travers l'augmentation de la production d'électricité a base de la
biomasse, deux objectifs sont atteints : La production d'électricité a base d’une source
renouvelable et la réduction des émissions globales de gaz a effet de serre.

Francisco Jiménez-Espadafor Aguilar et al. [5] ont élaboré une étude pour
analyser trois méthodes de réglage d'une centrale de cogéneration en service. La tache
principale est d'étudier les économies d'énergie possibles, la réduction de CO. et
l'augmentation de la rentabilité compatible avec les plus bas colts de transformation.
La centrale de cogénération comporte deux turbines & gaz type LM2500 de General

Electrique et un générateur de vapeur (figure 1.2).
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Power turbine

(Gas generator

— \ Generator
S N R W

Afterburning
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Exhaust gases

HP Superheater

HP Economizer 1 HP Economizer 2 HP Economizer 3

2 GAS TURBINES LM 2500 _ ..-"HEAT RECOVERY STEAM GENERATOR

Oil economizer

Fig. 1.2 : le schéma de I’installation de cogénération

Les méthodes de réglage utilisées sont les suivantes :
a) Réglage de la puissance électrique de la turbine a gaz

Le contr6le de la puissance de la turbine a gaz a travers le réglage de la
température d’admission de la turbine est une méthode tres rapide, effectuée sur toutes
les turbines a gaz. Cependant, la réduction de la température d’admission de la turbine
diminue le rendement de la turbine et pénalise ainsi la récupération de la chaleur au
niveau du HRSG. Le contrdle de la Turbine a gaz LM2500 est basé sur le réglage
simultané du débit de combustible et des vannes d’admission IVG (Inlet Guide
Vannes) et VSV (variable stator vanes). Le débit et la température des gaz
d'échappement changent également avec le réglage de la puissance électrique, ce qui
peut influencer la performance de toute la centrale de cogénération. La diminution de

la température d’admission de la turbine affecte la puissance utile produite.
b) Le reglage a travers la température ambiante

L'augmentation de la température ambiante réduit le débit massique de la

turbine a gaz (principalement en diminuant la densité de l'air) et affecte la puissance
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thermique de D’installation et donc la performance de la chaudiere de récupération
(HRSG). Ceci montre que le contrdle de la température de 1’air ambiant avant son

admission dans la turbine a gaz peut servir au réglage de l'installation de cogénération.
c) Combustion supplémentaire des gaz d’échappement

La méthode de combustion supplémentaire a I'amont du HRSG est utilisée pour
augmenter la température de gaz d'échappement a l'entrée du HRSG. Ce type de
réglage affecte I'efficacité de I'échangeur dont 1’objectif est de contréler la production
de vapeur et le débit de I’huile a chauffer. Dans le cas de cette installation, il y’a
simultanément la production de la vapeur et le chauffage d’huile, qui est utilisé a
d’autre fins. La figure 1.3 montre I’échangeur de chaleur utilisé pour controler la
température d’admission de la turbine & gaz et la combustion supplémentaire des gaz

d’échappement avant leur entrée dans le HRSG.

Gas generator = Steam
\\ Generator
Heat exchanger
to heat admission air, | |
| I‘. i
_ Afterburning

Airat

ambient \

temperature Air at required MP Suparhagtar

J\% admission Power turbine

temperature

Exhaust gases

\ . / HP Superheat HP Economizer 1 HP Ecorpmizer2 HP Economizer 3
: \ .- | il /
2 GAS TURBINES LM 2500 — | /HEAT RECOVERY STEAM GENERATOR
Water — Oil economizer

Fig. I. 3 : Schéma de I’installation de cbgénération avec le réglage de production

d’énergie par le contrdle de la température d’entrée de 1’air

Du point de vue des émissions de CO, la réduction maximale est réalisée avec

la postcombustion et le chauffage d’air & l'admission. Cette méthode réduit les
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émissions de CO- de 2% équivalent a 5000 tonnes/ans. En plus, I’étude montre que les
réglages sont plus importants avec la baisse de la température ambiante.

Matteo Jarre et al. [6] ont montré que dans les conditions reelles et nominales,
les performances énergétiques et les émissions des polluants des centrales de cycle
combiné au gaz naturel, sont différentes. Ainsi, les auteurs ont développés une analyse
sur le fonctionnement réel de trois centrales de cycle combiné au gaz naturel et une
comparaison a été faite par rapport aux centrales équipées d’un SCR (Selective
Catalytic Reduction). Le SCR est un systeme de réduction des émissions des oxydes
d’azote (NOx). Une réduction significative émissions des NOx des centrales avec le
SCR fut observée. Les émissions de CO pendant les phases de démarrage et d'arrét de
la centrale sont plus importantes que durant le fonctionnement normal.

L’étude de Marjut S. Suomalainen et al. [7] a porté sur I’utilisation du concept
CCS (Carbon Capture and Storage) qui est un procédé de capture de CO; appliqué a la
turbine a gaz d’un cycle combiné alimentée au gaz naturel. Le procédé de capture de
CO; est un procédé de précombustion qui sert a réduire les émissions de dioxyde de

carbone.

3. Technologies de cogenération et leur évaluation

La construction et I'exploitation d'un systéme de cogénération est un projet qui
doit étre évalué a travers plusieurs aspects comprenant les aspects économique, social
et environnemental. C’est dans cette optique qu’intervient 1’étude élaborée par P.A.
Pilavachi et al. [8] qui a porté sur 1’évaluation multicritére de quelques systémes de
cogenération (CHP). Ainsi, des données collectées de la littérature et différents criteres
(rendement globale, colt d’investissement, colt de 1’¢lectricité, cout de la chaleur,
émission de CO> et I’empreinte énergétique) ont été utilises pour I'évaluation des 16
installations de cogénération dans différentes situations. Les calculs effectués montrent
que la turbine a gaz du cycle combiné offre des meilleures performances par rapport
aux cas étudiés. Ce procéde d’évaluation, en combinaison avec d'autres éléments tels
que la législation environnementale, les colts d'équipement et de carburant, peut

devenir un outil puissant pour I'évaluation des différents systéemes de cogéneration.
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Kibria K. Roman et Jedediah B. Alvey [9] ont introduit une méthode de
sélection de moteur de production d’électricité (turbines, moteur diesel etc.) adéquat
basée sur des critéres économique, de consommation d’énergie et des émissions. Pour
cela, des simulations ont été effectuées pour un immeuble de service de taille moyenne
situé dans un climat froid et humide (Chicago, IL) en utilisant un moteur a combustion
interne (MCI) a échange de chaleur, une micro-turbine et une pile & combustible. Les
résultats indiquent des réductions des émissions pour chacun des trois types de
moteurs, avec une meilleure réduction pour le moteur a combustion interne, suivie de
la pile @ combustible, puis la micro-turbine. La consommation d'énergie primaire est
réduite dans chacun des trois cas classés dans cet ordre, la pile & combustible suivie de
pres du MCI, puis la micro-turbine. Cependant, les considérations economiques
indiquent que la pile a combustible ne serait pas convenable. Le MCI serait plus
économique, suivie de la micro-turbine.

Mehmet Kanoglu et al. [10] ont entrepris une évaluation des performances de
quatre systémes de cogénération (turbine a gaz, turbine a vapeur, moteur diesel et
systéme géothermique) a travers leurs rendements en énergie et en exergie pour des
applications dans le batiment. La comparaison des rendements exergétiques favorise
l'utilisation de la cogénération au moteur diesel et a la géothermie, tandis que la
comparaison des rendements énergétiques favorise le moteur diesel, la turbine a
vapeur et la cogénération au cycle combinée. Les résultats montrent que le moteur
diesel et le systeme de géothermie sont thermodynamiquement plus attractifs

puisqu’ils offrent des rendements exergétiques plus élevés que les deux autres.

4. Cycles combinés

Antonio Rovira et al. [11] ont étudié un cycle combiné utilisant des turbines a gaz
sans récuperation, avec recupérations partielle et complete de chaleur pour le
réchauffage de I’air entrant dans la chambre de combustion (Fig. 1.4, Fig. 1.5 et Fig.
1.6). L'objectif est de realiser I'économie de combustible par le processus de

récupération en maintenant constante la température du gaz a I’entrée du HRSG. Deux
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configurations a deux et trois niveaux de pression avec le réchauffage sont analysées et

trois types d'optimisations ont été effectués.

a) Une optimisation thermodynamique, dont I'objectif est de maximiser le
rendement thermique de la centrale. Le travail montre que l'utilisation des
turbines a gaz a récupération partielle améliore le rendement plus que les
configurations sans récupération et a récupération compléte.

b) Une optimisation thermodynamique qui maximise le rendement avec une
surface d'échange thermique limitée dans le HRSG. Pour ce cas, les meilleurs
résultats sont obtenus pour la configuration a récupération partielle également.

c) Finalement, une optimisation thermo-économique est effectuée en utilisant des
modeles de colt généralement utilisés. Comme prévu, les rendements sont dans
ce cas inférieurs que dans l'optimisation thermodynamique, mais le colt de

production diminue.

TV
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Comoresseur Chambre de combustion l
Chambre de combustion
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Fig. 1.4 : Turbine & gaz a cycle combiné sans récupération de 2 et 3 niveaux de

pression
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Fig. 1.5 : Turbine a gaz a cycle combiné a récupération partielle de 2 et 3 niveaux de
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Fig. 1.6 : Turbine a gaz a cycle combiné a récupération compléte de 2 et 3 niveaux de

pression
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En conclusions, les résultats indiquent qu'avec la turbine a gaz, l'utilisation d’un
HRSG a deux niveaux de pression est recommandée pour les deux cas, du point de vue
thermodynamique et économique. Cependant, ces résultats sont améliorés dans le cas
de la récupération partielle élevée. L'utilisation de la turbine & gaz a récupération
complete provoque une réduction de récupération de chaleur dans le HRSG qui n’est
pas convenable pour le triple niveau de pression. Cependant, avec la turbine a gaz a
récupération partielle, on obtient un bon rendement et des économies de combustible.
L’air entre dans la chambre de combustion a de grandes températures grace a la
récupération partielle de la chaleur des gaz d’échappement.

Janusz Kotowicz et al. [12] ont présenté des méthodes pour améliorer le
rendement des installations de cycle combiné. La Fig. 1.7 montre le schéma de
I’installation équipée d’un systéme de refroidissement d’air issu du compresseur et
utilisé pour refroidir les aubes de la turbine a gaz. Cet air est refroidi dans un
échangeur de chaleur avec I’eau de HRSG comme représenté sur la figure suivante.

f

40_&

CCH - 48
/
F— ST (h)
‘h\\‘-
CAC %)c 3s(h)

O as(h)

2.4s(i)

2.3s(h)
O
2.55(i)

2.2s(i)
2.35(i)
) __ _
2.45(h) =7 -1 W ) == 740 2.15(1)
W M W HRSG

Fig. 1.7 : Structure de I’unité de cycle combiné avec un HRSG a triple niveaux de

pression et avec réchauffage
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L'augmentation du rendement est observée par [I'amélioration des
caractéristiques de la turbine a gaz et par l'utilisation efficace de la chaleur de l'air de
refroidissement de la turbine dans le HRSG. Une méthodologie de calcul avec une
large gamme des taux de compression et des températures d’admission de la turbine
est présentee dans l'article. Le travail nous a révélé que l'augmentation du rendement
est réalisee grace au refroidissement de la turbine. Ceci a permis d’atteindre des
grandes températures d’admission de la turbine. En introduisant le cycle de vapeur,
une augmentation considérable de rendement est réalisée. Une analyse économique a
été faite, qui confirme que ce développement des turbines a gaz peut étre faisable a
condition de maintenir un co(t raisonnable d’investissement de turbine a gaz.

V.E. Cenusa et al. [13] ont présenté une optimisation des cycles combinés
gaz/vapeur avec des chaudiéres de récupération ayant un et deux niveaux de pression
pour la production de vapeur (Fig. 1.8). L’objectif est de maximiser la puissance
électrique produite, avec limitation de la surface totale de transfert de chaleur de la
chaudiere de récupération. La solution proposée est d’abord thermodynamique
(puissance électrique maximale) et puis économique qui tient compte des aspects
économiques en imposant une surface d’échange diminuant indirectement le cott
d’investissement. Le modele mathématique présenté couvre 1’ensemble des
installations du cycle combiné dans leurs couplages et met en évidence la présence de
deux niveaux de pression pour lesquelles on obtient 1’optimum thermo-économique.
Le travail contient, aussi une analyse et une optimisation économique de la chaudiére

de récupération a un niveau de pression.
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Fig. 1.8 : Schéma de I’installation avec la turbine a vapeur a deux niveaux de pression

Erdem Ersayin et Leyla Ozgener [14] ont mis en evidence la nécessité d’utiliser
des systémes de refroidissement afin de maintenir la température de I’air a 1’entrée du
compresseur a des valeurs optimales. A certaines températures (ambiantes), la densité
de I’air diminue et affecte le taux de compression entrainant la réduction du rendement
de la turbine a gaz et donc celui du cycle. En effet, la majeure partie de la puissance
électrique du cycle combiné est produite par la turbine a gaz.

Des modifications peuvent étre apportées pour réduire les grandes pertes
d’énergie et d’exergie en ajustant le rapport air-combustible du mélange introduit dans
la chambre de combustion pour réaliser une bonne combustion et augmenter ainsi le
rendement de I’installation.

Ricardo Chacartegui et al. [15] ont présentés une nouvelle configuration de
cycle combiné intégrant une turbine a air humide (HAT) combinée avec des cycles de
Rankine organiques a basse et moyenne températures, figure 1.9. Le principe de la
turbine a air humide est de géenérer plus de débit air/vapeur qui est injectée dans la
turbine. La vapeur est produite au moyen d’un saturateur (Fig. 1.10) puis injectée dans
la turbine a gaz, avant ou aprés la chambre de combustion. Ainsi, un supplément de

débit est obtenu au cours de la détente dans la turbine a gaz sans augmenter le travail
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consommé par le compresseur. Avec une telle configuration, on realise une
augmentation de puissance nette et de rendement due a la récupération d’une certaine
quantité¢ de chaleur a la sortie de la turbine, ayant servie a chauffer I’eau utilisée dans
le saturateur qui est perdue habituellement.

Le cycle de Rankine organique (Fig. 1.11) utilise des fluides de fonctionnement
a basses températures d’ébullition. Ces températures d’ébullition permettent un plus
grand rendement avec des basse et moyenne tempeératures, que celle obtenue avec le
cycle de Rankine conventionnel de vapeur. La majorité de ces fluides sont classifiées

comme des réfrigérants ou des hydrocarbures.

\ Chambre de
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Compresseur combustion
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Fig. 1.9 : La configuration de I’installation de micro-puissance
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Fig. 1.11 : Schéma de cycle de Rankine organique de I’installation

L'analyse d'intégration basée sur différents fluides organiques et différentes
températures de récupération, a prouve que la combinaison optimale est réalisée en
utilisant le toluene et le R245fa pour des cycles de Rankine organiques de moyenne et
basse temperatures, respectivement. Leur combinaison avec la récupération de chaleur

de basse température au niveau de saturateur de la turbine a air humide, a maximisé le
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profil de récupération de chaleur des gaz d'échappement. Les résultats présentés par
I’étude ont montré que cette nouvelle intégration constitue une solution prometteuse
pour la production décentralisée avec des puissances en dessous de 200 kW et cela due
a sa simplicité et son codt.

En se basant sur D’effet de la température de I’air d’admission sur la
performance des installations de turbine a gaz a cycle combiné, Tao Zhang et al. [16]
ont montré la nécessité des technologies de refroidissement de I’air a I’admission de la
turbine a gaz a cycle combiné. L’étude menée est concentrée sur l'analyse de
refroidissement par évaporation et le systéme de refroidissement par absorption qui
sont les deux genres typiques de technologies de refroidissement de I'air d'admission.
Les conclusions de I’étude sont les suivantes :

e En adoptant des technologies de refroidissement de l'air d'admission, la
puissance et le rendement des installations peuvent généralement étre améliorés

e La température ambiante est importante pour choisir le genre de technologies
de refroidissement a utiliser. La technologie de refroidissement par évaporation
peut réduire la température de I'air d'admission effectivement et il convient a
des installations de turbine a gaz qui n'ont pas des grands besoins de
refroidissement.

e La technologie par refroidissement a absorption, a les avantages de plusieurs
degrés d'ajustement et de refroidissement, qui convient pour différents types des
installations de turbine a gaz. Les résultats de simulation prouvent que
l'utilisation de la vapeur comme moyen de refroidissement peut affecter le
rendement du cycle combiné. Ainsi la connaissance des conditions de
I’ambiance est nécessaire avant d'adopter la technologie de refroidissement et

choisir des plages de réduction de temperature appropriées.
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Fig. 1.13 : Schéma de systéeme de refroidissement par absorption

R. Chacartegui et al. [17], se sont intéressés a 1’¢tude des applications

nécessitant les basses températures de cogénération issues du condenseur de la turbine

a vapeur du cycle combiné d’une centrale en opération. Le chauffage urbain et le

dessalement de 1’eau de mer apparaissent comme les seules activités utilisant ces

températures. Mais pour les processus de dessalement ayant besoin des températures

allant jusqu’a 70 a 100 °C, un échangeur de chaleur supplémentaire a été introduit au

niveau de la chaudiére de récupération pour augmenter la température de 1’eau

provenant de refroidissement de condenseur de la turbine a vapeur comme le montre la

figure 1.14.
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Fig. 1.14 : Le cycle modifié ou I’eau de refroidissement de condenseur et les gaz

d’échappement sont utilisés comme sources de chaleur de la cogénération
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Un modele d'analyse de cycle combiné pour des applications dans des navires a
été développé par Alejandro Rivera-Alvarez et al. [18]. Ainsi ils ont démontrés que
pour des valeurs fixes des données d’entrée, le rendement de cycle combiné est
fonction de la récupération de chaleur dans la chaudiére récupératrice. Le rendement
augmente au fur et a mesure qu’une importante quantit¢ de chaleur est récupérée
jusqu’a atteindre une valeur maximale et puis le rendement chute par suite d’une
diminution rapide de puissance de la turbine a vapeur due a une récupération excessive
de chaleur de gaz d’échappement. Dans ces applications dans les navires, une attention
particuliére est accordée au poids de I’installation.

Dans leur article, A. Bouam et al. [19] ont propose une méthode d’injection de
la vapeur d’cau a ’amont de la chambre de combustion d’une turbine a gaz (Fig.l.15)
afin d’améliorer les performances de cycle de la turbine a gaz. Cette vapeur d’ecau
étant générée dans la chaudiére de récupération (HRSG). Le processus de combustion
dans la chambre de combustion de la turbine a gaz s’effectue en présence d’une
quantité de la vapeur d’cau (débit supplémentaire) qui a été injectée a I’amont de la
chambre de combustion. Cette méthode conduit a une amélioration du rendement et de
la puissance utile de la turbine a gaz. L’augmentation du rendement et de la puissance
utile de la turbine est une conséquence du débit massique supplémentaire traversant la

turbine.
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Fig. 1.15 : Cycle de turbine a gaz avec injection de vapeur d’eau
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Bhargava et Meher-Homji [20] ont mené une étude de modélisation sur 67
turbines a gaz qu’ils ont classés en trois catégories, TG aérodérivatives, TG
traditionnelles (TIT< 1200° C) et TG avancées (TIT>1200° C). lls ont constaté un
comportement différent avec I’injection de 1 a 2 % d’eau dans la turbine parmi les
trois categories. Ainsi les aérodérivatives ont montrées une meilleure amélioration des
performances mieux que les deux autres catégories.

Toujours Bhargava et al. [21] ont élaboré une étude similaire, mais cette fois ci
sur 15 cycles combinés. Ils ont conclu que I’amélioration des performances d’un cycle
combiné est li¢ a I’amélioration des performances de la turbine a gaz car étant le
composant majeur de cycle. Les cycles combinés avec les aérodérivatives ont des plus
grandes puissances que ceux avec les turbines a gaz avanceées.

A. Ragland et al. [22] ont effectu¢ une étude sur I’optimisation de la
récupération de chaleur dans le cycle combiné. Ils ont observés que les performances
de la turbine a gaz et la chaudiere de récupération ont des impacts importants sur le
rendement global du cycle. L’étude démontre que les parameétres a optimiser dans la
chaudiére sont la pression de vapeur, la température, les débits, le pincement, les
températures d’approche et la température de sortie de gaz d’échappement. Ainsi,
réduire la température de pincement et la température d’approche peut augmenter les
rendement du cycle combiné mais dans des limites déterminées pour ne pas risquer

d’avoir des problémes opérationnels.
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Cycle combiné et Cogénération

1. Introduction

L’avantage du cycle combiné s’applique non seulement pour des centrales
électriques qui produisent de I’électricité uniquement mais aussi a celles qui
fournissent de la chaleur ou de la vapeur pour différents processus également. La
supériorité thermodynamique des centrales a cycle combiné sur les centrales
électriques conventionnelles est plus remarquée au niveau des installations de
cogénération que des installations utilisées uniquement pour la génération de
I’électricité. Les performances énergétiques et environnementales de ces centrales sont
surtout liées a I’exploitation optimale de la chaleur des gaz issus de la combustion et la
production de deux formes d’énergies, électrique et thermiques a partir de la méme
source de chaleur. Les installations a cycle combiné suivantes peuvent étre considérées
comme des centrales de cogénération :

e Cycle combiné avec turbine a contre-pression (Fig. 11.1)
e Cycle combiné avec turbine a extraction/condensation (Fig. 11.2)
e Cycle combiné avec chaudiere de récupération (HRSG) (Fig. 11.3)

Bien que la turbine & gaz avec HRSG ne soit pas un Vvéritable cycle combiné
(fonctionnement sans turbine a vapeur), elle peut étre considérée comme un cas limite.
Toutes les installations peuvent étre équipées de combustion supplémentaire, ce qui
peut étre un avantage considérable pour le processus de cogénération. Cela offre une
plus grande flexibilit¢ de conception et d’exploitation pour le cycle combiné
conventionnel qui utilise la chaleur des gaz d’échappement uniquement. La production
de la vapeur (I’énergie thermique) peut étre contrdlée indépendamment de la
production de I’¢lectricité et la combustion auxiliaire assure le controle de la
génération de la vapeur. Les centrales de cogénération peuvent étre classées en trois
catégories comme suit :

e Centrales électriques industrielles qui produisent la vapeur aux installations
industrielles.

e Centrales thermiques qui produisent de 1’énergie thermique pour les systémes
de chauffage urbain.

e Centrales électriques couplées a des usines de dessalement de 1’eau de mer.
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1. Chaudiére de récupération 5. poste de réduction de vapeur

2. Turbine a gaz 6. combustion supplémentaire
3. utilisateur de vapeur 7. déviation de gaz d’échappements
4. ballons d’alimentation/dégazeur 8. Turbine a contre-pression

Fig. I1.1 : Centrale a cycle combiné utilisé pour la cogénération (avec turbine a contre

pression)

9
1. Chaudiére de récupération 6. combustion supplémentaire
2. Turbine a gaz 7. déviation de gaz d’échappements
3. utilisateur de vapeur 8. Turbine a contre-pression

4. ballons d’alimentation/dégazeur 9. condenseur

5. poste de réduction de vapeur

Fig. 11.2 : Cycle combiné avec une turbine d'extraction/condensation
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e~}
1. Chaudiére de récupération 5. poste de réduction de vapeur
2. Turbine a gaz 6. combustion supplémentaire
3. utilisateur de vapeur 7. déviation de gaz d’échappements

4. ballons d’alimentation/dégazeur

Fig. 11.3 : Turbine a gaz avec une chaudiere de récupération

2. Définition du cycle combine

Un cycle combiné (on dit encore cycle mixte ou combined cycle gaz
turbine CCGT) est essentiellement une centrale thermique produisant de
I’¢lectricité par deux moyens combinés. Une turbine (TAG) alimentée en gaz
naturel va produire de 1’¢lectricité, c’est le premier cycle. Comme toute turbine
a combustion, elle va occasionner de la production de la chaleur. Une partie de
cette chaleur est alors récupérée, pour réchauffer une masse d’eau et la
vaporiser, pour alimenter une seconde turbine (TAV) fonctionnent a la vapeur,
c’est le second cycle. Une partie de la vapeur produite peut étre également
utilisée a d’autres fins c’est le cas de la cogenération. L’association des deux
cycles permet d’optimiser la chaleur produite par la combustion du gaz naturel
et d’atteindre un rendement électrique d’ordre de 58%. Le rendement électrique
correspond au rapport entre la quantité d’électricité et la quantité de gaz

consommeée pour générer cette électricité. Plus le rendement est éleve, meilleur
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c’est. La quantité de gaz consommée est en effet plus faible pour la méme quantité

d’¢électricité produite.

1. Admission d’air 10. Turbine & vapeur

2. Combustion 11. Transformateurs

3. Compresseur 12. Réseau électrique

4. Turbine & gaz 13. Condenseur

5. Générateurs 14. Tour de refroidissement

6. Gaz d’échappements 15. Pompe d’alimentation

7. Chaudiére de récupération (HRSG) 16. Eau d’alimentation

8. Sortie des gaz d’échappements 17. Alimentation en Gaz naturel
9. vapeur surchauffée

Fig. 11.4 : Principe de fonctionnement de cycle combiné

3. Turbine agaz
La turbine a gaz est I’é1ément clé de centrale a cycle combiné générant plus de
deux tiers (2/3) de I’énergie de la centrale. Le processus de turbine a gaz est simple :
de l'air ambiant est filtré, comprimé a une pression de 14 a 30 bars et utilisé pour
braler le combustible, produisant des gaz chauds avec une température généralement
plus grande que 1000°C. Ces gaz sont détendus dans une turbine qui entraine le

compresseur et le générateur. Les gaz chauds sont détendus dans la turbine jusqu’a la
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pression ambiante et a une température entre 450 a 650°C selon le rendement de la
turbine, le taux de détente et la température d'admission de la turbine.

La centrale a cycle combiné est devenue une centrale thermique compétitive en
raison du développement rapide dans les nouvelles technologies de turbine a gaz, qui
sont encore en progres. Le développement de la turbine a gaz implique généralement
l'augmentation des températures d'admission de turbine a gaz (par exemple, en
améliorant les technologies de refroidissement) et des débits d'air du compresseur. Les
températures croissantes d'admission de la turbine a gaz produisent des différences
élevées d'enthalpie utile et augmentent en conséquence le rendement et la production
de la turbine a gaz et de la centrale a cycle combiné en général. Ceci peut
généralement étre réalisé en utilisant le méme compresseur, et bien qu'un
investissement additionnel dans les matériaux puisse étre nécessaire, le colt spécifique
de la centrale est réduit. Puisque les colts du combustible et les colts d’investissement
sont les facteurs principaux du colt de la production d'électricité, la température
d'admission de turbine a gaz devrait étre élevée jusqu'a la pleine capacité du matériel
afin d'améliorer la competitivité du produit.

Parallélement au développement de la turbine a gaz, le développement dans le
compresseur aussi bien qu’un développement substantiel dans les systémes de
combustion ont été réalisés. Aujourd'hui, les compresseurs peuvent assurer des débits
d'air beaucoup plus grands et des taux de compression plus élevés, ayant pour résultat
des productions d'énergie plus élevées, des codts spécifiques réduits et un rendement
améliorée.

La technologie de combustion joue un role principal dans les technologies
modernes de la turbine a gaz. La demande rapidement croissante en températures
élevées d'admission de la turbine et les reglements vigoureux en termes des émissions
des polluants représentent un grand défi. Ces demandes contradictoires doivent étre
mises en harmonie. Le systeme de combustion doit générer une température
d'admission de turbine aussi haute que possible pour des raisons de performance, mais
en maintenant une température de flamme aussi basse que possible due aux limites
d'émissions (la production de NOx augmente rapidement avec la température de

flamme).
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En plus, la compétitivité est augmentée avec les houveaux concepts de turbine a
gaz, tels que la combustion séquentielle qui est apparue sur le marché dans les années
40 et a été réintroduite dans les années 90. La turbine a gaz a deux étapes de
combustion, avec une section intermediaire de turbine et une température des gaz
d'échappement plus élevée. Ceci signifie que des rendements plus élevées du cycle

combiné peuvent étre réalisées sans augmenter les températures de la combustion.

3.1.  Cycle de Brayton

Le cycle de Brayton est un cycle thermodynamique a caloporteur gaz. Il tient
son nom de l'ingénieur américain George Brayton (1830-1892). La turbine a gaz
fonctionne suivant le Cycle de Brayton réel. Le cycle de Brayton théorique est le cycle
idéal correspondant a la turbine a gaz élémentaire. Il est principalement utilisé pour la
production d’électricité. Dans notre cas, on s’intéresse au Cycle de Brayton ouvert
utilisé dans les centrales électriques a Turbines Gaz-Vapeurs. Le cycle est parcouru
par un debit d’air aspiré de 1’atmosphére, celui-ci subit une compression isentropique
dans le compresseur. L’air comprime est ensuite chauffé dans la chambre de
combustion suivant une combustion isobare pour étre détendu de maniere isentropique
dans la turbine qui entraine le compresseur et I’alternateur.

Le cycle reel se differencie du cycle idéal par I’irréversibilité dans le
compresseur et la turbine, le débit d’air et des chaleurs massiques non constants. Les
températures réelles de sortie du compresseur et de la turbine seront plus élevées que
prévu car ces machines subissent des pertes par frottements. L’écart par rapport au
cycle idéal est quantifié par le rendement isentropique. Lacombustion n’est pas
isobare car la chambre de combustion induit des pertes de charges et donc la pression
d’entrée de la turbine sera plus faible et de plus, la présence d’un filtre a I’entrée du
compresseur et d’un déflecteur a la sortie crée des pertes additionnelles.

Le débit d’air qui parcourt le cycle réel ne peut pas étre considéré constant. En
effet, a ’entrée de la turbine, il faut prendre en compte le débit de combustible. En
outre, une partiec du débit d’air est utilisée pour refroidir la turbine. Les chaleurs

spécifiques sont supposeés constantes alors qu’en réalité leurs valeurs dépendent de la
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composition chimique de 1’air. En fin, aucun accouplement mécanique n’est parfait et

par conséquent I’arbre de la machine est sujet a des pertes mécaniques.
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Fig.11.5 : Diagramme (T-S) des cycles théorique et réel de Brayton

3.2.  Catégories de turbine a gaz
Les turbines a gaz de production d’énergie peuvent é&tre classifiées en deux
catégories :
e La turbine a gaz aérodérivative, comportant une turbine a réaction modifiée
pour le service industriel
e Les turbines a gaz industrielles heavy-duty (Fig. 11.5), a I’origine dérivees de
turbine a vapeur
Les aérodérivatives offrent généralement des rendements plus élevés que les
autres en raison de I'aéro-technologie. En outre, elles sont plus petites, plus 1égeéres et
peuvent démarrées rapidement en raison de leur basse inertie inhérente. Puisque ces
turbines sont dérivées des réacteurs, elles conservent plusieurs dispositifs congus pour
permettre un entretien rapide des moteurs. Des turbines a deux axes sont généralement
utilisées pour I'entrainement de compresseur, ou la vitesse de fonctionnement de la
turbine est également variable. En raison de la taille des avions, les aérodérivatives

sont limités a une production electrique d'approximativement 50 MW.
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Les turbines a gaz industrielles heavy-duty sont pratiquement toujours congues
avec un seul axe d'entrainement des générateurs avec des productions considérables de
plus de 300 MW. En raison des températures d'admission de la turbine et des débits
d'air de compresseur, les turbines a gaz actuelles peuvent réaliser des productions
électriques jusqu'a 340 MW.

Fig. 11.6 : Turbine a gaz industrielle Heavy-duty

3.3.  Turbine a gaz avec combustion séquentielle

Fig. I1.7 : Turbine a gaz avec combustion séquentielle

Page 31




Cycle combiné et cogénération

Dans une turbine a gaz avec combustion séquentielle, I'air comprimé avec des
taux de compression de 1’ordre de 30, entre dans la premiére chambre de combustion
située en aval de la sortie de compresseur. A cette partie, le combustible est bralé,
élevant la température de gaz a la température d'admission pour la premiére section de
la turbine. Le gaz chaud se détend pendant qu'il traverse cette section de la turbine,
produisant de la puissance avant d'entrer dans la deuxiéme chambre de combustion ou
du combustible additionnel est bralé pour atteindre la température d'admission pour la
deuxiéme section de la turbine, ensuite le gaz chaud est détendu jusqu'a la pression
atmosphérique.

Avec les mémes températures d'admission de la turbine qu’une turbine a gaz
avec simple combustion, un rendement plus élevé peut étre réalisé avec les mémes

niveaux des émissions.

3.4. Contr6le et dégradation

Les turbines a gaz réalisent des tres bonnes fiabilités a travers des contréles bien
planifiés et des activités de maintenance réguliers. Dans la centrale a cycle combiné,
les contr6les des autres équipements peuvent étre complétés a des temps définis par le
programme de contréle de la turbine & gaz. En outre, une turbine a gaz est soumise a
des dégradations qui ont deux causes principales :

e Encrassement lors du fonctionnement du compresseur et de la turbine.
e Vieillissement a moins que des pieces soient remplacées.

L'encrassement de compresseur se produit parce que la turbine a gaz fonctionne
dans un cycle ouvert. Le compresseur admet de I'air qui ne peut pas étre complétement
propre. L'encrassement du compresseur est réduit par un systeme de filtration d'air qui
est adapté aux conditions environnementales de I'emplacement de la centrale. Pour le
fonctionnement économique d'une centrale a turbines a gaz, la conception et la taille
appropriées du systeme de filtre a air, ainsi que des intervalles de maintenance bien
déterminés pour le nettoyage de compresseur et le remplacement de filtres, sont
essentiels. Les baisses de pression dans le systeme d'admission dair ont pour

conséquence des pertes de performance.
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3.5.  Combustibles des turbines a gaz

Plus de trois quarts de turbines a gaz installées utilisent du gaz naturel et du
combustible léger distillé tandis que I'essence est le plus souvent employée seulement
comme carburant de secours. Ces combustibles propres permettent d’obtenir la
performance optimale avec les turbines a gaz de pointe, permettant la combustion sans
résidus avec des trés bas niveaux d'émissions. lls sont disponibles, faciles a traiter et
compatibles avec les chambres de combustion standards et le matériel auxiliaire. En
plus ils fournissent le mode de fonctionnement le plus simple et n’exigent pas
beaucoup d’efforts de maintenance des matériels.

Le quart restant des turbines a gaz, utilisent des combustibles peu usuels, tels
que les carburants spéciaux comme le gaz naturel de faible BTU, les gaz
d'échappements des procedés de fabrication de fer, gaz de synthese (syngaz) derivés de
divers carburants d'origine, mais aussi des essences lourds et d'huile résiduel, de
pétrole brut, de naphta et ainsi de suite. La combustion de ces combustibles dans les
turbines a gaz exige des efforts spéciaux pour la conception des brdleurs, pour la
conception de compresseur et turbine, pour les systemes de stockage et d'alimentation,
pour le traitement du carburant et ou le conditionnement, pour des raisons de sécurité

et pour le contréle des émissions.

4. Chaudiére de récupération (HRSG)

La chaudiere de récupération ou HRSG (Heat Recovery Steam Generator) est le
lien entre la turbine a gaz et le processus de turbine a vapeur. La fonction de HRSG est
de convertir I'énergie thermique contenue dans les gaz d'échappement de turbine a gaz
en vapeur.

4.1. Descriptif
La chaudiere de récupération peut étre construite suivant deux configurations de
base, basées sur la direction (horizontale ou verticale) des gaz d'échappement de la
turbine a gaz a travers la chaudiére. Dans une chaudiere de récupération du type tour

ou horizontale le transfert de chaleur se fait dans un ensemble d’échangeurs.
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e [L’économiseur est le dernier échangeur sur le trajet des fumées. Son but est de
réchauffer I’cau d’alimentation jusqu’a une température (température
d’approche) proche de la température de saturation ;

e L’évaporateur ou vaporisateur est le seul échangeur du dispositif qui n’éleéve
pas la température du fluide ;

e Le surchauffeur est le premier échangeur traversé par la fumeée. Il porte la
vapeur a des conditions d’utilisation.

L’installation porte un ballon de chaudiére dans lequel regne un équilibre eau-
vapeur. Il assure un certain relais entre les différents échangeurs et son état (pression,
température, niveau etc.) est étroitement surveillé, car il est le garant du bon
fonctionnement de la chaudiére de récupération.

Circuit eau : L’eau froide en provenance de la bache alimentaire est envoyée
par la pompe dans 1’échangeur économiseur. L’eau ainsi réchauffée passe dans le
ballon puis ensuite dans I’évaporateur. Le ballon sépare la phase liquide de la phase
vapeur. La vapeur produite est envoyée dans le surchauffeur.

Circuit gaz brulés : Les gaz brllés entrent dans la chaudiére a une température
de I’ordre de 500°C et en ressort avec une température de 150 a 180°C.

La différence de température entre les gaz d’échappement et la vapeur saturée
est appelée le pincement (pinch point). Ce pincement doit étre le plus faible possible
d’un point de vue énergétique. Cependant plus il sera faible, plus la surface d’échange
nécessaire sera importante. 1l y a donc un optimum économique a trouver (8 a 15°C).

L'échange thermique dans le HRSG peut se derouler a jusgu'a trois niveaux de
pression, selon la quantité désirée d'énergie a récupérer. De nos jours, la chaudiere de
récupération a deux ou trois niveaux de pression est généralement la plus utilisée.

Dans toutes les chaudiére de récupération, la température de sortie des fumees
doit étre supérieure a la température de rosée acide pour éviter toute corrosion, soit 90°
a 100°C dans le cas ou le carburant utilisé est le gaz naturel et 120° a 130°C pour du
fuel distillé. Cette température reste elevée pour des chaudiéres a un niveau de
pression. Ceci en fait une technologie bien adaptée pour le fioul. De plus elle a

I’avantage d’une grande simplicité donc d’un coup minimum.
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Fig. 11.8 : Schéma de chaudiére avec un niveau de pression et 1’échange thermique

Dans les centrales a cycle combiné les trois configurations principales de HRSG

suivantes sont le plus répandues.

4.2. HRSG sans combustion supplémentaire

b

Fig. 11.9 : HRSG sans combustion supplémentaire (convection naturelle)
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C’est pratiquement un échangeur de chaleur a échange par convection naturelle
ou forcée. Le HRSG sans combustion supplémentaire est le modele le plus utilisée

dans la majorité des centrales a cycle combiné.

4.3. HRSG avec combustion supplémentaire limitée

Les principes de fonctionnement du HRSG avec combustion supplémentaire
limité (Fig. 11.9) sont identiques & ceux pour le HRSG sans combustion
supplémentaire. Il y a diverses conceptions disponibles pour le systéme de combustion
lui-méme. Les unités qui ne dépassent pas une température de gaz approximativement
de 780°C, en aval de la combustion supplémentaire, peuvent étre construites avec des
simples brdleurs. Cette limite peut étre prolongéee en exigeant des modifications dans
la chaudiére de récupération. La combustion supplémentaire est le plus souvent
appliquée aux centrales a cycle combiné de cogénération ou les quantités de vapeur de
processus doivent étre variées indépendamment de I'électrique générée. Dans ce cas, la
combustion supplémentaire est utilisée pour réguler la quantité de vapeur de processus

produite.

SIEREER

Supplementary
firing

Fig. 11.10 : le HRSG avec combustion supplémentaire limitée

4.4. HRSG avec combustion supplémentaire maximale
La combustion maximale est déterminée par la teneur en oxygene des gaz

d’échappements de la turbine a gaz. La chaleur contenue dans ces gaz d’échappements
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est moindre par rapport a la chaleur générée par la combustion de sorte qu’il n’est plus
correct de parler de chaudiére de récupération. La conception d'une chaudiére de
récupération de ce type est pratiquement identique a celle d'une chaudiére
conventionnelle avec le four, sauf qu'il n'y a aucun préchauffeur dair. Les gaz
d'échappement de la turbine a gaz ont une température de 450 a 650°C, rendant un
réchauffeur régénératif inutile. Pour refroidir les gaz a une température suffisamment
basse en aval de la chaudiere, un économiseur additionnel est utilisé, qui assure une
partie du préchauffage d'eau d'alimentation provenant de préchauffage régénératif de
la turbine & vapeur. Si le combustible est le gaz, un économiseur additionnel a basse
pression améliore le rendement du HRSG. Le carburant bralé lors cette combustion
supplémentaire peut étre du pétrole, du gaz ou de charbon pulvérisé. Ce type de HRSG
est utilisé pour augmenter le rendement d'une centrale conventionnelle de turbine a

vapeur utilisant une turbine a gaz et I'énergie thermique des gaz d’échappement.

4.5. Optimisation de la chaudiére de récupération

La température de vapeur doit étre maximalisée (aussi proche que possible de la
température des fumées mais compatible avec la limite des matériaux) de facon a
améliorer le rendement de cycle. Ceci n’entraine pas de surcofit significatif.
Une diminution de pincement se traduit par un meilleur rendement de cycle mais une
surface d’échange nécessaire plus grande, donc un coup élevé de la chaudiére.
Lorsqu’on augmente la pression, la température de la cheminée augmente. La Chaleur
extraite de la fumée est donc plus faible. 1l en résulte que le débit de vapeur produite
est diminué, mais celle-ci se trouve a un niveau énergétique plus élevé. Les surfaces
d’échanges sont plus importantes du fait d’une température moyenne de 1’eau/vapeur
plus proche que celle des fumees.

L’optimisation thermo-économique du pincement et de la pression ne se fait
donc pas simplement. Toute fois la réduction de pincement permet une plus grande
amélioration des performances que 1’augmentation de pression de cotit égal. De ce fait

il est preférable de favoriser le pincement.
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5. Turbine a vapeur

Les exigences les plus importantes pour une turbine a vapeur moderne de cycle
combiné sont :

e Un rendement élevé

e Des périodes de demarrage plus courtes

e Des périodes d’installation plus courtes

e Configuration montée sur place

Dans le passe, les turbines a vapeur des cycles combinés étaient des
applications des turbines a vapeur industrielles ou des turbines dérivées des centrales a
turbine a vapeur conventionnelles. Les différences principales entre les turbines a
vapeur conventionnelles et les turbines a vapeur de cycle combiné sont :

e Une plus grande puissance

e Des températures et des pressions plus élevées de la vapeur

e Plus d’extraction pour le chauffage d’eau alimentation

Les turbines a vapeur de cycle combiné ont des périodes de démarrage plus
courtes mais de faible puissance et faible pression de vapeur de 100 a 170 bars
comparativement aux 160 a 300 bars pour les turbines conventionnelles. De nos jours,
les nouveaux cycles combinés sont fréqguemment équipés des turbines a vapeur avec

résurchauffe.

51. Cycle de Rankine

Cycle de Rankine est un cycle thermodynamique moteur qui comprend deux
Isobares et deux adiabatiques. C'est le cycle qui se rapproche le plus du cycle de
Carnot. Il se distingue de ce dernier par la substitution des deux transformations
isothermes par deux transformations isobares qui rendent possible sa réalisation
technique.

Pour le cas des vapeurs condensables, ce cycle peut également s’appeler
Rankine-Hirn, selon que le processus de vaporisation est arrété a la sortie de la
chaudiére ou qu'il est prolongé par une surchauffe dans le surchauffeur (du HRSG).

Ceci permet de réaliser une détente adiabatique avec des températures d’admission de
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la vapeur convenables tout en évitant une condensation précoce dans la turbine, qui

peut endommager certains composants de la turbine a vapeur.

v

Fig. 11.11 : Diagramme (T-S) de cycle de Rankine

5.2.  Caractéristique de turbine a vapeur de cycle combiné

Les turbines a vapeur utilisées pour les installations de cycle combiné sont des
machines simples. Dans le passe, elles sont utilisées avec des parameétres de vapeur
(température, pression) relativement moins importants, avec l'augmentation des
températures des gaz d'échappement de turbine a gaz, les pressions optimales de
vapeur sont augmentées également. Les températures de la vapeur ont maintenant
atteint le niveau de ceux des centrales & vapeur conventionnelles. Les centrales a cycle
combiné générent fréqguemment de la vapeur a plusieurs niveaux de pression. En
raison des admissions multiples, le débit de la vapeur dans la turbine a vapeur
augmente de lI'admission vers la sortie (le prélevement pour le préchauffage partiel
d'eau d'alimentation implique seulement une petite réduction). Les courtes périodes de
démarrage sont d'une importance particuliere parce que les centrales a cycle combiné
sont utilisées souvent dans des unités avec des démarrages et des arréts quotidiens ou

hebdomadaires.
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5.3. Cycle combiné a simple axe et a plusieurs axes

Les turbines a gaz modernes réalisent un plus grand rendement avec des
températures des gaz d’échappement élevées. Avec les grandes turbines a gaz sur le
marché, la configuration courante est une turbine a vapeur par turbine a gaz ou une
turbine a vapeur pour deux turbines a gaz. L'installation d'une turbine a vapeur par
turbine a gaz est I'application la plus courante, c'est a dire les deux turbines sont reliées
par un seul arbre qui entrainent le méme générateur.

Une centrale avec deux turbines a gaz peut étre construite dans une
configuration de deux-turbines-a-gaz-pour-une-turbine-a-vapeur (multiaxe) ou deux
turbines a gaz chacune dans une configuration de simple axe. Dans une centrale de
cycle combiné a plusieurs axes, il y a généralement plusieurs turbines a gaz avec des
HRSG produisant de la vapeur pour une seule turbine de vapeur. Les turbines a gaz et
a vapeur ont des axes, des générateurs, transformateurs élévateurs séparés. En
combinant la production de vapeur des HRSG de deux turbines a gaz, un plus grand
volume de vapeur est admis dans la turbine a vapeur, ce qui améliore le rendement de
la turbine & vapeur.

Il 'y a deux concepts pour les centrales de simple axe. Dans le premier, le
générateur est situé entre la turbine & gaz et la turbine a vapeur, chaque turbine
conduisant une partie du générateur. La turbine a vapeur est couplée au générateur
directement ou avec un embrayage. Dans le second, le générateur situé a I'extrémité de
I'arbre, est entrainé par les deux turbines sur le méme axe. La turbine a vapeur, dans ce

cas, est rigidement couplée a la turbine a gaz sur un coté et au générateur de l'autre.

5.4.  Pression de la vapeur
Les anciennes turbines a gaz avaient de faibles puissances et avec de faibles
températures a la sortie et la pression optimale pour le cycle de vapeur était moins
importante. Cela convenait a la turbine a vapeur pour deux raisons : les basses
pressions fournissent de plus grands volumes de vapeur qui sont plus efficacement
détendus dans la turbine a vapeur et avec le cycle sans réchauffe, une basse pression de
vapeur reduit le taux d'humidité a la sortie de la turbine a vapeur et par conséquence

I'érosion. Mais les turbines a gaz modernes avec des températures des gaz élevées, ont
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permis d’avoir des cycles combinés avec des pressions plus élevées avec le cycle de
vapeur. Une turbine a haute pression adaptée permet une trés bonne détente avec de
petits volumes de vapeur, en utilisant une boite de vitesse pour augmenter la vitesse de
la turbine a haute pression, réduisant des pertes secondaires de I'aubage. Un rendement
global amelioré est ainsi obtenu.

6. Générateur

La majorité des turbines a gaz et des turbines a vapeur sont directement
couplées aux générateurs a deux pdles. Pour des unités avec des productions en
dessous de 40 MW, les générateurs tétra-polaires, qui fonctionnent a moitié vitesse,
sont plus économiques. Il est avantageux que des turbines avec de telle production
aient généralement déja une boite de vitesse et donc I'utilisation d'un générateur tétra-
polaire exige seulement lI'adaptation du rapport de réduction de boite de vitesse.
Quartes (4) types de générateurs sont utilisés dans les centrales a cycle combiné :

e Geénérateurs refroidis a I'air avec le refroidissement a I'air a circuit ouvert

e Générateurs refroidis a I'air avec de l'air a circuit fermé (TEWAC)

o Générateurs refroidis a hydrogéne

e Geénérateurs refroidis a I'eau dans les centrales a un seul axe

Les générateurs avec refroidissement a 1’air avec circuit ouvert sont de moindre
en colt et n’ont pas besoin de refroidissement supplémentaire, cependant des
problémes, avec I'encrassement, des atmospheres corrosives et le bruit, peuvent surgir.
Les générateurs avec refroidissement a 1’air avec le circuit d'air fermé, sont utilisés
pour des capacités de 480 MVA. Ces machines sont raisonnables en codt et fournissent
une excellente fiabilité. Le rendement des générateurs modernes refroidis a l'air, en
pleine puissance, est au-dessus de 98%. Les générateurs refroidis a I'nydrogene et a
I'eau atteignent des rendements approximativement de 99% en pleine puissance, ce qui
rend leur performance supérieure, en particulier a puissance partielle, aux machines
refroidies a l'air. Cependant, les machines refroidies a I'eau exigent des équipements
auxiliaires et de I'équipement de surveillance, elles sont plus complexe dans la

conception et en conséquence, plus chéres que les machines refroidies a l'air. En
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général, les générateurs ont une trés bonne fiabilité; les machines refroidies a l'air

offrent une fiabilité Iégerement plus élevée en raison de leur simplicité.

Fig. 11.12 : Genérateur refroidi a I'air utilisé dans des centrales a cycle combiné

7. Les autres composants

On peut ajouter aux composants majeurs précédents d’autres tels que les

équipements électriques, les systémes de refroidissement, le systeme de controle et

instrumentation. En plus de ces équipements majeurs, une centrale a cycle combiné

inclut d'autres équipements et systemes. Ceux-ci incluent, par exemple :

Les systemes d’alimentation en combustible, comprenant un compresseur a
gaz, s'il y a lieu

Condensateur de turbine a vapeur
Reéservoir/dégazeur d'eau d'alimentation
Pompes d'eau d'alimentation

Tuyauterie et garnitures

Systeme d'évacuation

Installation de traitement de I'eau
Approvisionnement en air comprimé
Soutirage de la turbine a vapeur
Chauffage, ventilation, et climatisation

Chaudiére auxiliaire, s'il y a lieu et bien d’autres
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Ces équipements sont les mémes indépendamment du fait qu’il s’agit des
centrales a cycle combiné ou autres types de centrales électriques et en conséquence,
ne sont pas décrits en détail ici.

8. Conclusion

Les centrales a cycle combiné sont surtout connues pour leurs rendements élevés,
leur économie en énergie primaire et leur moindre niveau de pollution. A titre de
comparaison, une centrale classique au gaz naturel a un rendement de ’ordre de 38%
alors qu’une centrale a cycle combiné au gaz naturelle a un rendement de 1’ordre de
58%. Ainsi pour la méme quantité de d’électricité produite, une centrale classique
consomme de I’ordre de 52% plus de gaz naturel qu’une centrale a cycle combiné au
gaz.

Le cycle combiné est également utilisé en cogénération. La turbine a
condensation est alors replacer par une turbine a contre-pression. On peut également
procéder a des soutirages de vapeur dans la turbine a condensation.

Un parametre de base important des centrales de cogénération est le coefficient
de puissance, le rapport entre I’énergie électrique et I’énergie thermique produites.
Une caractéristique des centrales a cycle combiné est la valeur minimum importante de
ce coefficient de puissance. Donc, par conséquent elles semblent plus convenir pour le
processus ou une quantité relativement importante d’énergie électrique doit Etre
générée. Le coefficient de puissance d’une centrale est affecté principalement par trois
parametres :

e La quantitt de combustible injectée directement dans la chambre de

combustion.

o Lataille de la partie de condensation de la turbine d'extraction/condensation.

e Le niveau de pression de la vapeur du processus.

La combustion supplémentaire permet de diminuer la valeur de ce coefficient
de puissance (plus de production de vapeur) et surtout de produire de la vapeur sans
affecter la production électrique du cycle.

En fin les centrales a cycle combinée ont un bilan environnemental meilleur

que les autres moyens de production d’énergie.
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Position du probléme

1. Introduction

Dans le cycle combing, les performances de la turbine a gaz, appelée eégalement
turbine a combustion, ont un impact important sur le rendement et la performance du
cycle. Le second équipement de la centrale ayant un impact considérable, est la
chaudiére de récupération (HRSG). L’étude bibliographique nous renseigne que les
parameétres de la chaudiere de récupération, la pression saturation de la vapeur, la
température d’entrée des gaz dans la turbine, les débits, la température de pincement,
la température d’approche et la température de sortie des gaz du HRSG influent

considérablement sur les performances des centrales a cycle combiné.

L’objet de notre étude est de présenter une méthode numerique pour le calcul
thermodynamique du cycle combiné afin d’étudier ses performances. Pour ce faire, il
y’a lieu de formuler convenablement le probléme et de lancer une simulation

numérique a I’aide de logiciel EES (Engeering Equation Solver).

2. Formulation du probleme

L’objectif principal d’une simulation numerique est de reproduire le plus
approximativement possible 1’aspect de la realité concréte. Dans notre cas, la
simulation numérique du cycle combiné portera sur la prédiction de performances et
bien évidemment du rendement global. Cela en partant d’un certains nombres des
parametres opérationnels variables et en s’appuyant sur des mod¢les
thermodynamiques de cycle et des données fournies par différentes références. Le but
final recherché est la maximisation du rendement. Car, en definitive, I’augmentation
du rendement signifie une économie de carburant d’une part et une réduction des

émissions de polluants d’autre part.

Pour ce faire, on se propose de faire 1’étude et la simulation numérique d’un
cycle combiné de 39 MW destiné a fournir un quartier commercial en électricité. La
turbine a gaz est le composant principal de la centrale en produisant environ 2/3 de la
puissance. Les turbines a vapeur d'un cycle combiné sont d'une taille modeste

comparées aux turbines des grandes centrales conventionnelles dont le rendement est

Page 45



Position du probléme

faible. Ceci tient au fait que seul un tiers environ de la puissance du cycle combiné est
produit par la turbine & vapeur. Pour cela, nous réalisons cette étude a 1’aide d’une
turbine a gaz simple d’une puissance de 27 MW couplée avec un cycle de Rankine

simple d’une puissance de 12 MW.

Pour assurer le fonctionnement optimal du cycle combing, il se trouve une
température critique de sortie des gaz, définie par la température de pincement et la
température d’approche du HRSG en dessous et au-dela de laquelle le rendement du

cycle chute progressivement.

L’objet de notre travail est de fixer ces paramétres opérationnels de la chaudiére
de récupération (voir la figure 111.3) et varier la pression de saturation de la vapeur
générée et la température de sortie des gaz du HRSG afin de prévoir leurs effets sur la
performance et le rendement global du cycle. Cela permet de trouver la température
critique de sortie des gaz et d’analyser son influence sur la performance de la
récupération de la chaleur et I’efficacité du HRSG. Le rendement élevé du cycle
combiné est essentiellement lié a la récupération et la conversion de |’énergie

thermique des gaz d’échappement dans la chaudiere de récupération.

La simulation numérique constitue un outil d’aide incontournable pour prédire
les paramétres optimaux de fonctionnement de cycle afin d’avoir les meilleurs
performances et rendement. Le logiciel de calcul et de simulation EES est utilisé pour

la modélisation et la simulation numérique dans le cas présent.
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3. Données de I’étude

Les données utilisées dans le cadre de cette étude ont été prises a partir des
différentes reférences. Concernant la température de pincement et la température
d’approche, elles sont prises respectivement dans des plages des températures de 10-
30°C [18] et 8-12°C [23]. Des valeurs moyennes de pincement et approche sont
utilisée pour les calculs. Les tables 1 et 2 contiennent les valeurs fournies par des

références bibliographiques et exploitées pour les calculs de cycle combiné.

Table 1 : Données opérationnelles de la TAG [18, 23, 29]

Compresseur Température T1 °C 30.4
d’entrée de 1’air
Pression de d’entrée P kPa 101.3
d’air
Taux de r 10
compression
Débit massique de M, Kgls 122.9
I’air
Rendement Ne 80 %
isentropique
Chambre de Débit massique m Kals 1.82
combustion de combustible
Pouvoir calorifique  PCI kd/kg 45788
Turbine a gaz Température T3 °C 959
d’admission des gaz
Débit massique de m gaz kals 124.7
gaz
Température de Ta °C 487
sortie des gaz
Rendement Nm 96 %
mécanique de TAG
HRSG Température de Ts °C 190

sortie des gaz
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Table 2 : Données opérationnelles de la TAV [18, 23, 29]

Turbine a Vapeur Température T; °C 477
d’admission de la
vapeur
Pression de Psat kPa 4500
saturation de la
vapeur
Pression de Pc kpa 10
condensation

Rendement ne 89.06 %
isentropique
Pompe de Chaleur spécifique ~ Cpe kJ/kgK 4,18
refroidissement de I’eau de
refroidissement
Température Tu °C 25
d’entrée d’eau de
refroidissement

Température de T2 °C 30
sortie d’eau de
refroidissement

Rendement Np 85 %
isentropique des

pompes

Différence de APes kPa 450

pression dans le

circuit d’eau de

refroidissement

Masse volumique Pe kg/m?® 1000
d’eau

4. Modélisation thermodynamique de I’installation

Il est utile de préciser ici, que la détermination des différents parametres du
cycle combiné par leur modele approprié se fait en prenant en considération quelques

hypotheses :

» La compression de 1’air dans le compresseur est irréversible et n’est pas
adiabatique ;

= La combustion n’est pas adiabatique ;

= La détente est irréversible et n’est pas adiabatique ;

= La surface totale d’échange de chaleur de HRSG est constante ;

» Le coefficient global d’échange est constant pour chaque niveau de pression ;
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» [’eau a la sortie de I’économiseur est liquide

» L’enthalpie des gaz (fumées) est en fonction de température et de pression

4.1. Compresseur
Le processus de compression d’air représenté par les segments (1-2S) pour le
cas isentropique et (1-2) pour le cas réel, est accompli par le compresseur et modélisé
par le rendement isentropique de compression.

La puissance de compresseur est définie par la formule :

We = ma.(h,—h) (111.1)
ma : Le débit de Iair introduit dans le compresseur

h, étant déduite de la formule de rendement isentropique de compresseur

h2 _hl
n,=—= (111.2)
hz - hl
hos est calculé par EES a partir de Sys et P
Sy =S; (Compression isentropique) (111.3)
h; et S; sont également déterminées par le EES en fonction de T1 et Py
I:)2
r=-2 —>P, =r.P (111.4)
R
Avec I'1: le taux de compression
Donc h; est donné par :
h. —
h,=-2 1 h +h, (111.5)

¢
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4.2. Chambre de combustion

La chambre de combustion n’est pas parfaite puisqu’il subsiste des imbrdlés

dans les gaz d’échappement, donc seul le débit du combustible brulé « m. » apporte
de I’énergie au fluide actif. La composition des gaz change apres la combustion et le
fluide de travail n’est plus ’air pur issu du compresseur, mais un me¢lange d’air et des

produits de combustion (a savoir principalement le CO2, H.O, CO, NOy et autres).

Pour cela on tient compte du débit des gaz « m. » dans les calculs. Le processus de
combustion est représenté par le segment (2-3) sur la figure I11. 2.
La puissance thermique produite dans la chambre de combustion est donnée

par :

Q, =m..PCI oubien Q,, =(m,+m,)h,—m,h, (111.6)

Avec:

me : Le débit du combustible

PCI : Le pouvoir calorique du combustible

La majorite des turbines a gaz de cycle combiné utilisent généralement le gaz
naturel comme combustible. Le Pouvoir calorifique inférieur du gaz naturel varie en
fonction de la composition chimique du gaz (teneur en méthane, propane, en butane et
autres). Pour notre cas, on considere le gaz naturel Algérien qui a un PCI d’environ

45788 kJ/kg (voir réf. [29]). L enthalpie hs est déduite du bilan énergétique (111.6).

=N
j

my.hy [— ChﬂmbrEﬂECﬂmh“Stiﬂnl|:> (tha+1ire) . h3

me PCl + mah
h, = _ : (11.7)

Ma—+ Mc

4.3. Turbine de détente a gaz
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Le processus de détente réalisé dans la turbine a gaz est représenté sur la figure
I11.2 par le segment (3-4s) pour le cas isentropique et (3-4) pour le réel.

Le travail de la turbine de détente est donné par :

Wre = Mg (h, —h,) (111.8)

Avec :

Mgaz : Le débit des gaz traversant la turbine est

hs est déterminée a partir du bilan énergétique (111.7)

hs est calculée a partir de rendement isentropique de la turbine de détente

h,—h,

T =m (111.10)
Donc :
h, =h, -7, (h, —h,,) (111.11)
has est déterminé en fonction par le EES en fonction Sas et P4
S4s=S3 (111.12)
P4 est déterminé par le taux de détente de la turbine
r2=E—>P4:r2.F>3 (11.13)
P4

Le rendement isentropique est de 87 % [23] et le taux de détente (r2) de la

turbine est de 10 [23]. La puissance nette delivrée par la turbine a gaz est :

Wrac =Wt —W c (111.14)
On définit egalement le rapport de travail de retour BWR (Back Work Rate) qui
désigne la fraction de puissance de la turbine nécessaire pour I’entrainement de
compresseur.
W

W 1

BWR =

(111.15)
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Le Rendement de la turbine a gaz est directement lié a la chaleur produite dans la

chambre de combustion par la relation :

4.4. Chaudiere de récupération (HRSG)

(111.16)

Le bilan énergétiqgue dans HRSG donne la relation entre les processus se

déroulant au niveau des tubes a l’intérieur de la chaudiére et du coté de la calandre. Il

est important de décider des composants qui constituent le HRSG. Méme s’il peut y

avoir d’autres composants qui accomplissent d’autres fonctions, pour ce qui est de cas

de la présente étude, le HRSG a un seul niveau de pression. Il est constitué d’un

¢conomiseur, d’un évaporateur et d’un surchauffeur, disposée dans une configuration a

contre- courant des gaz d’échappement. La figure (I11.3) montre la disposition du

HRSG.

Température

Ertrée des 2
gaz chauds  —F~_

Sortie de vapeur ’ \
surchauffée

4

Température de
saturation

Surchauffe Chaleur latente

Chaleur sensible

-

Finch point
Température
-\\\ o' approche

5 \’ Température de

sortie des gaz

Eau d'alimentation

=
i

L J

.

»  Transfert de chaleur

&

Surchauffeur Evaporateur

Economiseur

Chaudiére de récupération (HRSG)

Fig. 111.3 : Profile des températures dans le HRSG (positions de pincement et de

température d’approche)

A partir de la figure 111.3, la température du cété de I’eau augmente de point 6

au point 7. Le processus (6—6')a lieu dans I’économiseur, (6'—6") dans I’évaporateur
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et (6"—7)représente la surchauffe. Les gaz d’échappement entre dans le HRSG au

point (4) et en sorte refroidis au point (5) avec une faible température mais bien au-
dela de la température de rosée acide (condensation en présence d’un gaz acide) [31].

Le bilan énergétique du HRSG est donné par :

my (h, —hy ) = mga (h, —h,) (111.17)

Avec :

m. : Le débit de vapeur générée dans le HRSG

La chaleur contenue dans les gaz d’échappement est donnée par :

Qeenap = Moaz (h, —hy) (111.18)
Les capacités des différents composants de HRSG sont données par les

expressions suivantes :

L’économiseur :
Qeeo =My (hy —hg) = Mgez (h, —hy) (111.19)
L’évaporateur :
Q'Evap = mV (h6 - hs) = mgaz (h4 - h4) (|||.20)
Le surchauffeur :
Qeen =My (h, —hg. ) = Mga; (h, —h,) (111.21)

La chaleur récupérée par le HRSG est déterminée par la relation suivante :

QHRSG :QECO+QEvap+QSch :mv(h7_h6) (111.22)

La chaleur perdue désigne la chaleur qui n’a pas été récupérée et rejetée dans

I’environnement. Son expression est :

Q Perdue — Q Echap Q HRSG (111.23)
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L’efficacité de HRSG est donnée par la formule :
T? _Te
& T, —T. (111.24)
Pour déterminer la distribution des températures dans le HRSG, on a besoin des
températures de pincement et d’approche de 1’économiseur. Ces parametres sont liés
directement a la taille du HRSG. lls constituent des simples moyens pour contréler le
lieu de I’échange thermique des différents échangeurs du HRSG tout en le maintenant
dans les limites convenables. Il est important de remarquer que la température de
pincement affecte directement la pression de saturation dans le processus (6 — 7). Pour
la configuration choisie ici, le pincement pourrait se situer a I’intersection entre
I’économiseur et 1’évaporateur ou a I’extrémité de surchauffeur. Et par conséquent, il
peut étre calculé comme suite :

AT, =min(T, Ty, T, ~T,) (111.25)

Et la température d’approche :
A-I-auop = (Tsat _T6') (111.26)

Tsat : La température de saturation
A partir de deux relations précédentes on détermine T, et T,, hy et hs sont

déterminees par EES en fonction de (P,,,T,) et (Ty, X =0) respectivement.

P..c : Pression de saturation

X : titre de la vapeur

Les températures de pincement et d’approche sont prises dans des intervalles
bien détermines de température. lls permettent de calculer la température (Ts) de sortie
des gaz du HRSG.

4.5. Turbine de détente a vapeur
La puissance de la turbine a vapeur est directement liée a la récupération et
conversion de la chaleur dans le HRSG. Le processus de détente dans la turbine a
vapeur est représenté sur la figure 111.2 par le segment (7 — 8s) pour le cas isentropique

et (7 — 8) pour le cas réel.
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Le rendement isentropique de la turbine est donnée par :

_ h7_ha

Tht2 m (111.27)

Donc :

hy = hy — 72 (M —hg,) (111.28)

hss est déterminé en fonction par EES en fonction Svs et Pc
La puissance de la turbine est donnée par :
W =my(h, —h) (111.29)

Pour déterminer le débit de vapeur, on applique un bilan thermique au niveau de

I’évaporateur et de surchauffeur ou est générée la vapeur dans le HRSG.

mv(h7—h61):mgaz(h4_h4w) (|||.30)
D’ou :
- . h,—h,
My = Myaz 4 4
g h —h, (111.31)

4.6. Pompe d’alimentation

Le processus (6—9) sur la figure I11.2, représente le travail de la pompe d’alimentation

W=V, (P,-P,) (111.32)
Vs : volume d’eau pompée a la sortie du condenseur

Pe : Pression d’entrée de HRSG théoriquement égale a la pression de HRSG

Pg : Pression du condensateur (P9 = P¢)

4.7.  Pompe de refroidissement du condenseur
Le travail de la pompe d’alimentation est représenté par le processus (11— 12)

sur la figure 111.2. La circulation de 1’eau de refroidissement est assurée a 1’aide d’une
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pompe de circulation. La formule suivante nous donne la puissance consommée par

cette pompe :

AP

ef

W p2 = Mef 7, [18] (111.33)

e
nit of - débit d’eau de refroidissement
np - rendement isentropique de la pompe
AP : différence de pression créée par la pompe
pe - masse volumique de I’eau considérée constante a4 1000 Kg/m?®
Le débit de I’eau de refroidissement est déterminé par un bilan énergétique au

niveau du condenseur.

my (hy —hy) =mer Cp,; (T, —T,,) (111.34)
Avec : hs : Enthalpie a la rentrée du condenseur
he : Enthalpie a la sortie du condenseur
T11: Température d’eau de refroidissement a la rentrée du condenseur
T12 : Température d’eau de refroidissement a la sortie du condenseur
Cpef : Chaleur spécifique de 1’eau supposée constante
Pour le condenseur, un parameétre important a considérer, est la pression de
condenseur (qui détermine la température de condensation) et qui prend généralement
des valeurs en aux environs de 9 KPa [18].
La puissance nette produite et le rendement de cycle de Rankine sont donnés

par les relations suivantes :

W ek =Wrv =W p1—W p2 (111.35)
Wk

Mrw =—— (111.36)
QHRSG
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4.8. Cycle combineé
La puissance nette du cycle du combiné est la somme de la puissance de la turbine a

gaz et du cycle de Rankine, son expression est donnée par :

Wee =Wras+Wrk (111.37)
Le rendement global est :
_ WTAG +WTAV
Tlcc = , (111.38)
Qin

A partie de 1’équation précédente on obtient la formule finale de rendement global qui

est :

Q
Moe = Thag Flec |~ (111.38)

Qin

La fraction de puissance produite par le cycle de Rankine (yrx) est un important

indicateur de la configuration de cycle de Rankine et est déefini par :

_WRK
W cc

ARK (111.39)

A partir des équations (111.36) et (111.38), il est évident qu’une valeur yrk = 0
correspond a une simple configuration et une valeur importante de yrk correspond a
une configuration avec un apport important de puissance de cycle de Rankine. La
valeur limite de yrk dépend des caractéristiques particulieres de la configuration du

cycle mais il a typiquement des valeurs maximales aux environ de 0,4 [18].
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5. Meéthode de simulation numérique utilisée

Notre simulation numérique est assurée en utilisant le logiciel EES (Engineering
Equation Solver ou solveur d’équations pour I’ingénierie) qui est avant tout un outil
mathématique de résolution des systémes d’équations. La méthode de pincement et
d’approche est utilisée pour déterminer la température critique de sortie des gaz de
HRSG. Ainsi, des modéles thermodynamiques spécifiques a I’eau (IAPWYS) et pour le
gaz (Air_ha) sont utilisées. lls vont permettre de calculer les enthalpies de I’eau et des
gaz a des températures et des pressions fixées. Le logiciel a été choisi parce qu’il
comporte :

= les bases de données thermodynamiques ;

* les méthodes de résolution d’équation ;

* [’interface graphique adaptée

Les bases de données thermodynamiques regroupent les grandeurs

fondamentales nécessaires a I’estimation des propriétés en phases liquide et gazeuse de
nombreuses substances. On trouvera également des programmes de calcul des
fonctions thermodynamiques et d’autres propriétés ainsi que des programmes de
résolution d’équilibres liquide-vapeur ou encore d’équilibre chimique en phase
gazeuse. De nombreuses fonctions mathématiques et thermodynamiques utilisées dans
le milieu de I’ingénierie sont incorporées dans le logiciel. Par exemple, des tables
“vapeur” sont implémentées, telles que n’importe quelles propriétés
thermodynamiques peuvent étre obtenues a partir des fonctions incorporées. Plus de

détails sont données en Annexe.
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6. Organigramme de calcul numérique

Position du probléme

Début ‘

l

Données :

Ti; P1;ri; r2; me; Mm; Mu; M ; Ma; mgaz; PCI; Pe; Psa e ;
A Tet ; Cpe; pe; APef ;Ts; ATmin; ATapp
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L 1 TAG=
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Qin
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Nncc=nTac+NRK (
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|
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!
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Qin
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7. Conclusion

Ce chapitre permet de positionner explicitement le probleme a travers la
formulation détaillée de tous les modéles utilisés pour la simulation numérique du
cycle combiné. La formulation du probleme, a pour objectif principal de déterminer la
« fonction objective », ¢’est-a-dire qu’en fonction d’un certain nombre de données de
base, on désire parvenir a un but recherché, qui est, pour le cas de cette étude
I’optimisation de la performance et du rendement du cycle combiné. A partir de 1a, une
modélisation thermodynamique a été élaborée. Cela a permis de détailler tous les

calculs utilisés dans le cadre de 1’¢tude et en fin la méthode de simulation numérique.

A partir d’un organigramme sont aussi présentés les différents calculs effectues

et principalement les calculs des puissances et des rendements de 1’ensemble de cycle.
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Résultats et discussions

1. Introduction
Il a été déja présenté dans le chapitre précedent les modeles mathématiques
permettant la modélisation thermodynamique du cycle combiné étudié. Dans le présent
chapitre, les principaux résultats obtenus a partir de la simulation numérique, sont
présentés. Nous mettons en évidence 1’influence de certains paramétres de la turbine a
gaz, la température de sortie du HRSG (Ts), la pression de saturation (Psat) et d’autres
sur le fonctionnement et le rendement du cycle combiné. Ceci nous permet de prévoir

les valeurs de ces paramétres pour le fonctionnement optimal du cycle combiné.

2. Variation du taux de compression

Le taux de compression, qui dépend du type de turbine utilisée, est un
parameétre important dans la conception des turbines a gaz. Il détermine la température
de ’air a ’admission de la chambre de combustion et contribue a la réduction de la
consommation de combustible. Afin de prévoir 1’effet de rapport de compression sur le
cycle de Brayton et sur le cycle combiné, on varie sa valeur de 8 a 30, tout en
maintenant le débit de combustible constant a 1,899 Kg/s (débit de combustible
permettant d’avoir la température d’admission de la turbine fixée a 959 °C) et celui de
I’air a 122,9 Kg/s. Les figures IV.1 et IV.2 montrent I’effet du taux de compression sur
la variation des différentes puissances produites et la variation des rendements,
respectivement. Avec 1’augmentation du taux de compression, les figures révélent une
augmentation plus nette dans un premier temps des puissances utiles et des rendements
de la turbine a gaz et du cycle combiné. Cette augmentation devient Iégere pour des
taux de compression dépassant les 15. Pour le cycle de Rankine, 1’augmentation du
taux de compression se matérialise par des baisses légéres de puissance utile et du
rendement du cycle de Rankine. L’augmentation du taux de compression implique une
augmentation de la pression et de la température a la sortie du compresseur. La
combustion se déroule a pression constante (pertes minimales dans la chambre de
combustion) et avec un débit de combustible constant. Par conséquent, la température
d’admission de la turbine augmente entrainant les augmentations enregistrées. Les
baisses légéres de la puissance utile (Wrk) et du rendement (nrk) de la turbine a

vapeur sont dues a la diminution de la température de sortie des gaz (T4) de la turbine
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a gaz comme indiqué sur la figure 1V.3. Cela s’explique par des taux de détentes plus

importantes au niveau de la turbine a gaz.
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Fig. IV. 1 : Variation des puissances en fonction de taux de compression
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Fig. IV. 2 : Les variations de rendements avec le taux de compression
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Fig. IV. 3 : Variation des températures d’admission (T3) et de sortie (T4) de la turbine

a gaz en fonction du taux de compression

3. Effet de variation de débit de combustible

Le débit et le pouvoir calorifigue du combustible injecté dans la chambre de
combustion, déterminent la quantité de chaleur fournie par la combustion. La variation
du débit de combustible influe directement sur les performances du cycle combiné. La
figure 1V.4 présente 1’évolution des puissances du cycle a gaz, du cycle a vapeur et du
cycle combiné en fonction du débit de combustible. L’évolution montre que le débit de
combustible a une influence directe sur les performances des différents composants. 11
est évident qu’une augmentation du débit implique I’augmentation de la chaleur
fournie par la combustion. Par conséquent, la température d’admission de la turbine
augmente proportionnellement avec 1’augmentation du débit de combustible. Cela
entraine également 1’augmentation du débit des gaz traversant la turbine donc la
puissance utile augmente. La température d’admission de la turbine est limitée par les
contraintes métallurgiques et dépend du type de turbine a gaz utilisée. La figure 1V.5
montre I’effet du débit de combustible sur 1’évolution des rendements des différents
cycles. Il est constaté une brusque augmentation des rendements avec 1’augmentation
du débit de combustible, jusqu’a une valeur approximative de débit de 1,8 kg/s. Au-

dela de ce debit, les variations des rendements deviennent presque constantes pour les
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cycles a gaz et a vapeur, tandis que le rendement global évolue due a I’augmentation

continue de la récupération comme illustrée sur la figure IV. 6.
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Fig. IV. 4 : Variations des puissances utiles en fonction du débit de combustible
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Fig. IV. 5 : Variations des rendements en fonction du débit de combustible
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Fig. IV. 6 : Variation de récupération de chaleur en fonction du débit de combustible
Ces variations ont été obtenues avec un taux de compression et un débit d’air constants
a 10 et 122.9 Kg/s respectivement.

4. Température critique de la sortie des gaz de HRSG

Lors de fonctionnement du HRSG, le risque a craindre est celui de
I’accroissement de la température de la vapeur a la sortie de 1’économiseur définissant
la température a ’entrée de 1’évaporateur (voir Fig. 1V. 8 suivante). Le HRSG se
retrouvera dans une situation ou c’est le fluide froid (vapeur) qui viendra a chauffer le
fluide chaud (gaz). Ce phénomeéne peut évidemment paraitre improbable a premiere
vue puisqu’il contreviendrait au second principe de la thermodynamique. Cependant, il
peut surgir dans le HRSG si I’on n’y prend pas garde qu’une partie de la surface
d’échange travaille sous cette condition, C’est ce qu’on appelle le « croissement des
temperatures » [33]. La regle d’or est de pincer sans croiser, d’ou la notion de
pincement dans le cas de HRSG. Il a été juge nécessaire au niveau de 1’économiseur de
fixer une temperature de sortie offrant de 1’eau liquide proche de la saturation. Cela
pour des raisons de matériaux de fabrication de 1’économiseur, qui sont différents de

ceux des autres composants du HRSG, c’est la notion de la température d’approche.
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Les températures de pincement et d’approche sont prises dans des plages de
températures bien déterminées (voir chapitre précedent). Dans la présente étude des

valeurs moyennes sont adoptees, a savoir (AT, =20°C et AT,/ =10°C).

La valeur de la température de pincement dépend de la conception de la
chaudiére de récupération, par conséquent, du colt d’investissement. Ainsi, une valeur
minimale de pincement nécessite une plus grande surface d’échange et donc un

important colt d’investissement.

5. Effet de la récupération de chaleur dans le HRSG

L’augmentation de la récupération de chaleur des gaz d’échappement de la
turbine a gaz implique une diminution de la température (Ts) a la sortie du HRSG.
Dans le cas sans récupération, il est évident que Ts devient egale a la température (T4)
de sortir des gaz de la turbine & gaz (fixée a 486 °C dans cette étude). Et d’autre part,
la récupération maximale est assurée a la température Ts minimale permise a la sortie
du HRSG, prise ici a 100°C. Partant de cette idée, les figures 1V. 7 et V. 8, présentent
le comportement de plusieurs parameétres clés de la configuration de cycle combiné en

fonction de Ts.

0,5 —

|
|
\}L —*TTncc
.\ M RK
. TETARK

04}
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Rendement

02}

01}

100 150 200 250 300 350 400 450
Température de sortie des gaz Tg [° C]

Fig. IV. 7 : Effet de la température de sortie du HRSG sur les rendements du cycle

combiné et de la fraction de puissance a la pression de saturation de Psa = 45 bar
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La figure I\V.7 présente la variation les rendements du cycle combiné, du cycle
de Rankine et de la fraction yrk (rapport entre la Puissance produite par le cycle de
Rankine et la puissance du cycle combiné) en fonction de la récupération de chaleur
dans le HRSG indiquee par la température Ts. Ainsi comme on peut le voir, la
récupération commence de Ts = 486 °C et diminue jusqu’a la tempeérature critique
Tserit = 188°C (Fig. 1V. 7 et Fig. 1V. 8, indiquée par la ligne verticale en pointillée).
Une plus grande récupération de chaleur (Ts plus basse) signifie une augmentation de
la fraction de puissance produite par la turbine a vapeur et aussi une augmentation du
rendement de cycle combiné suite a un rendement constant de cycle de Rankine (mrk),
figure 1V. 7. Le rendement de cycle combiné augmente de 30 % (représentant le
rendement de la turbine a gaz a simple configuration) a 45.5 % (valeur maximale a la

température Tserit), tandis que le rendement de cycle de Rankine reste constant a 32 %.
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Fig. IV. 8 : Températures de gaz et de vapeur dans le HRSG en fonction de la

température Ts & Psat = 45 bar
La figure 1V.8 aide a clarifier I’effet de la récupération de chaleur dans le
HRSG sur le rendement de cycle combiné. Elle indique 1’évolution des températures a

I’échappement des gazT,, de la vapeur T, et a la transition économiseur-évaporateur
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(T, et Ty). On observe qu’au-dela de Tserit = 188°C, la température de la vapeur

surchauffée qui demeure constante a T7 = 466 °C est a 20°C en dessous de la
température qui demeure aussi constante (T4 = 486 °C) de sortie des gaz de la turbine
(consequence de pincement). Cependant, il est observe que plus la température Ts
diminue jusqu’a Tserit la différence des températures entre les gaz et I’eau, a la position

de DI’entrée de 1’évaporateur, diminue jusqu’a AT =20°C. Pour Ts < Tscrit, le
pincement situé entre T, et T_, évite ainsi le « croissement des températures ». Cela

nécessite une réduction continue de la température d’évaporationT,

sat !

en conséquence

la réduction de la pression dans le HRSG.

6. Profil de récupération de chaleur dans le HRSG

QuRsc=63537,5 - 129,998-T¢ |
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Fig. IV. 9 : La récupération de chaleur en fonction de la température de sortie des gaz

d’échappement du HRSG avec Psat = 45 bar
La figure IV.9 montre 1’évolution de la récupération de la chaleur en fonction

de la température Ts dans le HRSG. Il est remarqué que la chaleur récupérée augmente

de maniére inversement proportionnelle avec la température Ts. Il est évident que
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I’augmentation de la récupération signifie une diminution de la température de sortie
des gaz du HRSG.
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Fig. IV. 10 : Profil des températures de la vapeur et des gaz dans le HRSG a la

pression de saturation Psat = 45 bar

La figure 1V.10 présente le profil des températures de la vapeur et des gaz dans
le HRSG. Il est remarqué clairement le profil de température dans les trois
composantes du HRSG ainsi que le pincement et la température d’approche a la sortie
de I’économiseur. Dans 1I’économiseur, on observe une augmentation de la température
de I’eau due a 1’échange de chaleur sensible entre les gaz et 1’eau qui demeure a 1’état
liquide, c’est un échangeur sans changement de phase. L’économiseur a une
consommation de 7029 MW, qui est moindre par rapport aux deux autres composants.
L’évaporation se produit dans I’évaporateur ou la température de 1’eau reste constante
(température de saturation). La plus grande quantité de chaleur récupérée est
consommée dans 1’évaporateur pour le changement de phase (chaleur latente) qui est
de 20308 MW. La surchauffe de la vapeur nécessite également une importante
quantité de chaleur également (11115 MW) comme on peut le remarquer sur la figure
(V. 10). Le surchauffeur est le premier échangeur en contact avec les gaz tres chauds

a I’entrée de la chaudiére de récupération.
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7. Variation de la pression de saturation de la vapeur
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Fig. IV. 11 : Puissance de cycle combiné en fonction de la pression de saturation a une

température de sortie des gaz de Ts= 190 °C

La pression de saturation (Psa) ou pression de la chaudiére joue un réle
essentiel au sein du HRSG. La figure 1V. 11 montre 1’effet de la pression de saturation
sur la puissance nette du cycle combiné. Pour une augmentation de la pression de
saturation de 20 a 50 bars, la puissance globale du cycle accuse une amélioration de
38,3 a 39,7 MW. La puissance de la turbine a gaz étant constante, cet apport de
puissance supplémentaire est assuré par la turbine a vapeur dont la puissance a
augmentée de 11,2 4 12,7 MW correspondant a I’augmentation enregistrée par le cycle
combiné. L’augmentation de la pression de saturation accroit automatique la
température a laquelle 1’évaporation de I’eau se produit. Par conséquent, la
température de la vapeur surchauffée augmente également ce qui se solde par un
accroissement de la puissance de cycle de Rankine et de la puissance globale. La
variation de la puissance produite par du cycle combiné en fonction de la pression de

saturation peut étre corrélée par le polyndme de deuxieme degré suivant :

W, =32593,7+0,841925.P

sat

—0,0000638638.(P,, )’
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Fig. IV. 12: Rendement de cycle combiné en fonction de la pression de saturation a

différentes températures de sortie des gaz d’échappement du HRSG

La figure 1V. 12 illustre I’évolution du rendement du cycle combiné en fonction
de la pression de saturation a différentes températures de sortie des gaz.
L’accroissement de la puissance du cycle combiné avec 1’augmentation de la pression
de saturation se traduit I’amélioration du rendement de cycle combiné. Il est également
remarqué ’effet de la température Ts sur le rendement du cycle combiné. Pour une
méme valeur de pression de saturation, le rendement croit pour avec 1’accroissement
de la récupération de chaleur (diminution de Ts). Une augmentation du rendement de
4,5 % pour une diminution de Ts de 10 °C est enregistrée. La variation du rendement
de cycle combiné en fonction de la pression de saturation peut étre corrélée par le

polynéme de deuxiéme degreé suivant :

Tlee =0,41666+0,0000117261.P,, —8,90512E ~10.(P,, )’

sat
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Fig. IV. 13: La puissance de cycle de Rankine en fonction de la pression de saturation

(Psat) a différentes températures de sortie des gaz d’échappement du HRSG

Dans la figure 1V.13, I’évolution de la puissance du cycle de Rankine est mise
en évidence en fonction de la pression de saturation de la vapeur pour trois différentes
températures de Ts. Les mémes remarques se dégagent quant a 1’évolution de la
puissance du cycle de Rankine avec 1’augmentation de Psat. Ainsi pour une méme Psat,
plus Ts diminue plus la puissance est meilleure, avec une augmentation moyenne de
4,1 % pour une diminution de Ts de 10°C. Dans cette situation, sachant que la
puissance produite par la turbine a gaz est constante, la figure met en évidence
I’augmentation de la puissance en fonction de la pression de saturation et de la
récupération de chaleur dans le HRSG. Etant donné que la pression dans la chaudiére
détermine automatiquement la température d’admission de la vapeur dans la turbine a
vapeur, donc il est nécessaire de la contréler. Cependant, une limitation de la pression
dans le HRSG est imposée par des contraintes d’ordre métallurgiques. Ces contraintes
sont en fonction de type de turbine a vapeur utilisée et de ces conditions de

fonctionnements.
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8. Variation de la pression de condensation (Pcond)
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Fig. 1V. 14: Effet de la variation de Pcong SUr la température de condensation Tg &
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Fig. IV. 15: Influence de la pression de condensation (Pcond) Sur la puissance du cycle
combiné a Ts = 190°C et Psar = 45 bar
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Fig. IV. 16: Variation des rendements avec la pression de condensation (Pcond) a
T5=190°C et Psat = 45 bar

Les figures 1V. 15-16 illustrent de maniére générale I’influence de la pression
de condensation sur les performances du cycle combiné. Une variation de cette
pression allant de 5 a 50 kPa est effectuée. La figure 1V. 14 montre 1’évolution de la
température de condensation Tg qui augmente de 33 a 81°C dans cet intervalle de
pression. L’allure décroissante des courbes des puissances du cycle a vapeur et du
cycle combiné implique une baisse de puissance de cycle combiné de 40 a 37,6 MW.
La diminution de ces puissances se traduit par une diminution des rendements du cycle
de Rankine et du cycle combiné. La pression de condensation influe directement sur le
travail de la turbine, une baisse de cette pression implique un gain de rendement. Mais
dans un cycle sans extraction de vapeur, cette pression est en générale située aux
environs de 9 KPa [18].

Dans les applications de cogénération avec cycle combiné la chaleur est
prélevee soit directement dans le HRSG, dans la turbine a contre-pression ou encore
dans la turbine a condensation. Cette énergie disponible dans la vapeur est employée
pour différentes utilisations. Cela influence le rendement du cycle de Rankine, et donc,

le rendement global et les performances de toute 1’installation.
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9. Diagramme (T-S) de différents cycles
Les figures suivantes représentent les deux cycles composants le cycle combiné
a savoir le cycle de Brayton et le cycle de Rankine.
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Fig. IV 17 : Digramme (T-S) de cycle de Brayton
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Fig. IV 18 : Diagramme (T-S) de cycle de Rankine
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10. Schéma de cycle combiné
La figure 1VV. 19 montre le schéma de cycle combiné a un niveau de pression ayant

fait ’objet de notre étude. Il y figure les différents composants du cycle ainsi que les

entrées et sorties du programme de simulation réalisé avec EES.

i
Pl

apemnae) [

Chandigre de récuperation (HRESG)

'

Fig. IV. 19: Schéma de Cycle combiné réaliseé sur EES
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11. Conclusion

Dans ce chapitre, les différents résultats de la simulation numérique du cycle
combiné sont préesentés et discutés. Les résultats sont sous formes des graphes. Il a été
procédé a des variations de certains parametres au niveau des différents composants du
cycle combiné. Ainsi pour la turbine a gaz, on a varié le taux de compression et le
débit du combustible, ce qui nous a permis de voir leurs effets sur les puissances de la
turbine a gaz et du cycle combiné. De maniere générale, les performances augmentent
avec les augmentations du taux de compression et du débit de combustible. Dans le
HRSG, une analyse de I’effet de la récupération de la chaleur et de la pression de
saturation de la vapeur, est effectuée. Cela a permis de mettre en évidence leurs
influences sur le cycle et surtout de déterminer une température critique qui dépend du
pincement. Ensuite, I’effet de 1’augmentation de pression de condensation est observé
au niveau de la turbine a vapeur. Cela conduite a une légere baisse du rendement de
I’installation de cycle de Rankine. En fin, I’analyse des différentes figures obtenues a
partir de la simulation, permet de prévoir les paramétres permettant le fonctionnement

optimal de cycle.
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Conclusion et recommandations

Le travail effectue dans ce meémoire de master, a porté sur 1I’étude et la
simulation numérique d’un cycle combiné d’une puissance de 39 MW avec une
chaudiére de récupération ayant un seul niveau de pression. A cet effet, un programme
a été développé avec le logiciel commercial EES, permettant de prévoir et d’analyser
I’influence de certains parametres sur le fonctionnement, les performances et enfin le

rendement global du cycle étudié.

Un accent particulier a été porté sur I’analyse de certains paramétres de la
chaudiére de récupération afin d’assurer un fonctionnement optimal avec une
meilleure efficacité énergétique. Ainsi, I’analyse de I’effet de pincement et d’approche
a permis de trouver la température critique de sortie des gaz de la chaudiere. Celle-ci

détermine la récupération de chaleur dans la chaudiere.

Pareillement, I’attention a €été portée aussi, sur I’effet de la variation de la
pression de saturation de la vapeur. Le niveau de cette pression détermine la
température de saturation de la vapeur et la température de la vapeur surchauffée, elle
a donc une influence certaine sur le rendement global. Les résultats qui découlent de

cette étude, permettent de tirer les conclusions suivantes :

e [’augmentation du taux de compression permet d’améliorer le rendement de la
turbine a gaz ;

e Le débit de combustible constitue un moyen pour réguler la quantité de chaleur
fournie par la combustion, et donc les températures d’admission de la turbine a
gaz. Ainsi pour des températures élevées, les performances et le rendement de
cycle combiné se trouvent améliorées. Cependant ces températures doivent étre
compatibles avec la limite des matériaux de la turbine ;

e Le fonctionnement de la chaudiére est assuré pour des valeurs de la température
de sortie des gaz au-dela de la température critique ;

e Pour des températures de sortie des gaz en dessous de la température critique, le
pincement évite le « croissement des températures » a ’entrée de 1’évaporateur.
Dans ce cas, une réduction progressive de la température de saturation est
préconisée, pour assurer la continuité de fonctionnement de la chaudiére, par

conséquent la diminution de la pression de la chaudiere récupératrice ;
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e La récupération de chaleur dans la chaudiére augmente de maniére linéaire et
inversement proportionnelle avec la température de sortie des gaz ;

e Dans une chaudiere de récupération dont le niveau de pression est fixé, la
température de sortie des gaz est gouvernée par le pincement et ne peut pas étre
choisi librement. 1l en va de méme de la production de vapeur ;

e De maniére générale, pour une température de sortie des gaz fixe,
I’augmentation de la pression de saturation de la vapeur implique un
accroissement de la puissance de la turbine a vapeur et par conséquent celle du
cycle combiné. L’augmentation de la pression de saturation doit étre dans les
limites de contraintes de la turbine a vapeur car cette pression détermine la
température de la vapeur surchauffée.

e Le niveau de la pression de condensation détermine le taux de détente dans la

turbine a vapeur et par conséquent la puissance utile de cycle Rankine.

A titre de recommandation, nous estimons profitable pour les concepteurs de

ces installations :

» D’aborder des études d’optimisation des cycles combinés ayant des
chaudiéres de récupération a plusieurs niveaux de pressions et une
resurchauffe de vapeur afin de d’exploiter au maximum la récupération
de chaleur et de réduire éventuellement les irréversibilités engendrées
dans la chaudiére récupératrice.

= Concevoir des cycles combinés intégrants des collecteurs solaires
pouvant étre d’un apport supplémentaire d’énergie a la fois au niveau de
la chaudiére de récupération et au niveau de la turbine a vapeur, pour
effectuer une resurchauffe de la vapeur et réaliser une double détente en

vue d’accroitre la puissance et le rendement de I’installation.

Au terme de ce mémoire, on peut dire que les résultats obtenus de cette
simulation numérique sont intéressants. Cependant pour consolider davantage 1’¢tude,
une comparaison des résultats de la simulation et ceux d’une installation de cycle
combiné réelle, par exemple, peut s’avérer intéressant. Dans ce cas, la démarche de la

simulation numérique peut permettre de mieux comprendre le cycle étudié.
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Annexe

Description de EES
EES (prononcé ISE) est I’abréviation de Engineering Equation Solveur ou Solveur
d’équations pour I’ingénierie. EES permet de résoudre des systemes d’équations
algébriques, des équations différentielles, des équations a variables complexes. EES
permet également d’optimiser les paramétres de modélisation d’un systéme, de
calculer des régressions linéaires et non linéaires, de générer des courbes de grande
qualité.
Des nombreuses fonctions mathématiques et thermodynamiques utilisées dans le
milieu de I’ingénierie sont incorporées dans le logiciel. Par exemple, des tables «
vapeur ~ sont implémentées tel que n’importe quelles propriétés thermodynamiques
peuvent étre obtenues a partir des fonctions incorporées. De méme, cette fonctionnalité
est fournie pour la plupart des réfrigérants (y compris une partie de nouveaux
mélanges), I’ammoniac, le méthane, le dioxyde de carbone et beaucoup d’autres
liquides. Les tables d’air sont incorporées, comme ¢&tant des fonctions
psychrométriques ainsi que la table de JANAF applicable pour un grand nombre de
gaz.
Enfin, des propriétés de transport sont aussi disponibles pour la plupart de ces
substances. EES contient une vaste bibliotheque de fonctions mathématiques et
thermodynamiques.

Maintenant dans le programme, au-dessous de la barre de menu, se trouve une barre

d’outils.

TREES M=l

File Edit Seach Optionz Calculate Tables Plot Windows Help

Celle-ci comporte plusieurs icones permettant d’accéder plus rapidement aux
commandes de EES les plus fréquemment utilisées. Si vous placez le curseur sur un
des boutons et patientez quelques secondes, une fenétre décrivant la fonction du
bouton apparaitra. La barre d’outils peut étre masquée si vous le souhaitez. Pour ce

faire, veuillez cliquer sur Preferences disponible via le menu Options.



L’icone EES, disponible en haut a gauche de ’écran donne 1’accés en cliquant avec le
bouton droit de la souris aux caractéristiques de présentation de la fenétre du
programme.

Il est possible de redimensionner la taille de la fenétre, de mettre le logiciel en arriere-
plan ou de fermer I’application.

Le menu Fichier donne 1’accés aux commandes d’ouverture, de fermeture, de
sauvegarde, de fusion de fichiers, de chargement des bibliothéques, de configuration
de ’imprimante, d’impression.

Le menu Editer donne 1’accés aux commandes d’annulation de la derniére opération
effectuée mais aussi aux commandes copier, couper, coller, suppression ou sélection
de I’ensemble du document actif.

Le menu Recherche contient les commandes de rechercher/remplacer d’une
expression dans le document actif.

Le menu Options permet de visualiser les informations relatives aux variables,
fonctions. Il est possible de configurer le systéme d’unité, les limites de calculs, les
plages de valeurs.

La commande ‘Preference’ permet de configurer les formats de présentation des
données, les échelles utilisées pour les tracés, etc. Une commande est aussi disponible
pour configurer les fonctions utilisateurs.

Le menu Calculer donne I’accés aux commandes de vérification, de formatage des
données et au lancement de la résolution de la série d’équations.

Le menu Tables donne I’accés aux commandes d’ajout, de modification, de
suppression des Tables Paramétrique. Il est possible de faire des calculs de régression
lineaire des données au sein de ces tables. Une table est similaire a une feuille de
tableur. Les équations pourront étre résolues a ’aide de celle-ci. L’utilisateur pourra
faire varier la valeur des données pour de nouvelles résolutions. Ce menu offre la
possibilité de visualiser, de configurer les tables saisies par les utilisateurs.

Le menu PLOT contient les commandes permettant d’afficher un tracé, d’en modifier

son échelle. 1l permet de préparer des tracés pour les tables paramétriques.



Méthode de résolution d’un systéme d’équation

Exécuter EES, puis sélectionner Nouveau dans le menu Fichier. Une fenétre
d’Equations vierge apparait. Avant d’entrer les équations, il convient de déterminer le
systéme d’unités pour les fonctions et propriétés thermodynamiques incluses. Pour
voir ou changer le systéme d’unité, sélectionner Systéme d’unité dans le menu
Options.

Specity Uit System |

Unit System Spec. Properties Trig Funchions
|7ﬁ' sl |7ﬁ' Mazz baszis —‘ |7ﬁ' Degrees

i~ Englizsh i~ Mole basis i~ Radians

Prezsure Units Temperature Units
|7F kPa |7If:' Celsius “

" bar T Kelvin

v  OK Stare x Cancel

EES a été configuré pour travailler dans les unités du Sl avec T en °C, P en kPa, et les
valeurs de propriétés spécifiques dans leurs unités habituelles.
Les equations peuvent étre saisies maintenant dans la fenétre d’Equations. Le texte est
entré de la méme fagon que dans n’importe quel traitement de texte. Voici quelques
regles :
1. EES ne fait pas la distinction entre les majuscules et les minuscules.
2. Les espaces sont négliges.
3. Les commentaires doivent étre saisis entre des crochets : { } ou entre des
guillemets : " ™.
4. Les noms de variables doivent commencer par une lettre et peuvent étre
composés de n’importe quel caractére, a I’exceptionde () | */+-~° { }:";
5. Les équations multiples peuvent étre entrées sur une ligne si elles sont séparées
par un point-virgule (;). La ligne doit comporter au maximum 255 caracteres.
6. Les symboles ” ou ** sont utilisés indifféremment pour indiquer une élévation
a une puissance.

7. L’ordre dans lequel les équations sont entrées n’importe pas.



8. L’ordre dans lequel sont placées les variables connues ou inconnues n’importe
pas.
Apres avoir entré ’ensemble des équations de ce probleme et (éventuellement) vérifié
leur syntaxe en utilisant la commande Veérifié / Format dans le menu Calculer, la
fenétre d’Equations apparait. Les commentaires sont normalement rédigés en bleu.

Premiers pas dans la résolution

Il est possible d’indiquer a EES quelles sont les valeurs par défaut et les limites que
peut prendre une variable. Pour ce faire, utiliser la commande Information sur les
variables du menu Options. Avant d’afficher la fenétre correspondante, EES vérifie la
syntaxe de ou des equation(s) saisie(s) et résout toutes les équations comportant une
inconnue.

Pour résoudre notre systeme, cliquer sur la commande Résoudre du menu Calculer.
Une boite de dialogue apparait et indique le temps de calcul, le maximum résiduel
(c’est-a-dire, la différence entre les valeurs des paramétres droite et gauche d’une
équation) et les variables dont la valeur a été modifiée depuis la derniére itération. Une
fois les calculs terminés, EES indique le nombre d’équations qui composent le
probleme et le nombre de blocs. Un bloc (ou groupe) est un sous-ensemble d’équations
qui peut étre résolu indépendamment. Quand les calculs sont terminés, le bouton

“Annuler” sera substitué par le bouton “Continuer”.

Calculations Completed B

14 equations in 2 blocks

Elapzed time = 0 zec
Maximum residual = -3.3026E-07
M aximum variable change = 1.4405E-01

ﬁ Cortire

Cliquer sur la commande Nouvelle Table. Une boite de dialogue apparait. Elle contient
la liste des variables utilisées dans la fenétre d’Equations. Par exemple, construisons

une table qui contient les variables P2, T2, Vel2, et h2. Cliquer sur P2 dans la liste de



variables visibles sur la gauche. P2 est maintenant souligné et le bouton “Ajouter”
devient actif.

MNew Parametric Table I
No. of Runs I'l[l

WYariables in equations Wariables in table
P2

w2
Add == | Vel?
== Hemove |

X Cancel |

Maintenant, cliquer sur le bouton “Add” pour transférer P2 de la gauche vers la droite.
Faites de méme pour T2, h2, et Vel2, (utiliser éventuellement la barre de défilement
pour visualiser les variables non visibles dans la liste). Noter qu’un double-clique sur
une variable a le méme effet que les actions citées ci-dessus. La boite de dialogue doit

ressembler maintenant a I’image ci-dessus. Cliquer sur le bouton “OK” pour continuer.

Parametric Table =] E3
! F2 jz T2 jg a2 jd hz ™~
[kFal [Z] [rm/s] [kdikn]
Furn 1 100
Fun 2 150
Fun 3 200
Fun 4 250
Fun & 300
Fun B 350
Fun 7 400
Fun & 450
Fun 9 500
Fun 10 550

Maintenant, cliquer sur la commande Résoudre la Table du menu Calculer. La boite de
dialogue “Solve table” apparaitra et vous permettra de choisir le nombre de pas (Run)
de calcul a réaliser pour obtenir la solution.
Solve Table |

First Run |1
Last Run |1I]

v Update guess values

¥ Stop if warning occurs = .
[T Wse mput fiom Diagram 4Ix ance




Une fenétre d’information sera alors affichée et indiquera 1’état du processus de calcul.
Une fois les calculs terminés, les valeurs de T2, Vel2, et h2 seront affichées dans la
table. Les valeurs calculées par EES seront, suivant le mode d’affichage sélectionne,

affichees en bleu, en gras ou en italique.

Maintenant le menu “’Plots > nous permet de tracer le graphe.

Setup for Plot Window 1 I
aatit Y -Axis Table
P2 ' Parametric
T2 = Lookup
Yel2 Yel2
ha ho ) Armaps
First Run |1

Last Run |1l]

I Spline ft
T Automatic update

Format | F | 1] Format I F I a I Add legend item
Minimum |1 00.0 Binia |3l]_l]_l] [ Show error bars
Maximum [550.0 Maximum [48.00 Line | =l
S_l,lmholl < "I

Interval I5l]_l] Interval IZ_DD Color Iﬁ
= Linear ¢ Log i« Linear {~ Log : -
[ Grid lines [T Grid lines 1 l:ancell
Plot Window 1 M[=] B3

48 I S e e S L B e m s e e S

46

44

42

P ao |
‘3s [
36 |
34 |
32 |

T2 [C]

30 L
100 150 200 250 300 350 400 450 500 550

P2 [kPa]

Une fois crée, le tracé peut étre représenté de différentes manieres.

En plus des dessins peuvent aussi réaliser dans la barre d’outils en utilisant “’Diagram
window .

Ce petit exemple illustre une partie des capacités de EES. En suivant cet exemple,
vous serez a méme de résoudre beaucoup de problémes similaires.

Toutefois, EES permet de faire encore beaucoup d’autres choses telles, tracés de
courbes d’ajustement, calculs avec incertitudes, opérations avec des variables

complexes, utilisation des tableaux, et bien d’autres.



Résumé

Le travail élaboré dans ce mémoire consiste a analyser a 1’aide d’une
modélisation thermodynamique un cycle combiné. La simulation numérique est assuree
en utilisant le logiciel commercial EES. Pour répondre a la demande sans cesse
croissante en énergie, il est nécessaire d’améliorer les performances et le rendement des
installations de production électrique de maniére a réduire les émissions des polluants
et a réguler le colt d’investissement. Pour atteindre cet objectif plusieurs études
d’optimisation sont disponibles dans la littérature concernant les cycles combinés. Dans
le cas de cette étude, la simulation permet de mettre en évidence I’influence de certains
parametres de fonctionnement du cycle, notamment la récupération de la chaleur
indiquée par la température de sortie des gaz de la chaudiére de récupération. Le
pincement dans la chaudiére de récupération, détermine la température critique de sortie
des gaz, a partir de laquelle le pic de rendement du cycle combiné est observé. L’étude
montre aussi 1’effet de la pression de saturation de la vapeur sur la puissance de cycle

de Rankine.

Mots Clés : Cycle combiné, récupération de chaleur, pincement, approche, pression de

saturation de la vapeur, puissance et rendement.
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