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Résumé

Résumé

Dans les turbomachines conventionnelles, I'estiomaties performances (rendement,
puissance et rapport de pression) se fait en dgér@raadmettant |'adiabaticité de
I'écoulement. Mais, de nombreuses études ayantrndimfluence négative des échanges
thermiques internes et externes sur les perfornsades petites turbomachines dans les
faibles charges et aux bas régimes, cette hypotheggeut plus étre recevable. L’objectif
principal de cette these est de contribuer a |Evgpothése d’adiabaticité.

Une étude préalable de I'état de l'art a permiseliever les différents types de transferts
thermiques dans les turbomachines et de circoesuoire étude.

Puis, une analyse exergétiqgue généralisée, ayamthpa la prise en compte des deux
principes de la thermodynamique, a été effectud&watlution de I'indice de performance
caractérisant le niveau d’énergie récupérable ectiimn des échanges thermiques est étudiée.

Les performances des turbomachines a fluide cormsipies sont généralement
représentées sous forme graphique dans des systignesordonnées adimensionnelles
établies avec I'hypothése d’adiabaticité. Ces gasiohies couramment utilisées par les
exploitants et constructeurs ne conviennent pasrnaaghines fonctionnant avec transferts
thermiques. L'étude de la similitude des turbomaekithermiques a fluide compressible
présentée dans ce travail, propose de nouvellesi@moées adimensionnelles pouvant étre
utilisées aussi bien en adiabatique que dans tagdenents avec transferts thermiques.

Enfin, nous proposons un protocole de mesures gtagdele numérique pour I'évaluation
des transferts thermiques dans un turbocompresseur.

Certains résultats obtenus montrent que les pediaces calculées avec I'hypothése
d’adiabaticité de I'’écoulement du fluide sont stire8es. Les nouvelles lois de la similitude
proposees généralisent le théoreme de Rateau mle fiompressible fonctionnant dans
n'importe quelle condition et permettent de calclés échanges thermiques a chaud a partir
des résultats d'essai a froid. Une donnée suppliéinentempérature de refoulement) est
néanmoins nécessaire pour la prédiction complete mkrformances et des échanges
thermiques.

Le modéle numérique de calcul des échanges theesipoposé donne des résultats en
accord avec ceux attendus, mais nécessite deseknigles issues de mesure sur banc pour
une validation complete.

Mots clés : transfert thermique, turbomachinespdoompresseur, micro turbine a gaz,

exergie, performances, similitude.



Abstract

Abstract

In the conventional turbomachines, calculationsdimee assuming adiabatic flow. But,
the negative influence of external and internaltteeahange on the performance of small
turbomachines at low loads and low speeds have BBewn by many studies in the
literature. Then, this assumption is no longer adibie. The main objective of this thesis is
to help remove the assumption of adiabaticity.

A study of the state of art has identified the eléint kinds of heat transfer and defined
the limits of our investigations.

Afterwards, a generalized exergy analysis whosemeal is to take into account the two
principles of thermodynamics has been made andahation of exergy performance versus
heat transfer has been studied.

The maps currently used are made with the assumpticadiabaticity. The laws of
similarity in turbomachines working with compredsibfluid studied propose new
dimensionless coordinates that can be used in p@ratng condition (adiabatic or not).
Finally, we present a measurement protocol and raenigal model for calculating heat
transfer in a turbocharger.

Some results from our work indicate that the penfamce of thermal turbomachinery
announced regardless of thermal heat exchangdswaré to be overestimated. The new laws
of similarity proposed generalize the Rateau’s tbeoto compressible fluid flow in any
operating condition and can be used to calculatg transfer from adiabatic test results.
Supplementary information is still required for tbemplete prediction of performance and
heat transfer.

The numerical model for calculating heat transféreg some results that are in
agreement with those expected. But actual data testbench are required for complete
validation.

Keywords: heat transfer, turbomachinery, turboclgrgmicro gas turbine, exergy,

performance, similarity.
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Introduction

Le contexte environnemental actuel est dominé gmptoblemes de la crise énergétique
et essentiellement du réchauffement climatique epgendre des catastrophes naturelles
(inondations, sécheresse etc.) et perturbe la uitité) humaine. Les causes précises de ce
phénomene d’augmentation de la température moydeseocéans et de I'atmosphere sont
controversées. Il existe néanmoins un consensestsitjue quasi général, affirmant qu’il est
di a la production des gaz a effet de serre conan€@ par I'activité humaine. La
combustion des combustibles fossiles dans les siginkes transports routiers est responsable
des ¥ des émissions de £0

Devant cette situation, les actions de recherchel’iahovation sont naturellement
orientées vers la réduction des émissions de ces gdfet de serre par diverses solutions
scientifiques dont I'optimisation du fonctionnemetds machines thermiques en transitoire.
Dans le domaine des transports routiers, de norsésesolutions technologiques sont
proposées dans les moteurs a combustion interrtee Batres, I'utilisation de carburants
alternatifs aux carburants conventionnels (biocans, GPL, GNV et carburants de
synthese), les nouveaux modes de combustion, landlion de la taille des moteurs a
combustion interne (downsizing) et l'utilisationmsiltanée des turbocompresseurs pour
compenser la perte de remplissage.

En aéronautique, les équipements embarqués, aiadagpropulsion des petits aéronefs
et des drones ont augmenté le besoin en matieseutees d’alimentation ayant une densité
énergétique élevée. Cette situation a contribuérdnel un intérét grandissant pour les ultra
micro-turbines a gaz (puissance inférieure a 1000af)a masse égale, elles devraient fournir
environ vingt fois plus d’énergie que les battedesstockage.

Les mini-turbines a gaz (puissance inférieure a KMW) sont utilisées dans les unités de
cogénération pour la production de chaleur et dgirelectrique.

Les micro-turbines a gaz et turbocompresseurs ifomatnt suivant le méme principe
thermodynamique que les machines conventionndlass, des problémes spécifiques liés a
leur taille, affectent les performances (rendenetnpuissance) dans les faibles charges et
basses vitesses. Parmi ces problemes, le plus tampaest sans doute celui des transferts
thermiques.

En effet, dans les turbomachines conventionndllestimation des performances se fait
en général en admettant I'adiabaticité de I'écoeletndu fluide. A pleine charge, les résultats
obtenus avec cette hypothese restent satisfaisantgoint de fonctionnement. Mais, de
nombreuses études ayant montré l'influence néfdete échanges thermiques internes et

externes sur les performances des turbomachinggretral dans les faibles charges et aux
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bas régimes, cette hypothese n’est plus recevais tbs machines a géométrie réduite
fonctionnant a des températures élevées (supésieurégales a 800 K).

L’étude du theme : influence des transferts thermiques sur les perforces des
turbomachines contribue a lever I'nypothése d’adiabaticité.

Cette contribution est réalisée autour de troisgppaux problémes:

» L'utilisation du rendement par rapport a l'isenticpge.

» L'utilisation des champs de fonctionnement des dorachines établis avec
I'hypothese d’adiabaticité.

e La quantification des flux thermiques échangés.

Pour atteindre ces objectifs, les travaux ont ébélivisés en quatre chapitres.

Une étude de I'état de l'art permettant de relelesr différents types de transferts
thermiques dans les turbomachines et de circorsuoire étude constitue le premier chapitre
de ce travail.

Bien que parlant de transferts thermiques, I'indleeperformance utilisé dans la quasi-
totalité des travaux de cette revue bibliographicest le rendement par rapport a
I'isentropique qui caractérise la qualité de fooetiement de la machine. C’est le rapport
entre le travail réel et le travail fourni ou repar la machine lors d'une transformation
isentropique (réversible et sans transferts tharas)] Cet indice n’a plus de sens dans les
machines non adiabatiques, mais est toujours éitpigur caractériser les turbomachines
thermiques en général et en particulier les turbgmesseurs et micro-turbines a gaz. Ce qui
conduit inévitablement a des résultats imprécisoetvent erronés aux faibles charges. Un
nouvel indicateur est donc nécessaire pour carsetéles performances de ces petites
turbomachines. Suite a une analyse exergétiguea@&ée dont le but est la prise en compte
des deux principes de la thermodynamique présatdags le deuxieme chapitre, un nouvel
indice de performance, le rendement exergétiquecténisant le niveau d’énergie récupérable
dans un systeme énergétique est propose.

Pour déterminer les performances globales d’'unehmaca concevoir ou a adapter a
diverses conditions de fonctionnement, les contguus et utilisateurs se basent souvent sur
les champs de fonctionnement obtenus a froid (fomeement supposé adiabatique) d’'une
machine existante, en s’appuyant sur les lois denditude. Malgré I'utilisation des codes de
calculs performants, les résultats attendus neegpondent pas toujours a ceux escomptes.
Des cartographies capables de prendre en compteclesnges thermiques sont alors
nécessaires. Une étude de la similitude des machimermiques a fluide compressible
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effectuée dans le troisieme chapitre, propose deealles coordonnées adimensionnelles qui
permettent non seulement de généraliser le théomen®ateau aux machines a fluide
compressible, mais d’établir des cartographiessables dans les machines non adiabatiques,
a partir de résultats d’essais a froid supposezbatigues.

L’adiabatisation correcte des machines pose deblenes techniques difficiles a
résoudre et releve la nécessité de déterminerugstiermiques échangés lors des essais.
Nous proposons alors dans le dernier et quatridmagitte un protocole de mesures et un
modéle numérique pour I'évaluation des transfdresriques dans un turbocompresseur de

suralimentation.
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Etat de I'art de I'étude des transferts de chadlzuns les turbomachines thermiques

Introduction

Une turbomachine est un ensemble de piéces méeanigarmettant d’assurer un
échange d’énergie entre un fluide en écoulemennhetrbre muni d’'une roue animée d'un
mouvement de rotation. Selon le sens de I'échdag®achine communique de I'énergie au
fluide (turbomachine génératrice ou motrice) owitede I'énergie du fluide (turbomachine
réceptrice). Quand cette énergie recue du fluidefoounie par le fluide est sous forme
thermique, on parle de turbomachines thermiquegéndrgie thermique utilisée par les
turbocompresseurs est contenue dans les gaz dimiapt des moteurs a combustion
interne et celle mise en jeu dans les turbines 2z @@ produite par une chambre de
combustion qui est une composante de la machine.

Selon le type de turbomachine, le probleme de feass thermiques se pose
differemment. Les performances thermodynamiquesned’uurbomachine thermique
dépendent :

v' de la température d’entrée turbine ; plus grantieatte température, meilleures sont

les performances ;

v des pertes thermiques et par frottement dans ldim&ag plus importantes sont ces

pertes, moins bonnes sont les performances.

Les besoins d’amélioration de ces performances wisedt donc a vouloir éviter les
pertes (solution technologiquement difficile a ig&l et souvent non rentable par rapport au
gain) ou a orienter les recherches vers une augi@mides températures d’entrée turbine et
cela n’est pas sans conséquences sur la durée des/imachines. En effet, les matériaux de
construction ont des températures limites supplasalC’est ainsi que dans les turbines a gaz
conventionnelles, le probleme des transferts thores se pose en termes de refroidissement
interne de la machine suite a une augmentatioa tenipérature d’entrée turbine, et pour les
petites machines, la prise en compte des pertesitges qui ont une influence négative sur
les performances.
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|. Transferts thermiques dans les turbines a gaz

Les turbines a gaz industrielles conventionnellesctionnent suivant le cycle

thermodynamique théorique de Joule-Brayton (Fidyre

A

. 3
h

CoNt

A\

Figure 1 : Cycle thermodynamique de Joule Brayton

Comme le montre la Figure 2, le rendement thermahygue du cycle théorique de
Joule Brayton suivant lequel fonctionnent les toelsia gaz, dépend uniquement du rapport
de compression). Le travail utile dépend non seulement A (nais aussi du rapport des
températures extrémest)( Pour une valeur d@ donnée, plus grand est le rapport
important est le travail utile. La recherche deu@ssance conduit a augmenter la température
maximale au détriment du rapport de compressiole. &latteint presque 2000 K dans les
applications aéronautiques et plus de 1700 K dessapplications industrielles [1] et cela
nécessite le refroidissement des parties chaudesi, Aelon B. Facchini [1], au cours des
vingt dernieres années, I'augmentation de la teatpér maximale grace a des techniques de
refroidissement de plus en plus efficaces a étéoddre de 10 a 15 K par an. Mais, elle
s'accompagne d'une réduction relative des perfoomsncar la détente théoriquement
adiabatique est refroidie et le travail utile diomn Afin de trouver un meilleur compromis
permettant de maintenir un niveau acceptable dderpgnces dans les turbines refroidies,
d’'importants travaux de recherche ont été entrageuis 1960 et se poursuivent. lIs visent
essentiellement a trouver des techniques de réfsgichent des aubages et de nouveaux

matériaux aux fins d’augmentation de la températiertrée turbine.
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Figure 2 : Courbes d'évolution du rendement therynadhique théorique en fonction du
rapport de compressiofi)(et du travail utile de la turbine a gaz en fometdu rapport

de compression et du rapport des températureSnessr )

B : Rapport de compression ;
a : Rapport des températures extrémes ;
N - Rendement thermodynamique du cycle théoriqua tlebine a gaz ;

Wyaq: Travail utile adimensionnel.

Toujours selon B. Facchini [1], la température tféa turbine est passée de moins de
1400 K en 1950 par I'amélioration des techniquesalmidissement, a plus de 2400 K en

2010 avec I'apparition des nouveaux matériaux (fei).
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Figure 3 : Evolution des techniques de refroidissanet augmentation de la température
d’entrée turbine [1]

Ronald S. Bunker[2] a identifié dix défis thermiques a relever pes chercheurs :

» l'uniformité du refroidissement interne ;

* le refroidissement par film discret ;

* le micro-refroidissement ;

* laréduction de I'impact des flux thermiques ;

* les écoulements secondaires, premier €élément aedissement ;
* le probleme des micro-surfaces 3D des turbinez &lgaudes ;

* laréduction des contraintes thermiques ;

» le refroidissement contrélé et adapté ;

» des turbines a gaz a basses émissions ;

* des systemes de refroidissement cogénérés.

La bibliographie sur le sujet depuis 1950 jusquds jours est largement fournie et ne
peut faire I'objet d’un recensement exhaustif. Naosis contenterons d’énumérer quelques
études récentes depuis 2007. On en distinguera tges : l'influence des transferts

thermiques sur les performances des machines tetléédes transferts thermiques. Deux
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méthodes sont généralement utilisées : la méthodenque et la méthode expérimentale. I

faut tout de suite remarquer que certains autdilisent simultanément les deux méthodes.

1. Etudes numériques

En 2007 P.N. Shah et al.[3] étudient l'influence du refroidissement sur les
performances d’'un compresseur axial. lls explorant nouveau concept dans lequel
I'extraction de chaleur a lieu dans le compressela surface des aubes. lls font une étude
paramétrée avec une quantité de chaleur adimergdienat un nombre de Mach a I'entrée et
développent des méthodes de calculs des performates compresseurs dont la surface
extérieure des aubes est refroidie.

Le rendement par rapport a I'isentropique, le rapge compression et le débit massique

du compresseur refroidi sont donnés respectivepaaries expressions (1.2) , (1.3) et (1.4) .

q =2 (1.1)
mh,in
y-1
7’ -1
= p 1.2
1lc K—l—Zq (1.2)
e
1 y1 y-1
MToy=|—=|m; -1|+1 (1.3)
1+q
r:nnad = |:nad m (1.4)
1+q

g : Puissance calorifique adimensionnelle évacuée ;
Q : Puissance calorifique évacuée (W);

m : Débit massique de fluide (kg/s) ;
h;, : Enthalpie spécifique totale a I'entrée (J/kg) ;

Nc . Rendement par rapport a l'isentropique ;

7T, : Rapport de compression adiabatique ;

T4 - Rapport de compression non adiabatique ;
Mad : Débit massique adiabatique (kg/s) ;
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Mhad : Débit massique non adiabatique (kg/s) ;

K : Rapport de la température de sortie et d’entrée.

Ces méthodes sont appliquées a un compresseur tagapét un autre a huit étages au
point de fonctionnement adiabatique. Les résultisleur investigation indiquent que
I'extraction de chaleur au compresseur, permetauggnentation (Figure 4 et Figure 5) :

e durapport global de compression ;
e du débit massique maximal ;

» durendement par rapport & l'isentropique.

13 T T T T T

. All Rows, q*=-0.0025 4 .
1.25- . . . . . . Adiabatic, . q*=0

Overall Pressure Ratio,n
o
T

1.05-

s 30 35 40 a5 50 55
Corrected Mass Flow, m_(kg/s)
Figure 4 : Compresseur mono étagé avec et sangdisfement ; rapport de compression en
fonction du débit massique réduit [3].
- — = Compresseur refroidi
—— Compresseur adiabatique
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Figure 5 : Rendement par rapport a l'isentropignefonction du débit massique réduit
d’'un compresseur mono étage avec et sans refremdess [3]
- — = Compresseur adiabatique.
—— Compresseur refroidi.

Les résultats obtenus avec un code de calculsngigBionnels sur un rotor transsonique
de la NASA confirment leurs conclusions.

On peut remarquer que les auteurs ont utilisé ddement par rapport a l'isentropique
dont le travail de référence est sans échangesidpees. Pour cela, ils ont proposé une autre
méthode de calcul du rendement par rapport a tlispique dans laquelle le travail réversible
de référence est censé prendre en compte leserndfermiques, mais n'a pas été utilisée.

Son expression est la suivante :

y1 hgq*
T 14 eJ.TwaII — 1_ q*
= . 15
,7nad K—1- q ( )

Twan: Température a la paroi (K)
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En 2007 Jiang Luo et al.[4] utilisent la méthodologie d’étude de I'écoularheouplé
avec les transferts thermiques pour prédire leact@nistiques aérodynamiques du fluide et
les propriétés thermiques incluant la températurenétal de I'aubage d’'une turbine de la
NASA dans trois conditions de fonctionnement. L'age de la turbine est refroidie par une
circulation d’'air a travers dix tubes ronds. Lesarges aérodynamiques calculées sont en
accord avec les données. La température du meétliransferts thermiques internes et
externes calculés sont comparés aux résultats dereeles différences entre le taux de
transfert thermique et la température du métal davesrses conditions de fonctionnement
sont bien identifiées.

Le modele de turbulence V2F utilisé, comparé auatell€ a bas nombre de Reynolds
et au modele le- non linéaire quadratique, donne un bon accord desc données
expérimentales. Les résultats de cette étude irdiqgue la simulation des écoulements
couplés avec les transferts thermiques utilisantodele de turbulence approprié constitue
un outil viable pour I'analyse des transferts thiguas dans les turbines et la conception des

systemes de refroidissement.
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Figure 6 : Distribution de la température (K) dutah€alculée avec le modeéle de turbulence
V2F [4]

En 2008,A. Harizi et al. [5] font une simulation 3D de I'écoulement et déchange de
chaleur dans un canal de refroidissement internaedaube de turbine a gaz. Ce canal est
muni de perturbateurs dont le réle est d’accenimeurbulence afin d’augmenter le niveau
des échanges thermiques entre I'air de refroidiesémt les parois de I'aube. La simulation
est conduite sous Fluent et la formulation RANSy(Réds Averaged Navier Stokes) est
adoptée avec les modéles de turbuleneeckealizable » et RSM (Reynolds Stress Number).

Les conclusions de cette étude confirment que :

* la présence d'un obstacle dans I'écoulement con@luine augmentation des
échanges dynamiques et thermiques et permet widisfement efficace ;
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» linteraction entre I'écoulement principal et lescirculations génere une forte
turbulence dans les zones d’intenses gradientgiekese et de fortes courbures des
trajectoires en amont des perturbateurs ;

* les échanges thermiques sont plus faibles darmotess de recirculation ou I'effet
convectif est moins important que I'effet diffuglié fluide est ralenti) et le nombre
de Nusselt est plus faible.

La tentative de validation des résultats numérigdescette étude avec les données
expérimentales s’est avérée délicate. Le profilulesses est concordant et acceptable, mais
pour les tailles des zones de recirculation, ungteplus affiné est nécessaire pour mieux les
décrire.

Trons de -
refroidissement par film

- o= &8 8 & B

Aar de refroidissement

de turbulences

Figure 7 : Aubes de turbine avec dispositifs deordissement [5]

En Janvier 2008J.H. Horlock et al. [6] présentent une étude comparée de trois
méthodes utilisées par les constructeurs pourltalcdu rendement d’'une turbine refroidie.
Les trois méthodes sont basées sur la comparaisaravkil réel fourni par la turbine a un
hypothétique travail idéal de référence. La diffie entre les trois méthodes réside dans la
définition du travail de référence. Les deux presseméthodes habituellement utilisées par

les constructeurs se définissent de la facon stévan
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* le premier rendement appelé aussi le rendementdsd, suppose que les gaz de
combustion et le fluide de refroidissement se diah isentropiquement et
séparément ;

* la seconde définition (MP-MIX) stipule que les degaz se mélangent a pression
constante avant de se détendre isentropiquement ;

* la derniere et récente définition (FR-MIX) indiggee les deux gaz se mélangent
de facon réversible et adiabatiquement avant kendeisentropique.

La comparaison de ces trois méthodes de calcutsta#is sur le premier étage d’'une
turbine a gaz industrielle multi-étagée, montre wieite linéaire du rendement avec
I'accroissement du débit du fluide de refroidissetnet des valeurs plus faibles pour la
derniére méthode (Figure 8).

lIs déterminent les irréversibilités liées aux dements des fluides et observent qu’elles
augmentent avec le débit du fluide de refroidissgmés montrent finalement que les
irréversibilités thermiques associées au refro@fient sont beaucoup plus importantes que

les autres, surtout aux grands débits.

Efficiency [%]
&

75 -
—— Hartsel off. (HART)

70 - —u- + Mainstream pressure mixed eff. (MP-MIX)

—e— Fully reversible mixed eff. (FR-MIX)

0 0.05 a1 0.15 02 0.25
Conlant flonw fractinn

Figure 8 : Rendements FR-MIX, de Hartsel(HART) é®-MIIX compareés en fonction de la

fraction de fluide de refroidissement [6].

En Mars 2008Wang Zhenfeng et al.[7] font une analyse thermique bidimensionnelle
d’'une aube de turbine refroidie dans la couchetéimavec deux méthodes couplées
(BDM/FDM) : méthode des éléments de frontiere ethoede des différences finies. Une
stratégie de couplage simple a été adoptée danellades équations résolues par une
méthode permettent de fournir les conditions aomitdis a I'autre méthode de résolution. Les

équations de Navier Stokes sont résolues par le ¢tid-NS (Homogeneous Isotropic
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Turbulence-Navier Stokes). La méthode des élémdatdrontiere est utilisée dans les
domaines solides et celle des différences finiessda domaine fluide. Un critere de
convergence est la continuité des températures uetflik thermique aux interfaces
fluide/solide. Les résultats numériques issus dadshode des éléments de frontiére sont en
bon accord avec les résultats analytiques et ceuxadle commercial Fluent 6.2. Cette
méthode a I'avantage de simplifier le maillageetéduire le temps de calcul.

Comparant les résultats de cette analyse avecéldtats numériques d’'une paroi
adiabatique, une différence significative est ob&erdans la distribution de la température du
métal. Les résultats de cette analyse semblentcbepuplus proches de I'environnement

thermique des turbines.
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channels
Figure 9 : Configuration géométrique des canaurefteidissement et températures moyenne

et a la paroi d’'une aube [7]

En 2009,F. Duchaineet al. [8] développent et évaluent une stratégiealglage d’'un
code de transferts thermiques dans les partiedesplavec la méthode des simulations des
grandes échelles (L.E.S.), appliguée a une aubetudsne refroidie. Les méthodes
numérigues des deux solveurs sont brievement rdégpelvant de discuter des stratégies de
couplage en termes de quantités physiques échaftgémsératures et flux thermiques), de
stabilité et de rendement. L'étude de la stabiliéété réalisée avec une analyse
d’amplification matricielle sur un cas unidimensieh et a permis de déterminer et
d’optimiser les paramétres de couplage. Les résulias simulations couplée et non couplée
ont été comparées aux résultats expérimentaux stutds en terme d’efficacité du

refroidissement et de structure de I'écoulement.
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En 2010,Sergio Amaral et al. [9] présentent la méthode de calcul CHT {Ggate Heat
Transfer) et son application sur les performanctés grédiction de la durée de vie d’une aube
de turbine haute pression, fonctionnant avec g haute température d’entrée turbine. Cet
outil d’'analyse a aussi été utilisé pour une optation aérothermique par les mémes auteurs
dans la deuxiéme partie de leurs travaux. La métliedcalcul utilise trois solveurs séparés :
un solveur pour la résolution des équations de é&taviokes dans les écoulements de fluides
adiabatiques et non adiabatiques, la méthode deseédts finis pour le calcul des transferts
thermiques par conduction et des contraintes dassparties solides et un modeéele 1D
aérothermique basé sur les frottements et leslabais de transferts thermiques sur des
parois lisses et rugueuses des canaux de refremés®. Une attention particuliere a été
portée sur les conditions aux limites permettantaite la liaison entre les différents solveurs
et la stabilité de la procédure de calcul CHT canple modéle de Larson-Miller a été utilisé
pour déterminer la tendance a la rupture et laeddedvie des aubages. Ce modele utilise la
température et les contraintes thermiques danbd’@alculées par les solveurs CHT et FEA
(Finite Element Analysis). La méthode de calcul CldTété validée par des résultats
expérimentaux issus de deux essais: un premiai 88s une aube de turbine a gaz non
refroidie et un autre sur une aube munie de cinea de refroidissement régulierement
repartis sur la ligne de cambrure. La distributitntempérature du métal et des contraintes
thermiques est représentée par les Figure 10 etd-idlL et leur impact sur la durée de vie est

commenté.

Figure 10 : Distribution de température dans I'anbe refroidie (a gauche) et refroidie (a
droite) [9]
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von Mises [MPa]

von Mises [MPa]

Figure 11 : Distribution des contraintes de Vonddisdans I'aube non refroidie (a gauche) et
refroidie (a droite) [9]

2. Etudes expérimentales

En 2008 Xu G. et al. [10] présentent une étude expérimentaletefe pour mesurer la
distribution du coefficient d’échange thermique sarmodéle d’aube plate en rotation. Une
technique de mesure a cristaux liquides thermorcigwes a I'état d’équilibre, a été utilisée
pour mesurer les températures de surface et teusigeaux issus d’'une fenétre de référence
en rotation sont collectés par instrumentatiomtéligique via une connexion sans fil. De I'air
et du dioxyde de carbone (@Oont été utilisés comme liquide de refroidissemers

résultats de cette étude montrent que I'effet datiom a une influence significative sur la

h,

distribution du coefficient d’échange thermique. peofil du rapportE (rapport du

coefficient d’échange thermique avec un film deradissement et sans film de
refroidissement) est influencé par les forces deges et que cette influence est beaucoup
plus marquée sur les surfaces en dépression.

En 2010/Joannis leronymidis et al. [11] font des mesures détaillées de laidigion du
coefficient de transfert thermique sur les surfaocgésrnes d’'une nouvelle configuration de
refroidissement d’une aube de turbine a gaz avéecknique de mesures a cristaux liquides

transitoires. La configuration géométrique du systéde refroidissement est telle que les
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passages du fluide de refroidissement sont religs@enum central, donnant des coefficients
de transfert élevés dans les zones en bon coftachijue avec la surface extérieure. Le
nombre de Reynolds varie sur toute la longueurudeae I'éjection de fluide a travers une
série de dix neuf trous en quinconce, qui ont ditsés pour connecter des noyaux
céramiques pendant le processus de coulée. Lesbudligins du coefficient de transfert
thermique sur les surfaces des trous de refroigiseesont particulierement importantes dans
la prédiction de la durée de vie, comme le sonttesficients de transfert dans le trou.
Les résultats de I'étude montrent que dans lesstrda passage du fluide de

refroidissement, le niveau moyen des coefficiengs thnsfert thermique est fortement

influencé par les écoulements croisés a I'entrée.

Small diameter
cooling passages

passages
Impmgemirhﬂ air exits through Central plenum
PARERGE WE film cooling
blw{.i to film holes Impingement
cooling holes

passage
Cross Section of Blade Longitudinal Section of Blade

Figure 12 : Coupe longitudinale et transversaléaidbe de la turbine a gaz étudiée [11]
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lI. Transferts thermiques dans les micro-turbines et

ultra micro-turbines a gaz

Depuis plus d'une soixantaine d’années, I'histaieel'industrie des turbines a gaz a été
orientée vers la construction de gros moteurs de ple 45 tonnes de poussée pour la
propulsion des aéronefs et jusqu’a 400 mégawattd/YMlectriques, voire plus dans les
applications de centrale de production d’énergiersVles années 90, l'intérét pour les
machines de petite taille a augmenté avec la fatiwic de machines de quelques dizaines de
kilogrammes de poussée pour les petits avions ssiles, 20 a 250 kW pour la production
d’électricité (communément appelées « micro-turbime Plus récemment encore, des
machines de tres petite taille de I'ordre de 1 &W0electriques ont fait leur apparition sur le
marché [12]. Ces micro-machines et ultra micro-nreeh sont obtenues a l'aide de la
technologie des semi-conducteurs issus du traitedesimatériaux comme le silicium et le
carbure de silicium avec une précision micromégiqQette technologie est connue sous le
nom de systémes micro électromécaniques (MEMS «aMitectro Mechanic System »). Ce
sont des turbomachines centrifuges dont les raputatpression varient de 2:1 a 4:1 et les
températures d’entrée turbine de 1 200 a 1 600eK.derformances prévues sont proches de
celles des turbines a gaz des années 1940. Ladbgnamique de ces machines est traitée de
facon identique a celle des machines conventioesiethais la mécanique differe en raison
des considérations géométriques et des contrailetdabrication. Compte tenu d’un certain
nombre d'éléments, entre autres le rapport surfage volume élevé, I'hypothese
d’adiabaticité n’est plus admise. Des transfemsrtiiques internes et externes importants sont
donc a prendre en compte. De nombreux auteursrawdilté sur le sujet dont quelques

résultats de leur réflexion sont présentés pauita.s

En 2003 Y. Ribaud [13] modélise les transferts thermiques dans utra olicro-turbine
a gaz. Les principales hypothéses retenues sorsuleantes : pour une vitesse de rotation
donnée en fonctionnement adiabatique et non adigigat

* le rendement polytropique caractérisant les pedesdynamiques reste constant ;
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» la puissance mécanique recue par le fluide au cesspur qui dépend de la vitesse de
rotation et des caractéristiques géometriques dealzhine ne varie presque pas et est

prise comme une donnée d’entrée.

; : Aubes de
Reéservoir iR Aubes de rotor
Accroche 5 =
flamme Injecteurs starter/generateur
entréee
I -
i3l e i =
B i i A M, —
e e e e P h e e e i -
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somonson |56 E"‘Mﬂ‘i’é«wb}“@| )
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Distributeur de ) -
turbine Axe de Echappement
rotation

Aubes du rotor

Figure 13 : Schéma détaillé d’une micro turbinea et modéle de transferts thermiques [13]

Les différentes zones d’échanges thermiques sont :

1 : Extérieur vers le stator ; 2 : Fluide verstitar, canal de mélange; 3 : Fluide vers
le stator, chambre de combustion ; 4 : Fluide Verstator, diffuseur ; 5 : Rotor/stator vers
I'arriere du plateau du compresseur ; 5’ : Rotatfst vers l'arriére du plateau de la turbine ;
6 : Fluide vers le stator, IGV ; 7 : Rotor/statery 'avant du plateau du compresseur ;
8 : Fluide vers le rotor du compresseur ; 9 : FHwdrs le rotor de la turbine ; 10 : Fluide vers
le stator de la turbine ; 11 : Fluide vers statidfuseur lisse ; 12 : Fluide vers le stator, egpac
sans aubes, vers I'amont des IGV ;13 : Fluide g&a®or, espace sans aubes, amont du rotor
de la turbine.

Il établit une proportionnalité entre la puissarmzdorifique échangée et la puissance

meécanique regue par le compresseur ou fournieagarbine :

(jg
Do = 1.6
o Pcomp ( )
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Q,+Qy
P

turb

Aturb: (1'7)

Qs : Puissance thermique échangée entre le rotor mipresseur et l'air (W) ;
Q, : Puissance thermique échangée entre le rotor tdedime et les fumees (W) ;

Q,, : Puissance thermique échangée entre le statertdebine et les fumées (W) ;

Pecomp: Puissance mécanique du compresseur (W) ;

Purb: Puissance mécanique de la turbine (W).

Les relations (1.6) et (1.7) permettent de déteemites nouveaux rapports de

compression et de détente par les relations (1@)® .

B (T_J[J[]

pia T

1a

(1.8)

7 gaz brllés

. " gazbralés =A polturb
P [lj(y YAy (1.9)

Pn T
Pia: Pression a l'aspiration du compresseur ;
Pib - Pression au refoulement du compresseur ;
pi : Pression a la sortie de la turbine ;
pin : Pression a I'entré de la turbine ;
Yair: Rapport des chaleurs massiques de l'air ;
Ygaz brales Rapport des chaleurs massiques des gaz brilés ;
Npolcomp: R€NDEmMent polytropique du compresseur ;

Npolurb: RENdEment polytropique de la turbine ;

Tenant compte des matériaux utilisés et du nombérBidt moyen dans la machine qui
est de I'ordre de 0,01 [13], la température espsgpe quasi-uniforme au niveau du rotor du
compresseur, du rotor de la turbine et du statgraldonc trois niveaux de température. Dans
le cas particulier ou le disque du rotor et cekulaturbine sont en une seule piéce, on obtient

deux niveaux de température.
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Il a ensuite fait une étude des transferts theres@n procédant a des isolations partielles
théorigues de chaque élément composant l'ultragitiobine a gaz. L'objectif de cette partie
est de connaitre I'élément a isoler afin d’amélides performances de la machine.

Les conclusions de cette étude sont les suivantes :

v' Les transferts thermiques détériorent les perfooeande la turbomachine et
doubler la taille de la machine permet de retrouwer puissance convenable.

v L'isolation thermique du distributeur permet deuggérer une grande partie de la
puissance perdue.

v' Lisolation de la chambre de combustion seule nempé pas d’améliorer
I'efficacité de la combustion.

v' Une meilleure connaissance des coefficients desfeanthermique au faible
nombre de Reynolds dans les différentes composdatesmicro-turbine doit étre
obtenue pour affiner les résultats de I'étude.

C'est une étude paramétrée basée sur un renderobitopique constant et qui

nécessite une connaissance exacte des quantitéaléar échangées dans les turbomachines.

W2 Temperatures @3 Temperatures

Watts 22

Figure 14 : Puissance nette de I'Ultra Micro TugbanGaz avec des isolations partielles [13]

En 2004 A.H. Epstein [12] se basant sur une communication privée de dhgsen
2002, affirme que linfluence des transferts thejueis sur le compresseur se traduit par une
diminution du débit massique, une baisse du rappertcompression et une chute du

rendement par rapport a I'isentropique (Figuredalr un point de fonctionnement donne.
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Figure 15 : Evolution du rapport de compressioreatiement par rapport a l'isentropique en
fonction des transferts thermiques pour un poirfodetionnement donné [12]

En 2004,Y. Gong et al.[14] étudient 'aérothermodynamique des micro-turbingazaet
relevent les quatre difféerences fondamentales stegaentre une micro-turbine a gaz et une
turbine a gaz conventionnelle :

v Le rapport surface/volume élevé est la raison forefgale pour laquelle I'écoulement
dans le micro-compresseur ne peut étre considénémeo étant adiabatique ; la
dégradation des performances du compresseur assdcén réchauffement par la
chaleur venant de la turbine est le premier facteudégradation des performances
des micro-turbines a gaz.

v' Le couple des forces de frottement aux parois @atsi important que I'utilisation de
I’équation d’Euler n’est pas appropriee.

v Le niveau des pertes dans les diffuseurs des eslilas micro-turbines a gaz peut étre
plus élevé que celui des turbines a gaz converditem

v' Le niveau élevé des pertes par vitesse restantenesisource de dégradation des
performances de la micro-turbine a gaz, due endgrapartie aux contraintes
géomeétriques.

Le modele thermodynamique de compression non ditjalearetenu par les auteurs est

représenté en diagramme T-S par la Figure 16, #&®ctrois hypotheses importantes

suivantes :
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* Le fluide est réchauffé de fagon isobare avantre’'@omprimé adiabatiquement
(ABC). La compression maximale du fluide a lieugptke la sortie de la roue ou la
vitesse est élevée, alors que le transfert de whake réalise dans les zones de basse
température a I'entrée de la roue.

» Le travail spécifique recu par le fluide est idgng dans les cas adiabatique et non
adiabatique pour un compresseur donné. Il est ptiopael a la vitesse de rotation et
aux caractéristiques geomeétriques qui restent antest et ne dépendent pas de la
température pour un point de fonctionnement donnéodnpresseur.

* Le rendement de compression par rapport a l'ispitjue du fluide froid est identique
a celui du fluide préchauffé. Cela se justifierpdr une faible variation de ce

rendement avec la température dans un compresseur.

A

T

Work Input
= const.
TcTy
~Tp-Ty

Figure 16 : Modéle thermodynamique de compressatomsGong [14]

Toutes ces hypotheses conduisent aux équatiorenses/[14]:

1 (7 5
.= m-1]+1 (1.10)
1+Q,
of =% (1.11)
_ 1
On= Umad QH +1 (1.12)
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= 1 (1.13)
/70 ,7Cad QH +1 '

Thq . Rapport de pression du compresseur adiabatique ;

T : Rapport de pression du compresseur réechauffé ;

Q : Quantité de chaleur apportée (J);

Qn : Quantité de chaleur adimensionnelle apportée;

Om : Débit massique du compresseur réchauffé (kg/s);

Omad - Débit massique du compresseur adiabatique (kg/s)

he : Enthalpie a I'entrée (J.Ky;

Nc : Rendement isentropique du compresseur réchauffé

Ncad: Rendement isentropique du compresseur adialeatiqu
Les conclusions de cette étude sont les suivantes :

» Le fonctionnement dans des conditions non adiabesigiégrade les performances des
micro-turbomachines a gaz. Le modeéle thermodynamproposé et vérifié avec les
résultats du code de calcul CFD FLUENT permet deideet de quantifier les effets
des transferts thermiques sur les performancesupesseur.

* Les frottements aux parois sont un facteur importda la dégradation des
performances de la turbomachine. Une analyse thé®ihasée sur la conservation du
moment angulaire a permis d’établir une équatidtubtr modifiée incluant les effets

des frottements aux parois.

(1_5)“]2 - hl) = U\~ U, (1.14)

W
= WC (1.15)
he : Enthalpie massique & la sortie de la roue #);kg
hw : Enthalpie massique & I'entrée de la roue (kg
Ui, et U, : Vitesses périphériques entrée et sortie deua (m/s);
Va1, et V2 : Vitesse tangentielle entrée et sortie roue (m/s)
W : Travail fourni par la roue (J.K¥;
Wec : Travail des forces de frottement aux paraisy®);
» Les pertes par frottement dans les diffuseurs desofturbines a gaz sont pres de dix

fois plus importantes que dans les turbines a gazemtionnelles. Cette étude a donc
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montré que ces pertes peuvent étre corrélées mesatu nombre de Reynolds et de
I'angle de sortie. Une prédiction exacte de cesepgrermettra une bonne adéquation
du rotor et du distributeur.

Pour caractériser I'efficacité du compresseur alg®urs ont encore utilisé le rendement
par rapport a l'isentropique qui n'a plus de sigw@ifion quand la machine n’est plus
adiabatique. C’est une étude paramétrée qui needancune valeur des flux thermiques
échangés. En plus I'hypothése selon laquelle Matranassique est identique est a prendre

avec réserve.

En 2005,T. Onishi et al. [15] présentent une conception et étude numériqueed
micro-turbine a gaz réalisée avec le solveur eléyetbppé par 'Onera, pour la résolution des
equations tridimensionnelles de Navier Stokes.tQiadogiciel pour la simulation numérique
de la dynamique des fluides, utilisant la méthoee wblumes finis. La méthode d’intégration
numérique est celle d’Euler retrograde avec unreseh#&ameson de discrétisation spatiale.

Cette étude aérothermodynamique est réalisée sumigro-turbine a gaz de quelques
millimétres d’échelle, fonctionnant a faible nomiate Reynolds (5 000 a 50 000). Ce qui
implique des frottements pariétaux et échangesnigeles plus importants que dans le cas
d'une turbine conventionnelle. Les effets aérotlmtymamiques aux bas nombres de
Reynolds et différentes configurations stator érant été examinés pour une température de
paroi donnée.

Le solveur elsA possede une fonction qui permetcdieuler directement le flux
thermique normal a travers une paroi isotherme.pegtes thermigues moyennes au stator et
au rotor sont facilement obtenues.

Ainsi, les pertes de chaleur, les effets de viséo&giccroissement de I'entropie) et les
écoulements secondaires ont été identifies paralésurs comme étant les principaux
éléments affectant les performances des micromeshlres pertes par transferts thermiques

seraient tout aussi importantes que les perteBqiggments (Figure 16 et Figure 17).
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Figure 17 : Pertes thermiques aux parois et tralealé turbine [15]
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Figure 18 : Diagramme entropique de I'évolutionfldide dans la turbine en adiabatique et

non adiabatique [15]

Les résultats de la simulation non adiabatiquepamimis d’observer que les effets des
pertes de chaleur sur les parametres cinématiquiiside sont faibles.

L’influence du nombre d’aubes sur la performanégcavérifiee a I'aide d’une simulation
en régime permanent. Plus nombreuses sont les ,aplhess importantes sont les pertes
thermiques. Il est donc préférable d’avoir moirsules afin de reduire les pertes thermiques.
Au niveau du rotor, 'augmentation du nombre d’aibepour conséquence la diminution de
la section de passage du fluide et la difféerenceréssion sur la pale, produisant ainsi un
effort moins important.

La réduction du nombre d’aubes du stator ne petdis® sans augmenter le jeu entre le
rotor et le stator, ce qui entrainerait des écoal@sisecondaires importants. L'optimisation

de la conception de la turbine doit se faire emamné en compte ces différents facteurs.

Cette étude qui montre linfluence des transfehsrrhiques sur la puissance nette

délivrée par la machine, est seulement effectuéeiaau de la turbine. L'influence de ces
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pertes sur les performances du compresseur n'sgtpdiée. Le flux thermique est calculé en

considérant une paroi isotherme, donc en régimmaaeent.

En 2006 Adrian Vidal et al. [16] développent un modéle simple d’'une micro-tneba
gaz fonctionnant a des températures ambiantesefleatécaractérisent ses performances en
vue de son intégration avec les technologies deidegsement thermiquement activé. Pour
développer et valider leur modele, ils ont utili®s données expérimentales obtenues a partir
d’'un banc d’essais de micro-turbines a gaz du eesdrrecherche CREVER de l'université
Rovila et Virgili en Espagne. Les composants denlaro-turbine a gaz et les propriétés
thermodynamiques de l'air et des gaz de combusinrété modélisés et calculés en utilisant
un simulateur (Aspen plus). D’'importantes inforroas relatives a la puissance nette, a la
consommation de fuel et au débit massique de gapwétre obtenues avec des corrélations
empiriques développées dans cette étude.

Les résultats montrent qu’'une augmentation dentgéeature ambiante de 24,4 a 28,9°C
peut conduire a une réduction d’environ 5% du déleitgaz et une augmention de la
température de sortie du fluide de refroidissenden?,5°C. Pour les mémes températures, la

puissance nette produite diminue de 5,1% et leemmedt autour de 2%.

25700 T

y= -312.235x + 33120.811
I RZ=0.985
25200 T

24700 +

Net Output Power (W)

24200 7

23700 t t + t t
24 25 26 27 28 29
Ambient Temperature (°C)

Figure 19 : Evolution de la puissance nette entfonae la température ambiante [16]

En 2006,Nathaly MORENO SALAS [17] modélise les échanges thermiques dans la
volute d’'une turbine radiale d’'une petite turbinegaz (75 kW) en 3D avec le code
commercial CFX-5.5.1 et 1D PERTUBES developpé horaoire de mécanique et physique
de I'Université Pierre et Marie Curie.

Les résultats obtenus avec la simulation 3D (Fi@@ret Figure 21) montrent pour le cas

non adiabatique un noyau chaud entouré de fluide fobid et un profil de température non
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uniforme. La plus grande partie des échanges tl@esise fait a travers la paroi de la volute
et le reste vers la roue de la turbine.

La Figure 2Ccorrespond a une volute isolée qui n’échange pahaleur avec I'extérieur
alors que les frottements visqueux aux parois d@pent une couche limite thermique qui
augmente la température. Tous les transferts tiqgeaiont lieu des parois vers la roue de la
turbine.

Tﬂwuﬂ“ﬂ#
{Contkas 1)

1. 785008
1. 137004
1. 130001
URE 1T

=1, 1209008
S 1 1200
1. 120+ 00)
1. 2R 00
12004003
1&7e+Q01
L 12Terdi0)
» 12 Pes00s
1. 12684000 [q?"
i 12bea0

| 1254000 |
h2ses000 B B
1.1 248+000 %

o

i

[l

Crna)

Figure 20 : Champ de température dans la voluss adiabatique [17]
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Figure 21 : Champ de température dans la voluts non adiabatique [17]
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Une condition aux limites de type Neumann a étéséaé pour les deux cas de figure avec
deux flux de chaleur de -60 000 W/t -120 000 W/rh

Ces transferts thermiques semblent ne pas affiestearactéristiques aérodynamiques du
fluide dans la volute.

Dans la modélisation 1D, l'auteur considére la t@lcomme un tronc de cone dont le
diametre d’entrée est égal a celui du conduit diadion et le diametre de sortie égal a celui
du bec. La longueur du cbne est égale au périnmdéeeur de la volute. Elle effectue le bilan
d’énergie sur une section de longueur dx en coreidéin transfert par convection et un

transfert par rayonnement et obtient 'équatiod ).
M &, (T -Ty) :eridx[rgpa (T4-T8) +hy (T -Tp)J (1.16)

r.n\,v : Débit massique du gaz dans la volute (kg/s) ;

Cp : Chaleur spécifique moyenne du gaz (J/kg.K) ;

Ti : Température du gaz dans le volume de contr@ ;

Ti.1 : Température du gaz a I'entrée du volume de étnin(K) ;

T, : Température de la paroi (K) ;

he : Coefficient d’échange convectif (WnK™) ;

T9p - Facteur de forme ;

o : Constante de Stefan Boltzmann (5,6 PA0m2.K™).

Afin de déterminer le facteur de formg, relatif au transfert par rayonnement, une

analogie électrique a été proposée avec le schéraardgure 22

1/AR89R J
= R

1/Apegp 1IAGF prtpr

Epp

Figure 22 : Schéma électrique équivalent pourdediert par rayonnement [17]
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Les résultats obtenus en 1D semblent étre en atiéqwavec ceux du modele 3D et les
transferts par convection sont plus importantsapiex par rayonnement quand la température
a la paroi est plus basse.

Ce modele de pertes 1D a permis de faire des caispas pour trois conditions de
fonctionnement : une paroi adiabatique avec fl@xrthique imposeé, une température de paroi
de 600 K et une autre de 1000 K. Cela a permisahelare que les pertes thermiques
augmentent quand la température de la paroi dimithesst important de noter que dans la
méthodologie utilisée, I'auteur a considéré questapérature extérieure est identique a celle
de la paroi. Ce qui n'est pas juste car cela siait qu’il n'y a pas de transfert thermique
vers l'extérieur.

Mais, cette étude a seulement été limitée au nigeala volute de la turbine alors que
Bohn [18] a montré qu'une partie de la chaleur iafsible soit-elle, est transférée au

compresseur et dégrade ses performances.

En 2007, T Verstraete et al. [19] réalisent une étude numérique des transferts
thermiques dans une micro-turbine a gaz. lls etiisleux codes de calculs couplés : un code
CFD (TRAF3D) pour la résolution des équations deiélaStokes non adiabatiques dans les
domaines fluides et un code FEA (SAMCEF) dans ¢te®g solides.

Le code TRAF3D résoud les équations de Navier Stokeompressibles
tridimensionnelles en utilisant la méthode de RUN®BTTA a plusieurs étages et
différences centrées, appliquée aux volumes finis.

Le SAMCEF est un code commercial qui calcule lesdgferts de chaleur en régime
permanent en utilisant un maillage avec des él&rtétraédriques quadratiques.

Le modele de transfert thermique retenu est réptégear la Figure 23 et la distribution

de la température par la Figure 24

Figure 23 : Modéle de transfert thermique [19]
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NB : A, B,...., G représentent les différents flueimiques dans la micro-turbine a gaz.

650 675 7000

Figure 24 : Distribution de température (K) danmiaro turbine a gaz [19]

Les résultats de cette étude relévent trois pralegp contributions des transferts

thermiques internes :

» Les transferts thermiques dans I'axe central augenétinéairement avec le facteur
d’échelle. lls peuvent étre calculés par une agg@nalytique unidimensionnelle.

* Les transferts thermiques dans les cavités (donfhiide), varient avec le carré du
facteur d’échelle et dépendent essentiellemera deriductivité thermique du fluide.

e Les transferts de chaleur sur les grandes surfdeediffuseur et les buses sont la
principale contribution. Ils peuvent étre consitdéeaent réduits par une simple
modification de la géométrie du stator. Ces tratsfde chaleur dépendent a la fois
des propriétés du solide et du fluide, mais esskgrtient de la conductivité du fluide.

Le corps central a été supposé adiabatique et deesppar rayonnement ont été

négligées. Le stator a été considéré comme étatiajue.

En 2009, S. Burguburu et al [20] font une étude aérodynamique numérique de
conceptiond’un ultra micro-compresseur et d’'une micro-turbine.t@ail était inscrit dans
un programme de recherche a 'ONERA appelé DECAWAdAnt I'objectif était de réaliser
des prototypes d’ultra micro-turbines a gaz degarise électrique allant de 10 a 100 W. Les
calculs ont été effectués par le code elSA etdssltats semblent ne pas étre loin de la cible
(résultats escomptés). Un probleme important relese la conception de la conduite

d’échappement car il semble que la réduction gedasion dans cette partie de la turbine est
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le moyen le plus intéressant pour augmenter lsspoie produite. La conception du rotor doit

aussi satisfaire aux exigences mécaniques samodétéson efficacité.

—== ||

exhaust

' _—
=

fuel

combustior
chamber

turbine

bearings

10 mm I compressor

Figure 25 : Architecture d’'une micro-turbine a ¢2@]

En 2010,Lei Fu et al [21] étudient la conception aérodynamique et géométrqudent
une investigation numeérique des performances duitra micro-turbine radiale de taille
millimétrique (le diametre du rotor est de 10 miQuatre types de profils de rotor ont été
congus, comparés entre eux afin de choisir le Ipapiproprié pour la micro-turbine radiale.
Les pertes par vitesse restante ont été identifc@@sme étant la principale source de
dégradation des performances. L'approche de I'aralon de la structure géométrique des
aubes du rotor et du profil du diffuseur est ademgtéur réduire le nombre de Mach a la sortie,
permettant ainsi d’améliorer le rendement totaltatique. Différentes des turbines a gaz
conventionnelles, les micro-turbines a gaz fonct@n avec des nombres de Reynolds tres
faibles (13-10°), ce qui a un impact significatif sur le décollethele I'écoulement, les
transferts thermiques et la transition du laminaiveturbulent. En vue d’'une sélection du
meilleur profil de rotor, plusieurs configuratiode micro-turbines a gaz avec trois différents
jeux axiaux (0,1 mm, 0,2 mm et 0,3 mm), deux coodg de paroi isotherme et deux modéles
de transition du laminaire au turbulent ont étédiés pour comprendre Iinfluence
particuliere des faibles nombres de Reynolds. Geftaence sur les performances de la
micro-turbine a gaz a été analysée en détail. Essltats indiquent que ces configurations
doivent étre incluses et soulignées lors des psosesle conception des micro-turbines
radiales.
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Figure 26 : Puissance nette, le rendement et Espace spécifique en fonction du taux de
détente de la turbine [21]

Les équations de Navier Stokes ont été résolues laviegiciel commercial NUMECA
ERANUS. Le modele de turbulence a une équation mwa8-Allmaras a été utilisé. Les
résultats de la simulation ont été comparés a desébs expérimentales et la différence a été
jugée acceptable. L'algorithme de Runge Kutta derd est utilisé pour l'intégration
numerique temporelle ainsi que la méthode implidédissage pour I'obtention d’'un nombre
CFL élevé.

Concernant l'influence des pertes thermiques, dempératures de paroi (821 K et 703
K) représentant respectivement 70 et 60% de laédesyre d’entrée turbine ont été utilisées
comme conditions limites a la paroi isotherme deml@ro-turbine a gaz. Les résultats
indiquent une augmentation des débits massiques3, 8% et 5,3% par rapport a la
configuration adiabatique. Cette différence des itdélmassiques est attribuée a une
augmentation de la densité due au fait qu'avedrbessferts thermiques, la température du
fluide est beaucoup plus faible. Les pertes themesgdans le stator sont plus importantes que
dans le rotor car la difféerence de températureeelatrparoi et le fluide est beaucoup plus

grande.
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lll.  Transferts thermiques dans les turbocompresseurs

Les turbocompresseurs ont connu leur développerdeptis 1980 avec celui des
moteurs Diesel. De ce fait, et contrairement augroaiurbines a gaz, la bibliographie sur le
probléme des transferts thermiques est trés fournie

En Février 1983J. F. Léone et al.[22] présentent une étude de modélisation d'un
groupe turbocompresseur d’automobile en prenardoempte les transferts thermiques dans
les volutes du compresseur et de la turbine. Agveg établi une relation entre le rendement
isentropique adiabatique et non adiabatique, iletéant une hypothése de proportionnalité
des échanges thermiques avec le débit massiqué).(Lds résultats de cette étude donnent
une bonne adéquation avec les résultats expérimernar contre une valeur du rendement
isentropique de la transformation non adiabatiqiesepérieure a un au faible taux de détente
(Tableau 1). Ce qui pose immédiatement le probléiee I'utilisation du rendement
isentropique pour une machine non adiabatique.

_ A
Nsqr = M st ) (1.17)

Ah,
Nst: Rendement par rapport a I'isentropique de laitgr adiabatique ;
Nsqr: Rendement par rapport a l'isentropique de lbihgr non adiabatique ;
A : Coefficient de proportionnalité qui est aulssperte thermique par unité de masse du
fluide ;
Ahy @ Variation d’enthalpie spécifique pour une détesentropique (J/kg K);

d¢c : Rapport de compression.
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Pertes
Ns d¢c A (kJ/kg) thermiques Nsq ,,77_?
(kw)
0,65 1,45 30 2,37 1,023 1,57
0,65 1,55 30 2,56 0,932 1,43
0,65 2,16 30 4,06 0,785 1,22

Tableau 1 : Variation du rendement par rapporisaiitropique de la turbine avec pertes
thermiques [22]

En 1983 a TOKYO au Japon (IGTRautenberg et al.[23] exposent une étude de
I'influence des transferts thermiques entre laihghet le compresseur sur les performances
des petits turbocompresseurs. lls affirment que dagen le fonctionnement du
turbocompresseur, une quantité considérable deewhast transférée a I'extérieur et au
compresseur. Par conséquent, I'écoulement du fldéaes le compresseur et de la turbine est
fortement non adiabatique. Les flux thermiques éoi\étre pris en compte et une distinction

claire doit étre faite entre les rendements adiabatet non adiabatique.

En 1987,H. Gayvallet et al. [24] publient un article intitulé : Modélisation d’'une
turbine centripéte de suralimentation bs exposent une méthode de calcul permettant, a
partir des conditions d’entrée fixées, de prédere&edmportement stationnaire d’une turbine
centripéte de suralimentation simple ou doubleéentt’écoulement est d’abord supposé
relatif a un gaz parfait, stationnaire et axisymyéte. La méthode consiste a découper la
machine en un certain nombre d’éléments caradtpred ou I'écoulement est entierement
décrit, puis le passage d’'une section a la sestibrante s’effectue par le biais des équations
classiques de la thermodynamique et de la mécasiguiesquelles sont greffés des modéles
de pertes aérodynamiques. lls s’interrogent ensgite la validité de [I'hypothése
d’adiabaticité et établissent un modéle de peresntigues dans la volute. Les résultats
soulignent I'importance de I'écart entre les cagastiques adiabatiques et non adiabatiques
(Figure 27), surtout dans les faibles taux de détevais les calculs effectués révelent que le

point de fonctionnement n’est que tres peu mogi&éles échanges thermiques.
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Figure 27 : Caractéristiques obtenues en consitkiErahute de température totale dans la

roue et dans la machine [24]

En 2003, lors de la conférence de Turbo expo (Powekdad, Sea and Air) a Atlanta en
Georgie (USA)Dieter Bohn et al [18] présententine étude couplée des caractéristiques de
I'écoulement et des transferts thermiques sur dmotompresseur. lls le découpent en trois
parties significatives en adoptant le modele thelynamique de la Figur29 : la turbine, le
carter central et le compresseur. Un bilan d’émemffectué sur chaque segment permet
d’évaluer la quantité de chaleur et la puissanceesiien jeu. Une partie de la chute
d’enthalpie est transférée a la roue du compresgaufarbre central, une autre partie est
évacuée vers l'extérieur par convection naturetleagonnement et une troisieme partie

transférée a I'huile de lubrification des paliers.

Pour la modélisation numérique, le compresseuw tirbine sont subdivisés en plusieurs
segments de formes simples périodiques et lesesiut été considérées comme des bagues
annulaires. Le carter central axisymétrique camstiin seul bloc. La cavité intérieure du
systeme de refroidissement est assimilée a uneefggameétrique simple. Le code CHT a été
utilisé pour résoudre les équations tridimensidesetompressibles de Navier Stokes dans les
domaines fluides. Le schéma numérique implicitebasg sur la méthode des volumes finis
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avec la technique « multi bloc ». L’équation de ffien est résolue dans les domaines solides.
Un nombre de Nusselt (adimensionnel) fonction dhambre de Reynolds artificiel a été
développé pour les transferts thermiques par caiorec

Cette étude de I'écoulement du fluide couplé aves phénoménes thermiques,
paramétrée avec diverses valeurs du débit masstqie la température a permis d’obtenir le

profil de température dans le turbocompresseuu(Eigo).

A comparison of adiabtic and diabatic

change of state

: - Pi
adiabatic

enthalpy h

adiabatic

qc font = 0

v

entropy s

Figure 28 : Modele de compression selon Bohn [18]
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Figure 29 : Modéle de transfert thermique [18]
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Figure 30 : Distribution de température dans lbaaompresseur [18]

Les résultats permettent de conclure que pour dd¢dek nombres de Reynolds, le
compresseur est réchauffé par la chaleur provedant turbine et ses performances se
dégradent. Il est donc important de tenir comptecaimnpresseur non adiabatique, élément
essentiel du turbocompresseur dont les performamttesne influence sur celles du moteur a
combustion interne.

Apres la modeélisation numeérique n’incluant pas éshanges radiatifs, ils étudient
expérimentalement les transferts thermiques dansudgocompresseur en fonction des
températures d’entrée turbine et du débit mass[@6¢ Ils concluent que les transferts
thermiques par rayonnement sont négligeables etagtempérature du carter turbine et du
compresseur augmente en fonction de la tempérdtardgrée turbine comme le montre la
Figure 31 :

turbine compressor
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Figure 31 : Température adimensionnelle du casingrction de la température

adimensionnelle d’entrée turbine [25]

En 2005a Reno Tahoe au Nevada (USA), lors du Turbo ExpavéP for Land, Sea, and

Air) Tom Heuer et al. [26] présentent une analyse thermomécanique pamaleul de
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I’écoulement couplé avec les transferts thermiqué&shjectif de cette étude est de pouvoir
évaluer la distribution des contraintes thermiqdess le carter de la turbine, en régime
transitoire et en régime stationnaire afin de paueonnaitre les zones exposées a des
fissures. De ces informations sélectives obtenaesgs calculs, une meilleure conception
peut étre faite en améliorant la durée de vie dupmsant. Mais la qualité de I'analyse des
contraintes est fortement dépendante d’'une digiobule température fiable.

Compte tenu de l'interdépendance des transfertmthaes entre le solide et le fluide, les
calculs CHT (Conjugate Heat Transfer) peuvent foutes données (température) avec une
grande précision. Comme un calcul CHT transitogteemcore en déca de l'art, une nouvelle
approche a été développée. Deux calculs (CHT)ostagires a pleine charge et au freinage
moteur, servent a déterminer les coefficients diége thermique. Commencant par la
distribution de la température au freinage mote@st supposé que la température du gaz et
le débit massique changent immédiatement. Par quaesg les coefficients de transferts
thermiques a pleine charge sont utilisés comme ittond aux limites pour le calcul
transitoire ultérieur dans le solide permettantsiagte simuler le processus d’accélération.
Pour le processus de décélération, la températypkeine charge est combinée avec le
coefficient de transfert thermique au freinage mote

Les résultats des calculs sont en excellent acawet les données d’essai de choc

thermique.

CAD
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fluid + solid
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Omax > Oyt —> r€-design

Figure 32 : Processus de calcul et de conceptigh [2
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Figure 33 : Distribution de température dans letigmsolides (sections AA et BB) [26]

En 2006a Barcelone en Espagne a la conférence de Turbo @&qgwer for Land, Sea,
and Air) Tom Heuer et al.[27] exposent une étude numeérique et expérimeddecharges
thermomécaniques sur les roues des turbines descampresseurs. Des calculs avec des
codes CFD et FEA ont été combinés avec des résultassais pour étudier la durée de vie
afin de limiter les défauts de conception d’'uneerale turbine de turbocompresseur. Des
thermocouples ont été placés sur la roue de laniradiale afin de fournir les conditions aux
limites et valider les données de la simulatiors &ssais ont été effectués sur un banc d’essai
de turbocompresseur. En se basant sur deux c&léliisa I'état stationnaire pour deux points
de fonctionnement bien différents, les transfehisrmiques a la roue ont été simulés en
régime transitoire. Comme les gradients de tempeganhduisent des contraintes thermiques,
la distribution de température sert de conditiox émites pour une analyse structurelle
ultérieure. Pour obtenir une distribution de cantes réaliste, les forces centrifuges doivent
aussi étre prises en compte. De cette fagon, Uemite des contraintes thermiques sur les
contraintes globales peuvent étre évaluées. Le EBAePERMAS a été utilisé pour I'analyse
des contraintes thermiques.

En conclusion a cette étude, les auteurs affirmgpré les contraintes thermiques,
comparées a celles générées par les forces cgesifjouent un réle mineur, mais ne peuvent

pas étre négligées dans les encoches et les zemasabrdement.
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Figure 34 : Contraintes thermiques dans les ensoehsurfaces de raccordement [27]

En 2007a Montreal au Canada, a la conférence de Turbo Bpeer for Land, Sea, and
Air), Tom Heuer et Bertold Engels[28] présentent une analyse numérique des trassfert
thermiques dans les roues de turbine radiale deo¢ompresseur. L’augmentation des
températures d’échappement des moteurs a esseribessl impose une contrainte de
durabilité des roues des turbines de turbocompues&ine meilleure connaissance de la
distribution de température dans la roue est donciale. Pour obtenir ces températures, la
méthode de calcul CHT est appliquée a une turtadele de turbocompresseur de moteur
Diesel du commerce. La géométrie et les caradspress physiques sont relevées sur les gaz
d’échappement d’un banc d’essai. Des thermocoupieété placés sur les aubes, le moyeu, a
I'arriere et a proximité des paliers. Les sighaomtdransmis par télémétrie. Le code de calcul
CFD ANSYS CFX a été utilisé en combinaison avemtzele de turbulence &-SST. La
viscosité, la conductivité thermique des gaz d’'éplement et les propriétés du matériau sont
fonction de la température.

En conclusion a cette étude les auteurs notent :

v/ gu’une roue de turbine qui est attaquée par leschands n'absorbe pas toute la
chaleur a sa surface. En raison des différentsaoikede température et une
conductivité thermique élevée du solide, il y a deses ou la roue transmet de la
chaleur au fluide. En d’autres termes, le coeffitie’échange thermique change de
signe ;

v' que I'hypothese d'une paroi adiabatique a l'entetea la sortie des tuyaux
d’échappement et dans le carter turbine conduisentine augmentation des
températures de la roue car I'énergie contenue léaihsde est beaucoup trop élevée.
Tant que la méthode de calcul CHT avec températarparoi est utilisée, les lignes
d’iso-température sont correctes. Dans un calcabatique, cette ligne est déformée

a cause d’'une influence surestimée sur I'écoulement
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v' Afin d’obtenir une distribution uniforme de temptna sur toutes les pales, un calcul
avec des conditions aux limites transitoires em éeplace d’'un rotor stationnaire, est
indispensable. Aujourd’hui, les efforts de calc@sdsolides en rotation avec une
vitesse d’environ 100 000 tr/min semblent étre assyportants et non économiques
pour les industriels.

v' Pour déterminer les contraintes maximales lors diynle de chauffage ou de
refroidissement, il est nécessaire de faire unutale tout le processus transitoire
complet. La solution optimale serait de commen@grym calcul transitoire du rotor.
Comme I'échelle du temps de chauffage et de rafsganent est plus élevée que celle
de la rotation, il nest point besoin de considdeerotation transitoire pendant le
réchauffage ou le refroidissement.

v L'effet de pulsation di au moteur alternatif n’pas pris en compte car au cours d’'une
impulsion, la roue a pleine charge d’'un point dectmnnement étudié, tourne pres de
300 fois. L'effort de calcul serait trop important.

v Bien que la méthode de calcul CHT n’ait besoin dime information aux frontiéres
fluide/solide, le code ne fonctionne pas sans d¢mmd$i aux limites. Les données
aérodynamiques peuvent étre obtenues sur un bassail'standard. Dans cette étude
les températures dans les aubes de la turbine,lelansyeu, dans la paroi arriere, et
dans I'axe sont mesurées par des thermocoupleti®®ede ces huit thermocouples
ont permis d’avoir des conditions aux limites fedpendant que les autres fournissent
des données de validation. Un inconvénient de cettéhode est linfluence des
percages exécutés pour faire passer les cablesode®es a travers I'axe, a l'unité
d’acquisition des données. La taille et la forme g@eints de soudage influencent
considérablement la distribution de températuren@e une analyse des contraintes
thermiques est dominée par les gradients de tetupérda géomeétrie correcte est

encore plus importante que le niveau de température
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Figure 35 : Positionnement des thermocouples danslbocompresseur [28]

En 2009,Michael CORMERAIS et al. [29] présentent une analyse phénoménologique

des transferts thermiques dans un turbocompreéSigure 36).

| {an+arad}c {an"'arad }CC (an+ﬂrad}T |

Compressor Turbine

Bearings Housing

Figure 36 : Répartition des puissances échangéaslel@durbocompresseur [29]

Qc: Quantité de chaleur recue par le compresseur (J)
Qu: Quantité de chaleur perdue dans 'huile (J) ;

Qr: Quantité de chaleur perdue par la turbine (J) ;
Wc: Travall recu par le compresseur (J) ;

W+ : Travail fourni par la turbine (J) ;

Pr: Puissance fournie par la turbine (W);

Qxc : Quantité de chaleur perdue par convection (J) ;
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Qurad : Quantité de chaleur perdue par radiation (J) ;
C : Compresseur ; CC : Corps central ; T : Turbine.
lIs font une étude expérimentale pour déterminer dehanges thermiques en régime
établi et transitoire. Les résultats obtenus stisés pour établir les corrélations permettant
de calculer les coefficients d’échange de chaleur.

Trois types d’essai ont été effectués en régimgiéta

v Un essai adiabatiqgue pour déterminer les difféeermigissances échangées et le
rendement mécanique.

v' Le deuxiéme essai a été fait avec tout le turbocessgur isolé.

Le bilan d’énergie a permis d’obtefdf la puissance thermique perdue par la turbine du
turbocompresseu@. la puissance thermique regue par le compressela tigbine et des

paliers du turbocompresseu®,, la puissance thermique recue par I'huile. La marise

mécanique du compresselif. a été calculée avec le rendement isentropiquedgrda

cartographie. Celle de la turbing B été déterminée en calculant la puissance dessfale

frottement par la formulation suivante issue dit@rature [29] :

Wi =au®N*™ (py +poc)1'b (1.18)

WE: Travail des forces de frottement (W);

N : Vitesse de rotation du turbocompresseur (trymin

pir: Pression d’entrée turbine (Pa);

Poc: Pression de sortie du compresseur (Pa);

W : Viscosité dynamique de I'huile (Pa.s).

a, b et ¢ sont des constantes de corrélation obsealraide d’'un logiciel d’optimisation
(ModeFrontier), utilisant un algorithme génétiquedes résultats expérimentaux en version
adiabatique et isolée.

v' Le troisieme type d’essai est effectué en version adiabatique et non isolée et a

permis de déterminer les puissances thermiquengéba avec I'extérieur.

lIs présentent ensuite une méthode pour déterninegsistance thermique équivalente
du turbocompresseur permettant le calcul des éelsahgrmiques.
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Figure 37 : Configuration des résistances thernaglueturbocompresseur [29]

Les corrélations proposées sont utilisées pouruévdes transferts thermiques tant en
régime transitoire qu'en régime établi. Dans chagas, les résultats numériques sont
compares aux résultats expérimentaux pour confitanealidité des méthodes proposées.

Dans ce travail le rendement par rapport a l'isgitjue a encore été utilisé. Ce qui n’est

pas toujours pas correct car le compresseur néssagiabatique.

En 2010 Nick BAINES et al. [30] font une analyse des transferts thermiques s troi
turbocompresseurs d’automobile. Les différents thermiques sont représentés sur la Figure

38
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Figure 38 : Transfert d’énergie dans un turbocosgeer [30]

Cette étude a été effectuée sur des turbocompresseicommerce en vue d’obtenir une
base de données et des informations pour modéiigerence des différents phénomenes sur
les performances des machines. Ces phénomeéneslasritansferts thermiques internes et
externes, I'’écoulement pulsé a I'échappement duewanot&t combustion interne et les

frottements aux paliers.
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L’analyse thermodynamique est faite de sorte querteessus non adiabatique est
considéré comme un processus adiabatique auquegbest I'effet des transferts thermiques ;
les échanges thermiques ont donc lieu apres leengeb d’énergie mécanique. Ce qui est
contraire a ce que disent Gong [14] et Bohn [18} tpicompresseur est d'abord réchauffé
avant la compression. Pour la turbine, les pefhesniques ont lieu principalement dans la
volute avant I'entrée du fluide dans la roue.

Les échanges thermiques externes identifiés sep@niconvection, conduction et par

rayonnement tandis que les échanges thermiquerestgar convection et conduction.

Q= hA(T,- T)+eo( Ti- 1‘;)+K%( T-T) (1.19)
(1 1
T, 'Tz:Q—':(ﬁ”ff* EJ (1.20)

Ts: Température de la paroi externe (K) ;

Ta: Température ambiante (K) ;

€. Emissivité du matériau ;

o : Constante de Stefan Boltzmann (V") ;

k : Conductivité thermique du gaz (W) ;

X : Epaisseur de la paroi (m) ;

A : Surface d’échange (M

T1 et T, (K) sont les températures des deux fluides sugsosénnues : les fumées et l'air
ou I'huile. Les puissances du compresseur et darkdne sont calculées avec les relations
(1.21) et (1.22).

R = ”E( e out™ th,in) t Qe Qe (1.21)
P'I' = r-nl'( I-(BT,in - ta,out) - Q’,ext_ QT in (1-22)

mc : Débit massique du compresseur (kg/s) ;

my : Débit massique de la turbine (kg/s) ;

hoc out: Enthalpie d’arrét a la sortie du compresseukg}d/
hocin : Enthalpie d’arrét a I'entrée du compresseurg)i/k
hotout: Enthalpie d’arrét & la sortie de la turbine @J7k
hoc.in : Enthalpie d’arrét a I'entrée de la turbine (J/kg

Qc o - Puissance thermique échangée avec I'extériegotpresseur (W) ;
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Q. - Puissance thermique échangée a l'intérieur dupcesseur ;
Q o : Puissance thermique échangée avec I'extérielar tebine (W) ;
Q ix Puissance thermique échangeée avec l'intérieua tierbine (W).

Un bilan d’énergie sur I'ensemble du turbocompresggermet alors de déduire la

puissance thermique recue par I'huile par la r@hati

My ( Pt out = P jn) =R- R+ Q= Qin™ Qe (1.23)
Moi : Débit massique d’huile (kg/s) ;
hooil out : Enthalpie d’arrét de I'huile a la sortie du ead/kg);
hooilin : Enthalpie d’arrét de I'huile & I'entrée du cart&kg);

Qg ex - Puissance thermique perdue dans les paliers (W).

Les résultats de cette étude présentée en foraéida température d’entrée turbine et de
la vitesse du vent (ventilation externe) sur lauFeég39, montrent que les transferts thermiques
externes dans la turbine dépendent de la tempérdtemtrée turbine. Pour de grandes valeurs
de cette température, ils sont fortement liés anbre de Reynolds. Les échanges thermiques
internes sont plus importants que les transfertsregs. Dans le compresseur, les échanges
thermigues semblent ne pas dépendre de la tempErdientrée turbine, car I'effet de la

lubrification est semblable a celui d'un puits thejue.
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Figure 39 : Transferts thermiques dans le turboecesgeur en fonction du nombre de

Reynolds et de la vitesse du vent [30]
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Conclusion

Cette étude bibliographique a permis de faire uiséndtion claire des problemes de
transfert thermique dans les turbomachines.

Dans les machines conventionnelles, les étudesergorgénéralement sur le
refroidissement des aubes de la turbine en vu€adeélioration des performances de la
turbine a gaz. Des techniques de refroidissemepludeen plus efficaces sont alors utilisées
et la découverte de nouveaux matériaux ont perraigethdre des températures d’entrée
turbine de 2 400 K en 2010.

Dans les petites machines, les investigations coeoé I'influence des échanges
thermiques sur les performances et la quantifinalies flux énergétiques.

Les conclusions des études confirment que lesepdtirbomachines ne peuvent en aucun
cas étre considérées comme étant adiabatiquesdpauses raisons dont essentiellement le
rapport surface/volume élevé et les frottementsrimgs importants. Les pertes énergétiques
par vitesse restante dues aux contraintes géomeés$rigpnt aussi importantes. Le compresseur
est aussi réchauffé par la turbine et tout celadeibra la détérioration des performances
globales des machines.

De nombreux codes de calcul sont utilisés pour reotd distribution de température et
linfluence des transferts thermiques internes eater@es tant dans les machines
conventionnelles que dans les petites turbomachimmstes ces méthodes numériques sont
basées sur la résolution des équations de NavikeStvec la technique des différences et
volumes finis dans les domaines fluides et élémigmts dans les parties solides.

Les études expérimentales utilisent essentiellemesttechniques de mesure a cristaux
liquides pour déterminer la distribution du coea#fitt d’échange thermique dans la machine.

Certains résultats de cette analyse bibliographigudirment que les irréversibilités liées
a I'écoulement fluide augmentent avec le débitust igs irréversibilités thermiques sont plus
importantes dans les machines a géométrie réedMdes on observe aussi que le travail de
référence utilisé pour mesurer lefficacité des huaes est toujours celui d'une
transformation isentropique (sans transferts thgue). Cela conduit sans nul doute a des
résultats erronés.

Le chapitre suivant propose donc une analyse etxgugegénéralisée utilisant les deux
principes de la thermodynamique afin de prendre campte toutes les formes

d’irréversibilités dans les turbomachines et prepasn nouvel indicateur de performance
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pour mesurer de facon correcte la qualité de fonogment des turbomachines non

adiabatiques.
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Chapitre Il
Analyse exergeétigue des turbomachines

thermiques
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|. Bilan exergetique et température entropique

1. Bilan d’exergie

La théorie de I'exergie selon R. GICQUEL [31] apobjet de développer une méthode
d'analyse intégrée qui englobe les premier et @iprincipes de la thermodynamigeé
permettre ainsi de tenir compte a la fois des qigsnd'énergie mises en jeu et de leur qualite,
ce que le premier principe ne permet pas de f8wa.intérét est qu'elle fournit un cadre tout a
fait rigoureux pour quantifier la qualité thermodynique d'un systeme quelconque, ouvert ou
fermé, en régime dynamique ou non. Selon [31]tc&sGouy qui, en 1889 a défini la notion
d’énergie utilisable, aujourd'hui rebaptisée exengar de nombreux auteurs. L'idée de base
est de considérer qu'un systeme thermodynamigelagit avec son environnement, lequel se
comporte comme un réservoir infini a températurpression constantes et de composition
fixée, ce qui signifie que le systéme étudié effissimment petit devant cet environnement
pour ne pas le perturber.

Ainsi, de nombreuses définitions existent dangtiérature et celle que nous retenons est
de Riad BENELMIR et al. [32] « I'exergie du fluide correspond au signe prés,ti@avail
maximal que l'on peut techniquement et théoriquémetirer de ce fluide qui évolue
réversiblement entre un état quelconque et sond&guilibre avec le milieu ambiant ».

L’exergie massique du systeme en équilibre avecesmironnement est donnée par la
relation suivante:

ex=h-T, ¢ (2.1)

ex : Exergie spécifique du systeme (J/kg);

h : Enthalpie spécifique totale du systeme (J/kQ);

s : Entropie spécifique (J/kg K);

Tia : Température ambiante (K).
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On considere le systeme représenté par la Figure 40

Moteur de
Carnot :>

We=(1-T/ma

s=am] ||g=1.8

{edarill T, iy
PO HER bk B

Milieu ambiant

Figure 40 : Production d'énergie mécanique pafwidef en écoulement dans une machine
[33]

Selon A. Lallemand [33], lorsqu’un fluide travense systeme, il peut échanger du travalil
et de la chaleur avec son milieu extérieur. L'eierye le systeme est capable de fournir est
constituée d'une part de I'énergie mécanique éatmmyec les éléments mobiles de la (ou
des) machine(s) w(a lI'exclusion des effets mécaniques dans les isati@ns non
récupérables en réalité), d’autre part du traailipérable par un moteur de Carnot a partir de
I'énergie thermique cédée par le fluide. Ainsi &iation d’exergie s’obtient a partir du bilan
entropique (2" principe) et du bilan enthalpique®{(principe) :

T
Aex, = w+ qz[ 1_Tla J_ Ta & (2.2)

ient
Aexy,: Variation d’exergie entre 1 et 2 (J/kQg);
Tia : Température ambiante (K);
Tias'C : Anergie produite ou exergie détruite par lesviersibilités internes et pertes par
incidence dues a la viscosité du fluide (J/kg);

Tient: Température moyenne de I'échange thermique mpéeature entropique (K)
définie par la relation (2.3).

des
Tientlz = 1"2‘— (2.3)
ds

1
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2. Température entropique

P

“is / n
Tiewt %/

[Tds= w, g ITds:\/\(i +

Figure 41 : lllustration de la température entrogiglans un diagramme T-S

ws : Travail des forces de frottements internes (§J/kg
Considérons une évolution dans une machine qui eneefiuide d’'un état 1 a un état 2.
Elle s’accompagne inévitablement d’'une variatiorentfopie résultant des dissipations
internes d’énergie et/ou des échanges thermiques Bextérieur (voir Figure 41). La
température entropique est la moyenne arithméiigdgrale permettant de vérifier I'égalité

des aires de la Figure 41. Cela se traduit pauéiggn (2.4)
2 2

ent12 dS_ Tdc (2 -4)
1

1
Le second principe de la thermodynamique permetidée:
Tds =dw, +d0@ (2.5)

et la relation (2.4) devient :

E(éwﬁ + 6q)

Tent12 SZ 51 (2-6)
Avec le premier principe, nous avons :
dh =dw +dq = dw, +dw; +93(¢ (2.7)

dw; : est le travail interne élémentaire recu ou cétdepfluide.
Les relations (2.5), (2.6) et (2.7) permettent ¢tkolr en supposant constant:
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P C— N

(dh=dw,) [anfov (o ), &(TT)-5(TT)

Ten = = = = :
¥ os-3 5§ 5 -5 ¢ In 2 in P2
T Py
0
Cp (T2 Tl) r Tl (Tz 'Tl)
k m[ pz} m(sz
Or nous savons que— = By , donc T, = 1 =
k-1 2 P,
In| 2 C,In_=-rlin
T 1 P

¢, (T,-T,) n{%} _rm[ Ej J (1.7)
" [%J G (T-T) '”[%J -rIn( EJ(TZ -T,)

T

ientl2 = '
In (T'Zj
Ty

La relation (2.8) reste toujours vraie quelle qoé Bévolution (adiabatigue ou non),
subie par le fluide dans tous les systémes énqugpitien particulier dans les compresseurs et
turbines. La relation (2.8) est pratiquement idguei a celle utilisée dans les échangeurs

thermiques, pour évaluer la moyenne logarithmige différences de température (DTLM)
en calcul de dimensionnement.

(2.8)

AT_-AT,
— s e (2.9)
AT
In S
AT,
DTLM (Différence de Température Logarithmique Mogelt moyenne logarithmique
des différences de température ;

DTLM =
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ATe: Difféerence de température d’entrée des fluidebdégeurs co-courants) ;

. Différence de température d’entrée et de soréie fluides (échangeurs contre-
courants) ;

ATs : Différence de température de sortie des flu{@ebangeurs co-courants) ;

. Difféerence de température d’entrée et de sorée fluides (échangeurs contre-
courants).

La différence est que dans notre étude, nous ng imbéressons seulement qu’au fluide
de travail.

Dans le cas d'une chambre de combustion, le conbibeigtt le comburant se mélangent
avant de s’échauffer. On doit donc calculer la térafure du mélange qui sera considérée
comme la température initiale par la méthode dekangés (2.10) avant d’appliquer la
relation (2.8). Pour simplifier les calculs I'hnypése la plus intéressante a faire est de

considérer que les deux fluides se mélangent amfispbare :

T, = 25T (2.10)

" 2C
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ll. Degradation énergétique dans les turbomachines et

creation d’entropie

Le réle d’'une turbomachine est de réaliser un feahsl’énergie entre son arbre et un
fluide en mouvement. Ce transfert peut se réafiaeiune récupération de I'énergie du fluide
sur l'arbre (turbines) ou par une augmentation'@wergie du fluide par fourniture d’énergie
meécanique sur I'arbre de la machine (ventilateompmresseur, pompe, etc.).

Lors de ce transfert, I'énergie mécanique dispenshlr I'arbre de la machine (machines
réceptrices) ou dans le fluide (machines motriggsyt pas intégralement transmise. La
différence entre I'énergie transmise et I'énergiarfie résulte d’'une dégradation due a des

dissipations internes et externes [34].

1. Dissipations externes

Ces dissipations d’énergie sont dues aux résistgmassives externes a I'écoulement du
fluide [34], telles que les frottements au niveaes doaliers, butées, joints, etc... Ces
dégradations, généralement désignées par pertesigées et caractérisées par le rendement

mécanique, n’interviennent pas dans les calcul&delution du fluide.

2. Dissipations internes

Les origines et les effets des dégradations éngugst dans les turbomachines sont
largement étudiés dans la littérature [35, 36je€Bont définies en termes d'augmentation de
I'entropie et caractérisées par des coefficientpealte et des rendements. Les sources de
I'entropie sont en général, les effets visqueuxsdaa couches limites, les effets visqueux
dans les processus de mélange, ondes de chotaridéert de chaleur.

L’effet entropique des dégradations dues a la giseéalu fluide est identique a celui d'un
apport thermique lors d’une transformation révees[87]. Cette chaleur interne crée donc

une entropie ds’ qui est telle que :
ds':% >0 2.11)

Cette création d’entropie est une des sourceudrsibilités internes dans les machines.
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L’expression des pertes, basée sur ce concept datima d’entropie et par les
coefficients relatifs, est bien indiquée pour teuts turbomachines, car elle est plus exacte et
valable pour tous types de fluide [36].

Selon toujours M. Frelin [34], ces pertes peuvérd @écomposees de la fagon suivante :

a. Pertes par frottement

Elles sont liees au frottement local interne damdé@veloppement de la couche limite sur
les parois de la machine. On distingue alors dama$ d’'une turbine, les frottements dans la
volute, dans le distributeur et dans la roue (camaobiles). A cette série, on ajoute les pertes
dues aux rétrécissements et élargissements brusgumEmtrés a I'entrée (convergent) et a la

sortie (diffuseur) des machines.

b. Pertes par incidence a I'entrée de la roue ou @@satibn par incidence.

La particule fluide arrive dans la machine avecddfiaut d’incidence par rapport au
squelette des aubages. Cette désadaptation prounguperte de puissance appelée « pertes

par incidence ».

c. Pertes par débit de fuite

La turbomachine est constituée d’'un stator et dotor. Pour éviter les frottements
mécaniques entre I'élément tournant (rotor) etéhétnt fixe (stator), il existe un jeu
fonctionnel qui est responsable d’écoulements pgasappelés fuites. Toute la totalité de la
masse fluide ne participe pas a la transformatiénedgie et il s’en suit des pertes appelées

« pertes par fuites ».
d. Pertes par hétérogénéité
A la sortie de la roue, il y a une hétérogénéite diesses qui provoque une dégradation

de la puissance.

e. Pertes par frottements de disques

Les surfaces inactives qui ne participent pas aosfert d’énergie sont soumises au
frottement du fluide et sont responsables d’'uneatégion énergétique désignée par « pertes
par frottements de disques ».
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lll.  Rendements isentropique, polytropique, exergétique

et transferts thermiques

1. Application a un compresseur de turbocompressemarédfé

Dans le cas d’'un compresseur réchauffé, I'équgoR) reste identiqgue hormis l'indice
qui devient G et qui signifie : Compresseur réchauffé.
_ Ty
Aex.LZCrec_ WCrec+ ql 1_T_ - Tilsc

ient

Comme déja indiquéTiaS'C représente I'anergie produite ou lI'exergie détryte le
travail des frottements internes et les pertesipaidence dus a la viscosité du fluide,
intégralement dissipée sous forme de chaleur rpande fluide. Ce travail des forces de

frottement et des pertes par incidence est donafrés le premier principe pour une

compression adiabatique par la relation (2.12) :

_ _ 4 a
W5 = Weaq ~ Wepolyad = r(Ti2Cad_ T”)(y—l - kcl:cd i :J (2.12)
Et pour une compression réchauffée :
—_ —_ y rec
Wfi - V\érec - WponCrec_ I’.(TizCreC_ TI])[ Y- 1 - k::c _ :J - qc (2-13)

Ce travail des frottements internes est de |'érettgermique recue par le fluide et ne peut
étre totalement considérée comme une perte duntpi@ vue exergétigue. L'énergie
thermique est constituée d'une part exergétiquel'wie autre part complémentaire non
transformable en énergie mécanique appelée ariéljie

W, =eX W)+ aif w) (2.14)
[ e Ta
ex( w) -( 1 Tiem] W (2.15)
“Tu
an(w, ) =t w (2.16)

ient
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Seule la part anergétique peut étre considérée eopamdue dans I'analyse exergétique.

Il en résulte donc que :

T.s = ar( w)=-t (217)

a. Rendement isentropique de compression

Considérons une compression d’'un état 1 a un étep2ésentée par le schéma de la
Figure 42. Le rendement isentropique ou rendemantgpport a l'isentropique ou encore
rendement adiabatique est défini comme étant Iporapentre le travail de compression

isentropique pour atteindre la pressigreple travail adiabatique interne.

P2

P

Figure 42 : Représentation d’'une compression dartiagramme T-S

_ Travall isentropique
Wréel adiabatique interne

77is

Si G, la chaleur spécifigue est supposée constanteehglement par rapport a

l'isentropique devient :

(2.18)

La compréhension de ce rendement, du point deherenbdynamique, ne pose aucune

difficulté. Il tient compte de toutes les pertessiéa turbomachine et permet de comparer une
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évolution adiabatique réelle a une évolution adigha réversible (isentropique) régie par la

loi iy = cste.

p
Ce rendement a un caractére global car il prermbeipte non seulement I'effet dissipatif

mais aussi I'effet thermodynamique de I'évolutianftlide [38]. Le travail de référence étant

adiabatique, il apparait évident qu’il ne peut @t utilisé dans les évolutions avec échanges

thermiques.

b. Rendement polytropique de compression

Le rendement polytropique est le rapport entrerdeatil de compression polytropique
réversible pour atteindre le point 2 et le travaierne. C’est un indicateur qui permet de

comptabiliser les irréversibilités de la transfotima fluide. Il s’écrit:

_ Travalil polytropique réversibl

P Travail interne

2

| o Jvdp
_Travail polytropiquereversible 5
’ Ahy, = G, Ah,—
k-1
KTy || P | " 1
k-1 p,
n,= = (2.19)
M (puz] “ 1=
y-1{p s
i
k-1 i1
—_—=——= 2.20
avec K In(lTC) (2.20)

Pour une transformation adiabatique, ce rendememt earactere local et ne prend en
compte que l'effet dissipatif. C’est un rendemedrodynamique [38].

Dans une transformation non adiabatique, les irsfwdités sont non seulement dues a
I'effet dissipatif, mais aussi aux échanges theues Il peut donc étre utilisé car le travail

interne prend en compte les transferts thermiquesr(ier principe).
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L’expression (2.19) peut aussi se réecrire :

I7ponCrec = -=1- I (221)

avec .

c. Rendement exergétique de compression

Il est défini comme étant le rapport de I'exerdideusur I'exergie consommee :

exergie utile
exergie consomm

ex

- eXz - e)& — WCrec + eX( q12) - ar( \Nfl)
WCrec + eX( 0&2) WCrec + e>( qlz)
Wy 1;1

Tient (2 . 23)

T
Weree + qlz( 1--]-'1 ]

ient

Mex (2.22)

”exCrec = 1 -

Pour une compression adiabatique, I'expressior8j2i@vient :

1 Til Wﬁ
nex&d =1-
Tt Wed

ient

(2.24)

Le rendement polytropique de la compression adgloaest défini par

:WCpad — W ~ Wi —1-

WCad WCad WCad

Wfi

(2.25)

,7 polyCad

Et comme F&ne> Tiz, €tne < Npoycas il Vient aisément que [39] :

,7C < ,7po|yCad < /7 exCac (2-26)

Nc est le rendement isentropique de compression
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d. Influence des transferts thermiques sur les rend&mgolytropique et
exergétiqgue de compression

Pour un point de fonctionnement caractérisé parrapport de compression, son débit
massique et sa vitesse de rotation, nous faisopsétude paramétrée pour comprendre
linfluence de l'apport de chaleur pendant la coegsion sur ces deux indicateurs de
performance.

Les expressions (2.21) et (2.23) montrent quededements polytropique et exergétique
dépendent des pertes par frottements internes po@rquantité de chaleur apportée au
compresseur et I'équation (2.13) nous renseigne agseforces sont fonction deyl le
coefficient de compression polytropique et dg T température de refoulement. Or selon
I'équation (2.20), kecdépend de iJ. Donc finalement les pertes internes ne dépenglemt
de la température en sortie compresseur et du ragpoccompression pour une quantité de
chaleur apportée au compresseur. Cela peut skgudfins un diagramme T-S.

En pratique, lors d’un essai au bang, €kt obtenue par mesure et le calcul des pertes par
frottements internes est alors aisé. Dans le camtie étude i doit étre imposée connaissant
g afin de pouvoir effectuer les calculs. Le seeéh&nt pouvant nous guider dans le choix de
Ti, est qu’elle est supérieure gchq (T2 > Tizcag. Dans notre étude, nous avons admis que les
pertes par frottements internes et par incidenasarpression adiabatique et en compression
réchauffée sont identiques.

L’étude est effectuée sur deux points de fonctiom® de la cartographie du

turbocompresseur (Figure 43).
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Figure 43: Cartographie du compresseur d’un turimpresseur [40]

Points T fm Nc
(kg/s)
1 1,935 0,296 0,76
2 2,5 0,394 0,74

Tableau 2 : Caractéristiques des points de fonogorent étudiés

Une programmation sous Excel 2007 nous a permlgtehir les tableaux et courbes. Les

conditions standard sont ;1 bar ; TT=288 K

89



Analyse exergétique généralisée des turbomactheemiques

Point 1 : w = 17,295 kJ/kgpc = 0,76

e 0 0,23 0,45 0,66
WC
N 0,781 | 0,786 0,79 0,794
Nex 0,806 | 0,821 0,836 0,85
Point 2 : w = 26,81 kJ/kgnc = 0,74
e 0 0,11 0,19 0,29 0,43 0,63 0,88
WC
N 0,771 | 0,774| o0,776] 0,780 0,784 0,78 0,796
Nex 0808 | 0,818 0,824 0834 0846 0,86 0,882

Tableau 3 : Résultats des calculs de rendementgquiues et exergétiques de compression

aux points de fonctionnement étudiés

Une observation importante est a faire sur lesltasudu calcul enregistrés dans ces

tableaux. Comme toute mesure d’efficacité hormssnt@chines frigorifiques et les pompes a

chaleur, les rendements polytropique et exergétsprd compris entre les valeurs zéro et

l'unité. Le rendement polytropique est nul si téeittravail du compresseur est dissipé en

chaleur et égal a l'unité s’il s’agit d’'une machidéale sans frottement interne et d’'un fluide

parfait. Le rendement exergétique est nul quandaleail de compression et I'exergie de la

chaleur échangée est identique a celle détruitelgsaforces de frottement. Pour mieux

distinguer I'allure des courbes, il aurait fallunaettre des quantités de chaleur dix fois plus

importantes que le travail du compresseur pournglite sa valeur limite supérieure. Ce qui

est tout a fait irréaliste car dans la pratiquenileeau des échanges thermiques ne dépasse

jamais cinquante pour cent du travail du comprasseu

Cela revient a conclure que dans le cas de cespeats de fonctionnement choisis pour

notre étude, il est impossible de prétendre avesr @ndements exergétiques de plus de 84%

pour le point 1 et 85% pour le point 2.

Pour des valeurs de quantité de chaleur apportéet ale zéro a cinquante pour cent

(50%) du travail de compression, les courbes diegare 44 permettent de mieux comprendre

l'influence des échanges thermiques sur ces deligateurs de performance.
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Figure 44 : Evolution des rendements polytropiquexergétique en fonction du rapport

chaleur recue sur travail du compresseur

e. Analyse et commentaires

Pour un point de fonctionnement donné, avec I'hyps¢ des pertes internes et par
incidence constantes, les observations importasiiede graphique sont résumeées en trois
points :

v le rendement polytropique augmente faiblement quarmbmpresseur est réchauffé.
Cette tendance est tellement faible qu’il peut &omsidéré comme constant en
version adiabatique ou non.

v' le rendement exergétique croit aussi avec la deamte chaleur recue par le
compresseur. Ce qui parait paradoxal quand ongs&iine compression refroidie
colte moins chere. Mais cela s’explique par I'équaf2.23) qui peut étre réécrite de

la maniére suivante :

Wfi 1;1
nexCrec =1- Tient =41 an( \Nﬁ )
WCrec + q12( 1- Til j WCrec * eX( qz)
ient
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En effet, la production anergétique an; st positive et presque constante quand le

travail du compresseur @ug et la quantité de chaleur recue par le compregsel)

an( w, o
augmentent. Le rappo#t# diminue et le rendement augmente.
WCrec + e)(( qz)

v' L’amélioration du rendement exergétiqgue est beguguus marquée que celle du
rendement polytropique. Au point de fonctionnemafil, pour une quantité de
chaleur recue par le compresseur allant de zéiacuante pour cent du travail du
compresseur, le rendement polytropique varie d&10370,791 soit un écart relatif de
1,28%, pendant que le rendement exergétique vaxi®,806 a 0,839 soit 4,09%

d’écart et trois fois plus que le rendement polyigoe.

2. Application a une turbine de turbocompresseur apetes
thermiques

L’équation(2.2) reste identique et les indices dement (Tref) ; &;: Turbine refroidie.

T
Ae)%4Tref = V\4'ref + 0(34{ 1_ T_Ilj - -El S'r

ient

P

m

Figure 45 : Représentation d’'une détente refraidies un diagramme T-S
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De méme que dans le cas du COIT]pI'ESSI%IST représente I'anergie produite ou

'exergie détruite dans la turbine par le travakdrottements internes dus a la viscosité du
fluide intégralement dissipée sous forme de chalesgue par le fluide.
Ce travail des forces de frottement est donné dspe premier principe en version

adiabatique par :

_ - 4 a
Wi = Weag ~ Wrpolyad = r(Ti4Tad_ Tig(y_ 1 - k:: i 1] (2.27)
Et pour une détente refroidie :
Wi = Werer — WootyTrer = r(Ti4Tref - Ti3) Vo e | Or (2.28)
PoY y-1 I(Tref -1

Les équations (2.14), (2.15), (2.16), (2.17) rastatables dans le cas de la turbine.

a. Rendement isentropique de détente

Le rendement isentropique ou rendement par rappoftisentropigue ou encore
rendement adiabatique de détente est défini contam i@ rapport entre le travail interne de
détente adiabatiquet le travail de détente isentropique pour att@nampression 4

_ Travail interne adiabatiqu
Travall isentropique

nis

Si G, la chaleur spécifigue est supposeée constanteehelement par rapport a

l'isentropique devient :

T — T,
Ne= _i4 i3 (2.29)
Tais ~ Tis
Il peut aussi s’écrire :
- \Nl'ad
Ny =——— (2.30)
T V\Ll'ad - Wpad

Wpag: travail des pertes adiabatiques.
De méme que dans le cas du compresseur, ce rendaraessi un caractere global. Il
apparait aussi évident qu’il ne peut pas étre sétildans les évolutions avec échanges

thermiques surtout pour la turbine dont la tempeéeatl’entrée est de 500 K voire plus.
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b. Rendement polytropique de détente
Le rendement polytropique est le rapport entredeail interne et le travail de détente
polytropique réversible pour atteindre le poin#éélr C’est aussi un indicateur qui permet de

comptabiliser les irréversibilités lors de I'évatut du fluide. Il s’écrit:

n= Travailinterne
® Travail polytropique réversibl

Ah,, - Ah,, -
n,= : Nss _q34 . = h434 Gss (2.31)
Travail polytropique réversible IV dp
3

kTref 1
er|3 (pl3 Krref _1 _ q34
y-1 B4
n,= — (2.32)
kTref rT|3 [F)I?a kTref
kTref - 1 94
In [T"‘j
kTref -1_ TiS
avec = (2.33)
kTref In i
iy

Dans une transformation non adiabatique, les irsfvdités sont non seulement dues a
I'effet dissipatif, mais aussi aux échanges theuagy Comme dans le cas de la compression,
ce rendement peut étre utilisé car le travail mgetient compte des transferts thermiques
(premier principe).

L’expression (2.31) peut aussi se réécrire :

wW_+ W, W,
”p — \Nl'ref —_p fi :1+ i (2.34)
Wp Wp WD

Il est a remarquer quesvet w, sont de signe contraire.

c. Rendement exergétique de détente

Nous rappelons que pour une détente, le rendemergétique est défini comme étant le

rapport de I'exergie fournie sur I'exergie utile :
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_ exergie fournie

ex

exergie utile
_ Wt _ Wr
Nexret = <= = (2.35)
%, €% W +ex(g,) - ar( Wi)
_ Wr e
Nexrret= = T (2.36)
W +Q (1_ Til j_Wﬁ i1
f 34
* TTent TTent
Pour une détente adiabatique, I'expression (2.86iedt :
NexTad™ % (2.37)
Wy - fi li1
TTent
Le rendement polytropique de la détente adiabatgtieéfini par :
W
,7 polyTad = \Nl'ad = Tid (238)
Wp \Nl'ad Wfi
Et comme &nt > Tit, €t Wrag < O, il vient ques7, o rag < 7 exrac
Et le rendement isentropique par (2.3G} =Wrwr—adw. Les pertes par rapport a
ad pa

I’évolution isentropique (caractérisées par le esndnt adiabatique) étant plus élevées que les

pertes internes, nous obtenons finalement [39] :
Irpolyad </t </ exta (2.39)

nt: Rendement isentropique de détente.

d. Influence des transferts thermiques sur les rendmgolytropique et
exergétique de détente

De méme que pour la compression, les expressiafd)(2t (2.36) montrent que les
rendements polytropique et exergétique dépendenpeees par frottements internes et par
incidence pour une quantité de chaleur extraitea dutbine et I'équation (2.28) nous
renseigne que ces forces sont fonction flg & de T,, Tiz étant supposée connue. Ofek
dépend de T selon (2.33)1% étant imposé. Finalement les pertes internesrahp@ence ne

dépendent que de la température a la sortie tudiide la quantité de chaleur extraite. Ces
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pertes étant supposées constantes, le choix desiTfait de sorte qu’elle soit comprise entre
les températures obtenues pour les évolutionsrag@gtie et adiabatique (E<Tis < Tistad)-

L'étude est effectuée sur deux points de fonctiomr® d’'une turbine associée au
compresseur précédent dont les caractéristiquésésanmees dans le Tableau 4

Points T nr
1 2 0,83
2 2,75 0,87

Tableau 4 : Caractéristiques des points de fonotiorent de la turbine étudiée

Une programmation sous Excel 2007 nous a permlsebir les Tableau 5 et les courbes
de la Figure 46. Les conditions standard sont tosjop, =1 bar ; T7=288 K

Point 1 : w = 34,15 kJ/kg n+ = 0,83
G
0 0,1 0,2 0,34 0,48 0,63
W,
Np 0,82 0,819 0,818 0,816 0,813 0,811
Nex 0,938 0,868 0,807 0,737 0,676 0,624
Point 2 : w = 38,35 kJ/kgnt = 0,83
G
0 0,1 0,2 0,41 0,52 0,81
W,
Np 0,857 0,855 0,854 0,85 0,848 0,843
Nex 0,951 0,883 0,823 0,723 0,68 0,59

Tableau 5 : Résultats des calculs de rendementgquiues et exergétiques de détente

L’observation précédente relative au compressesie rnealable pour la turbine. Pour les
deux points de fonctionnement choisis, le renderegatgétique ne pourra jamais descendre

en dessous de 68% puisque la chaleur perdue parbime ne peut pas excéder 50% en
pratique.

La Figure 46 permet de visualiser I'évolution de cendements en fonction des transferts
thermiques.
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Figure 46 : Evolution des rendements polytropicetesxergétiques en fonction du rapport

quantité de chaleur cédée sur travail de la terDig G < 0,6

W,

e. Analyse et commentaires

Pour un point de fonctionnement donné, avec I'hypsé¢ des pertes par frottements
internes et par incidence constantes, les remamjuaisservations importantes sur la turbine
refroidie déduites de la Figure 46 sont résumédsoenpoints :

v’ le rendement polytropique diminue faiblement quinturbine est refroidie. Comme
pour le compresseur, cette diminution du rendenpehjtropique est tellement
faible qu’il peut étre considéré constant.

v’ le rendement exergétique diminue également quanabae perd de la chaleur. Cette

baisse s’explique par la relation (2.36) qui peutéecrire de la fagon suivante :

}'] = V\Ll'ref _ \M'ref
exTref
\Nl'ref +q34(1_1—ilj 'M \Nrref +eX( 084) _ar( \Ml)
TTent TTert

1 _Wearex(c) -ar( w)_ o ex(a) af w)
Nexrret \Nl'ref VVTref \NTlef

97

75

k-



Analyse exergétique généralisée des turbomactheemiques

La production anergétique an g(west positive et presque constante quand le

travail de détente de la turbine diminue en valabsolue avec la chaleur

: _ 1
extraite et la valeur absolue de I'exergie exs)(qugmente. Le terme——
T]exTref

augmente et le rendement exergétigug,; diminue.

v La diminution du rendement exergétique est beaugbugp remarquable que celle du
rendement polytropique. Au point de fonctionnemettt, pour une quantité de
chaleur perdue par la turbine allant de zéro auantg pour cent du travail fourni,
le rendement polytropique varie de 0,82 a 0,81B woécart relatif de 0,85%, ce
qui n'est pas significatif, pendant que le rendeimexergétique varie de 0,938 a

0,67 soit 28,6% d’écart et prés de trente fois glues le rendement polytropique.

Conclusion et recommandations

Les transferts thermiques ont donc une influencgomante sur les performances des
petites turbomachines en général et sur les turbpoesseurs en particulier. En supposant les
pertes par frottement interne et par incidence temiss pour un point de fonctionnement
donné, cette influence reste faible et presqueigeaile sur le rendement polytropique pour
les valeurs usuelles de quantité de chaleur éckata®s ces petites machines.

L'objectif étant de comprendre limpact de ces divdlux thermiques sur leurs
performances, au terme de cette étude, nous recodums fortement ['utilisation du
rendement exergétique en lieu et place des autdisaieurs de performance pour mieux

appréhender 'impact des échanges thermiques sunioeo-machines.
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V. Repositionnement sur une cartographie d’un point
de fonctionnement adiabatique soumis a des

échanges thermiques: cas d’'une turbine a gaz

L'étude précédente a été faite sur un turbocomewessLes conclusions peuvent
néanmoins s’appliquer a une turbine & gaz. Nousidérons la turbine a gaz a un seul arbre a

cycle simple dont les Figure 47, Figure 48 et Fegd® présentent les cartographies [41].

.00 -
Cartographie du compresseur
. . Point de fonctionnement
0{/ ﬂdiﬁbﬂriqllﬁ“
7.00
L]
) = === N=3000 (tr/mn)
z Ligne de Til=1100K - === N=6000 (tr/mn})
3 &, ""'/ 4 = 4~ -N=T000 (tr/mn)
A oA === N=3000 (tr/mn)
S z00 v=1d - —#— Ligne d :
= pil=1,013 bar o /j B ,g:;, TR
£ Til= 288 K -1 b A
= 400 - > AT
S ; 4 — - qis=0,75
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L 1 ‘ !
o 1 3
e L]
w
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Figure 47 : Cartographie du compresseur adiabatigua turbine a gaz étudiée [41]
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Figure 48 : Evolution du rendement isentropiquéosction du taux de détente de la turbine

associée a la TAG étudiée [41]
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Figure 49 : Evolution du taux de détente en fomctia débit massique réduit de la turbine

associée a la TAG étudiée [41]
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Les hypotheses de calcul sont les suivantes :

Pertes mécaniques B 66 kW ;

Température d’entrée turbine 3 H 973 K ;
Rendement isentropique de la turbing = 0,85 ;
Vitesse de rotation : N = 8 000 tr/min ;

Débit massique du compresseu,: 20 kg/s ;
Rapport de compressioms =7 ;

Rendement isentropique du compresser= 0,8 ;

Les caractéristiques du point de fonctionnemerdtadique de la turbine a gaz calculées

sont résumées dans le Tableau 6

Om | Tc OU | Mex N Prac Tiz | QcCC | N7AG | MexTAG
(kals) T % (tr/min) (kW) (K) | (kw) % %
Compresseur
adiabatique 20 7 89,1 8 000
: 1526,4| 973 9431 16,2 16,2
Turbine
adiabatique 20 6,42 | 92,9 8 000

D

Tableau 6 : Caractéristiques des points de fonotiorent adiabatique de la turbine a gaz
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1. Bilan énergétique et exergétique de la turbine zagapoint de
fonctionnement adiabatique

Les conditions standard de I'ambiance sont ={,013 bar, T = 288 K. Les résultats
des calculs joints sont résumés dans le TableauAhpexe 1

Bilan _ -
, L. Bilan exergétique
énergetique

kikg | % | kdkg %

Chaleur apportée par le
471,54 100 471,54 100

combustible
Travail de la TAG 74,75 15,85 74,75 15,86
Echappement 393,49 83,45 155,34 32,94
Pertes mécaniques 3,3 0,7 3,3 0,7
Pertes thermiques 0 0 0 0
Pertes au compresseur (gn) 0 q 29,35 6,22
Pertes dans la chambre de
combustion (an) 0 0 182,23) 3866
Pertes dans la turbine (an) 0 0 26,51 5,62
Total des pertes 396,79 84,15 396,79 84,15

Tableau 7 : Bilan énergétique et exergétique dotpe fonctionnement de la turbine a gaz

adiabatique

102



Analyse exergétique généralisée des turbomactheemiques
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Figure 50 : Bilan énergétique de la turbine a ghalmtique
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Figure 51 : Bilan exergétique de la turbine a géialzatique

Le bilan exergétique est basé sur le concept dpérature entropique. Les résultats des
calculs sont résumeés dans le Tableau 7. Les dd&slsalculs sont joints en Annexe 2

Dans les turbines a gaz, lors des calculs exerggsjql’'exergie du carburant est
généralement prise égale a son PCI (pouvoir cajadfinférieur) [33]. Ce qui revient a

négliger la variation d’entropie entre le mélangenbustible et les fumées en équilibre avec
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le milieu ambiant et & considérer que cette éneegtede I'exergie pure. Les rendements
exergétique et énergétique sont donc égaux.

Dans cette turbine adiabatique, le bilan énergétide la Figure 50, au point nominal
indique que le travail de la turbine a gaz represdi6% de I'énergie du combustible. Les
83% de cette énergie sont perdus dans les gazagpipement et 1% dans les frottements aux
paliers. Les pertes par frottements internes et ipaidence dans les turbomachines
n'apparaissent pas dans le bilan de conservatid@mergie (premier principe).

Dans le bilan exergétique de la Figure 51, il appaque 33% de l'exergie du
combustible, pouvant étre récupérée par des mamawfiques, est perdue dans les fumées a
'échappement. Les 50% représentant la somme derge détruite dans la turbine, le
compresseur et la chambre de combustion, sont dea anergie non récupérable.

Bien évidemment, les irréversibilités les plus impotes ont lieu dans la chambre de
combustion. Elles représentent 38% de I'exergiéudde et 76% de toutes les irréversibilités.
Celles de la turbine et du compresseur représemenimoyenne 12% de I'exergie du

combustible.

2. Bilan énergétique et exergétique de la turbine a dant le
compresseur est réchauffé et la turbine refroidie

Comme dans le cas du turbocompresseur étudié mmcéent, des transferts
thermiques internes peuvent s’opérer dans unengirdigaz. Une étude expérimentale
relative a ce phénomeéne a été faite sur une mihirte & gaz par Nathaly Moreno [17] et
révele que de la chaleur est transférée de la nirbiers le compresseur et
'environnement ambiant, comme déja indiqué patates auteurs.

Pour comprendre l'influence de ces échanges theesignous supposons que la
turbine est refroidie de telle sorte que les petttesmiques représentent 15% du travail
adiabatique. Nous considérons alors que 60% deeantss contribuent au réchauffement
du compresseur [23], le reste étant perdu danmdgpphére ambiante. Les températures
en fin de compression et de détente sont choigidagbn a avoir les mémes pertes par
frottements internes en adiabatique et en non aticate.
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a. Influence des transferts thermiques sur le pointinal

Si la turbine a gaz non adiabatique est utiliséen@me point de fonctionnement qu’en

version adiabatique, nous obtenons les résultaismés dans le Tableau 8

fim ZLCJ Tlex N Prac Tis | QCC | NrtaG | MexTAG
(kg/s) - % | (tr/min) | kW) | (K) | (kW) | % %
Compresseur
réchauffé | 20 | 7 | 90,2 8000
Turbine 1128 | 973] 8521 13,2 13,2
refroidie 20 | 6,42| 84,8 8000

Tableau 8 : Caractéristiques du point de fonctiomer nominal en situation non adiabatique

La comparaison des résultats du Tableau 6 et cauxTableau 8, conduit aux
observations suivantes :

v' le rendement énergétique et le rendement exergétinuchuté de 16,2 a 13,2% ;
v la puissance nette de la turbine a diminué de 26%26 a 1 128 kW).

Cette dégradation importante des performances ienfaosécessité de connaitre le point
réel de fonctionnement en tenant compte des tndssthermiques. Dans une centrale
électrique équipée de turbine a gaz, la nécessitémbndre aux besoins de la consommation
impose que la puissance fournie soit maintenuetantes Ce qui nous conduit a retrouver le
nouveau point de fonctionnement en non adiabatigpendant a ce critere (méme puissance

a vitesse de rotation constante).

b. Recherche du nouveau point de fonctionnement répuralix besoins de

la production

* Point de fonctionnement du compresseur

La turbine a gaz fonctionne a 8 000 tr/min en wersadiabatique et non adiabatique.
Pour cette iso vitesse, nous tracons la courbeolligen de la puissance en fonction du

rapport de compression dans les deux configuratien®nctionnement (Figure 52). On peut
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déja observer que pour un méme rapport de compressiliso-vitesse considérée, la

puissance produite par la turbine a gaz est plymitante en version adiabatique qu’avec

transferts thermiques et a iso-puissance, le rapimicompression est plus élevé quand le

compresseur est réchauffé. Connaissant la puissdéseée nous pouvons retrouver le

nouveau rapport de compression en fonctionnementad@batique. Ce nouveau rapport de

compression et la vitesse de rotation permettentdéduire le débit massique sur la

cartographie du compresseur.

P uissance de la turbine a gaz (kW)
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Figure 52 : Evolution de la puissance de la turldimgmz en fonction du rapport de

compression en adiabatique et avec transfert tieieni

de fonctionnement de la turbine

La vitesse de rotation étant imposée, la puissaléserée ne peut étre obtenue qu’en

agissant sur le débit du combustible qui a un imngaect sur la température d’entrée turbine.

La caractéristique de perméabilité de la turbinguie 49) montre que pour des taux de

détente supérieurs a deux (2:1), le débit réduicesstant [41]. Ce deébit réduit calculé en
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adiabatique permet de déeterminer la nouvelle teatper d’entrée turbine () correspondant

a la nouvelle pressionsppar I'équation :

N

q”‘p—3 =cste (2.40)
13

Le calcul de l'iso vitesse reduﬁe\/: conduit a la détermination du nouveau rendement

i3

exergétique par lecture sur la courpg = f (77;) de la Figure 53.

0,95

0,90

=
[= =]
en

0,80

Rendement exergélique

0.75

0,70

adiabatique

== [sovitesse reduite=300;Ti3=T11K
== [sovitesse réduite=250;Ti3=1024
—i=[sovitesse réduite=25{;Ti3=1024
== [sovitesse reduite=300;Ti3=T11K
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Rapport de détente

Figure 53 : Rendement exergétique de la turbineeesion adiabatique et non adiabatique en

fonction du taux de détente pour deux iso-vitessdsites de la turbine
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Les caractéristiques du nouveau point de fonctiorem ainsi obtenues sont résumeées

dans le Tableau 9.

Tic

Om ou MNex N Prac Tis QcC | NTaG | NexTAG
(kg/s) . % | (tr/min) | (kW) (K) kW) | % %
Compresseur
réchauffé 19,8 | 7.17, 89,1 8 000
TObe 1515 | 1042, 978 15p 155
refroidie 19,8 | 6,57 84,8 8 000

Tableau 9 : Caractéristigues des nouveaux pointsrigionnement non adiabatique

Comparant les résultats du Tableau 6 a ceux dwed@al®, nous faisons les observations
suivantes :
v le débit massique a diminué. Il est passé de B)&Kp/s, soit un écart de 1% ;
v le rapport de compression a augmenté en passana del7 soit une augmentation
de 2,4% ;
v la température d’entrée turbine a augmenté. Elipassee de 973 a 1 042 K. La
limite étant de 1 100 K ;
v les rendements, énergétique et exergétique selégradés de 16,2 a 15,5% (écart
de 4,32%).
Globalement la zone de fonctionnement s’est Iégenemétrécie. Mais I'augmentation de
la température d’entrée turbine est un handicagléaia une influence sur la durée de vie de

la turbine a gaz.
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Figure 54 : Cartographie du compresseur adiabatique turbine a gaz étudiée avec

position du point de fonctionnement avec transfiesmiques
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c. Bilan énergétique et exergétique du nouveau p@ribdctionnement

Ce bilan est résumé dans le Tableau 10 et comneégeenment, le détail des calculs est
joint en Annexe 2

Bilan _ N
, L. Bilan exergétique
énergetique

kikg | % | kdkg %

Chaleur apportee par le
494,26 | 100,00 494,26 | 100,00

combustible
Travail de la TAG 74,61 15,10 74,61 15,10
Echappement 393,89 79,89 159,68 32,31
Pertes mécaniques 3,30 0,67 3,30 0,67
Pertes thermiques 22,46 4,54 22,46 4,84
Pertes au compresseur (gn) 28,80 5,83

Pertes dans la chambre de
177,23 35,86

combustion (an)

Pertes dans la turbine (an 28,18 5,70
Total des pertes 234,21 47,39

p—

Tableau 10 : Bilan énergétique et exergétique diveau point de fonctionnement

Pertes mEcani 'ertes thermigues
(1%) A LT RS vers I'extérienr(4,5%)
EL

Travail de la
turbine a gaz
(15%)

Pertes d'énergie a I'échappement
(80%)

Figure 55 : Bilan énergétique de la turbine a gam@uveau point de fonctionnement avec

échange thermique
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Exergie détruite
dans la turbine
(3,7%}{an)

Travail de la
turhine a
gar{137)

Exergie détruite dans la
chambre de combustion
(367) (an)

Exergie recupérable
al'échappement
(32%)

Peries
mécaniques{1%:

Exergie détruite dans
le compresseur{an)
(3,8%6)

Pertes thermiques
vers 'exterieur(4.5%)

Figure 56: Bilan exergétique de la turbine a gan@weau point de fonctionnement avec

échange thermique

Dans le bilan dénergie de la Figure 55, les pettesrmiques a I'échappement
représentent 79 % en plus des 5% de pertes veatsrieur. Le bilan exergétique (Figure 56)
nous montre que 32% de I'exergie du combustiblepérable par des moyens appropriés, est
perdue a I'échappement. Au total, 47% de I'exedyiecombustible est convertie en anergie
(non récupérable). Les irréversibilités de la costimm sont prépondérantes et représentent
prés de 36% de I'exergie du combustible alors alies de la turbine et du compresseur ne

sont que de 11%.

3. Comparaison avec les résultats expérimentaux

L’'analyse et les résultats obtenus au point nondieafonctionnement et présentés dans
les précédents paragraphes peuvent étre étendugeald plage de fonctionnement de la

turbine a gaz.

111



Analyse exergétique généralisée des turbomacHhieesigues

0.06

0.04

0.03
4 40000 tr/mn(non isolé)
= 39000 tr/mn( isolé)

Rendement

0.02

0.01

30 35

th |

0 5 10 15 20 2
Puissance de la turbine a gaz(kW)

Figure 57 : Evolution du rendement énergétiqueoaction de la puissance nette produite
(turbine a gaz de Caracas) [17]
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La Figure 57 représente les résultats expérimergatenus par Nathaly Moreno [17]. La
Figure 58 est obtenue dans le cas de notre éthes I turbine expérimentale isolée [17], les
transferts thermiques internes de la turbine vemompresseur sont plus élevés et la turbine
est davantage refroidie. La version non isoléeespond au cas d’une turbine refroidie et un
compresseur faiblement réchauffé (proche de I'adigbe).

Les résultats expérimentaux et ceux de notre giuskentent les mémes tendances. Pour
une méme iso-vitesse, le rendement de la turbigazaaugmente avec la puissance nette
produite. Pour une méme puissance produite a laamnémvitesse, ce rendement est plus
faible dans la turbine a gaz non adiabatique.

Comparés a ceux de la turbine a gaz étudiée (1kB@) on peut observer que les
rendements de la turbine a gaz de N. MORENO [13]k\W%) sont trés mauvais. 8% contre
16% a la puissance nominale. En effet, c’est unehina de petite taille dont la puissance est
vingt fois plus petite. Les pertes thermiques inguaies pourraient étre la cause de la

dégradation de ses performances

Conclusion

L’écoulement dans les petites turbomachines theresign’est pas adiabatique et le
rendement par rapport a lisentropique ne peut @@e utilisé comme indicateur de
performance. L’introduction de la notion de tempém entropique permet de calculer
aisément le rendement exergétique qui est biemuedpour caractériser la performance de
ces machines.

Dans un turbocompresseur avec transfert de chatgarne de la turbine vers le
compresseur, le rendement exergétique du compreasgmente pendant que celui de la
turbine diminue. Les rendements polytropiques nemapratiquement pas. Cette conclusion
peut s’appliquer a toute sorte de turbocompres$tur une température d’entrée turbine et
une pression données, ces échanges thermiquegnentrane diminution de la puissance
recueillie sur l'arbre. La pression a l'entrée dhasteurs turbocompressés étant régulée et
presque constante, la position du distributeurlageavariable doit changer pour maintenir
ces conditions.

Les performances des petites turbines a gaz aaesfért thermique évaluées dans cette
étude, confirment que celles habituellement obtermvec les cartographies adiabatiques sont
surestimées. L’hypothése admise selon laquelle peges thermiques de la turbine
représentent 15% du travail adiabatique de lanerbionduit & une surévaluation de 35% de
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la puissance et de 23% des rendements énergétiguergétique. De nouvelles cartographies
avec des parametres exergétiques sont alors niéesgsaur la prédiction des caractéristiques
et adapter les points de fonctionnement.

Ce nouveau point de fonctionnement qui nécessaadmip plus de combustible pour la
méme puissance et la température d’entrée turlusegtevéee, a une influence négative sur la
durée de vie de la turbine.

La détermination du nouveau point de fonctionnenzegté faite en supposant connues
les valeurs des échanges thermiques. Le systermmodgonnées utilisé pour la représentation
des performances est obtenu par les lois de lalitsid@ établies avec I'hypothese
d’adiabaticité. Il apparait donc inexact de lediggr avec les machines non adiabatiques.
L’objectif du chapitre suivant portant sur la siiitle des turbomachines thermiques a fluide
compressible est donc de proposer des nombres dsaregnsion prenant en compte les

échanges thermiques et pouvant étre utilisés danparte quelle condition.
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Similitude des turbomachines
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Introduction

En analyse dimensionnelle, la similitude permefnaissant un phénomene physique
pour des conditions données, de prédire ce ménmeoptene pour d’'autres conditions grace a
des lois faisant intervenir des nombres sans dimensElle utilise essentiellement
I'expérimentation comme outil de base pour la cissance de ce phénomene physique.

Malgré la prolifération des codes de calcul peramtide modéliser et de simuler le
fonctionnement des machines les plus complexeqéiementation reste plus que d’actualité,
car elle permet de valider les résultats obtenus lpa calculs. Mais toutes les
expérimentations ne sont pas faciles a réalises temconditions réelles de fonctionnement
des machines. C’est I'exemple des turbocompresseargés sur les moteurs a combustion
interne, fonctionnant sous des températures dea38D°C, dans des conditions pulsées et a
tous les régimes. L'instrumentation étant difficdleéaliser, les constructeurs font souvent les
essais a froid en admettant en premiere approxdmakihypothése d’adiabaticité au
compresseur. Ensuite, a partir des résultats erpétaux, les lois habituelles de la similitude
sont utilisées pour déterminer les performances temnconditions réelles de fonctionnement.

Cette hypothese simplificatrice leur permet d'séli le rendement par rapport a
I'isentropique pour rendre compte des imperfectides machines. Afin de prendre en compte
les importants transferts thermiques qui ont li@nsdles machines a géométrie réduite
(turbines centripétes de suralimentation et micoobibes a gaz) fonctionnant a des
températures élevées, nous proposons dans ceitg patilisation de nouvelles coordonnées

réduites ou adimensionnelles.
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|. Apercu bibliographique

La similitude des turbomachines non adiabatiques pas connu beaucoup de succes
dans les laboratoires de recherche car la litteratiest pas assez fournie.

En 1988,Friberg et al. [42] ont présenté un travail sur la prévision dagacteéristiques
des turbomachines appliquée a une pompe centrifuigecompresseur centrifuge et une
turbine centripéte. Dans ce travail, ils ont essdgé@éduire les performances d’une turbine
centripéte a chaud, a partir des résultats d’essamd. Mais les résultats se sont avérés non
concluants. lls ont observé que pour une vitess@ eebit adimensionnels donnés, le taux de
détente est plus élevé a froid qu'a chaud.

M. Frelin [34] a été véritablement le premier a travaillerl®91 sur la similitude d’'une
turbine non adiabatique. Aprés avoir tracé les loesircaractéristiques de la perméabilité
Pe - f(izij et du rendement isentropiqug, = f(izij d’'une turbine

P a.p.5 a, a.p.l a,
centripéte dans les systemes de coordonnées Hisit(Figure 59 et Figure 60), il a observé

d’'importantes divergences sur les résultats a ceaadroid.

a 2,4 i |
8 Froid Ua=0,61/4
N 2.2 - ] 7

A Froid Ua = {:IIEH—‘:_,—F."

E £ AT
L / - 'F
|_ I.l" -~

1,6 e La=0617
1.4 F:d:.:rj-:f::_:,.—-ﬂ"'—f.-——;

| — Chaud Ufa = 0,53
1.2

0,15 3,175 0,2 0,225 0,25
—_— ; : Tm

Debit adimensionnel = ———

SHE METS

Figure 59 : Evolution du taux de détente d’'uneihelde suralimentation a chaud et a froid,

en fonction du débit massique adimensionnel : tésuéxpérimentaux [43].
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Figure 60: Evolution du rendement isentropique d'turbine de suralimentation a chaud et a
froid, en fonction du débit massique adimensionmésultats expérimentaux [34]

Il'a donc proposé les relations suivantes, baséesestravail polytropique (4, pour
tenir compte des échanges thermiques au seintdebtamachine

U p Nr
7IP ' pIE

W,

(3.1)
Pe Pe_p qm\/ip Nr,
pIS p|E

L qmﬂ N,
pEfr Pels JW,,
o : Débit mass

(3.3)
Débit massique (kg/s); pv Travail polytropique (J/kg); N : Vitesse de Itda
(tr/min) ; r3 : rayon extérieur de la roue (my, : rendement polytropique

(3.2)

Pour un point de fonctionnement donné, le calcutrduail polytropique passe par la
connaissance du coefficient polytropique k qui eatgétre obtenu que si la température de
refoulement et le rapport de pression sont corien®ffet

Kr

p k- 1(TIE TIS)

(3.4)
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|n Tlis

k-1 (Tg

K In| Ps

Pie

E : Entrée ; S : Sortie 1FF; et i : Fonctions.

Pour le taux de détente, les résultats obtenus dansysteme de coordonnées

adimensionnelles (équations (3.1), (3.2) et (3eB)ye les essais a chaud et a froid sont tres

(3.5)

satisfaisants (Figure 6{)1 - N J

o,

2.4

22 /
2 /

18 /

Froid n= 10 y.

1.6
7c

Taux de détente
o

haud n=10

1.4

1,2 L

0,03 0,08 0,13 0,18 0,23 0,28

‘?m“v"wp

Deébit adimensionnel = 5
FiE T3

Figure 61 : Evolution du taux de détente d’'uneitelde suralimentation a chaud et a froid,

en fonction du débit massique adimensionnel : tésubxpérimentaux [43]
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Figure 62 : Evolution du rendement polytropiquenguurbine de suralimentation a chaud et

a froid, en fonction de la vitesse adimensionnelésultats expérimentaux [34]

Mais pour la courbe du rendement polytropique emction de la vitesse
adimensionnelle, les résultats (Figure 62) sembiediquer qu’il n'est pas uniqguement
fonction de la vitesse adimensionnelle proposéessiAues résultats d’'essais ne sont pas
suffisants pour tirer une conclusion rigoureuse.

Selon M. Pluviose et al. [44], 'un des avantagedadsimilitude en fluide compressible
est de pouvoir prédire les performances de foneorent d’'une turbomachine si on modifie
les conditions de pression et de température Pit@on (a l'influence du nombre de
Reynolds pres). Or, les variables sans dimensim&piendantes proposées par M. Frelin font
intervenir le travail polytropique dont 'usage stgas toujours facile. C’est I'exemple d’un
compresseur de turbocompresseur essayé a froudi &rgctionne a chaud (réchauffé par la
turbine), avec les mémes conditions d’entrée atra@me vitesse. Le travail polytropique ne
varie pas malgré I'apport thermique et cela serabhtamal.

On constate dés lors que la similitude des turbdinas non adiabatiques constitue
encore une piste de recherche a investiguer.

Cette étude s’inscrit donc dans la suite des tradauM. Frelin [34].

La similitude est généralement portée sur deux caspel’aspect géomeétrique qui
concerne une famille de machines géomeétriqguemenblables, et I'aspect fonctionnel qui
concerne une famille de machines qui ont un fonagment semblable. Ces deux aspects

doivent simultanément étre pris en compte.
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II. Conditions de similitude

Le fonctionnement d’'une famille de turbomachinesegsgénéral régi par une équation

mathématique de la forme (3.6) [45]:

f(a.b,b,...Hh)=C (3.6)
Ou encore :

a =f.(b,b,....h
ai, &,....., & sont des variables dépendanteseth...., b, des variables indépendantes a

déterminer pour la description compléte du phén@n&@ela passe par I'établissement des

hypothéses et conditions de similitude.

1. Conditions géométriques

Deux turbomachines sont dites géométriguement sdof@sl lorsqu’on peut passer de
'une a l'autre en multipliant toutes les dimensidméaires par un nombre constant appelé
coefficient de similitude géométrique [45]. L'endadm des turbomachines d’'une méme
famille est caractérisée par la constance des sudglnissant la position des aubages fixes et
mobiles. Pour deux machines a et b de rayon extéRget R, la condition de similitude

géomeétrique se traduit par la relation (3.7).

Rk 37
R (37)

k, : Coefficient de similitude géométrique.

Les machines a et b sont alors dits homothétiques.

2. Conditions de fonctionnement

a. Conditions aérodynamiques

On suppose a priori que les machines sont géornétrignt semblables. D’un point de
vue aérodynamique, pour que deux écoulements seéemiblables, il faut qu’en tous points
homologues, les nombres de Reynolds soient égayxedes champs des vitesses absolues et

relatives soient semblables. Ce qui signifie ggdri@ngles des vitesses sont semblables.
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Figure 63: Triangles de vitesse semblables poux gempes du méme type [45]

Du principe de conservation du débit masse, M.ifr{84] a montré que la relation (3.8)
doit étre satisfaite.
//j_i:kz (3.8)
p1 . masse volumique du fluide a I'entrée de la roue ;
p2. masse volumique du fluide a la sortie de la roue.
Pour deux machines homothétiques a et b fonctidrerasimilitude, on peut écrire que :

p p— p p— ) S
Ha= Zib=j, d'ou
P2a P

Pra_ &:k'2 (3.9)
Pib Pab
En plus de la masse volumique, les autres varia#iesdynamiques d’une turbomachine

sont le débit massique{pet la vitesse de rotation (N).

b. Condition de performance

D’aprés I'équation (3.6) le fonctionnement d’unebtumachine a fluide compressible
adiabatigue ou non est caractérisé par des vasiatdpendantes et indépendantes. Les
variables dépendantes sont essentiellement lesrpenfices qui sont : la puissance interne et
le rendement interne. Les caractéristiques géoguetsi de la machine et celles du fluide sont

les variables indépendantes.
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Le rendement interne (rendement par rapport ankispique ou rendement interne
polytropique) est un coefficient sans dimensiontcadluit la qualité de fonctionnement de la
machine. Dans les machines adiabatiques, le rendeimerne couramment utilisé est le
rendement par rapport a l'isentropique. Dans leshinas non adiabatiques, ce rendement n’a
plus de sens et est remplacé par le rendemenhénpeiytropique qui peut étre utilisé aussi
bien en adiabatique que dans les machines avesfdren thermiques. Pour que deux
machines homothétiques aient la méme qualité detilomement, il faut absolument que ce
nombre soit invariant. Selon M. Pluviose et al.][4€ rendement polytropique est celui qui
caractérise la qualité de I'appareil et est invdridans une similitude aérodynamique si
I'influence du nombre de Reynolds est négligée. ®naus admettrons par hypothése et a
juste titre que deux machines homothétiques sosimititude de fonctionnement lorsque cet
indice de qualité se conserve. De plus, les coimisgiu chapitre précédent ont montré que le
rendement polytropique varie trés peu en foncties €échanges thermiques pour un point de

fonctionnement donné. |l est défini dans le casd@ompresseur par la relation (3.10) :

n,=—L=k (3.10)

=|E

En définitive, pour que deux turbomachines fonatemt en similitude, il faut que les
relations (3.7), (3.9) et (3.10) soient satisfaites
,7[) =-—= —P

W+ f.d
Om

P g est la puissance des forces de frottement de disque
M. Frelin [34] aussi que la puissance est fonctlerla masse volumique, de la vitesse de
rotation et du rayon extérieur de la roue :
Pra=f(puN.R) (3.11).
Il apparait donc que le rendement polytropique dépeon seulement du travalil
polytropique qui est une performance mais aussvdeables indépendanteg, N, R etq,
Le premier principe de la thermodynamique en régpeemanent s’exprime par la
relation (3.12) :
Ah=w +q (3.12)
w; : travail interne (J/kg);

g : quantité de chaleur massique échangée avaériexr (J/kg);

123



Similitude des turbomachines thermiques a fluidesmressibles non adiabatiques

Ah : variation d’enthalpie massique (J/kg).
L’expression de la puissance interne est :
P =aw= 6 (a0 g @.13)
Les deux performances sont décrites par deux @msati(3.12) et (3.10)] a cing
inconnues qui sont :iwg, Ah, np et w,. La détermination de trois de ces inconnues spiffitr
connaitre les autres. Nous choisissaifis n, et w, et déduisons que le fonctionnement en
similitude de deux machines homothétiques estpagies relations :
f(4h, q,,N, Rp,)=0
f(w,, q,,N, Rp;;)=0 (3.14)
f(75, Gn N, Rp;1)=0

La variation d’enthalpie massique s’écrit :

Ah:yﬂ_1 (T,-T,) (3.15)

Cette équation permet d’introduire les trois vadealcaractéristiques du fluide qui sont :
v, T, et rT,. Ah est déja comptabilisé dans I'équation (3.14)cbanaissance de deux de
ces trois variables suffit pour calculen. La température;Zétant une condition aval, elle est

abandonnée au profit geet rTi;. La premiere équation de (3.14) devient alors :
f(4h, g,,N, Rp,, T, y)=0 (3.16)

Pour un gaz parfait, on a :

Papr (3.17)
Pin

On peut donc garder dans I'équation (3.16) soit leouple
(pil’ rTil) '( B s r-li-l) Ou( R vOil)
Nous garderons dans la suite le cougle, , o, ) -

Le travail polytropique est aussi donné par latiata(3.4)
_kr
Wp= m(Til_TiZ)
Comme dans I'expression de la variation d’enthalpette équation fait introduire la
variable k. Or le rapport de la variation d’enthalpur le travail polytropique est donné par la

relation (3.18)
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yr

ah_p-1_ y(k-1)

W K Dk (3.18)
k-1

Ah  Wp, v et k étant liés par I'équation (3.18), il suffié grendre en comptgh, w, ety

pour que k soit implicitement comptabilisé. Le gyse (3.14) devient :

f4h, g, N, Rp;;, py, ¥ )=0
f(w,, &N, Rpi, Py, ¥ )=0 (3.19)
f(7,, G N, Rpig, Py, ¥ )=0

Ou encore :

4h=t( g, N, Ry, Py, V)
W, =f( a4, N, Ry, Py )
1,=fF( ANy Ripig Pys )

On obtient ainsi six variables indépendantes quit siN, R, ¢, pi1, pir ety. Il faut
remarquer que ces variables ne sont pas différatdeselles obtenues dans le cas d’'une
machine adiabatique. Ce qui semble normal carde®mpnances d’une machine adiabatique
ou non dépendent toujours de ces variables. La priscompte des transferts thermiques est
implicitement faite panh et w,. Dans le cas d’une machine adiabatiqife est égal a wlLa
connaissance du rendement polytropique et du trawdiit pour déterminer la puissance

interne. L’équation (3.19) devient alors :

f(w,, &, N, Rpy, py, ¥ )=0
f(1,, G N, Rpig, Py, ¥ )=0

(3.20)
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lll.  Analyse dimensionnelle

1. Variables indépendantes adimensionnelles

Le fonctionnement de la turbomachine étant régilaaelation (3.19), on peut utiliser
I'outil de I'analyse dimensionnelle afin de réduieenombre de variables pour une utilisation
plus pratique. Toutes ces grandeurs sont entietendécrites par les trois unités
fondamentales (M L T). L'équation dimensionnelle ldegrandeur G est donnée par la
relation :

G=M7LT/ (3.21)

Les parameétres, B, y sont des nombres réels non nuls.

D’aprés le théoreme de Vaschy-Buckingam, une égjuatre n gradeurs peut étre mise
sous la forme d'une équation a n-p groupements dansnsion, p étant le nombre de
grandeurs dimensionnellement indépendantes intantetians I'équation. Généralement, le
nombre de dimensions étant de trois, on choisits tgrandeurs dimensionnellement
indépendantes ; ce qui signifie que le détermii@nta matrice dimensionnelle est non nul.
Les trois grandeurs choisies sont donc : N, R, &t les dimensions sont enregistrées dans le

Tableau 11. Le nombre étant déja adimensionnel, n'y figure pas. Il nsteeque cing

variables
N R p,
MO 1 1
(3.22)
L{{O O -3
TI-1 0 O

) , 0 -3 0 -3 0 0
Le déterminant de (3.22) estO -1 +1] =3%£0
0 O -1 0 -1 0
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Symbole | Désignation Dimension
Pi1 Masse volumique d’arrét & I'entrée ML
R Dimension caractéristique de la machine L
Om Débit masse véhiculé par la machine MT
N Vitesse de rotation de la machine T
Pi1 Pression d’entrée MLT

Tableau 11 : Variables indépendantes et leur dimmens

Nous avons cing variables, ce qui conduit a dewuggments sans dimension. Les

groupements sans dimension sont trouvés en contlgpaat p; avecpir, R, et N.

¢ W= (qm)(pil)a(R)b( N)c
m @ pour dimension MT. On a:
m,=(MT2)(ML2)" (L) (T )
Pour M, on obtient O=1+a = a=-1

PourL,ona 0=-3a+b=3+b=0- b=-3
PourT,ona -1-c=0 = c=-1

T=—

RN
y ”2:(pi1)(pi1)a(R)b( N)C

=ML 2(ML2) (L) (T 1)

O
i1

Pour M, on obtient ~ 1ta=0 < a=-1

Pour |_’ on a '1'3a+b:0 A '1+3+b:0 A b=-2
Pour T, on a -2-c=0 = c=-2
rm—Pa = Ty

" R?N%, RZN?

T, peut s'écrire aussi sous une forme plus connyeegrant sa racine carrée
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2. Variables dépendantes adimensionnelles

Selon [44], a chaque variable dépendante, correspore variable adimensionnelle

dépendante :
Symbole | Désignation Dimension
Wy Travail polytropique LT
Ah Variation d’enthalpie massique e
Mp Rendement polytropique

Tableau 12 : Variables dépendantes et leur dimensio

+ m=(w,)(pu) (RI(N)
7= (LT ) (ML) (L) (1)
Pour M, on obtient a=0
PourL,ona 2-3a+b=0 < b=-2
Pour T,ona -2-c=0 = c=-2

_ W%

" REN?
* 7= (Ah)(pil)a(R)b( N)C
e T )
Pour M, on obtient ~ @=0

PourL,ona 2-3atb=0 - b=-2

PourT,ona -2-C=0 = c=-2
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Nous obtenons les six nombres sans dimension indépés suivant:

IS I B NS I

: vitesse adimensionnelle ;

: le rendement polytropique.

L’équation (3.19) devient donc:

=

R*Np,
RN
JTy

THy—=

7t3=y
Wp
R N?
_ bh
T R2N?

=

Tts

7[6:,7p

: débit massique adimensionnel ;

: rapport des chaleurs massiques ;

: travail polytropique adimensionnel :

: variation d’enthalpie massique adimensionnelle ;

Wo _¢f Gu RN
REN? RNy T,
bh _ .| G RN
R®N? RN, T,

q RN
= f . ] b
T [Wmlﬂhd

g
]

Le rendement polytropique étant constant par hygsethon peut écrire que :

) qm WD
_ 9 Wo_ mm, _Prm,_ 'R Noiy R’ NZ_ P
R m RN
R o qup qup Pi1

Ouny est le nombre sans dimension représentant lagmgssnterne.
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On en déduit que :

P
m=—— 3.30
TR N3Pi1 ( )

3. Généralisation du théoreme de Rateau

a. Rappel des coefficients de Rateau définis pour ifailiside des
turbomachines a fluide incompressible

Entre 1897 et 1900, Auguste RATEAU, ingénieur feaaga publié [47], un article sur
les coefficients caractérisant le fonctionnemerst ohachines a fluide incompressible et qui
portent son nom. Ces coefficients sont désignésfatis par les expressions suivantes :

* Pouvoir manométrique théorique ou pouvoir manomégrisur I'arbre/4) [45]

= —gHa = Ta

H="02 T2 (3.31)
* Pouvoir manométrique ou coefficient de pression45]
_gH_ T
H= Uzm —F (3.32)
» Coefficient de débitd)
g=—% 3.33
RU (3.33)
« Coefficient de puissance interrg) (
F_)
I =——— (3.34)
PRU
* Rendement interne)|)
n=% (3.35)
T

(Pour une pompe et I'inverse pour une turbine).
Pour une pompe théoriquement exempte de fuiteyditgn de I'énergie s’écrit [48]:
gH,=9gH,+21 = 1_=T+2/
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I,=T+2A

g : Accélération de la pesanteur (Ay/s

Hn, : Hauteur manométrique utile ou disponible (m);

Ha, : Hauteur manométrique théorique sur I'arbre (m);

U : Vitesse périphérique de la roue (m/s);

qv : Débit volume (n¥s);

R : Rayon extérieur de la roue (m);

P, : Puissance interne (W);

p : Masse volumique du fluide (kgfin

Selon [48] :

(3.36)

Ta . Energie massique théorique ; elle s’identifid@ement a la variation d’énergie utile

subie par le fluide a la traversée de la machigg [

1 : Energie massique du fluide ; c’est I'énergie sg@iiait mise en jeu dans une machine

réversible ou le fluide passerait par les mémats gihysiques que dans la machine

réelle [48] ;

A : Somme des pertes d’énergie

b. Théoréeme de Rateau

Enoncé [44] :

Pour une machine donnée, les courbes caractégstigjotenues a l'aide des coefficients

de Rateau sont identiques quelle que soit quetésse de rotation, si I'influence du nombre

de Reynolds est négligée.

Cette propriété se traduit par I'’équation :

o itz =1(0)

(3.37)

Il convient aussi de souligner que cette propriétst pas restrictive aux machines

adiabatiques.
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c. Les nombres sans dimension issus de notre analysmsionnelle et les
coefficients de Rateau

L’équation de I'énergie en fluide compressible paarcompresseur est donnée par le
premier principe:
Ah=w+qg=w+ W+ ¢, = W+ G+ ¢y
Ah=w, +3q (3.38)

Ah : Variation d’énergie subie par le fluide araversée de la turbomachine ;
W, : Travail recu par le fluide dans une machine rgibsée (J/kg) ;

gsi - Chaleur produite par les frottements interndeyjJ

Osch : Chaleur échangée avec I'extérieur (J/kQ).

Nous pouvons tout de suite remarquer qu’il existe similarité dans la définition des
termes des équations (3.36) et (3.38).

_4h
7[5 - R2 N2
30U .
En remarquant quN =—— = kU, on peut écrire 7 = TR On rappelle que
T

_ Ta

Ha= F

7& est semblable au pouvoir manomeétrique théoriquepauvoir manométrique sur

I'arbre (W) puisqueAh ett, désigne la méme quantité en compressible et incssaible. I
sera donc noté dans la suite :

* — Ah
:Ua - Rz Nz
W
7.[4: R2 ;1'2
30U

w
En remarquant aussi g\ =—— = kU , on écrit 7,= —Z et u=
T

(3.39)

T
u?
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7% est semblable au pouvoir manométrique ou coefficiEn pressior(p) et sera noté

dans la suite :
* — Wp
U = N (3.40)
—_ Un
T =
Iq:‘l\bil
En remarquant toujours quBN = kU, on a x,= qul'J" , avecq,=p,q,. Pour les
Pia

fluides incompressiblgs=constant¢, donc ne figure pas dans I'expression (3.33). Cedm

a,

est un nombre sans dimension, il peut étre ausisi &€ RU m, est aussi semblable au
o,
coefficient de débit et sera note :
5=—Jm 3.41
NRBpil ( :
n R
! N3R5Pi1
P P

Avec RN = kU, on obtient z,= R i

. P
i :ﬁ (3.42)
P.R°N
On notera aussi,
7r2:N*_ RN
My
L’équation (3.29) peut aussi se mettre sous la éorm
bh . W, R & NR
R2 N2 ’ (NR)2 ’ pilRSNS’ p NRgpila ,—r_l_il’
i 7=t (8N ) (3.43)
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Nous généralisons ainsi le théoreme de Rateawabamhachines homothétiques a fluide
compressible quelconque fonctionnant dans n'impgutelle condition (adiabatique ou non)
avec deux variables adimensionnelles indépendapplémentaires N* ef, dues a la
compressibilité du fluide.

Pour des turbomachines non adiabatiques a fluidepoessible géométriguement
semblables, fonctionnant en similitude, les courbbtenues par I'équation (3.43), restent
identiques. Le théoreme de Rateau est donc apfdicab fluide compressible pour des

machines homothétiques fonctionnant a la méme sateslimensionnelle et avec le méme
fluide.

4. Les nombres sans dimension couramment utilisés

Dans l'analyse dimensionnelle, on peut remarquer @s nombres sans dimension
obtenus dépendent des grandeurs dimensionnellentg&endantes choisies. Nous pouvons

aussi choisir les grandeursi,[R, etpi tout en s’assurant que le déterminant de la neatric
formée est non nul.

P, R py
MI(1 1 1
(3.44)
L|i|-1 0O -3
T|\-2 0 O

. : 0 -3 -1 -3 -1 0
Le déterminant de (3.44) esl|: -1 +1 =6 %0
0 O -2 0 -2 0

Les groupements sans dimension sont trouves enicantdh, g, w,, et N ave@i, R,
et p1.

7= () ()" (R)' ()’
Om @ pour dimension MT. On a :
o me= (MTH) (ML) (L) (ML )
PourT,ona -1-2c=0-+= C:-%

1

Pour M, on obtient O=1+a+c = a=-1+ E:

N -
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1

Pour L, on a 0:-3a+b—c:g+b—c=0<:» 2—2: b -2 |

- S - M oy [

7[ pu— p—
i Rz\/ R.Pn Rz\/( p|1)2 R? P

rT.

v 1y= (4h)(pa)" (R)(pu)°
7= (LT 2) (ML) (L)" (ML 2)°
Pour T,ona -2-2c=0< c=-1

Pour M, on obtient atc=0- a=-c=1
Pour L, on a 2-3a+b-c=0 < 2-3+b—-c=0< b=c+1=0

7'[9: —Ahpil = A_h
P Ty
a b c
v me= (WD)(pil) (R) ( pll)
mo= (LT 2) (ML) (L)" (ML 2)°
PourT,ona -2-2c=0< c=-1
Pour M, on obtient a+c=0 = a=-c=1
PourL,ona 2-3at+b-c=0 < 2-3+b-c=0 = b=c+1=0

- pril: ﬂ
pll r-I-Il

+ m= (N) () (R ()

7, =T (ML?) (L) (MLT 2)°

10

PourT,ona -1-2c=0= c= _%

|

Pour M, on obtient cta=0-< a=-c=—

N

PourL,ona -3atb-c=0< -3at+b+ta=0< -2a+b=0- b =]
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i NRypy _ NR

. \ Pa \/rTil
_ _ RN
7[11_”2_r—_|_
i1

Nous obtenons en plus du rapport des chaleurs quasset du rendement polytropique,

les quatre nombres sans dimension indépendantnguiv

T
Ty = G L= g (3.45)
R™ 0,
4h "
= —= 3.46
7[9 r_l_il lua ( )
o= o w* (3.47)
My
T =T~ 'TTN =N"=N’ (3.48)
i1

78 . débit massique adimensionnel ;
76 : variation d’enthalpie massique adimensionnelle ;

Tho - le travail polytropique adimensionnel.

L’équation (3.19) devient alors:

(3.49)

Le rendement polytropique étant constant par hygs@hon peut écrire que :

p G/ 1Ty Wy

=y
= OWo_ mm, Ty = Rasm; _ R°p, Ty _ R

R T1o O Wp O Wo R? P/ o
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Ou o est le nombre sans dimension représentant lagmasesnterne. On en déduit que :

P -
hy,=—"—=T, 3.50
TR .
4h Wp . R - qm rTil NR
1] 2 ) ;7p f 2 1 1 V
rTll rT|1 R Pix rT|1 R Ay rT|1
Pour un récapitulatif comme (3.43), on obtient {3.5
o g im= (8 N ) (3.51)

Pour des turbomachines non adiabatiques a fluidepoessible géométriquement
semblables, fonctionnant en similitude, les courbletenues par I'équation (3.51), restent

aussi identiques. Si les machines sont adiabati@ug$) devient :

*k *%

wT =1 (8N ) (3.52)

Les performances des turbomachines a fluide corsiptes adiabatiques ou non
s’expriment selon [I'équation (3.51) et (3.52) enndiion de trois (3) variables
adimensionnelles qui sont le débit massique adimensl, la vitesse adimensionnelle et le
rapport des chaleurs massiques du fluide. On pat donclure, comme M. Pluviose [44]
que la similitude rigoureuse en fluide compressivkest possible que pour des machines
homothétiques fonctionnant avec le méme fluide (em@m

Il est aussi important de remarquer que I'équaf®b2) contient les mémes variables
adimensionnelles indépendantes que celles couramrtisées en fluide compressible, alors
gu'aucune hypothése d’adiabaticité n’'a été émisabitdellement dans les machines
adiabatiques, on exprime le rapport de pressiomridement par rapport a I'isentropique et la
puissance interne en fonction de ces variablexpréssion (3.51) montre que dans le cas
général, il faut plutbt exprimer le travail polypique adimensionnel, le rendement
polytropique et la puissance interne en fonctionceds variables. Les effets des échanges
thermiques sont implicitement pris en compte darnsavail polytropique adimensionnel et le
rendement polytropique et la détermination de langjté de chaleur mise en jeu est faite avec

la variation d’enthalpie massique adimensionnelle.
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V. Courbes caracteristiques d’'une famille de

turbomachines

1. Tracé des courbes de performances dune famille de
compresseurs et de turbines fonctionnant en siradit

Les données expérimentales que nous utilisonsissues des essais effectués a froid au
laboratoire de la chaire de machines hydrauligueshermiques du Cnam, a I'Institut
Aérotechnique de Saint Cyr 'Ecole [49]. Les essait été effectués a froid. Ce qui suppose

P * *
que u,=W, =— Nous tragons uniquement les courbes;u ;np=f (5 , N ,y)et
m

iy =t (8N )

Dans les turbomachines adiabatiques, on représntiacon classique le rapport de
pression en fonction du débit massique et de &ss@ adimensionnels (Figure 64). Mais, dans
notre étude, le rapport de pression n‘apparaicpasne un coefficient de similitude. Il varie
en fonction des transferts thermiques pour un pdmtfonctionnement donné selon la
littérature [14, 12, 3].
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a. Compresseur n°1

La Figure 64 ci-dessous représente la courbe daorade pression en fonction du débit
massique réduit habituellement tracée par les nmisurs. Les courbes en trait fin sont les

iso rendements isentropiques et celles en traihabsont les iso vitesses corrigées.

32 :
L
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/ ™
/ )% i \
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s )
2.8 L dend i | o deet /. " |
/ / ! . ," |
Lam < e '
/ rd i
. /., // ‘\-.7_\ :: \ ‘ *
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Figure 64 : Rapport de pression en fonction dutd®hair corrigé, pour différentes valeurs de

l'iso vitesse corrigée (turbocompresseur de sueaiitation)
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Figure 65 : Pouvoir manométrique théorique entionadu coefficient de débit, pour
différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (Caosspeur n°1)
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Figure 66 : Variation d’enthalpie massique adimemselle en fonction du débit massique
adimensionnel, pour différentes valeurs de l'idesse réduite (Compresseur n°1)
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Figure 67 : Pouvoir manométrique en fonction dufodent de débit, pour différentes

valeurs de l'iso vitesse réduite (Compresseur n°1)
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Figure 68 : Travail polytropique adimensionnel endtion du débit massique adimensionnel
pour différentes valeurs de I'iso vitesse réduterfipresseur n°1)
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Figure 69 : Rendement polytropique en fonction defficient de débit pour différentes
valeurs de l'iso vitesse réduite (Compresseur n°1)
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Figure 70 : Rendement polytropique en fonction doitdmassique adimensionnel pour
différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (Caosspeur n°1)
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b. Compresseur n°2
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Figure 71 : Pouvoir manométrique théorique entionadu coefficient de débit pour
différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (Caosspeur n°2)
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Figure 72 : Variation d’enthalpie massique adimemselle en fonction du débit massique

adimensionnel pour différentes valeurs de I'isesse réduite (Compresseur n°2)
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Figure 73 : Pouvoir manométrique en fonction dufident de débit pour différentes valeurs
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Figure 74 : Travail polytropique adimensionnel endtion du débit massique adimensionnel

pour différentes valeurs de l'iso vitesse réduiterfpresseur n°2)
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Figure 75 : Rendement polytropique en fonction oefficient de débit pour différentes
valeurs de l'iso vitesse réduite (Compresseur n°2)
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Figure 76 : Rendement polytropique en fonction doitdmassique adimensionnel pour

différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (Casspeur n°2)
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c. Turbine n°1
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Figure 77 : Pouvoir manomeétrique théorique entionadu coefficient de débit pour

différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (tnebn°®1)
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Figure 78 : Variation d’enthalpie massique adimemselle en fonction du débit massique

adimensionnel pour différentes valeurs de I'isesse réduite (turbine n°1)
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=

: Pouvoir manométrique en fonction defficient de débit pour deux valeurs de

l'iso vitesse réduite (turbine n°1)
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Figure 81 : Rendement polytropique en fonction oefficient de débit pour deux valeurs de
l'iso vitesse réduite (turbine n°1)

0,700
np

0,680

0,660

0,640
*N*=6 Froid
BN*=7 Froid

0,620

0,600

0,580

0.15 0.17 0,19 0.21 0.23 0.25 0.27 0.29

Figure 82 : Rendement polytropique en fonction éoidmassique adimensionnel pour deux

valeurs de I'iso vitesse réduite (turbine n°1)
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d. Turbine n°2
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Figure 83 : Pouvoir manométrique théorique en fonatlu coefficient de débit pour deux

valeurs de l'iso vitesse réduite (turbine n°2)
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Figure 84 : Variation d’enthalpie massique adimemselle en fonction du débit massique

adimensionnel pour deux valeurs de l'iso vitessité (turbine n°2)

149



Similitude des turbomachines thermiques a fluideapressibles non adiabatiques

49 50E-02
IJ#.

8.50E-02

7.50E-02

6.50E-02

5.50E-02 —=N"=6.6
“Wm=-N'=58

4.50E-02 'y \c =5.0
» N'=42
* N*=33

3.50E-02 ® N'-25

250E-02

1.50E-02

5.00E-03

5.000E-02 7.0M0E-02 9000E-02 1,100E-01 1.300E-01 1500E-01 1700E-01 L900E-01 Z100E-01 2300E-01

a-&.

Figure 85 : Pouvoir manométrique en fonction duftcent de débit pour deux valeurs de

l'iso vitesse réduite (turbine n°2)
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Figure 86 : Travail polytropique adimensionnel endtion du débit massique adimensionnel

pour deux valeurs de l'iso vitesse réduite (turlynfi2)
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Figure 87 : Rendement polytropique en fonction oefficient de débit pour différentes

valeurs de l'iso vitesse réduite (turbine n°2)
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Figure 88 : Rendement polytropique en fonction doitdmassique adimensionnel pour

différentes valeurs de I'iso vitesse réduite (tnebn°2)
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e. Analyse et explications des courbes

Pour deux compresseurs (n°1 et n°2) et deux twshin®l et n°2) expérimentés a froid
(supposés adiabatiques), nous avons tracé les eoutb variation d’enthalpie massique
adimensionnelle, travail polytropique adimensionatelrendement polytropique dans deux
différents systémes de coordonnées : le systeme lagecoefficients semblables a ceux de
Rateau et celui utilisant les variables adimensatiaa usuelles indépendantes. Soit au total
six courbes par machine.

Dans le systéme de coordonnées de Rateau, I'effebdhpressibilité di a la vitesse de
rotation n’est pas perceptible dans les faibledtsiéhussi bien dans les compresseurs que
dans les turbines. Toutes les courbes semblenbupges et portées par une seule comme
dans le cas des fluides incompressibles (Figure@®yui semble conforter cette tendance de
généralisation du théoreme de Rateau aux machirikesda compressible. Les écarts aux
grands débits pourraient étre attribués aux éclsatiggrmiques qui ne peuvent plus étre
négligés.

L’allure des courbes de rendement polytropique igshtiqgue a celle du rendement
isentropiqgue dans les systémes de coordonnéeslassu€)uand a celles du travall
polytropique adimensionnel, elles sont comparablesapport de pression en fonction du

débit massique adimensionnel usuel.

2 1
1
Bt nh
1,6 \ 0,8
I
1.2 ?|L' 5 0.6

0.8 1 0,4
,// N

0.4 7 0.2
Nh

0 |
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Figure 89 : Caractéristiques réduites d’'une fantidégpompes centrifuges multicellulaires
[45]
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Pour caractériser les performances des turbomachieetains auteurs utilisent des
coefficients qui font apparaitre ceux de Rateau.eRample, R. Gicquel [50], a fait apparaitre
les coefficients de Rateau sous la forme :

v' d'un facteur de débip:

C
0= —f = 240 (3.53)

U s

(Cs : vitesse débitante ; U : vitesse de la rouk:de coefficient de débit de Rateau) ;
v' d'un facteur d’enthalpi¥ :
_ 24h|_ 2ah|_
T ~2n12 2 2
CM U

7 7 (3.54)

Ahs : variation d’enthalpie d’arrét isentropique ;
Cs: lavitesse du son ;
M : le nombre de Mach ;

U : la vitesse de la roue ;

Les résultats obtenus sont représentés par lad=agur
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Figure 90: Caractéristiques d’'un compresseur ddERA dans le reperg= f (go,Ml) [50]

Les courbes obtenues dans le systéme de coordomréés(go,Ml)sont pratiguement

identiques aux nodtres. Si la définition du factdardébit reste acceptable, il n’en est pas de
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méme pour le facteur d’enthalpie dont la référessid’évolution isentropique et ne peut donc
étre appliqgué aux machines non adiabatiques.

Il faut aussi remarquer que la démarche que noamsaadoptée conduit pratiquement
aux mémes résultats que ceux de Gicquel, si noaeops a la place du rendement
polytropique, le rendement par rapport a I'isentjap. Le travail polytropique est remplacé
par le travail isentropique qui est identique addation d’enthalpie isentropiquals).

L’équation (3.19) devient :

{f( s O NJRUB, 211) = O

(3.55)
f(Ah, 0, N.R.p ay) =0

On aurai* = %et o* .

On peut des lors observer que méme en adiabatiqogte tenu du théoreme de Rateau,
il est plus judicieux de représenter le travaihtsgpique adimensionnel en fonction du débit

massique adimensionnel usuel en lieu et placemhorade pression.

2. Exploitation des courbes caractéristiques

Lors d'un essai a froid, en supposant la machinebatique, toutes les courbes
caractéristiques peuvent étre obtenues. Pendantfwmmionnement dans les conditions
réelles, les transferts thermiques sont inévitablegpeuvent étre évalués, a condition que le
point de calcul soit en similitude avec un pointfdectionnement a froid. Si le rendement
interne polytropique est identique, cela supposelgwitesse adimensionnelle, le coefficient
de débit, le pouvoir manométrique et la variatiGenthalpie massique adimensionnelle sont
aussi invariants. On en déduit que les coefficidetpuissance interne sont identiques.

Les conditions d’entrée étant supposées imposdasdanension de I'appareil connue, il
est possible de déterminer la vitesse a laquelledahine fonctionnant dans les conditions

réelles doit tourner.

Puis, le nouveau débit massique est obtenu pafdtian suivante:

O = (6* )froid NF?pil (357)
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Si ces deux conditions sont remplies, le renderpehtropique, le travail polytropique,
la variation d’enthalpie massique, la puissancerimg de la machine et les pertes par
frottement interne et par incidence sont aiséméterchinés.

Dans I'équation (3.19), le parametyeapparait comme une variable dont dépend le
fonctionnement en similitude. Il est fonction dg donc dépend de la température moyenne
du fluide pendant son écoulement dans la machiagemmpérature ;J est donc déterminée
pour une condition de fonctionnement donnée comaata\h ety. Ensuite, avec le travail
polytropique, k est calculé. Ce qui permet de d@di@ rapport de pression. Le rendement et
le travail polytropiques conduisent au calcul dw&il interne. La détermination des transferts
thermiques par I'application du premier principe cit rapport de pression est alors
immédiate. Il en est de méme pour les pertes piefent interne et par incidence.

a. lllustration avec des résultats d’essais a chaadfreid

» Calcul des transferts thermiques (cas de la tunigg

Le tableau en annexe 4 représente les résultatsai’@ chaud de la turbine n°2
instrumentée par M. Frelin [34], lors de ses travde these. Les pressions, le débit massique
et les températures ont été obtenus par mesurealiess éléments du tableau sont des
résultats des calculs effectués. Nous les utiligang évaluer les transferts thermiques afin de
valider les lois de la similitude proposées.

Soit le point de fonctionnement a froid de la tnebin°2 dont les caractéristiques
adimensionnelles sont les suivantes (Figure 7UrEig@9 et Figure 81):

N*= 6; §*= 3,954.10% ; 1, = 0,686; p*=1,21.16; u.*=8,28.10°.

Pendant le fonctionnement de la machine a chaudmpaérature et la pression imposées
par le moteur a combustion interne sont :

Tis=743 K; ps=1,75.10 Pa.

La vitesse de fonctionnement a chaud est d’abdodilée :

N=(N) ‘/r? = 6x 235(’)3;?1;43: 109978tr / mil

Ensuite, le débit massique est calculé connaisaasitesse :

O = (6* )froid NR’;p‘?’ = (8 )
0, = 0,0569kg /

1,75% 16

NR P = 0,0395 109978( 0,025 %>
(T 285,34x 74:

i3

froid
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p

w,=()  N?R=1,2% 10° x( 109978 x( 0,025¥2=~ 92350 /

Le travail polytropique (le signe - pour indiquarigs’agit d’une turbine qui fournit du
travail) :

La variation d’enthalpie massique :

ah=(u,)  N?R=8,28< 10°x( 109978 x( 0,025)2=- 63195 /

Le travail interne:

froid

n,=—- = W =n,w, =0,686x 92356 -~ 63352J /|

p=—H P, = 17,0 W, = 0,056% 92348 0,686 3,6k

=
o] s

La quantité de chaleur échangée:
Ah=w+qg- g=Ah- w=-63195 63352 157J/

(.Q =q,x0=0,056% 15F 9W soit0,009K

Remarque :

Comparée a la puissance interne recue par le flaideompresseur, cette quantité de
chaleur représente 0,25%. Ce résultat n’est pasudisignificatif et nous permet de conclure
gu’a partir des résultats d’'essai a froid supp@asiabatiques, il n’est pas possible de prédire
les échanges thermiques dans une machine non aqisha&En d’autres termes, la similitude
des machines non adiabatiques ne peut étre totaleprédictive que si les transferts
thermiques sont connus lors des essais. Mais rdhtde ces nombres sans dimension
proposés est que les résultats des essais a feoidept étre utilisés si la température de
refoulement de la machine fonctionnant a chaud ielittide avec un point a froid est
mesurée. Dans ce cas, les transferts thermiqués rafpport de pression sont facilement

calculés.
Par exemple, dans le cas précédent de la turbResnfa température de sortie mesurée
est de 669 K, on obtient :

1.33x 2853
A= (T, -1, )= 2290 £99:9% 669 743 =— 85100 / k
y-l( T 0,33 A( 3

Ah=w+qge q=Ah- w=-85108 63552- 21548J/
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Q=¢,xq= 0,056% 21548 1226W soit1,23

La température de détente isentropique pour le népport de détente est :

-1

rt 033
TueTa| 22 | :743{103 723j1'33=652,60K
s 174 968

Les pertes par incidence et par frottement interne
W, =W —w =-63552+ 92356 28798J /1;

La température entropique :
S T,-T, _  669-743
" In(T,)=In(T;) In(669 - I 743

W

Nex = -
T T
W + 1_ il — . il
| q[ Tentj VY)I (Tentj

-63721
288 J_ 20167 288

05,35 705,35

=705,35K

=0,71¢
-63721- 2187{

Nex =0,719
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Les résultats des calculs effectués sont regrodigés le tableau ci-dessous

parametres Essai a froid a chaud avec transferts thermiqueg

N 70 000 tr/min 110 298 tr/min

N* 6 6

Tis 299,4 K 743 Kimposée, mesurée a chauc)
Tia 274,3 K 669 K(mesurée a chauc)

Pis 159 315Pa 174 968 Pa (imposeée)

Pia 101 264 Pa 103 723 Pmesuree)

T 1,5732 1,6869

Om 0,0812 kg/s 0,0569 kg/s (imposé)

Wp -37,322 kJ/kg -92,89 kJ/kg

Np 0,686 0,686

Wi -25,60 kJ/kg -63,721 kJ/kg

Ah -25,60 kJ/kg -85,59 kJ/kg

q 0 -21,87 kJ/kg (calculée)

W 11,72 kd/kg 29,18 kJ/kg

MNex 0,68 0,719

Tableau 13 : Calcul des transferts thermiques &t pe similitude de la turbine n°2

e Calcul des transferts thermiques (cas du compressSay

Pour un compresseur, les conditions d’admissiovanent pratiquement pas pendant son
fonctionnement. A chaud, le compresseur recoitparée de I'énergie thermique perdue par
la turbine. Cela se traduit inévitablement par wngmentation de la température de
refoulement qui doit étre mesurée comme dans lededs turbine. Nous prenons donc un
point de fonctionnement adiabatique et supposofisagi en similitude de fonctionnement

avec un point a chaud. lls ont donc le méme pour@nométrique, le méme rendement

polytropique, le méme coefficient de débit et lameévitesse réduite.

Les caractéristiques du point

adiabatigue considéént les suivantes:
N =120 000tr/min ; & =293,4 K; T, = 369,5 K ;nc = 1,672 ; ¢ = 0,1394 kg/s ; w= 48,68
kJ/kg ; w = 76,44 kd/kg hp = 0,637 ; N*=7,77 ; k = 1,814.
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Faute d’essai a chaud, on fixe la température fdellment du point de fonctionnement
qui doit étre normalement obtenue par mesure, ak37ba vitesse adimensionnelle étant
identique, il en est de méme pour la vitesse datioot puisque I est inchangée. Nous
calculons donc le coefficient k ebp

W,
P > €tant identique par similitude, on a :
(RN)

kK _ow, 48681 =20724 k= 1,93
k-1 r(T,-T,) 287(375 293,14

Déterminons le rapport de pression équivalent :

|n(pi2] k. 2072
k _ Pp) _ Po :(ij_l :(ﬂé) =1,663

k-1~ (T,) m \T 293,
Ty

Le travail interne est ensuite calculé:

w w
po = Ly =t 2480825 ook rk
W 7, 0,637

La variation d’enthalpie :

v _1,4x 287 _
Ah= T,-T,)=————(375 293,4= 81,97kJ /|
y_l( i2 |1) 0’4 ( )1

La quantité de chaleur échangée :
Ah=w+qe g=Ah- w= 81,9% 76,422 5,548kJ/

Le débit massique reste inchangé car le débit masshdimensionnel est constant par

similitude et les conditions d’entrée identiquda jpuissance thermique échangée est alors
de:

Q=0q,%x0q=0,1394 5,548 0,773kW soit 773

Les pertes par incidence et par frottement interne

Wy =W - w, =76,422- 48,68% 27,741kJ / ;
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La température entropique :

T = Tp=Ty 37572934 a4 53k
In(Ty)=In(T,) In(379 - In( 2933
Wy Ty 27 741x 288
R 38258 0,687
: ' 76,42+ 5,548 %
W."'Oaz(l Tiem] 6, 5,5 % 332’53]
Mo, =0,687

Les résultats obtenus sont enregistrés dans leaaloi-dessous :

paramétres Essai 4 froid Essai a chaud.avec transferts
thermiques
N 120 000 tr/min 120 000 tr/min
N* 7,7 7,7
Ti 293,4K 293,4 K (mesurée)
Tiz 369,5K 375 K (mesurée)
Pi1 101 325Pa 101 325 Rmesurée)
Piz 169 415,4 Pa 168 503,5 Pa (calculée)
Tc 1,672 1,663 (calculé)
Om 0,1394 kg/s 0,1394 kg/s
Wp 48,68 kJ/kg 48,68 kJ/kg
Np 0,637 0,637
Wi 76,44 kJ/kg 76,42 kd/kg
Ah 76,44 kJ/kg 81,97 kJ/kg
Q 0 5,548 kJ/kg (calculée)
Wpi 27,76 kJ/kg 27,74 kJ/kg
MNex 0,683 0,687

Tableau 14 : Calcul des transferts thermiques &t pe similitude du compresseur n°1
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b. Analyse des résultats

v" Turbine

La détermination des échanges thermiques danshiméuen fonctionnement a chaud est
donc possible si les caractéristiqgues d’essai esioreadiabatique sont connues. Mais, si les
conditions d’entrée sont imposeées, ce qui corres@ancas des turbocompresseurs montés
sur les moteurs a combustion interne, il faut negl des moyens appropriés la vitesse et le
débit massique de sorte a étre en similitude avepaint de fonctionnement a froid. La
température et la pression d’entrée étant pluséékevcela se traduit par une vitesse de
rotation et un rapport de pression plus élevéss maidébit massique plus faible. Ce résultat
est conforme a ceux trouvés dans le cas de lanmubigaz du chapitre précédent. On peut
donc résumer l'influence des pertes thermiquedesanéme point de fonctionnement d’'une
turbine en ces cing points suivants, & savoir gaesdune turbine chaude avec pertes
thermiques :

o le rapport de détente est plus élevé;

o le débit massique diminue;

o le travail interne massique fourni augmente;

o0 les pertes internes par incidence et par choc awigmie
o le rendement exergétique est amélioré.

Les deux derniers points ne sont pas conformesr@sidtats trouvés dans le chapitre
précédent car les hypothéses ne sont pas les mé&lnes.avons admis que l'identité des
points de fonctionnement se traduit par une corsienv du rapport de détente et de la vitesse
de rotation. Ce qui n’est pas exact d’apres lalgirde avec transferts thermiques.

La connaissance de la température de refoulemstd tme condition nécessaire pour

pouvoir effectuer les calculs des transferts thques.

v' Compresseur

Dans le cas des compresseurs, aucun réglage @essgaire car les conditions d’entrée
sont pratiguement identiques en fonctionnementaaudhlLa vitesse de rotation est imposée
par la turbine.

A partir des résultats des calculs effectués supaint & chaud en similitude avec un
point a froid, on peut résumer, comme dans le eatadurbine, l'influence des transferts
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thermiques en ces cing points suivants, a savarlguéchauffement du compresseur par la
turbine :
o diminue le rapport de compression ;
n’a aucune influence sur le travail interne massigosorbé ;
n’a aucune influence sur le débit massique ;

n'a pas d’influence sur les pertes internes pdtdnoent et par choc ;

O O O o©O

améliore le rendement exergétique

Ces résultats confirment la validité des hypothéseises par Y. Ribaud [13] dans son
étude qui, tout en maintenant le rendement polidua constant, a supposé que le travail
interne massique ne varie pas. Les pertes paeiffnetit interne et par incidence restent
inchangées. Le rendement exergétigue augmenterehdiement polytropique ne varie pas.
Ces deux derniers points confirment la validiténdére hypothése émise au chapitre 3, a
savoir que pour le méme débit massique et la mét@ese de rotation, les pertes internes par
choc et par incidence se conservent quelle quelaaialeur des échanges thermiques. Les
transferts thermiques sont aussi facilement déteérsnia partir d'une seule mesure (la

température de refoulement).

Conclusion

Les lois habituelles de la similitude sont étabigec I'hypothése d’adiabaticité. Elles ne
sont donc pas applicables aux machines fonctionaaat des échanges thermiques. Les
hypotheses et conditions de similitude que noussvaroposées ont permis d’établir de
nouvelles lois qui généralisent le théoréme de &e#eix machines a fluide compressible. Les
variables indépendantes sont identiques dans lehines adiabatiques et non adiabatiques.
En plus des variables de Rateau, un changemenaske germet de retrouver les variables
adimensionnelles indépendantes usuelles. Mais liEmeats nouveaux sont relatifs aux
variables adimensionnelles dépendantes. Le rendepaéytropique remplace le rendement
par rapport a I'isentropique et le rapport de poess’apparait pas comme un coefficient de
similitude. Il est déterminé a partir du travailljgoopique adimensionnel et de la variation
d’enthalpie massique adimensionnelle. Quelqueslgsions de la littérature nous indiquent
d’ailleurs qu’il varie en fonction des échangegihigues [3, 14].

Mais pour étre totalement prédictive, cette simdé ne doit s’appliquer qu’aux machines

non adiabatiques. Il n'est pas possible de prédiraleur des échanges thermiques dans une
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by

machine non adiabatique a partir des essais daasmachine homothétique supposée
adiabatique. Les quantités de chaleur échangéemoétre connues lors des essais. Ce qui
pose encore une fois le probléme du calcul dessfets thermiques par des méthodes
numeriques.

Néanmoins, a partir des courbes obtenues a fraid das conditions adiabatiques et des
conditions d’entrée, les performances (puissaniegria, rendement polytropique et le travalil
polytropique) des machines homothétiques, foncaahen similitude dans n'importe quelle
condition, peuvent étre déterminées. Le rappompréssion et les transferts thermiques sont
ensuite calculés si la température de sortie esiwm (mesurée).

On remarque aussi que pour déterminer le rapporprdssion d’'une autre machine

fonctionnant en similitude avec une machine dostcleractéristiques sont connues, les deux
courbes = f (5 N ,y) etu=f (5 N ,y) sont suffisantes. Il nest donc point besoin

de faire des essais adiabatigues ou déterminerébdmnges thermiques. Les essais
adiabatiques et le calcul des transferts thermigeesont utiles que la courbe de rendement
polytropique. On voit dans ces conditions que péiue prédictive, cette similitude devra
combiner les deux types d’essai: un essai ad@matipour déterminer la courbe de
rendement polytropique et un essai quelconque poustruire les courbes de « pouvoir
manometrique sur lI'arbre » et « pouvoir manométrigu

Le point sensible de cette méthode expérimentalBagisabatisation correcte des essais,
car les transferts thermiques existent méme a.fid&nombreuses méthodes sont utilisées
pour éviter les transferts thermiques externess esi transferts internes existent et il faut les
déterminer.

Le dernier chapitre propose donc une méthode ngoeeassez modeste pour estimer ces
échanges thermiques dans un turbocompresseurataosriditions réelles de fonctionnement.
Cet outil pourrait donc aider les expérimentateuxsbtenir des cartographies correctes pour

déterminer les performances des machines homatiedtignctionnant en similitude.

163



Chapitre IV
Détermination expérimentale et
modélisation quasi 1D des transferts

thermigues dans un turbocompresseur
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Introduction

L’analyse exergétique a révélé la nécessité d’'é@vales échanges thermiques afin de
mieux appréhender les performances des machinesiniitude des machines thermiques
non adiabatiques a posé le probléme de I'adiatiatisdes essais qui n’est pas techniquement
facile a résoudre. L’évaluation des échanges thlpres s'impose inévitablement méme lors
des essais a froid. Ce dernier chapitre élaborgodE®nisations pour effectuer le calcul des
échanges thermiques sur les machines en fonctiamtesh lors des essais. Dans la premiere
partie, nous proposons un protocole expérimentalédermination des transferts thermiques
et analysons les difficultés inhérentes. Dans laxidene partie, nous exposons un modeéle
numeérique permettant une description assez cordertee phénomene thermique qui reste

d’actualité.
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|. Détermination expérimentale des échanges

thermiques dans un turbocompresseur

L’évaluation des échanges thermiques s’'impose taément méme lors des essais.
Convaincus que les cartographies supposées adjabsitactuellement utilisées ne sont pas
correctes, les expérimentateurs imaginent de nambseméthodes pour essayer d’obtenir des
résultats satisfaisants. Certains proposent désitpges complexes d’isolation qui permettent
d’atténuer les transferts thermiques externes, maigorcent les transferts thermiques
internes car I'axe, élément commun aux deux turlotwinas (compresseur et turbine), ne peut
jamais étre isolé. On pourrait résoudre cette guestn imaginant d’autres moyens de
transmission de I'énergie mécanique de la turbineampresseur (transmission hydraulique
ou pneumatique). Mais la mise en ceuvre seraitcin@geuse et non rentable par rapport au
gain réalisé.

Aussi, la question évidente suivante nous viemt-@ll I'idée : n’est-il pas possible
d’évaluer expérimentalement ces flux thermiques ?

En effet, le premier principe de la thermodynamigaas permet d’écrire la relation (4.1)
et de déduire la chaleur échangée si la puissagcanigue de la machine qui est 'une des

performances recherchées, est connue en réginsitdies et permanent :

dh=0w+dq (4.1)
Ah=w+Q

Le moyen le plus simple de déterminer le travait pwesure consiste a utiliser un
couplemetre qui donne directement le couple subriéaet a mesurer de fagcon simultanée la
vitesse de rotation (Figufl) [51]. De nombreux travaux de recherche powolzeption de
couplemetres fiables existent dans la littératd.[Mais la plupart des mesures effectuées
avec cet instrument utilisent la notion de renddmma@canique traduisant les pertes par
frottement aux paliers pour déterminer la valeur ldecaractéristique recherchée. Le

rendement meécanique est couramment utilisé parcéestructeurs pour représenter les
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~

performances des turbines

isentropiquerfis.nm) » (Figure 92).

Turbine

Couplemétre

Axe central

Compresseur

Figure 91 : Turbocompresseur instrumenté avec uplemetre [51]
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Figure 92 : Cartographie d’une turbine obtenueaudh53]
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Aussi nous proposons ce protocole expérimental aaluer les échanges thermiques en

supposant le rendement mécanique connu.

1. Mesures et calculs a effectuer

a. Les parametres mesurés :

v Vitesse de rotation (tr/min) ;

v Couple avec un couplemétre (Nm) ;

v' Températures a I'aspiration et au refoulement (K);
v’ Débit de fluide véhiculé (kg/s).

b. Les parameétres déterminés par calculs :

, CzN
v' Puissance sur I’arbrE’a=3L ,

P P
v Travail spécifique sur l'arbrav,=—2;
Om

v' Variation d’enthalpie spécifique connaissant et r du gaz

r
Ah:%—(TQ _Til) ;

v' Rapport des pressiong.= &;
11

L’estimation du rendement mécanique connaissadélbt et la vitesse de rotation selon

les travaux de [51];

v' Travail internew, = w, x77,_;

v' Quantité de chaleur échangée par le fluide aveuilieu extérieur a

I'aide du premier principe ¢ = Ah—w ;

'“(T”]
_ T
v Coefficient polytropique k défini parl:<k L Eay

v’ Travail polytropiquen, = kk—rl(Ti2 - 'ﬁl) :
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v’ Pertes par frottement interne et par incidenge= W — w, ;

v' Rendement polytropique ;

v' Rendement exergétique.
2. Rendement mécanique

L'usage du rendement mécanique est a faire avedepoe car il n'est pas encore
maitrisé au stade actuel de nos connaissancesitdfofget de plusieurs travaux [51].
Habituellement une valeur constante lui est dodoéedes calculs analytiques. Or selon les
travaux de M. Deligant et al. [51], il semble dégennon seulement de la vitesse de rotation,

mais aussi de la température et de la pressiohuiel (Figure 93, Figure 94).

0.06

T T T
Toil=40 *C Poil=2 bar ——
Toil=60 °C Poil=2 bar ——<—

0.05 -

0.04 -

0.03 | —

Friction torque [N.m]

0.02 -

0.01 -

D 1 | | | 1 | | 1 1
30000 40000 50000 60000 70000 80000 90000 100000 110000

Rotational speed [rpm]

Figure 93 : Evolution du couple de frottement emction de la vitesse de rotation, et de la

température de I'huile pour une pression d’huilardie [51].
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0.06 T T T T T T T T T
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| | |

0 | 1 1 1 |
30000 40000 50000 60000 70000 80000 90000 100000 110000
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Figure 94 : Evolution du couple de frottement emction de la vitesse de rotation, et de la

pression d’huile pour une température donnée [51].

Ces difficultés inhérentes a la maitrise du rendgnmeécanique suscitent un regain
d’intérét pour la détermination directe des échartgermiques a la turbine et au compresseur

par des modeles numériques corrects.
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ll. Modélisation des transferts thermiques dans un

turbocompresseur

Comme cela a été fait par D. Bonh [18] et M. Coais{54], le turbocompresseur
sera décomposé en trois grandes parties signifesafivoir Figure 95) : la turbine, le corps

central et le compresseur.

— e — e — ——— e — e —

I I
| | | |
| Compressel Turbine .
-} Corps |
: I
| .
: , I
| | | |
e e — — — e e — —_— .

Figure 95 : Découpage du turbocompresseur [54]

L’estimation des pertes commence par la turbine @@ pouvoir déterminer la
guantité de chaleur qui arrive au niveau du congenas

Les pertes thermiques au niveau de la turbine ls@iwgent en deux parties :
* les pertes thermiques vers I'extérieur qui ont e$skement lieu dans la volute ;
» les pertes thermiques vers le compresseur a triarescentral.

Les pertes thermiques de la turbine a travers tpscoentral ne sont pas prises en
compte car elles sont généralement faibles grate @doche de protection thermique
(Figure 96)
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1. Pertes thermiques dans la volute de la turbine

a. Modélisation geomeétrique de la volute

VOLUTE. CLOCHE DE PROTECTION SEGMENT D'ETANCHEITE.
THERMIQUE.
ENTREE
HUILE.
y A =) s
N 1

7777, \ |

/.|
©
3| ——5}- - ; .L ot
- - /
R
Z
] !
SORTIE
HUTLE.
ROUE TURBINE. P. FLOTTANT
A HUIIE .
J = Jeu aubes/carter = 0,50
.1'2 = Jeu radial paliers = 0,075 a 0,18
ECHELLE : 1.

NB : les valeurs des jeux et de toutes les dimasssont en mm

Figure 96 : Coupe de I'ensemble turbine d’un tudmpresseur [55]
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SECTIONS: 3TV T

O D o

Figure 97 : Ensemble carter turbine du turbocongeas[55]

L’examen de la Figure 96 permet de remarquer quseddion de passage du fluide
dans la volute a une forme trapézoidale aux coirendis. Mais en vue de face, le
contour extérieur est en forme spirale et le canimtérieur est circulaire. Pour simplifier
les calculs, nous représentons cette section dagapar une forme trapézoidale simple.

b(0)

A 4

A

Figure 98 : Section d'entrée de la volate O
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w2

b (n)

h(m

Figure 99 : Section de la volutéaTt

2: sortie conduit 1: entrée conduit
I d’admission 1 d’admission
|

1 I I
——>
1

Figure 100 : Contour extérieur de la volute

174



Détermination expérimentale et quasi 1D des traissfieermiques dans un turbocompresseur

b. Modélisation mathématique et numérique de la volute

Qp!

Figure 101 : Volume de contrdle sur une portiovalate de la turbine
qpl: Puissance thermique échangée par les fuméedemvparois latérales (W);

qu: Puissance thermique échangée par les fuméedaapami supérieure (Voute) (W);

he : Enthalpie massique a I'entrée du volume de ébm{d/kg);
hs; : enthalpie massique de sortie du volume de clenfddkg);
hs, : enthalpie massique d’entrée dans le distribut®¥n);

do : variation élémentaire de I'angle azimutal (deyré
Le premier principe de la thermodynamique permécrfe a tout instant I'équation

suivante [56] :
FEXarTmi+ Y w @2)
dt i i k
LV
h,= hj+?+gzj

cii : Puissance thermique échangée par le fluide avelieu extérieur (W);
h’; : Enthalpie spécifique totale du constituant jglEnvolume de contrdle (J/kg);

h, : Enthalpie spécifique du constituant j dans leine de controle (J/kg);
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w, : Puissance mécanique échangée par le fluidelaveitieu extérieur (W),

rﬁj : Débit de matiére échangée par le constituane¢ & milieu extérieur (W);

?: Energie cinétique du constituant j ;

gz, Energie potentielle du constituant j ;

Dans la volute, le fluide n’échange pas de I'éreergécanique avec le milieu extérieur,
dOﬂCZWk =0. Les variations d’énergie cinétique et potentiedtt général négligeables
k

devant les variations d’enthalpie, I'équation (4d2yient alors :

=Y mh 4.3)

» Fonctionnement en régime permanent

En régime permanent, I'équation (4.3) devient :
qmehe-qmsrI s7d msp s2 %l 'qu =( (4.4)

Nous posonsq,=(,,+( ,, et supposons en premiére approximation que laeghal

spécifiqgue des fumées a pression constanier(e varie pas et que la température des gaz a
I'entrée du distributeur est identique a celle spiit du volume de contrélg.\Gachant aussi
que 0y, =0, 10, ON notera par la suitg, =g, .

L’expression (4.4) devient :
i, €5 T0= G, Col T) +0k, S T) *6, = Gy, =6 G, ) +9

O, C,lii= O, c,Ti+q, (4.5)
Les parameétres supposés connus dans I'équations@hb:
Ti.1 : Température d’entrée du gaz dans le volume clemr@K) ;
Cp: Chaleur massique moyenne du gaz supposée cansldkd.K).

gmo : Débit massique des fumées a I'entrée dudlume de controle (kg/s)
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Les paramétres inconnus sont :
Ti : Température de sortie des fumées du volume ieéde v (K) ;

Omi-1 . Débit massique des fumées a I'entrée du volueneodtréle v(kg/s);

q Puissance calorifique échangée avec les panoildime de contrdle (W).

v' Puissance thermigue échangée par le gaz a trdesrgarois

La chaleur est essentiellement échangée avec fientépar convection, conduction et
par rayonnement. C’est le cas d’une paroi en coatax deux fluides :
o l'air extérieur a la température, T

o les fumées a la températurg T

Selon [57],q, s’exprime par la relation (4.6)

) Tf _Ta
q, = (4.6)
Ri *Ra+ R,
Rw : Résistance thermique coté air (KXY
1
Ra:_
hS
Riq: Résistance thermique de conduction a traveranai K. W™)
_ e
RCd - Ams
R:: Résistance thermique coté fumées (K)W
1
RThs
9

ha: Coefficient d’échange thermique (WK™ lair extérieur, composé d'un
coefficient d’échange par convection naturelle’ehdoefficient d’échange par rayonnement
défini par I'équation (4.49);

h : Coefficient d’échange thermique (WK™) des fumées avec la paroi intérieure par
convection forcée et par rayonnement ;

S : Surface d’échange fn

e : Epaisseur de la paroi de la voluté)m

Am : est la conductivité thermique du matériau (W.ki).
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ha = hcn + hray (4-7)

ha : Coefficient d’échange global avec I'air ambi&ht.m?.K™);
hen : Coefficient d’échange par convection natureieriz.K™);

hay : Coefficient d’échange par rayonnement (W.ii");

Le flux thermique parcourant les résistances thgues en série, on pose :

Rq= r:S+ /1:8+ hflsz i +thhh"se: dali (4.8)
R, = iy ;;r}/:; L (4.9)

= hgfmjer);rit s&;m =hS{7- 1) (4.10)
héq=Sing (4.11)

= Détermination de la surface d’échange de la volute

Le volume de contrble est considéré comme un tams dequel s’écoule un fluide. La
surface élémentaire d’échange est l'aire du conthurtube, non comprise la section de
passage du fluide au distributeur. Elle est doradetgu périmetre que multiplie la longueur

élémentaire de la spirale.
L’équation du profil extérieur de la volute en farepirale logarithmique allant de O & 2

est donnée par la relation (4.12) selon [17] :
R(6)=ae™ + « (4.12)
En supposarR(O) : R(iT) et R(ZIT) connus, nous pouvons écrire selon [17] les

relations suivantes qui permettent de décrire ddilpxtérieur de la volute.

R(2m) R(0) - R ()

. R(27) + R(0) - 2R 77) @19
:-%In {—R( ?)'C} (4.14)
a=R(0) ¢ (4.15)
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a et b : Nombres réels constants (m) ;

R (0) : Rayon intérieur de la voluteéd& O ;
R (r) : Rayon intérieur de la volutefa= = ;

R (2t) : Rayon intérieur de la volutebe= 2 ;

La longueur de I'arc de la spirale est donnée sgBhpar la relation (4.16) et (4.17):

L(6)=[JR(6) + Koy & @16
L(6) :'Vf\/azbze‘m+( ag™ + &2 @ (4.17)
A &
b 2
I > }
y
L (2n)

Figure 102 : Largeur de la partie supérieure dmlate en fonction du déroulé de la spirale
Nous rappelons que la section de passage estme ftoapézoidale dont il faut calculer
les dimensions afin de pouvoir évaluer le périmetre

L’équation permettant de déterminer@),la grande base du trapeze connaissarmt b
L(2m) est :

b(6)=b, {1- L) } (4.18)

L(2x)
L’angle engendré par la hauteur et le coté laiéigure 98) s’exprime par :

b(&) —

9= h(a)

(4.19)

lg: - Largeur du distributeur.

La dimension du c6té latéral jlest :
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L (6) = :cgf,[)i (4.20)
D’ou le périmétre
P(8) =2L (6)+b(6) (4.21)
La surface d’échange du volume de contréle estdimant :
dA=PdL=[2L(6)+ H6)] dL
A=[2L,(6) +b(6)][ 6™ +( ac*+ ¥ @ 4.22)

= Calcul du coefficient moyen d’échange convectif

Le mouvement du fluide est provoqué par la rotatie la roue de la turbomachine. Or,
en régime permanent, pour une machine dont le raybérieur 0,05 m et tournant a 30 000
tr/min, la vitesse linéaire de la particule fluielst de :

aNr, _ 7x30000x%0,05
30 30

U= 157 m/s

A l'intérieur de la volute
La vitesse du fluide étant largement supérieuméslil s’agit d’'une convection forcée
[57]. Le coefficient d’échange convectifést calculé a partir du nombre de Nusselt [59]

Nu(y) = () B (¥) 4.2
Af

A+ 1 Conductivité thermique du fluide (W:hK™) ;

Dy, : Diametre hydraulique ;

Nu : Nombre de Nusselt.

Nous supposons que le combustible brilé est duleyaim formule chimique fictive:
Co1Has. Généralement, la combustion dans les moteureDsesfait avec un excés d’air. Mais
pour simplifier nos calculs, nous la considéronsedtiométrique. Cette combustion
stcechiométrique dans l'air (composé de 20,95% djerg, 78,08% de diazote) donne

I’équation suivante :

CpH,+33(0,+3,73N,) = 21 CQ +22 H 0+123,9 1 (4.24)
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Pour calculer cette conductivité, nous utilisoréqliation d’Eucken [60] pour chaque

composante :

(4.25)

/1=/¢(Cp+1’25RJ

C,: Chaleur spécifique du gaz (J/molé)K

R : Constante des gaz parfaits (J/mot§;K

M : Masse molaire du gaz (kg).

Les proportions massiques des différents gaz aganfsimées sont les suivantes :
CO,=20% ; H,0 =4,8% ; N, =75,20%

La conductivité du mélange est donnée par [61] :
A= 2SR Il B (4.26)

Le parametrgu est la viscosité dynamique de chaque composang@azualculée par la

formule de Sutherland [62]:
3
uT) _(T Z(To + Sj
Hy T T+S

S:—ZT -T
3-2y

(4.27)
Selon [62] :

(4.28)

S : Constante propre définie pour chaque gaz ;

T : Température du gaz ;

To: Température initiale du gaz ;

v : Rapport des chaleurs massiques ;

i (T) : Viscosité du gaz a la température T (Pa.s).
Pour le CQa 25°C et 1,013 bar;=1,293759 ; S= 96,21 K.
A 0°C et 1,013 barjy =1373.1C Pa.s [63].

Pour N a 25°C et 1,013 bary;=1,403846 ; S= 235 K.

A 0°C et 1,013 bar1 =1658.1C Pa.s [63].

Pour le HO a 100°C et 1,013 bay=1,3268 ; S= 477 K.
A 99,63°C et 1,013 bans =1,2.10° Pa.s [63].
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C, sera calculée avec I'approche de HOLLMAN selon] [d@ur chaque composante et
C,du mélange par la relation (4.32).
15189 1,8x 1B
+ =
8071, 1.5¢< 16
+ =

Cpco,(J.mole® K* F 67,83 pour 308 (T X< 35((4.29)

pour 308 (T )< 500 (4.30)

Cpy, (J-mole*) = 39.65

CpHZO(J.moIél): 83,15 1_|_8023+ 171_445 pour 308 (T ) 300 (4.31)
Cy =Y .%C, (4.32)
Dy (Vi) =§ (4.33)

Dy: Diamétre hydraulique (m);
S : Surface d’échange fn
P : périmetre du tube (m).
Les diverses corrélations permettant de calculewlabre de Nusselt dans la littérature
dépendent du régime de I'écoulement qui dépendchdedres de Reynolds {Ret de Prandtl
(Pr).
_ O D (V)

(4.34)
#:S(v)

Re(v)

Om : Débit massique du fluide ;

S(v) : Section de passage du fluide ;

U : Viscosité dynamique des fumées (Pa.s).

La viscosité glest calculée avec la formule de Sutherland [3®@bur un mélange de n

composants, la viscosité dynamique du mélange est :

Yith

Uine= ;
= .
(yi + Z Y Ji j

=1(7)

(4.35)

yi : Fraction molaire du composant i ;
Wi : Viscosité dynamique de chaque constituant (Pa.s);

@; : Coefficient de couplage.
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Le coefficientq; est calculé avec I'approche de Brokaw :

(4.36)
A=C, (1+a) (4.37)
A;=C; (1+b) (4.38)
0,25
AM; M,
C,=C;= > (4.39)
(M+M)
M; : Masse molaire du constituant i;
S =S =1, s’il s’agit d’'un gaz non polaire.
Si des gaz polaires sont présents dans le mélange;
* * } 5|5]
1+(T,T; )2 =t
S =S = T T (4.40)
R AE . 022
I+T +—L | | 21+T +—L
4 4
o, : Parametre de polarité (Annexe 5)
Les constantes a et b sont lues dans le Tableau 15
M;IM; 0 0,005 0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,1 0,2 03
a 0 -00378  -0,0490 -00622 -00705 -00764 -0,0807 -00915 -00922 -0,0839
b 05 0,470 0,455 0,432 0,412 0,396 0,380 0,318 0,232 0,172
M;IM; 04 05 0,6 08 1 15 2 3 4 5
a -00726 -00602 -00476 -0,0230 0 00328 00860 0,147 0,188 0,219
b 0,127 00928 | 00658 00265 0 -00374  -00507 -0,0686 -00717 | -00714
M;IM; 10 20 30 40 50 100 200 300 o
a 0,304 0,368 0,396 0,412 0,423 0,450 0,467 0,474 05
b ~00612 00461 -00377  -00322 -00284  -00187 -00119 -0,00907 0

Tableau 15 : Valeurs de a et b pour le calcul gletaiji [59]
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— lufcpf
lf

Pr (4.41)

Cof - Chaleur spécifique des fumées (J/kg K).

Selon [64] Re < 2 300 pour un écoulement laminaire

2 300 < Re < 10 000 en régime transitoire ;

Re > 10 000 pour un écoulement turbulent.

Dans une turbomachine I'écoulement est généralemehtilent a cause des vitesses
élevées et des faibles valeurs des viscosités. Milisons la méthode du nombre de Stanton

suggérée par SIEDER et TATE [58] puis mise en appbin par Kays et London [58].

2 T "
StPre :CRéO'{—aJ (4.42)
Tp
avec
St=_\Y (4.43)
RePr

Finalement la corrélation obtenue est la suivante :

LYE S
Nu=cR€® PP [T—pj (4.44)

a

T, : Température de la paroi (K);

Ta: Température ambiante (K).

La forme simplifiée de cette relation est donnée[pa]:

Nu=0,023R&® P¥f (4.45)

N = 0,3 Si Tuide > Tparoi

N = 0,4 Si Tuide < Tparoi

Comme déja indiqué, le régime de I'écoulement dépdin nombre de Reynolds défini
par I'expression (4.34). Les variations de tempggatétant tres faibles, d’'un volume de

contréle a l'autre, la viscosité dynamique estigtegment constante. Le nombre de Reynolds
D, ()

dépend donc essentiellement du débit massique etanportw. Quand le débit

massique diminue le nombre de Reynolds diminu&eblilement peut devenir laminaire.
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A I'extérieur de la paroi

L’échange de chaleur se fait par convection ndtufeltesse de I'air généralement faible
lors des essais (<1m/s)) et par rayonnement. tBribcompresseur est monté sur un véhicule
en mouvement, I'échange se fera par convectiorééoexterne. Mais nous considérons pour

I'instant que le turbocompresseur est au repos.

Convection naturelle

ANu(v) _ y
Pr= HCpa
A

Selon [60], la conductivité thermique de I'air apli@ession atmosphérique s’exprime dans

une plage de températures comprise entre 80 €b K 20r :
1,=-0,947x10° +(0,11961x10) T f 2,3632x10) T
+(0,8406x10°) T { 0,1747x16") } (4.46)
+(1,904x10%) T° { 1,035x10°) F { 2,228x167) J

Pour évaluer le coefficient d’échange thermiqueysnassimilons le volume de contrdle a

un cylindre incliné et nous calculons le nombrdRagleigh par I'expression (4.47).

_ gIBDh3 (Tp - Ta)
- av

Ra

(4.47)

a

L= Ti et la diffusivité thermiquez =107 ><(0,0l46T+ 1,834)fselon [65].

a
Le nombre de Nusselt est donné par la relation deglh [66] en prenant en compte les

inclinaisons du volume de controble.
NuD = AFg'D (4.48)

Pour les différentes tranches de valeurs du nomérieayleigh, A et n sont donnés dans
le Tableau 16.
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A n Rap
0,675 0,058 10710 & 1072
1,020 0,148 102 a 102
0,850 0,188 102 a 10°
0,480 0,250 10* a 10’
0,125 0,333 107 a 10"

Tableau 16 : Valeurs de A et n pour le calcul dinbiee de Rayleigh [66]

Le coefficient d’échange par rayonnement

hray(vi)_ (4.49)

¢ . Emissivité du gaz ;

h, (V) = R () + By ()

= Détermination du débit massique a I'entrée de chaglume de controle

Au fur et & mesure que le gaz parcourt la voletgdbit massique diminue. Une partie du

gaz passe par le distributeur pour rejoindre laerdluest donc fonction de I'angle azimuéal

et devient nul pou® = 2t La section de passage offerte au fluide poureerdans le

distributeur est supposée identique pour chaquanelde contréle. Le débit massique entrant

dans le distributeur est aussi identique pour chamiume de contréle. Il est notg,q et

celui du fluide sortant est. L’équation (4.50) permet de modéliser le débit sigage selon

[17].

quqmo(l-z%j (4.50)
6 =—i
ﬁ| i
Gy, =G| 1-—2 —qmo(l-ﬁ]

Comme i commence par 1°{¥olume de contrdle), I'équation est donc :
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n-i+1
qm@i :qmo( n j (451)

n : Nombre de partitions de la volute ou le nonterolumes de contrdle ;
Omei : Débit massique a I'anglg ;

Omo : Débit massique a I'angke=0 ;

Calcul de la température de sortie du gaz du voldeneontrdle v
_ (T,-T.)hh S,
hyA+ehh+ hA,

9
L’équation (4.5) devient :

(T-T.) h S
hyZtehh+hg o

Oy, Co(Tia-T) = (4.52)

Pour un volume de contrblg délimité par I'angled; et 6,4, il s’agit de calculer la

température j= Ty afin de pouvoir déterminer la puissance therm@gyeévacuee a travers

les parois de la volutee calcul de T= T4 passe par la résolution de I'équation linéairdien
(4.52).

L’expression de iTse déduit aisément par (4.53) :

T +Sh. T
Tizqm-lcp utSh,T, (4.53)
S Qq +qn-lcp
g, =(T-T)heS 4.59)

La puissance thermique évacuée a travers la valtaiue Sera égale a la somme des

g, surtous les volumes de contrdle.
. n e
Qoue = 2, (V) (4.55)
i=1

» Fonctionnement en régime transitoire

Deux cas sont a distinguer :
% Pour un régime de fonctionnement donné, la temperat’'entrée dans le volume de

contrble reste constante dans le temps. Mais lpdesture de la paroi interne de la
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volute, initialement égale a celle de 'ambiancedémarrage du moteur a combustion
interne par exemple, évolue jusqu’a atteindre lawadu régime permanent. Celle des
gaz dans le volume de contrble évoluera en fonaiottemps a cause des transferts
thermiques vers I'extérieur.

% Lors d’'une accélération brutale ou d’'une montéeégime, la température des fumées
évolue et engendre un phénoméne d’'instationnaBié.cette fluctuation de la
température des gaz suit une loi bien connue ectitondu temps, il est alors aisé
d’exprimer la température du gaz a tout instanneigsant celle de la paroi externe et
calculer les pertes de chaleur. Pour des calculscatdrainte thermique et de
performances optimales, on pourra utiliser les walenaximales de la température
des fumées.

Dans notre étude nous nous intéressons au premagr Nous supposons que la

température du gaz a I'entrée du volume de con&éteconstante. En reprenant I'équation

(4.3), nous obtenons :

du .
E:qm_lcp(Ti -Ta) +a, (4.56)
Avec I'hypothese d’'un gaz parfait I'équation(4.5&Vvient :
pc,VdT _ - _pve,dtr -
T_qm_lc p(Ti _Ti-l) +qp _Ti-'-q p
_ VT hS(T- T) (4.57)

dt
Nous retrouvons I'équation bien connue de I'hypséhd’'un milieu a température quasi
uniforme. C’est une équation différentielle du premordre a coefficients constants dont la

solution s’écrit sous la forme :

hggS
T-T, :e’ﬁ
TO _Ta
_hs,
Tt)=(To-Ta)e™ + T, (4.58)

To: température du gaz a I'entrée du volume de ctenfnd: constante propre du gaz.

L’évolution de la température du gaz en fonctiontelmps dans le volume de contrble

dépend du rapporvg. Pour un temps t donné, plus ce rapport est gnalog, les transferts
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thermiques sont importants car le terme en expaikentend vers 0 et T tend vers la
température ambiante. Sy €st une impulsion de température qui n'est pasmue, bien
évidemment la température du gaz dans la volutdraevers la température ambiante pendant
un temps infini. Mais, la turbomachine fonctionndetfacon continue, la température finale
du gaz se stabilisera a celle du régime permah#guation (4.58) deviendra donc :
_hs,
T()=(T-Tp) e + T, (4.59)

T(t) : Température du gaz a l'instant t (K) ;

To : Température du gaz a I'entrée du volume de 6ntK) ;

T, : Température du régime permanent (K).
Les courbes d’évolution de la température en fonctdu temps obtenues sont représentées
par la Figure 120.

2. Pertes thermiques dans I'huile de lubrification

Toute la chaleur transmise par le fluide aux aubageau plateau de la turbine aprés son
passage dans la volute est perdue dans l'huilaret Bt compresseur a travers I'axe central.
Afin d'estimer la puissance thermique recue paruildy nous considérons un

turbocompresseur a palier semi-flottant représpatéda Figure 103

Oil Inlet TC Center Housing

Compressor Wheel Turbine Wheel

Figure 103 : Schéma d'un turbocompresseur a saiai-flottant [67]
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Figure 104 : Palier flottant de turbocompresse@i [6

Hypotheses

La température dans la turbine sur le plateau deuda est supposée connue tant en
régime transitoire qu’en régime permanentddiculé dans la volute).

Nous supposons que la chaleur venant de la tusné corps central est absorbée
par I'huile de lubrification des paliers et le ®yse de refroidissement et qu’elle ne
contribue pas au réchauffement du compresseur gaéiceysteme de protection
thermique.

Le compresseur est uniguement réchauffé par l&ahaknant de la turbine et passant
par I'axe central.

L’'axe étant généralement constitué de matériau dmmducteur de chaleur et le
diametre étant de faible dimension, les gradiemstainpérature suivant le rayon

T
(g—j seront supposés faibles et les sections droibéisasmes [57].
r

Dans cette approche, le calcul est fait sur tautedgueur de I'axe en considérant un
espace annulaire rempli d’huile tout le long deda

L’axe échange de I'énergie thermique par convectioses deux extrémités et par
convection dans I'huile.

L’axe et le plateau sont supposés étre a la mémpeécature.
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A
A 4
A

s . Coté compresseur
Coté turbine

Figure 105 : Axe du turbocompresseur

T(X)>T(x+dx)

O q:)( » ¢X+dX » » X

l -
\ Surfaces isotherm
¢L

Figure 106 : Modélisation des flux thermiques suélément de I'axe central

D’apreés le premier principe, la puissance totaleaégée par I'élément de volume Sdx est

€gale sa variation d’énergie interne par unitéedepss :
oT
% _¢x+dx_(0L:pCpE Sd> (460)

¢ : Puissance thermique entrant dans le volume ¢lt&xine Sdx et traversant la
section droite d’aire S ;

(&+dx . Puissance thermique sortant du volume élémentaix et traversant la section
droite d'aire S ;

@ : Puissance thermique perdue par convection damel par la surface latérale.

- — 0
@ = ¢S et ¢ = _Am gl'ad-f P ax = ¢x+&(¢x) d

—ASa—T[ mSa—T/lSa;d%qugfc

[6)4 ()4

A S—dx—t['l(>) T] pdx o Fg:gﬁ
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0°T T
AmSW— HT(X-T] o ¢ %—t (4.61)

Am : Conductivité thermique du matériau (WHH):;

p : Périmetre de I'axe (m);

h, : coefficient d’échange thermique de I'huile (WPKGY);

Th : température de I'huile (K). Elle sera prise égalla température moyenne de I'huile

entre I'entrée et la sortie des cavités de lulaifan des paliers) ;

a. Fonctionnement en régime permanent

En régime permanent, I'équation (4.61) devient :
1T, _
5 [T-T,]=0 (4.62)

_ [4h
7D
a (m?)

C’est une équation bien connue en transferts tlygresi appelée équation de la barre ou
équation de l'ailette en régime permanent.

La solution générale de cette équation est derfado
T(x)-T,=C,é" +C,é" (4.63)
Les conditions aux limites :

A x=0,onaT Q=T = T -T=C+G

dT dT . W) )
ale ::C_m(Tc'qu) ; ale :aCle( ) _acze( )] ; Tx:l _Clé ) +Qé 1) + -E
T, -T,=C,+C,

EC(TC -C,é") -G, &" -T) mC ") aC g

m

X 'T“)UC ]e ()

C,= m (4.64)

2“‘6 sinh(al )+ acosh{al )}

m
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(T, -Th)[hc +a]e"' e (T-T)
/ “m (4.65)

Z{stint‘(alﬁacosl“(al)}

m

m

C=T;-T,

hc : Coefficient d’échange convectif dans le compzasgwW.m?K™).
La puissance thermique recue par I'huile ou dissipér la surface latérale de I'axe est

donc :
o = [ T(R-T] o (4.66)

Selon Cormerais [29], la corrélation du nombre desde¢lt pour le calcul du coefficient
d’échange convectif dans I'huile est donnée paelaion (4.67) et celui dans le compresseur
par (4.72):

Nu,=4.8.10° R&® .R&* (4.67)
Convection forcée turbulente
4
F{B:h (4.68)
MTTD

Omnh : Débit massique d’huile (kg/s).

Les débits d’huile que nous utilisons n’ont pasafitenus sur le turbocompresseur étudié
mais sont issus des travaux de Deligant et al. [51]

A 110 000 tr/min, g=5,33.10° kg/s; 120 000 tr/min, §=5,66.10%g/s; 70 000 tr/min,
Omn = 4,83.10%g/s.

o
ol ™N1p
Re =39/ (4.69)
U
Pour 'huile :
D:\/(Dext_axe)z_ (D int_aXL)2 (4.70)

Si J est le jeu radial au niveau des paliers, sapposons quedd axe Dint axst2J
D=2,/3(D,+J) (4.71)

1
Nu.=3,16.10° R&™ Reu® Pi (4.72)
Reu : Nombre de Reynolds circonférentiel selon St&af$AM [69]
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Re, et Re sont exprimés par les relations (4.67) .68)4

Pour le compresseur :

D=+/4LDext (4.73)

Mais la relation (4.73) ne sera pas utilisée dastsencas. La surface d’échange dans le
compresseur (§ est la somme de la surface du plateau et cefleadbages qui dépend du
nombre et des dimensions des aubes. Nous avongagiie la surface des aubes vaut environ

deux fois celle du plateau.

S =2uri+ar’? (4.74)
Dy, est le diamétre hydraulique qui se définit parelation :
4S
Dh:4Rh:—p (4.75)

S est la section mouillée et p le périmétre mouyké le fluide. Dans le cas de notre
étude, la surface des aubages est sensiblemeset &@gafois celle du plateau. Ce qui permet
d’obtenir :
4(?m32

Ao D24 x31 2

D=
" nD,

D,=2r,\3 (4.76)

rs : rayon extérieur de la roue.

b. Fonctionnement en régime transitoire

En reprenant I'équation (4.61), on obtient

az—-lz_—az[T—Th] = PG 0T
0X A ot
Condition initiale
T (x, 0) =Ta; Ta : température ambiante
Conditions aux limites
A ces deux extrémités, la barre échange de la whaeec les fumées et l'air du
compresseur par convection. Le probleme aux limétsidentique a celui d’'un mur semi-

infini soumis a un saut de température [57]. L'émra(4.61) se réduit a (4.77) bien connue.

2 C
"Tz_p p 9T _ g 4.77)
[3)4 A ot
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La solution générale de I'équation est selon [¥/]adforme (4.78):

w=erf (u)

A
avec u-—( aj2 : eta=’—
2 pC,
T, =T : Température des fumeées dans la turbine (K)
To =Ta: Température initiale de I'axe (K)

a : Diffusivité thermique (fs™)

erf(u):%je o
7[50
1
="(at) 2= = 20 t=0
(a)2 2\/_t \/_ X U\/_ X
orT _ oT _ 1 0T

x 20w/at 2afatou

Pour le c6té turbine, on a:

orT 1 21 -
o Tt M n T e
aT| _ 1 _ pC

&mf&ﬂnmf@a&jj

A l'autre extrémité de la barre,

oT

Ol ~ el
\/%(T T)e‘l‘at+g—1(l,t):o

Nous obtenons un systéme de trois équations quigteurésolu sous Scilab, un logiciel

(4.78)

(4.79)

(4.80)

(4.81)

(4.82)

(4.83)

(4.84)

fonctionnant sous Windows et Macintosh (voir paapde 5 : résultats de la modélisation).
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0T _ ofr_ PC, oT
pe T T=70
1
c.\2 9T
(Tf -Ta)[%j +Z—X(O,t) =0 (4.85)
1 oaT
= (T,-T,) e +&( 1,)=0

——Détente isentropique

"""" Détente adiabatique

Détente avec échanges

i thermiques

ATad-reel

Figure 107: Modéle thermodynamique de la détents thaturbine

3. Puissance thermique recue de la turbine par le cesapUr

L’évaluation de la puissance thermique recue paotapresseur reste complexe compte
tenu de la géométrie de la roue et des aubages.yRativer, il faut connaitre la température
moyenne de l'air dans le compresseur. Dans lesausavde Nick Baines [30], cette
température est une donnée obtenue par mesurel’Essais au banc. La méthode des
résistances équivalentes proposée par Cormerdisl¢2®e les valeurs des pertes en fonction
de la température de la turbine, de 'huile et’de Hans le compresseur supposées connues

par les relations suivantes :

o LT (R*R) RT-RT]
" RR*RR+RR

(4.86)

196



Détermination expérimentale et quasi 1D des traissfieermiques dans un turbocompresseur

- _|HR+T.R{R+R) 1]

%= RRRR+RR (@87
Q°C:|:TTR2+THR'(%+R) -E] (4.88)
RR+RR +R R

T+t : Température du gaz dans la turbine (K);

Tc : Température de I'air dans le compresseur (K);

Ty : Température de I'huile (K).

R, R, et R (W.K'): Résistances thermiques liées aux transfertsvemifis et
conductifs.

Dans les deux cas, cette température est une doNpnée proposons l'utilisation de la
température entropique pour le calcul de la pussdhermique recue au compresseur car

celle-ci n'est pas seulement due a I'apport deethrade la turbine, mais aussi a la production
interne d’entropie.

Ti; et T, : Température entrée et sortie du compresseur (K).

La puissance thermique recue par I'air est donc :

d=hs(T-T) (4.89)

4. Calcul de la puissance thermigue échangée dansliaevdu

compresseur

a. Modélisation géométrique du compresseur

Nous supposons la température de sortie du conguressnnue. Nous utilisons la méme
technique gu’a la turbine pour calculer la quantigéchaleur échangée par le compresseur

avec le milieu extérieur a travers la volute delapérature en fin de compression.
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FLASQUE ARRIERE. CARTER.
DIFFUSEUR + VOLUTE.)

A HUILE. \ SN //, 7z 2
F:E ' < @
o v = 1 — B Ar—=R
&m’\ g / ///J_ - = =
Ja :
~ FR R PE T D
BUTEE e /
A HUILLE.
s
B // ROUE A AUBES.

Yooz -
J, = Jeu aubes/ecarter = 0,40 ’ ECHELLE 1
.Tz = Jeu axdiasl butée = 0,02 & 0,11

J3 = Jou redial paliers = 0,075 & 0,18

Figure 108 : Ensemble compresseur du turbocomprefss)

Figure 109 : Roue du compresseur
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SECTIONS :

ECHELLE 1
Figure 110 : Carter du compresseur du turbocompuegss]

b. Modélisation mathématique et numérique de la volute

L'examen des Figure 108 et Figure 110 nous perreetetharquer que la section de
passage du fluide dans la volute a une forme @i@ulLe contour extérieur de la volute est

de forme spirale et le contour intérieur est cael.

» Fonctionnement en régime permanent

Le bilan d’énergie sur un volume de contréle dedkte en régime permanent donne :

“Op, hy- 0y +0,, Neit0 0 70 (4.90)
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-qms h5+qrr;}1hel+q rgzh eEh é§( T a-T i)l

O, =0, t0m, €L Te= T, etenposang, =q,

-qrq CpTi +qmiCpTi-1:héqq Ta -TJ) (4.91)
c T+Sh

i-l: quCp i t -g (492)
qmicp +Sh

Les parameétres supposés connus dans I'équatia?) @bft :

Ti : Température de sortie du gaz du volume contrl€);
Cp : Chaleur massique moyenne de I'air comprimé (kg
Le débit massique a la sortie dliviolume de contrble est notéq
Les inconnus sont :
Ti.1 : Température d’entrée du gaz dans le volume dedaen; (K);
h:: Coefficient d’échange global (WfK™).
Comme dans le cas de la turbine
A
hA +ehh+ ha

h:

= Calcul de la surface d’échange du volume de cantridl
La surface d’échange élémentaire s’exprime paglidion :

dA= 2rdpdL (4.93)
do est le rayon élémentaire de la section de pashafaide ;

dL est la longueur élémentaire du volume de coatrdl

A= 271][ dpalL (4.94)

—-abe™ B

20(0)=R(8)- R Z1) = 2= dR-- ab¥ @~ g 2

L=[Jae® f{ad + - dl=[4BE {a¥ +f

A(y)=r [ -abe”\[d B & { a& +f d (4.95)
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Convection forcée I'intérieur de la volute

Le coefficient d’échange convectif est calculé camnpnécédemment a partir du nombre
de Nusselt [57]. Il s’agit d’'un écoulement danstube. Les relations (4.34), (4.41), (4.42),
(4.43), (4.44) et (4.45) restent valables.

A l'extérieur de la volute

A l'extérieur de la paroi, I'échange de chaleurfaié par convection naturelle et par

rayonnement : les relations trouvées a la turbéseent applicables.

Choe = Z q (V) (4.96)

» Fonctionnement en régime transitoire

du )
E:q”] Cp(Ti—l_ '|i')+ q, (4.97)
Avec I'hypothése d’'un gaz parfait, nous obtenons,
oc,VdT _ - pve,dT -
——=q. VvV, (T, - T)+ q =—+
dt qm p( i-1 |) qJ dt q3
: hh S,
qp:(-ﬁ—l_-l;) hg :(T—l_-l;)hs
hyAn+ehh+ hd
rdT
—p‘:jt =hS(T-T) (4.98)
C’est une équation du premier ordre dont la sotuéist (4.58) :
_hsS

T()=(T,-T)e + T

To : Température initiale du fluide a I'entrée duwwole de contrdle (K).
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——Compression isentropique
b2

== =-Compression adiabatique

—Compression avec échanges

thermiques
ATvolute

P1

Figure 111 : Modélisation thermodynamique de la jgpassion

5. Résultats de la modélisation

Les résultats numériques sont obtenus sous Scifab, 2in logiciel de calcul numérique
développé par I'INRIA (Institut National de Rechieecen Informatique et Automatique) et
distribué gratuitement sous presque tout type datdurs (PC Windows, Linux, Unix,
Macintosh). Scilab posséde son propre langage dgrganmation (trés proche de celui de
Matlab), de nombreuses fonctions préprogramméesdest possibilités étendues de
visualisation graphiques. Il est utilisé pour laaiition approchée d’équations différentielles,
d’équations aux dérivées partielles, des systéméaites ou non linéaires.

Le calcul des transferts thermiques est effectuéc ades points de fonctionnement
obtenus par mesures sur banc d’essai. Ces esdagteoaffectués a froid par M. Toussaint
[49] et P. PODEVIN [55] .

Les caractéristiques des trois points de fonctiorer® retenus pour les calculs sont

résumées dans le Tableau 17.
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Compresseur Turbine

Points| 1nc | gmdkg/s)| Tu(K) | T2(K) Tir Owmt Tia(K) | Tpr(K) | N(tr/min)

1 1,2225| 0,0734| 294,2 32( 1,55 10,0134 606,02 g05 0000

2 1,787 | 0,0848| 296,8 3732 1,809 0,0848 76,3 71600 0DO

3 2,017 | 0,0928| 293,40 388,8 2,11 0,0928 906,01 5904,20 000

Tableau 17 : Caractéristiques des points de calcul

Tor: Température de la paroi de la turbine (mesurée)
a. Pertes thermiques dans le turbocompresseur enggmrmanent

» Evolution de la température dans la volute de hite

= Sensibilité du maillage de la volute

Le point de fonctionnement choisi pour cette étedele point 2 du Tableau 17. La
température de la paroi externe de la turbine @spssée constante et égale a 760 K. La

température ambiante est de 288 K.

762

761

760

759

758
=== n=10
— -n=50
—n=90

757

756

Température du gaz dans la volute

755

754

753

0 30 100 150 200 230 300 350 400

Angle azimutal(®)

Figure 112 : Evolution de la température du gazsdarmolute pour différents maillages
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Il est bien évident que, quand le nombre de madktsmportant, les résultats sont plus
précis. L'écart entre les températures dans ledbda volute pour 50 et 90 mailles est de 0,20
K et de 1,32 K pour 10 et 90 mailles. Afin d’avaime précision correcte tous les calculs se

feront dans la suite de notre étude avec 90 maitheis ce point de fonctionnement.

= [nfluence de la température de paroi

762

761 -
"-
"'u-:.___
\‘-“h
760 RN
2 >
=
Z 759
< 758
:
;’f —Tp=T60K
= 757 — - Tp=T00K
E --= Tp=650K
£ 756
755
754
753 . . . .
0 50 100 150 200 250 300 350 400

Angle azimutal(®)

Figure 113 : Evolution de la température du gazsdarolute de la turbine en fonction de

I'angle azimutal et de température de paroi

Tiz (K) | Ta(K) | To (K) | AT (K)
7613 | 288 | 650| 6,02
7613 | 288 | 700| 6,28
7613 | 288 | 760| 7,02

Tableau 18 : Ecart de température du gaz entrederet le bec de la volute pour différentes

températures de paroi et pour un débit massiqueé& (0848 kg/s)
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Pour un débit massique donné et a température atebianstante, plus la température
de paroi est faible, moins importante est la cligéempérature dans la volute par rapport au
cas adiabatique. Cela revient a dire que le maté&sa moins bon conducteur thermique. Il en
est de méme pour les pertes thermiques qui sontmabes en valeur absolue en régime établi

quand la température de paroi est maximale poutampérature ambiante donnée.

» Influence de la température de la température artdbia

Tia (K) | Ta(K) | Tp(K) | AT (K)
7613 | 273 | 760 | 7,15
7613 | 288 | 760 | 7,02
7613 | 303 | 760 | 6,88

Tableau 19 : Ecart de température pour différeraiepératures ambiantes

762
761
760
759

758

— -Ta=288K
—Ta=2T73IK
=== Ta=303K

757

756

Température dans la volute

754

753

0 a0 100 150 200 250 300 350 400

Angle azimutal(?)

Figure 114 : Evolution de la température du gazsdarvolute de la turbine en fonction de
I'angle azimutal et de la température de paroi pais valeurs de la température ambiante

La variation de la température ambiante autour e’omoyenne n’a pratiquement pas

d’influence sur les transferts thermiques de lautelde la turbine vers I'extérieur. Pour des
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valeurs de la température ambiante de 273, 2882tK3et pour une température de paroi
donnée les courbes sont pratiguement confonduesldantus grande partie de la volute (vers
I'entrée). Il existe un léger écart vers le beclerlpertes thermiques sont plus faibles (0,27

K). Elles sont donc pratiguement identiques enet@aison, en hiver comme en éte.

7613K

p4.25

F59 88K J56 35 K |

] TE8 K /

Figure 115 : Distribution de la température du daas la volute de la turbine
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= Comparaison avec les résultats des travaux de NRENGD [17]

1140

LN Bl o o SR T p= 1000K
1120 1“\{-_‘1’ gt

+ e

1100 e
1080 | g

1060 | g

Température [K]

1040 | *

1020 1 1 .

1000
] 0.1 0.2 03 0.4 0.5 0.6 0.7 08

Paosition [m)]

Figure 116 : Evolution de la température du gazsd@nvolute de la turbine en
fonction de la distance et de la température deifl volute a été considérée comme un

tronc de cone) [17] .

La Figure 116 représente les résultats du modéteérique proposé par N. MORENO
[17]. Elle présente I'évolution de la températuregdz dans la volute de la turbine. La Figure
113 est le résultat de nos travaux. On peut reneardans les deux cas que la température du
gaz chute au fur et & mesure qu’il parcourt la tolCela est évidemment di aux transferts
thermiques vers l'extérieur. Mais les résultatsN\deMORENO semblent indiquer que les
transferts thermiques sont importants quand la éeatpre de paroi est faible. Ce qui est tout
a fait contraire a ce que nous avons obtenu. Eat,dff température de la paroi a été prise
égale a celle de I'extérieur (ambiance) et danscoeslitions, les résultats sont cohérents car
la comparaison doit se faire avec ceux de la Figilké. Mais, cette hypothese de N.
MORENO [17] ne semble pas assez correcte car fiexte est un puits thermique a
température presque constante et différente de della paroi pendant le fonctionnement de

la turbomachine.

207



Détermination expérimentale et quasi 1D des traissfieermiques dans un turbocompresseur

« Evolution de la température dans I'axe

Pour se faire une idée de la distribution de teatpée sur I'axe, il a été considéré que le
film d’huile le recouvre entierement. Nous constat@ue la température en bout d’axe est
encore bien suffisante pour réchauffer le comprasdees valeurs obtenues pour les trois
points de fonctionnement sont respectivement de 331 et 584 K (Tableau 20

Color: T
0.015 T T

0,09 b s ........ \ 5 : . . : 2 . H | Yada

0005F------- ........ ' 157,

- S S S N S S S
0 0.005 001 0015 002 0025 003 0035 004 0045 |

Figure 117 : Distribution de la température daagé’ du turbocompresseur
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» Bilan des pertes thermiques de la turbine en régienmanent

Pour les trois points de fonctionnement étudié piexdes thermiques de la turbine vers I'extériéhuile et le compresseur sont résumées
dans le tableau ci-dessous.

Uocr
Tis (entrée Turbine) - ppy massique N OmCp i3 Qpvt | QpvTadim Qpnr QphTadim Qper QpcTadim Qpr Qoradim| T | Taxec
(K) (kg/s) (tr/min) (W) (W) | x10* | (W) | x10* | (W) | x10* | (W) | x10* | % | (K)
606,02 0,0734 70000 50190 166,233,1 | 3,18 063 | 14 2,8 | 183,38 36,5 | 7,6 | 471
761,3 0,0848 110000 76280 341,244,7 | 544 0,71 | 236/ 3,1 | 370,24 485 | 64 | 531
906,01 0,0928 120000 102710 592 57)6 7.6B,71 | 325 32 | 632,12 61,5 | 51 | 584

Tableau 20 : Bilan des pertes thermiques de laneren régime permanent

Qpn : Pertes thermiques de la turbine vers l'huile.

QphTadim: Pertes thermiques adimensionnelles de la tunenel’huile.

Qpct: Pertes thermiques de la turbine vers le compuesse

Qpcradim: Pertes thermiques adimensionnelles de la tun@ngle compresseur.

Taxec: TEMpErature en bout d’axe au compresseur.
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Bilan des échanges thermiques au compresseur iemer@grmanent

Pour les trois points de fonctionnement étudiééldmnges thermiques dans le compresseur sontégslans le tableau ci-dessous

T
Température de la paroij
N externe (K) Ta T, T, Qove | Qrer | Qce
(tr/min) | Débit massique (kg/s (mesurée) (K) (K) (K) (W) w) | (W)
70 000 0,0734 318 288 294, 320 2,17 14 11,83
110 000 0,0848 370 288 296,8 3732 7,17 23,6 16,43
120 000 0,0928 387 28F5 29340 3888 893 325 23,63

Tableau 21 : Bilan des échanges thermiques au &ssgur en régime permanent
Qpvc : Pertes thermiques au compresseur a traversdutevo

Qrct : Puissance thermique recue par le compressdartdebine.

Qce: Puissance thermique échangée au compresseur.
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Dans le Tableau 20, nous observons que les peltbsigs au niveau de la turbine
augmentent avec le régime. Mais, la proportion ltldewr recue par le compresseur est plus
importante aux faibles régimes et dégrade donpedermances. On passe de 7,6% a 70 000
tr/min a 5,1% a 120 000 tr/min Ce qui justifie erecaune fois le rejet de I'hypothése
d’adiabaticité dans les bas régimes de fonctionméme

Au compresseur, nous remarquons que les pertesiithegs a travers la volute, aussi

faibles soient elles, augmentent globalement awveédime de la turbomachine.

» Comparaison avec les résultats des travaux de vh€ais [29]

1200

4 mes 500°C ===calc 500°C
A mes 400°C ===calc 400°C
= 1000 o i
=3 < - ® mes 300°C  ===calc 300°C
] B mes 200°C  ===calc 200°C
E 800
il
: 600 & ﬁ/_—r—’_—l
o
Q
T
g 400
£ o— — —y— e
P 200 .
. ._
0 . . . . .
1.55 1.6 1.65 1.7 1.75 1.8 1.85

Turbine expansion ratio

Figure 118 : Pertes thermiques de la turbine eatimm du taux de détente (résultats

numériques et expérimentaux) [29]

La Figure 118 représente les pertes thermiquesaderbine en fonction du taux de
détente pour différentes températures d’entréerneylmbtenues par M. Cormerais [29].

Le modele numérique que nous proposons n'utilise digectement le taux de détente.
Mais, nous savons que pour une vitesse adimendierttunnée, le taux de détente varie dans
le méme sens que le débit massique. Pour avoirédettats comparables a ceux des travaux
de M. Cormerais, nous faisons varier le débit ngassiaux trois points de fonctionnement

étudiés, en gardant la température d’entrée turdmnstante.
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__ 6o + —k
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Figure 119 : Pertes thermiques de la turbine eatifom du débit massique (résultats

numeériques)

En comparaison avec les travaux expérimentaux etériques de M. Cormerais [29],
(Figure 118 et Figure 119les conclusions sont immédiates. Nous observares lgs
tendances sont identiques bien que les valeurs nigueé ne soient pas les mémes. Cela est
dd au fait que les machines ne sont pas les métmes ®nctionnent pas dans les mémes

conditions.
b. Pertes thermiques dans le turbocompresseur engémamsitoire

e Evolution de la température dans la volute de i
L'évolution de la température du gaz dans un volutee controle est donnée par
I'équation (4.59).

_hs,
T(t):(Te—Trp)eer + T
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En effet pour un temps t donné, cette équation peemcore en régime transitoire de voir
. S : -
l'influence du rapport\7 sur les transferts thermiques dans la volute eticpler et dans la

turbomachine en général.
Hypothéses de calculs :
Epaisseur de la paroi : 6,5 mm ;
Conductivité thermique du métal : 100 W-K
Tp: 760K ; Te=761,3 K

761.4

761.2

761

760.8

760.6 ——5/v=300

—-5/y=200
7604 ——s5/v=1T74.4

760.2

Température dans le volume de controle

760 - i

739.8

0 0,01 0.02 0,03 0.04 0.05 0,06 0,07 0,08 0,09 0.1

Temps(s)
Figure 120 : Evolution de la température dans Uare de contréle en fonction du temps et

du rapport S/V (i)

Pour des volutes de tailles différentes fabrigudesx le méme matériau, si les conditions
d’entrée sont semblables (en particulier méme teatpee d’entrée turbine), la température
du gaz en régime permanent est identique. La Fifjp@e montre que plus le rapport S/V est
grand, plus vite le régime permanent est atteiandnotre cas de figure, la température du
régime permanent qui est de 760 K est atteinteoat dbe 0,05s pour S/V = 300 ; 0,08s pour
S/V =200 et 0,1s pour S/V=174. Le rapport S/V ctase donc l'inertie thermique de la
volute. Plus grand est ce rapport, c'est-a-dire pegumachines de petite taille, plus faible est
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l'inertie thermique. Les transferts thermiques soom seulement plus importants, mais plus
rapides.

Comme on peut le remarquer, les temps mis par facpke fluide pour atteindre la
température du régime permanent est trés faible € essentiellement di aux hypothéses
de calculs. La différence entre la températureégdimme permanent et celle d’entrée du gaz est
de 1,3 K et le matériau choisi est tres bon coraluctle chaleur. Ceci constitue juste un
exemple de calcul pour mieux percevoir l'influerde ce rapport (S/V) sur les transferts

thermiques en régime transitoire.

« Evolution de la température dans l'axe

Les échanges thermiques internes au sein du turijpesseur a travers I'axe central

dépendent fortement de la température du gaz danstdine et de celle de I'huile des paliers.

Mumercal solution computed with 20 mesh points

750

70D

650

o600

L asp
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300

0 D.01 ooz 0.03 D.04 0.0s D.06 u
Time t

Distance x

Figure 121 : Profils de température sur I'axe arctmn du temps
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profil de temperature
800 T T T

7001 t=1s b
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Figure 122 : Profils de température sur I'axe ercfmn du temps

Les Figure 121 et Figure 122 montrent la propagatle la chaleur dans l'axe de la
turbomachine. Nous avons supposé gu’a l'instatiini = 0s, I'axe du turbocompresseur est
a la température ambiante (288K) et on le met hreisgnt en contact avec les fumées. Avec
le matériau utilisé pour nos calculs, a la distarce 0,01 m, au bout d’'une seconde, la
température est de 320K ; en 2,5 s elle est a 48@ bout de 5s, elle atteint environ 610 K.
La chaleur se propage tres rapidement dans I'axe ggehauffer le compresseur a cause de

ses faibles dimensions et confirme encore unddaigcessité de sa prise en compte.

c. Etude de l'effet d’échelle géométrique sur les ggethermiques dans la
volute

Dans cette partie, il s’agit essentiellement deumigercevoir I'influence de la taille de
la machine sur les transferts thermiques. Pour, delas les volutes des différentes machines
considérées, nous admettrons que les écoulements semblables. Cela conduit aux
hypothéses suivantes :

» Les conditions d’entrée sont identiques (pressidarapérature) ;

= Les nombres de Reynolds sont égaux ;

* La vitesse adimensionnelle du fluide a I'entréeidstique ;

= Le débit massique adimensionnel est le méme damssttes volutes.
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Dans les équations de calcul de transferts themsiqlans la volute, seuls le débit
massique et les conditions d’entrée intervienn@otr deux machines a et b, les premiere et

derniére hypotheses se traduisent par la reladi®@9)

qma\] rTil - qmb\/ rTil - q - qmaRtf
R,  Rmn " R

=GR 4.99
qmb R; ( )

Pour effectuer les calculs, nous partons d'un paourant de la turbine du

turbocompresseur dont les dimensions sont conruzesimilitude géométrique impose que
les dimensions linéaires des volutes dérivées soraritipliées par un méme coefficient.

Ainsi nous considérons quatre autres turbines die @ifférente dont les caractéristiques
géométriques et les débits correspondants songistrés dans le Tableau 22. On y trouve
aussi les résultats des calculs de la modélisation.

_ Q VT
QpVT adim CP T

m™~p "i3

(4.100)

Qpvr : Puissance thermique perdue a travers la vokita tlrbine.

Qpvradim : Puissance thermique adimensionnelle perduevarsda volute de la turbine.

S

R(0) R(m) R(2r) b Om v Qovr | Qpvradim

(m) (m) (m) (m) (kgls) (mY) (W) x10*
0,03104| 0,0266| 0,020325 0,017 0,0212 463 202 106
0,04656| 0,0399| 0,03049 0,0255 0,04y7 308 273 64
0,06208| 0,05321 0,04065 0,034 0,0848 231 341 45
0,0776 | 0,06651 0,0508L 0,0425 0,13P5 185 408 34
0,09312| 0,07981 0,06097%,05099| 0,1908 154 474 28

Tableau 22 : Transferts thermiques a travers diegesode différentes tailles

Nb : Les calculs sont effectués avec la méme épaist méme température de paroi.
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La Figure 123, issue des résultats de la modéisaprésente I'évolution de la surface
d’échange de la volute en fonction de son rayontdée. Plus le rayon d’entrée dans la volute
est important (grande turbomachine), plus petileesapport surface sur volume. Les petites
turbomachines ont donc un rapport surface sur velphas élevé.

L'importante de la prise en compte des transfetisrmiques dans les petites
turbomachines est largement confirmée par la Fidid4€. Les pertes thermiques dans la
volute augmentent rapidement quand la taille (rayentrée) de la machine diminue. Dans le
cas de cette étude, lorsque le rayon d’entrée gellae passe du simple a la moitié (la taille
de la machine passe de I'échelle 1:1 a I'échel®, 1e rapport surface sur volume passe du

simple au double et les transferts thermiques swiitipliés par environ 2,5.

Conclusion

Les pertes thermiques internes et externes deieneuont une grande influence sur les
performances des petites turbines a gaz et turbpesseurs. Cette approche numérique qui
ne prend peut étre pas en compte tous les aspestsrahsferts thermiques eu égard aux
hypothéses posées et a cause d’'une géométrie oa#s machines, permet d’évaluer avec
une précision acceptable les quantités de chatthangée. Elle pourrait donc étre améliorée
et utilisée lors des essais a froid sur un turbgumesseur pour évaluer les transferts
thermiques afin de s’affranchir de I'hypothése dBhdticité.

Un certain nombre de données sont nécessaires/|ptilisation du code de calcul ;
notamment la température a I'entrée et le débitsigae de la turbine, les températures
d’entrée et sortie ainsi que le débit massiqueatupresseur, les températures des parois, le
débit massique et la température moyenne de [I'hdéelubrification. Ces parametres
constituent les données d’entrée nécessaires atidonement du code. Son exploitation est
donc associée a I'expérimentation avec des moydaquats afin de fournir des résultats
fiables.

Le point le plus délicat dans I'estimation des égjes thermiques se situe au niveau du
compresseur. Comme déja indiqué, N. Baines [30).eCormerais [29] ont considéré que la
température du fluide est une donnée obtenue paunmeNous lI'avons considérée comme
étant la température entropique définie au chapitre

D’aprés nos résultats, les transferts thermiquela derbine au point de fonctionnement

étudié sont tels que 92% des pertes sont évacussd’@xtérieur a travers la volute, 6,5%
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sont transférées au compresseur via l'axe et 15oeées par I'huile de lubrification. La
tendance semble correcte mais certains résultatsaseez faibles compte tenu des parameétres

de calculs fixés ¢a et la. lls doivent étre conéspar des essais au banc.
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Conclusion

L'utilisation massive des turbocompresseurs dandol@aine des transports routiers et
'avenement des micro-turbines et ultra micro-tods a gaz révélent la nécessité de la
maitrise des transferts thermiques dans les turboimas en général et des machines a
géomeétrie réduite en particulier. Notre contribati la maitrise de ce phénoméne se situe a
guatre niveaux.

Le premier niveau concerne l'état de l'art qui anpis non seulement de faire la
distinction entre les différents types de transfahtermiques, mais explique les différents
aspects traités selon le type de turbomachines.difesrentes approches de résolution du
probleme dans les micros et ultra micro-turbingga depuis 2003 jusqu’a nos jours, ont été
exposées. Dans les turbocompresseurs ou les éntdémarré depuis prés de trente ans, les
nombreuses études présentées nous ont permis désbte sujet avec beaucoup plus
d’objectivité.

Le deuxieme niveau expose une méthode d’analyseyébgue utilisant la notion de
température entropique pour quantifier de facomeobe les dissipations d’énergie quelque
soit le type d’évolution thermodynamique. Elle ditnge sans nul doute un outil appréciable
d’aide aux études d’optimisation des systémes étigiges, car elle permet de connaitre avec
précision le niveau d’énergie récupérable.

Ensuite, les cartographies actuellement utiliségentaété établies avec I'hypothése
d’adiabaticité, ne conviennent pas aux machinestimmnant avec transferts thermiques. Leur
utilisation conduit souvent a des résultats diliicia expliquer scientifiquement. Dans le
troisieme niveau, le systéme de coordonnées prepadens cette these, s'impose pour ces
petites machines. La généralisation du théorémeRdécau aux machines a fluide
compressible proposée dans ces travaux de thesstitaen vraisemblablement une
contribution qui confirme la validité des nombredinaensionnels trouvés. Les transferts
thermiques et les pertes par frottement internena’machine fonctionnant a chaud et en
similitude avec un point a froid, peuvent étre slévalués, a partir des cartographies obtenues
en adiabatique, si la température de refoulementmesurée. Cela constitue un apport
important pour les expérimentateurs dont le trasaih facilité, car ils peuvent alors faire les
essais a froid.

Mais le probléme de l'adiabatisation correcte desmes reste toujours d’actualité car
lors des essais, les températures d’entrée (paartdebines) et de sortie (pour les

221



Conclusion et perspectives

compresseurs) sont supérieures a la températuram@bll existe toujours des transferts
thermiques tant internes qu’externes, qui influahdes résultats.

Pour terminer, au dernier niveau, nous avons dooggse un modele numérique simple
qui, en fonction des caractéristigues géométrigleela machine, des conditions d’entrée, de
la température de la paroi et de la températurgodiee du compresseur, la température et le
débit de I'huile de lubrification, permet d’évaluégs échanges thermiques. Ce modele
pourrait étre développé pour [I'élaboration de agdphies correctes avec transferts
thermiques car les lois proposées sont aussi eatpland les échanges thermiques sont
connus.

Nous pouvons conclure que ce travail a permis aepp quelques solutions au
probléeme des transferts thermiques dans les pétiteemachines. Il doit donc étre poursuivi

pour un approfondissement et une confirmation dssltats obtenus.

Perspectives

L’analyse exergétique, et les coordonnées adimensltes proposées sont valables aussi
bien dans les turbocompresseurs que dans les miarbsies a gaz. Mais le modéle
numérique est restrictif au turbocompresseur. Wirgot donc utilement étre étendu aux
micro-turbines a gaz en y ajoutant une chambreod#astion.

Afin de disposer de cartographies fiables utilisleg coordonnées adimensionnelles
proposées, une étude expérimentale pourrait étrduite a chaud et a froid pour valider les
résultats obtenus.

Le code de calcul élaboré dans ces travaux donseré@ultats dont les tendances
générales sont satisfaisantes. Mais, il a besoidamées d’entrée issues de mesure pour
valider ce travail et vérifier la qualité des méthe proposées. Une campagne expérimentale
avec de l'instrumentation moderne (techniques deunes modernes a cristaux liquides) est a

envisager.
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Annexe 1 Calculs détailles du bilan exergétiquea@int de

fonctionnement adiabatique

Turbine a gaz adiabatique

Les hypothéses de calcul sont les suivantes : entecaniques aux paliers = 66 kW ; température a
I'entrée de la turbine 3=973 K ; rendement isentropique de la turbijre= 0,855 ; vitesse de rotation N =
8000 tr/min ; la pression des gaz a la sortie deraine est de 1,05 bar ; la chute de pressionseddans la

chambre de combustion est de 5%

* Compresseur
Données: g= 20 kg/s;mc= 7;nc=0,8; p=1,013 bar, §=288K

71 0,4

Ts=Ta (7c) 7 =288(7)14 =502,17K

1]2:1]1+—T2‘5-T”:288+ 902,17-288 ;5 711

U 0,8

T,-T, 288-555,71
o™ — e 2= '~ =407,30 K
2 In(T,)-In(T,) In(289 -In( 555,7) 0730

In&
K_ p;_ In7 _
ol T, 555’712,96052@ k=1,51
In-2 In
T 288

il

W :—1(Ti2-Til):2,96052><0,287>( 555,71-288 =227,46ky

):%‘x (555,71-289 =268,91 kJ/k

r
vv.:hz-n:;fl(ﬂz-m
W, =W, -w, =268,91-227,46=41,45 kJ/}

_ T, |_ 288 ) _
e)(( Wl)_ V\ﬂ X[ T—ltj— 41,45E 1@) —12,14'(\]/"

288

an( w, ) =w; x Ta —41,45% 288 59 31Kk
3

ient12 ’

Aex,=W,,-an,,=268,91-29,31=239,60 kJ/|
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_ Jex,_ 239,60

Nexad — 89 1%
W.,, 268,91

Chambre de combustion

T,-T, _ 97355571
-In(T,) In(973 -Ir( 555,7)1

)
0, =C (Tis-T2) =1,13X( 973-555,7)1 =471,54 kJ/I

=744,98 K

Tient23 (

T 288
ex = 1—1 | =47154%x 1——— | =289,24 kJ/k
(Qc) =c J { 74498J

ient12 !

T, 288
an( g ) =0ec| —2 ):471,54{—j =182,29kJ/ki
© © ient23 744’98

dex, 289,24
O.c 47154

Moy = =61,34%

e Turbine
1= 6,42; N = 8000 tr/mim)t= 0,855

71 0,33

1)7 1 133
Ty=Ts| — :973><(—j =613,40K
T 6,42
0,33 0,33
1 )1.33 1 \1.33
T,=T,+|| — -1 XT X 57,=973+ (—) -1 [x973x%0,855=665,54 K
T 6,42
T - T,-Ts a 665,54-973 ~809.56 K
In(T,)-In(T;) In(665,59 -If 973
" In:gI4 In(6142j
— = S — : =4,8960 = k=1,2567
k-1 InTﬁ In(665’54j
T, 973
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kr(

W= T,-T,;)=4,8960x%0,280% 665,54-973 =-421,49kd
W, :h4-r5:%(ﬁ4-ﬁ3):%x (665,54-973 =-346,96 kJ/k

W, =W, -W, =-346,96+421,49=74,53 kJ/k

ex{ w,) =w; | 11 :74,53{1 288 j=48,02kJ/kq
ient34 809,56

an( Wi ) =W; XLZ74,53>< 288

ient ’

Aex, =W,,-an,, =-346,96-26,51=-373,47 kJ/I

=26,51kJ/k(
6

_w_ -346,96
loaad™ = tex. 373,47

92,9%

« Echappement

T -T 665,64-288
T = i4 il = ’ -450,76 K
ient41 |n(Ti4)'|n(Ti1) |n(665,64) -|f( 28§3

Qv =Cp(T;,-T,,) =1,13% 288~ 665,64 =-426,73KJ |

288 j —.154 08 kJ/k

T
ex = 1L | =-426,73% 1
( qech) qec?{ T j { 450 76

ient ’

T 288
an = 1 1=-426,73 =-272,65kJ/k
(Oech) qec?{-l- j {450 76j

ient41

dex,_ 154,08, 1100
q, -426,73

Nex =
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Annexe 2 Calculs détailles du bilan exergétique au point de

fonctionnement non adiabatique

Turbine a gaz non adiabatique

Les pertes mécaniques aux paliers restent idegticet égales a 66 kW ; la température a I'ertteée
la turbine est calculée ; la vitesse de rotatiercmange pas N = 8000 tr/min ; la pression desdazortie
de la turbine est de 1,05 bar ; la chute de pressimise dans la chambre de combustion est de 5%

 Compresseur
Données: g= 19,18 kg/syic= 7,17; N = 8000 tr/min; y1.013 bar; §=288K
rl 0.4
Tis=Tu (7c) » =288%(7,17)14 =505,62 k

0,,=33,68kJ/kg , T =604,20 |

T,-T, 288-604,20
T = +—2 = = _=426,75 K
“In(T,)-In(T,) In(288) -In 604,2)

P

In
k p,_ In(7,17) .
— == =2 4 « k=1,602
k-1 I T, (604,20j /6586 50
n2= In
T 288

i1

_kr

Wp_k—l(Tiz-Til):2,65864xo,287>( 604,20-298 =241,27kg/

:0,287><1,4x(

hz-hl:V_rl (T,-T) 604,20-289 =317,62kJ/k
”

wg=4h,-w, -q,,=317,62-241,27-33,68=42,67 kJ/

Weoo=W,~4h,-q,7~317,62-33,68=283,94 kJ/}

_kr

Wp_k—l(Tiz-Til):2,65864xo,287>( 604,20-288 =241,27kg

h, -hl:V_rl (T,T,) :%‘x (604,20-284 =317,62kJ/k
-

wg=4h,-w, -q,,=317,62-241,27-33,68=42,67 kJ/
W oo=W,~4h,-q,7~317,62-33,68=283,94 kJ/}
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T 288
exl w )= w x| 1-L |= 4267 1 =13,87 kJ/k
(w)=w ( Tj E 4%75)

an(w) = w xi = 42,675 2°%_ =58 80KJIk
T, 426,75

T 288
ex =q.% 1—1 |=33,684 1 =10,95kJ/ki
(d,) %E Tj { 4261753 |

T 288
an =(),X—1-=33,68x————=22,73kJ/k(

ient ’

Aex,=wy,+ex( q,) -ar w) =283,94+10,95-28,80=266,08kg

dex, _ 266,09 90,23%
wW,+exq, 283,94+10,95

Hex =

» Chambre de combustion
Calcul de la nouvelle température d’entrée turbine
La caractéristique de permeéabilité de la turbingufe 49) montre que pour des taux de détente
supérieure a deux (2:1), la turbine fonctionne hitdBloqué [32] Ce débit réduit constant calculé en
adiabatique permet de déterminer la nouvelle teatpds d’entrée turbine () correspondant a la

nouvelle pressionippar I'équation

{qm \/ﬁj :£qm£] = qn(réduit) ZL 20x \/ﬁ }: 92,5% 10
ad nad

i3 Ps 6,42x 1,0% 10

ad : adiabatique

nad : non adiabatique
Papag = 0,95% 71X P,= 0,9% 7,1¥% 1,01325 6,902h

2 5 2
T, = O reaui * Panad _ 92,55 10° x 6,902 10 — 1040 6 K
qmnad 19 8

1= TeT 104166042
" In(T,)-In(T,) In(1041,§ -I{ 604,2p

0, =C,(T;s-T,) =1,13%( 1041,6-604,p =494,26 kJ/

=803,15 K

ex( Gc) =0cc[ 1

Ty =494,26>{ 1 288 J =317,02kJ/k
803,15

ient !
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T, 288
an =0..| =L [=49426% —°°_ | =177,23kJ/k
() qCC(T j {80315)

ient ’

_ dex,_ 317’02—64,14%

O.c 494,26
* Turbine avec pertes de chaleur
Données: g= 19,8 kg/s y1r= 6,57 ; N = 8000 tr/min ;3=1041,6 K ; g4+=-56,14 kJ/kg

nex

-1 0,33

1)7 1 )13
T4is:Ti3(—j :1041,6{6—57j =652,90 K

|
Ty

T,=671,23K
Tl 6712310416 o0 q0

Tiem:m(Tm)-ﬁ](Tis) In(671,23 -If 1041,

c In Pa In( ! )

= Pa \657) 45843 .. k=1,304
1 ol (67123
T, ' \1041,6

kr (Tiu-Tis)=4,2843%0,280% 671,23-1041)6 =-444,R0/kg

P 11

hA_rE:V_rl(TM-TiS):%x (671,23-1041,§ =-417,96 kI
V' ’

W, =W, W, -0, =-417,96+444,30+56,14=82,48 kJ/|

T 288
ex =, % 1—1 |=-56,14¥ 1 =-36,96 kJ/k
() 034[ Tj { 842’90j |

T 288
an =Q,,X—+=-56,14x————=-19,18 kJ/k¢
(hy) =, VEXT (

ient ’

T 288
V=w x| 11 | =82 485 1 =54,30kJ/k
ex{w ) = ( T j { 842 90} !

ient '

an( W, ) =W, ><L:82,48><ﬁ =28,18 kJ/k¢
ont 42,90

Wrref :W34:A h34'CI34:'417’96+561 14=-361,82 kJ/k
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AeXyr =AeX, =Wy, +ex( ¢y,) -ar( W) =-361,82-36,96-28,18-26,96 kJ/k

Moy = Vet _ '361’82—84,74%
Aex, -426,96
« Echappement
;oo Tl 67123288 _,. o

“"In(T,)-In(T,) In(671,23 -I{ 283

Oeen=C o(Ti1-Tiy) =1,13%( 288~ 671,28 =-433,05kJ |

T 288
ex = 11 [=-433,05%x 1-——— | =-157,68kJ/k
( QBch) qec?{ T j { 452 9])

ient ’

T 288
an = —1 1=-433,05 =-275,37 kJ/k

ient !

dex,, _157’6§36,41%
q, -433,05

Nex =
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Annexe 3Données geometriques du turbocompresseur

Turbine

Symbole Désignation valeur (m)

lot Rayon intérieur de la volute@E0 0,06208

It Rayon intérieur de la volute@En 0,05321

Font Rayon intérieur de la volute@&2n | 0,04065

Ept Epaisseur de la paroi 0,00665

Ldt Largeur du distributeur 0,00739

bot largeur de la voute 0,033997

Axe

D1 diamétre 0,01

L Longueur 0,054

J Jeu radial palier 0,0001275
Compresseur

Foc Rayon intérieur de la volute6x0 0,0672

I'nc Rayon intérieur de la volute@En 0,05952

Fonc Rayon intérieur de la volute@&2n | 0,048

Ept Epaisseur de la paroi 0,00288

Ldt Largeur du distributeur 0,0031

boc Diametre interne de la volute 0,0192
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Annexe 4 Résultats d’essai a chaud (Turbine étudiée)

N Om ri3 | Ah/ Ah/ Ah N* k/ Wp O/ wp/
(tr/min) | (kg/s) gamma| Cp r dwy | T (NR)2 rTil (J/kg) pi3/pi4 | (k-1) (J/kg) (N*R3*ril) (NR)2
76050, 0,056 1,38 1050 287| 435/ 411| 1,15 6,9E-03 2,01E-01 25200 5,41 1,303| 4,662 32164 4,0E-02 8,8E-03
104110 0,033| 1,31 1200 286/ 832| 793| 0,58 6,8E-03 1,97E-01] 46800 5,35 1,269| 4,955 55284 3,4E-02 8,1E-03
86400, 0,056 1,36 1082 287| 538/ 505/ 0,97 7,6E-03 2,31E-01 35706| 5,52 1,347| 4,710 44608 4,2E-02 9,5E-03
102780 0,029 1,32 1187 286| 783 738/ 0,57 8,0E-03 2,38E-01] 53415 5,45 1,235 3,566 45954 3,0E-02 6,9E-03
85800, 0,058 1,37 1069 287| 499| 464| 1,09 8,0E-03 2,61E-01] 37415 5,70 1,380 4,434 44535 3,9E-02 9,6E-03
86700, 0,058 1,37 1070 287| 495/ 465/ 1,06 6,8E-03 2,26E-01] 32100 5,78 1,348 4,783 41135 3,9E-02 8,7E-03
90600 0,060 1,36 1083 287| 539| 500( 0,95| 8,1E-03 2,73E-01] 42237| 5,79 1,465 5,088 57006 4,4E-02 1,1E-02
111510 0,030 1,32 1194 286/ 808 763| 0,56/ 6,8E-03 2,32E-01 53730 5,82 1,250 3,891 50074 3,0E-02 6,4E-03
113940 0,062 1,34 1132 287| 688| 623| 0,86/ 9,0E-03 3,73E-01] 73580 6,44 1,642 5,000 93144 4,0E-02 1,1E-02
120000 0,061 1,33 1150 287| 743| 669 0,82| 9,4E-03 4,06E-01] 85100 6,53 1,687| 4,984 105716 4,0E-02 1,2E-02
124080 0,060, 1,33 1165 286/ 788 709 0,79 9,5E-03 4,08E-01] 92035 6,55 1,713 5,097 115341 3,9E-02 1,2E-02
126600 0,060, 1,32 1171 285| 810| 726/ 0,78 9,7E-03 4,26E-01] 98364 6,60 1,727) 4,991] 119575 3,9E-02 1,2E-02
121950 0,068 1,34 1125 288| 677 606/ 0,92| 8,5E-03 4,10E-01] 79875 6,95 1,756 5,081 103886 3,8E-02 1,1E-02
130500 0,071 1,34 1136 286/ 712| 631 0,93| 8,6E-03 4,51E-01] 92016| 7,25 1,853| 5,107 118454 3,7E-02 2,5E-02
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Annexe 5Parametres de calcul de la viscositée d’'un melange

des gaz
Formule MNom e a ek
(g - mal-} (A) (K

Ar Argon 39,95 3,451 (1) 119,56 (1)
He Hélium 4,003 2,669 (1) 10,22 (1)
Kr Krypton 838 37711 166,7 (1)
Ne MNéon 20,18 2,799 (1) 33,74 (1)
Xe Xénon 131,3 4,081 (1) 225,3 (1)
BCl; Bore (trichlorure de -} 117,19 5127 337,7
BF3 Bore (trifluorure de -} 67,80 4,198 186,3
Brs Brome 159,8 4,296 5079
CCly Carbone (tétrachlorure de -) 1538 4,498 169,7
CF4 Carbone (tétrafluorure de -) 88,0 5,947 322,7
CHy Méthane 16,04 3,780 142,7
co Carbone (monoxyde de -) (2] 28,01 3,690 91,7
CO, Carbone (dioxyde de -} 44,01 3,703 266,1
CS; Carbone (disulfure de -) 76,13 4,483 467
CoH, Acétylene 26,04 4,033 2313
CoHy Ethylane 28,05 4,163 2247
C,Hg Ethane 30,07 4,443 215,7
CyNy Cyanogéne (2] 52,03 4,361 348,6
CH7CHCH4 Propyléne (2} 42,08 4,678 2989
CaHg Cyclopropane 42,08 4,807 2489
CqHg Propane 44,08 5118 2371
n-C4Hqg Butane 58,12 4,687 5314
is0-C4Hqg Isobutane (2] 58,12 5,278 3301
n-CgHyg Pentane 72,15 5,784 3411
is0-CgH1z 2-Méthylbutane (2} 72,15 6,033 2933
C{CH3)s 2,2-Diméthylpropane 72,15 6,464 1934
CgHg Benzéne 78,11 5,349 4123
CgHyz Cyclohexane 84,16 6,182 2971
n-CgHyy Hexane 86,18 5,949 389,3
Cly Chlore 70,91 4,217 316,0
Fz Fluor 38 3,357 112,6
HI Hydrogéne (iodura d'-) 1279 4211 288,7
Hy Hydrogéne 2,016 2,827 59,7
Hg Mercure 200,6 2,969 750
I; lode 253.8 5,160 474,2
NO Azote (monoxyde d'-} (2] 20,0 3,492 116,7
N> Azote 28,0 3,568 113,0
N;O Diazote (monoxyde de -) 440 3,828 2324
07 Oxygéne 32 3,323 137,0
SFg Soufre (hexafluorure de -) 146,0 5,160 2253
SiFy Silicium (tétrafluorure de -} 104,1 4,880 1719
UFg Uranium {hexafluorure d'-) 352,0 5,967 236,8

(1} Cf. référence biblidgfaphiquelﬂj
2} Polarité négligeable.

Valeurs des parametres de Lennard-Jones pour quelques gaz non polaires ou a polarité négligeable
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Formule

H,0

NHz

HCI

HBr

HI

S0,

H,S

NOCI
CHCl,
CH,Cl,
CH4CI
CH4Br
CoHsCl
CH30OH
C,HgOH
H—C3H70H
i-C3H;0H
(CH3),0
(C2Hg)20
(CH3),CO
CH3COOCH;
CH5COOC,H;

=

-3 [ ma

= —

ik}
]

Nom

Eau
Ammoniac

Hydrogéne (chlorure d'-)
Hydrogéne (bromure d'-}
Hydrogéne (iodure d'-}
Soufre (dioxyde de -}
Hydrogéne (suifure d'-)
Nitrosyle (chlarure de -)

Chloroforme

Meéthylene (chlorure de -)
Meéthyle (chlorure de -)
Meéthyle (bromure de -)
Ethyle (chlorure d'-)
Méthyle (alcool de -)
Ethyle {alcool d'-)

1 - Propanol
2 — Propanol

Dimethyle (ether de -}
Diéthyle (éther de -)

Acétone

Méthyle (acétate de -)
Ethyle (acétate d'-)

(1} Valeurs de et ek e:&raites de la référence bibliograph.ique [9].

Synonyme

Trichlorométhane
Dichloromeéthane

Chlorométhane
Bromomeéthane

Chloroathane
Méthanol
Ethanol
n-Propanol
Isopropancl

Ether diméthylique
Ether diethylique

M

{g - mol-)

I
{Debye)

1,85
1,47
1,08
0,80
0,42
1,63
0,92
1,83
1,013
1,67
1.87
1,80
2,03
1,70
1,69
1,69
1,69
1,30
1,16
2,88
1,72
1,78

Valeurs des parametres du potentiel 12-6-3 pour quelques gaz polaires
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Alphonse Kouadio DIANGO I‘"I

INFLUENCE DES TRANSFERTS
THERMIQUES SUR LES
PERFORMANCES DES
TURBOMACHINES

Résumeé

Dans les turbomachines conventionnelles, I'estiomaties performances se fait en général en adme
I'adiabaticité de I'’écoulement. Cette hypothésepmat plus étre recevable dans les petites machirgrand
rapport surface sur volume.

L’objectif de cette thése est de contribuer a leatte hypothése.

Les résultats obtenus indiquent d’abord que lefopeances indiquées sans tenir compte des écha
thermiques sont surestimées.

Les nouvelles lois de la similitude proposées gdisamt le théoréme de Rateau au fluide compres
fonctionnant dans n’importe quelle condition etrpettent ainsi de transposer les résultats d’esaicha un
fonctionnement a chaud. Une donnée supplémenttérep€rature de refoulement) a chaud suffit p
déterminer les échanges thermiques.

Le modele numérique de calcul des échanges theesiguwposé donne des résultats en accord aveg
attendus, mais nécessite des données issues desssda machine étudiée pour une validation déetap

Mots clés: transfert thermique, turbomachines,dadnpresseur, micro turbine a gaz, exergie, pedooes,
similitude.

pttar

ANge

sibl

our

ceu

Abstract

In the conventional turbomachines calculationsdamee assuming adiabatic flow. This assumption nwdybe
admissible in the small turbomachines. The mairdbje of this thesis is to help remove the assionpif
adiabaticity. Some results from our work indicdtattthe performance of thermal turbomachinery anoed
regardless of thermal heat exchanges are found twérestimated.

The new laws of similarity offered generalize thetéau’s theorem to compressible fluid flow in apg@ting
condition and can be used to calculate heat trafisfn adiabatic test results. Supplementary infation is
still required for the complete prediction of perfmnce and heat transfer. The numerical model sexgbéor
calculating heat transfer gives some results treatraagreement with those expected. But actua fitatn test
bench are required for complete validation.
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