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Toutes les réponses fournies devront étre clairement justifiées. Un résultat énoncé sans justification ne sera
pas pris en compte.

De nombreux pays disposent de ressources géothermiques importantes exploitées soit pour le chauffage
soit pour faire fonctionner des centrales électrogenes de faible puissance.

On étudie deux types de centrales géothermiques électrogenes dont le principe décrit correspond a des
installations existantes (respectivement Vallee Secolo, Italie, et Beowawe, USA).

Les deux problemes sont indépendants.

1 Centrale géothermique avec vapeur séche

Dans cette premiere installation, une source de vapeur humide a haute température fournit, apres étre
passée dans une installation spécifique une vapeur seche surchauffée () qui se détend ensuite dans une tur-
bine. Le fluide sortant 2) passe alors dans un condenseur. L'eau liquide qui en est extraite, apres avoir été
comprimée par une pompe alimentaire, est pulvérisée au sommet d'une tour de refroidissement. L'eau liquide
refroidie est récupérée a la base de la tour puis réinjectée dans le sol.
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Les hypotheses suivantes peuvent étre faites :

— les écoulements sont stationnaires ;

— les appareils et canalisations sont parfaitement calorifugées;

— les variations d’énergie cinétique sont négligeables ;

— les variations d’énergie potentielle sont négligeables, sauf entre la pompe et alimentaire et le sommet de
la tour de refroidissement ;

— les frottements au sein des canalisations sont supposés négligeables.

Données thermodynamiques

[TCC) [ P (kPa) | 5™ (J/kg) | h" (]/kg) | s (KI/(kg.K)) | s (J/ (kg K)) |
[ 40 | 74 | 16757 | 257430 | 05725 | 82570 |

[TCC) [ P (kPa) [ 1 (K/kg) | s (]/(kgK)) |
[200 [ 600 [ 285010 | 69665 |

L’eau vapeur n’a pas un comportement de gaz parfait.
L’eau liquide est supposée étre un fluide incompressible et indilatable dont la masse volumique est p; =

10% kg/m? et la capacité calorifique a pression constante est supposée constante Cp; = 4.185 kJ/ (kg K).
Le milieu ambiant est a P, = 101325 Pa et T, = 20°C.

L’état (D est de la vapeur pure caractérisée par P; = 600 kPa et T; = 200°C.
L’état 3 est du liquide pur a saturation.

Autres données
Le rendement isentropique de la turbine est 77;; = 0.85 et le débit de vapeur a travers la turbine est ri1; =
110 kg/s.

Les transformations des fluides au sein du condenseur sont supposées étre isobares.

1.1 Etat du fluide en sortie de turbine

La pression a la sortie de la turbine est de 7.4 kPa.



1.1.1 Détente réversible

On suppose dans un premier temps que la détente de la vapeur a travers la turbine est réversible et on note
@' I’état du fluide en sortie de turbine.

Montrer que l'état @) est diphasique.
Déterminer les caractéristiques thermodynamiques de I’état )" : enthalpie massique h,/, entropie massique
sy, température Ty et titre vapeur xy.

Correction

La pression de I’état @)’ est la méme que celle de I'état @) :
PZ’ = P2 = 7.4 kPa

La transformation Q)— @)’ étant adiabatique réversible, elle est isentropique et on a donc

] sy = 51 = 6.9665 kJ / (kg K) \

On remarque que s3% < s, < s ce qui signifie que 'état @)’ est diphasique. Le titre de vapeur de cette
que que s, 2 v q g q p q P

état est donné par

sy —si" 6.9665 — 0.5725
ssat — st 8.2570 — 0.5725

Xy = = 0.8321

hy = h™ 4 xp (K™ — B5) = 167.57 4 0.8321 x (2574.30 — 167.57) = 2170.21 kJ /kg

L'état @ étant diphasique liquide-vapeur, il est a saturation a la pression P,/ et sa température est donc
la température de saturation de 'eau a cette pression, soit

Ty = T5%(P,) = 40°C = 313.15K

1.1.2 Détente réelle

On considére a présent la détente réelle.

Montrer que I’état @ en sortie de turbine est diphasique.
Déterminer les caractéristiques thermodynamiques de 1’état @ : enthalpie massique hy, entropie massique
sy, température T et titre vapeur x;.

Correction

La turbine ne fonctionne pas de maniere réversible puisque son rendement isentropique est inférieur a 1.
Par définition du rendement isentropique d’une turbine, on a :

hy —hy
(-
1~y
ot I'état @’ correspondant a une détente adiabatique réversible pour laquelle le rapport de compression est

le méme que celui de la turbine réelle (irréversible).
On en déduit :

hy = hy + ;s (hy — hy) 1)

L’application numérique donne :

hy = 2850.10 + 0.85 x (2170.21 — 2850.10) = 2272.19 kJ/kg

On remarque que i5% < hy < hS™, ce qui signifie que 1’état @) est diphasique. Son titre de vapeur est
que q ! v q g q phasiq p

donné par

hy —hi* 2272.19 — 167.57

g — == U. 45
hsat — h?“t 2574.30 — 167.57 087

X2




L’entropie du fluide est donnée par

sp = s 4+ xp (s37 — 7)) = 0.5725 + 0.8745 x (8.2570 — 0.5725) = 7.2926 k] / (kg.K)

v

On vérifie que s > s/, ce qui est caractéristique du fait que la transformation réelle est irréversible.
Le fluide dans I'état ) étant sous forme diphasique, sa température est égale & la température de satura-
tion a la pression P; :

T, = T**(P,) = 40°C = 313.15K

1.2 Diagramme thermodynamique

Tracer dans un diagramme T — s I’évolution réaliste du fluide sur le trajet @ @ Q.

Correction

L'état (D est de la vapeur surchauffée et se situe donc dans la zone de vapeur sur le diagramme.

L’état @) se trouve dans la zone diphasique proche de la branche vapeur de la courbe binodale. L'entropie
augmente entre les états (D) et @ car la turbine fonctionne de maniere adiabatique mais non réversible ; son
entropie augmente donc du fait des irréversibilités internes.

L'état Q) est du liquide a saturation et se trouve donc sur la branche liquide de la courbe binodale.
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A noter que I'entropie de I'état @) est a priori plus grande que celle de I’état ) mais que 1’énoncé stipule
(plus loin) que la pompe fonctionne de maniere adiabatique réversible et donc isentropique.

1.3 Puissance mécanique de la turbine

Exprimer la puissance mécanique récupérée a la turbine et calculer sa valeur numérique. Le systéme étudié
sera identifié et toutes les hypotheses utilisées pour aboutir au résultat seront explicitées.

Correction

Le bilan d’énergie appliqué au systeme ouvert composé du fluide compris entre I'entrée et la sortie de la
turbine s’écrit p
G UHE+E) = —Y ii(h+e+e)+Q+W

s—e

L’écoulement étant stationnaire, le membre de gauche de cette équation est nul et on a également i1 =
mg = Ti/l].

Les variations d’énergies potentielle et cinétique étant négligeables, Y, 11 (e —ep) = 0.

La turbine étant parfaitement calorifugée, la puissance calorifique fournie par I'extérieur est nulle: Q = 0.

On a donc

W' = ity (hy — y) @)

soit

W' =110 x (2272.19 — 2850.10) = —63570 kW




Or, cette puissance est celle fournie par l'extérieur au fluide. La puissance récupérée est celle fournie par

le fluide a la turbine qui est donc 'opposée :| 63.6 MW |.

1.4 Condenseur
Le fluide de refroidissement du condenseur est de I'eau liquide entrant a la température ambiante et circu-

lant a un débit massique 7iz. = 310° kg/s.

Exprimer la température Ty de cette eau a la sortie du condenseur et calculer sa valeur.
Exprimer la puissance calorifique cédée par le fluide du circuit au fluide de refroidissement au sein du
condenseur et calculer sa valeur.

Correction

On applique le bilan d’énergie a ’ensemble des fluides présents a l'intérieur du condenseur :

d -
E(u+5c+8,,) :fsgm(h+ec+ep)+Q+w’

L’écoulement étant stationnaire, le membre de gauche de cette relation est nul. Aucune puissance mé-
canique n’est fournie, d’ott W' = 0, et le condenseur est parfaitement calorifugé, d’ot1 Q = 0.
On a donc
rity h3 + rite hg = tirq hy + rit, hg

soit .
1
ho = hs + —* (hy — h3)
mc
Or, la transformation du liquide de refroidissement (de I'eau liquide) étant isobare, on a

dh = Cp,dT

Cp, étant constant, on en déduit :
hg —hg = Cp; (Ty — Tg)

et on a donc

1ty

T9=T8+C (hy — h3)

pi il

soit

110

Ty = (273.15+20) + 310° x 4,185

x (2272.19 — 167.57) = 311.59 K = 38.44°C

La puissance calorifique échangée entre le fluide du circuit principal et le fluide de refroidissement est

Qc = iy (hy — h3) = 11 Cp; (To — Tg)

soit

Q¢ = 110 x (2272.19 — 167.57) = 231508 kW

1.5 Dissipation exergétique a la turbine

Déterminer la dissipation exergétique D; a la turbine et calculer sa valeur.

Correction
Le bilan d’exergie s’écrit

d

E(u+&+€p—n8) _—Zm(h+ep+ec—Tas)+W’+Q<1—TT") - Df
s—e

ech



L’écoulement étant stationnaire, le membre de gauche de cette relation est nul. La turbine étant parfaite-
ment calorifugée, Q = 0. Enfin, les variation d’énergies cinétique et potentielle étant négligées, on a :

Df = W' — i1y [(hy — h1) — Ta (s2 — 51)]

Par ailleurs, en tenant compte du bilan d’énergie (2), on a :

Df =1 T, (Sz - 51) 3)

soit

D} =110 x (273.15 + 20) x (7.2926 — 6.9665) = 10515.58 kW

1.6 Pompe d’alimentation

La pompe d’alimentation doit fournir a 1’eau liquide la puissance nécessaire pour lui permettre d’atteindre
le sommet de la tour de refroidissement situé a 10 m au-dessus du condenseur.

Déterminer la valeur de la puissance mécanique que la pompe doit fournir dans I’hypothese ot1 son fonc-
tionnement est adiabatique réversible.

P5s = 101325 Pa; g = 9.81 m/s>.
Correction

Le bilan d’énergie appliqué au fluide entre I’entrée de la pompe et I'entrée dans la tour de refroidissement
donne

0= —ring [(hs — eps) — (h3 — ep3)] + Wpy
soit
Wpy = tit [(hs — h3) + g 1] @
Or, la pompe d’alimentation est supposée fonctionner de maniére adiabatique réversible donc isen-
tropique et la circulation dans les canalisations est également supposée étre isentropique. La transformation

@ —®) est donc isentropique. Or, on a
dh =Tds+vdP

si bien que, avec ds = 0
Ps
h5—h3:/ UdP:Ul(P5—P3)
Py

car v; est supposé constant.
L'expression () donne donc

+g h} (5)

soit

101325 — 7400

W, = 110 x 1000

+9.81 x 10] =2112275W =21.12 kW

Remarquons que l'essentiel de la puissance de la pompe est utilisée pour augmenter la pression du lig-
uide (augmentant ainsi son énergie interne) et non pas pour le faire monter au sommet de la tour (augmen-
tant ainsi son énergie potentielle).

On note également que la puissance de la pompe est tres faible devant la puissance fournie par la turbine :
du fait du faible volume massique du liquide, augmenter sa pression est peu consommateur d’énergie.

1.7 Analyse du cycle

On peut montrer que si la pression de la vapeur a la sortie de la turbine est égale a la pression ambiante, la
puissance fournie par la turbine est d’environ 30 MW.

Discuter I'intérét de I'installation étudiée par rapport a une installation ot1 I’on effectue une simple détente
de la vapeur a la pression ambiante (suivie d"un échange thermique pour ramener la température du fluide a
la température ambiante).



Correction

L’installation étudiée permet de fournir environ 64 MW a la turbine, soit environ 30 MW de plus que si
’on ramene la pression du fluide directement a la pression ambiante. Dans l'installation étudiée, la pression
du fluide a la sortie de la turbine est inférieure a la pression ambiante et la pompe d’alimentation ramene
ensuite le fluide a la pression ambiante. Mais la détente a lieu en phase gazeuse alors que la compression
a lieu en phase liquide. Le travail étant proportionnel au volume massique, le travail de compression est
plus faible que le travail de détente (en valeur absolue), ce qui justifie d'imposer une pression en sortie de
turbine inférieure a la pression ambiante. Cette analyse qualitative se vérifie quantitativement : la puissance
de compression de la pompe est de seulement environ 0.02 MW alors que 1'on a un gain de puissance de
détente d’environ 30 MW. L'installation étudiée permet donc de mieux valoriser 1’énergie thermique du
fluide que si I'on effectuait une simple détente de la vapeur a la pression ambiante. En d’autres termes, son
rendement exergétique est plus élevé.

2 Utilisation d’eau chaude

Dans cette installation, on dispose d’eau chaude sous forme diphasique liquide-vapeur a 165°C et 0.7 MPa.
Cette eau passe dans un séparateur liquide-vapeur et le débit de vapeur est de 20 kg/s.

La vapeur est alors détendue dans une turbine jusqu’a une pression de 4.24 kPa (transformation @ - ).

Le liquide passe quant a lui dans un détendeur amenant 'eau a la sortie du détendeur a une pression de
70.14 kPa (transformation @) - ®). L'eau passe alors dans un séparateur liquide-vapeur et le débit de vapeur est
de 10 kg/s. Cette vapeur est alors détendue dans une turbine jusqu’a une pression de 4.24 kPa (transformation

©®-@).
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Un séparateur est un composant dans lequel le fluide entre sous forme diphasique liquide-vapeur et en
ressort, d’un coté, sous forme de liquide a saturation et, de ’autre, sous forme de vapeur a saturation.

Les hypotheéses suivantes peuvent étre faites :

— les écoulements sont stationnaires ;

— les appareils et canalisations sont parfaitement calorifugés ;

— les variations d’énergies cinétique et potentielle sont négligeables ;

— les pertes de pression dans les canalisations et les séparateurs sont négligeables ;
— les turbines sont supposées fonctionner de maniére adiabatique et réversible.

Données Les données thermodynamiques de 1’eau a saturation sont les suivantes :

] T (°C) \ Psit (kPa) \ hf“f (kJ/kg) \ BT (K] /kg) \ sf“t (kJ/ (kg.K)) \ s57 (K] / (kg.K)) \

30 424 125.79 2556.30 0.4369 8.4533
90 70.14 376.92 2660.10 1.1925 7.4787
165 700 697.34 2763.50 1.9925 6.7078




Les conditions ambiantes sont P, = 101325 Pa et T, = 25°C et les caractéristiques thermodynamiques de
I'eau dans ces conditons sont :

| T(C) | P(KPa) [ 1t (k] /kg) | s (KI/(kgK)) |
[ 25 [101.325] 10493 | 03672 |

2.1 Diagramme de Mollier

Dans un diagramme de Mollier, tracer l'allure de I'évolution thermodynamique du fluide dans son trajet

D@0 06 0etd QO O.
Correction

L’état (D est diphasique a la pression P; = 700 kPa. Son point représentatif est donc situé a l'intérieur de la
courbe binodale. Les états (2 et ®) sont de la vapeur a saturation aux pressions respectivement P; = 700 kPa
et P, = 70.14 kPa. Leurs points représentatifs sont donc situés sur la branche vapeur de la courbe binodale.
L'état @ est du liquide a saturation a la pression P; = 700 kPa et son point représentatif se situe donc sur la
branche liquide de la courbe binodale.

L’application du bilan d’énergie au fluide compris dans le détendeur permet de montrer facilement que
I’enthalpie ne varie pas entre l'entrée et la sortie du détendeur : s = hy. La pression a la sortie étant in-
férieure a la pression a I’entrée, 1’état ) est diphasique et se situe donc a l'intérieur de la courbe binodale.

Les détentes a la traversée des turbines étant isentropiques. Par conséquent, les points représentatifs des
états 3 et (7) sont sur l'isobare P = 4.24 kPa et respectivement tels que s3 = sy et sy = sg.

Ces points sont schématisés sur la figure ci-dessous.

h P =700kPa P =70.14kPa

binodale

vapeur P =4.24kPa

diphasique

2.2 Etat®
Déterminer l'état @) du fluide a la sortie de la premiére turbine : (Ps, T3, h3, 53, x3).
Correction

La pression de I’état 3 est donnée :

P; = 424 kPa

La transformation a la traversée de la turbine étant adiabatique réversible, elle est isentropique :
S3 =15
Or, @ est de la vapeur a saturation a la pression de 700 kPa et les données thermodynamiques indiquent que
sp = 6.7078 kJ / (kg.K)

Onadonc:

s3 = 6.7078 k] / (kg.K)

Les données a saturation a P; = 4.24 kPa montrent que s < s3 < s3", ce qui montre que l'état 3) est
diphasique. Son titre vapeur est alors donné par

_ osat
S3 — 5;

X3 = ——=
sat __ osat
Sy Sl




soit

6.7078 — 0.4369

¥3 = 84533 — 0.4369

= (0.7823

On a alors
hy = hi" + x3 (3"

soit

)

hs = 125.79 + 0.7823 x (2556.30 — 125.79) = 2027.18 k] /kg

tion a cette pression soit

Le fluide étant diphasique a la pression de 4.24 kPa, sa température est égale a la température de satura-

T3 = T (P3) = 303.15 K = 30°C

2.3 Etat®

Déterminer l'état (7) du fluide a la sortie de la seconde turbine : (P, T, k, s, x).

Correction

©)

La pression est donnée :

On a donc

Le raisonnement est identique a celui qui a été suivi pour la détermination des caractéristiques de 1’état

P; = 4.24 kPa

157 = 56 = 7.4787 kJ / (kg.K) \

Le titre de vapeur est donné par :

sat

_ S7— 5
X7 = S%at _ S;ut
soit
7.4787 — 0.4369
= L Y 0.8784
Y7 = 84533 — 04369
On a alors
hy = Bi" + x7 (B3 — ;™)
soit

hy = 125.79 + 0.8784 x (2556.30 — 125.79) = 2260.75 k] /kg

La température est la température de saturation a 4.24 kPa :

] T, = 303.15K = 30°C\

2.4 Puissance mécanique

Calculer la puissance mécanique W’ totale fournie i I'extérieur par l'installation.

Correction

soit :

La puissance mécanique totale est la somme des puissances mécaniques fournies par les deux turbines,
A1l ATl A7l
Wi=Wy 3+ Ws 7

En appliquant le bilan d’énergie au fluide compris dans chacune des turbines et en tenant compte des
différentes hypotheéses présentées, on montre facilement que

Wj_3 = tity (h3 — hy)

Wi _; = g (hy — he)




soit .
W' = 1ily (h3 — hz) + ritg (h7 — hé)

Les débits de masse sont données et les états 2 et ®) sont de la vapeur a saturation aux pressions respec-
tivement de 700 kPa et 70.14 kPa dont les enthalpies sont données dans la table :

tity =20 kg/s

rig = 10 kg/s
hy = 2763.50 k] /kg
he = 2660.10 K] /kg

Les enthalpies h3 et h; ont été déterminées aux questions précédentes.
On a donc

W55 = 20 x (2027.18 — 2763.50) = —14726.40 kW

W, =10 x (2260.75 — 2660.10) = —3993.50 kW

et donc

[W' = —18720 kw|

Les signes sont bien négatifs car le fluide fournit de la puissance mécanique a la turbine.

2.5 Bilans au second séparateur

Ecrire les bilans de masse et d’énergie au second séparateur.

Correction

On considere comme systéme 1’ensemble du fluide compris dans le second séparateur ; ce systeme est
ouvert. Le bilan de masse appliqué & ce systeme est

amM
it Z 1
dt =
L’écoulement étant stationnaire, le membre de gauche de cette relation est nul. Par ailleurs, le séparateur
a une entrée () et deux sorties (® et B). On a alors :

0 = — [(rite + 1i1g) — rits]

©

Cette relation exprime simplement que toute la masse qui entre dans le séparateur par unité de seconde
(ri15) en ressort (116 + titg).

soit

L’expression générale du bilan d’énergie est

d(E+E+Ep)

yr ==Y ri(h+e,+e)+W +0Q

s—e

L’écoulement étant stationnaire, le membre de gauche de cette relation est nulle. Aucune puissance ex-
térieure n’est fournie que ce soit sous forme mécanique ou calorifique. Enfin, les variations d’énergies ciné-
tique et potentielle sont négligeables et on a :

0=—[(m6h6+m8hg)—m5h5]+0+0

soit

’Til5h5:ﬂ"l6h6+n'13h8‘ 7)

Cette relation exprime simplement le fait que toute ’enthalpie qui entre dans le séparateur par convection
en ressort par convection.

10



2.6 Débit de masse en entrée du détendeur

A partir du bilan d’énergie dans le détendeur et des bilans de masse et d’énergie dans le séparateur suivant,
déterminer la valeur du débit de masse 7i14.

Correction

L’écoulement étant stationnaire et aucune puissance mécanique ou calorifique n’étant fournie au fluide
dans le détendeur, le bilan d’énergie a la traversée du détendeur s’écrit :

titg hy = 1it5 hs (8)
avec, d’apres le bilan de masse,
tits = tity ©)
On a donc
hs = hy

La valeur de hy est connue puisque que I'état @ est du liquide a saturation a la pression de 700 kPa :

hy = 697.34 K] /kg

Or, le débit de masse 715 est donnée par I'expression (6), expression dans laquelle on connait la valeur de
ritg, ce qui permet d’exprimer
Mg = 1ily — Milg (10)

En injectant cette expression dans 1’expression du bilan d’énergie au séparateur (7), on obtient :
115 hs = 1itg hg + (11g — 1itg) hg
soit, en utilisant
ity hy = (rirg — 1itg) hg + 116 hg

soit finalement
he — hsg

hy — hg

Toutes les valeurs des variables du membre de droite sont connues et on a donc

1y = Hilg (11)

2660.10 — 376.92
697.34 — 376.92

ity = 10 X =7126kg/s

2.7 Analyse exergétique
2.7.1 Puissance maximale récupérable

Quelle est la puissance mécanique maximale récupérable a partir du fluide dans I’état @ ?
Correction
La puissance mécanique récupérable W, ., est donnée a partir de I'exergie du fluide dans I'état @) :
Wiy = tit (exq — exq) = tit [(hy — ha) — Ta (54 — 5a)]

soit

W, 0e = 71.26 x [(697.24 — 104.93) — 298.15 x (1.9925 — 0.3672)] = 7683.74 kW

Sil’on compare cette valeur a la celle de la puissance délivrée par la premiere turbine (entre les états )
et @), cette puissance n’est pas négligeable, ce qui explique que 1’on a intérét a mettre en place un systéme
permettant de récupérer au moins une partie de cette puissance potentielle.

2.7.2 Rendement

Quelle pourcentage de cette puissance maximale récupérable est effectivement récupérée par l'installation ?

11



Correction

A la turbine en aval du point ®), on récupére la puissance W/_, = 3993.50kW. Le pourcentage de
puissance récupéré est donc

W, ., 399350
1’] = - =
Wi  7683.74

= 52%

Cela signifie que seuls 52% de la puissance maximale récupérable l'est effectivement par 1'installation.

2.7.3 Analyse

Qu’est devenue la puissance non récupérée ?

Quantifier les différentes contributions et en particulier la puissance dissipée dans le détendeur. Cette quan-
tification sera donnée en pourcentage de la puissance maximale récupérable et on prétera attention a bien
introduire I'exergie ex, du fluide en équilibre avec le milieu ambiant.

Parmi les fluides sortant en (7) et @), quelle est celui dont I'énergie est la plus valorisable sous forme de
puissance mécanique ?

Correction

D’un point de vue physique, si on analyse I'écoulement du fluide entre son entrée en @) et ses sorties en
@ et @), il entre avec une certaine exergie et donc dispose d'un certain potentiel & fournir de la puissance
mécanique. Cette exergie est soit dissipée par les irréversibilités du systéme, soit effectivement transformée
en puissance mécanique soit, enfin, évacuée par convection aux sorties (/) et §. A noter qu’il n'y a pas de
variation d’exergie due a des échanges de chaleur avec I'extérieur entre @ et @) et ®.

Pour quantifier cette analyse physique, il faut utiliser I'exergie. C’est pourquoi, on effectue un bilan d’ex-
ergie sur le systéme ouvert constitué du fluide compris entre les points @), @) et ®.

Le bilan d’exergie s’écrit

d

= U+E+E-T,S)=—Y nm(h+ep+e—Tas) + W +Qc (1— TT”h) - D* (12)
s—e e

Or, I’écoulement est stationnaire, la puissance calorifique est nulle et les variations d’énergies cinétique
et potentielle sont négligeables, si bien que I'expression ci-dessus devient :

0= —17'17(]17—THS7)—m8(h8—Ta58)+ﬁ14(h4—Ta54)+W/—D*

soit
titg (hy — Ty s4) = —W' +1ity (hy — T, s7) + ritg (hg — Ty sg) + D* (13)

Pour faire apparaitre la puissance mécanique maximale, il est nécessaire de faire apparaitre le terme
ti1g ex, dans le membre de gauche de cette équation. Or, le bilan de masse appliqué au méme systéme donne :

1y = 1ty + 1itg

soit
Tilg ex, = 11y ex, + 1ig ex, (14)

En soustrayant les équations et (I4), on obtient immédiatement :
titg (hg — Tpsq — exg) = —W' +1ity (hy — Ty 57 — ex,) + titg (hg — Ty 88 — exg) + D* (15)

Dans cette expression, le membre de gauche représente la puissance mécanique maximale récupérable
W),.x, (—W') représente la puissance mécanique effectivement récupérée, les termes proportionnels a 77 et
ritg représentent les flux convectifs d’exergie sortants et D* représente 1'exergie dissipée par les irréversibil-
ités des transformations. La puissance D* est en fait dissipée uniquement dans le détendeur. En effet, les
canalisations sont parfaites (pas de frottement et pas d’échange calorifique avec 1'extérieur), la turbine est
supposée fonctionner de maniére réversible (et donc sans source irréversible d’entropie et donc sans dissi-
pation d’exergie) et le séparateur ne dissipe pas non plus d’exergie. On a donc D* = DJ.

Pour calculer la puissance D dissipée dans le détendeur, on effectue un bilan d’exergie a la traversée
du détendeur. Au détendeur, les puissances mécanique et calorifique sont nulles; 1’écoulement étant par
ailleurs stationnaire, le bilan général d’exergie devient :

D = —iity [(hs — hg) — Ty (s5 — 54)]
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Or, le bilan d’énergie montre que hs = hy, d’olt
D; = 1’i14 Ta (55 — 54) (16)

Il convient alors de calculer ss.

Ona
hs = hy = 697.34 K] /kg
Or h hsat
5 = e gt
4 1

les grandeurs a saturation correspondant a celles a la température de 90°C. On a donc

697.34 — 376.92

= 266010 37690 1403

X5

D’ol
__ sat sat sat
s5 = s;" + x5 (53" — ;™)

soit
s5 = 1.1925 + 0.1403 x (7.4787 — 1.1925) = 2.0745 kJ / (kg.K)
L'application numérique de la relation (I6) donne

D; = 71.26 x 298.15 x (2.0745 — 1.9925) = 1742.19 kW

Les débits exergétiques sont
1y (hy — Ty s7) = 10 x (2260.75 — 298.15 x 7.4787) = 355.26 kW
ti1g (hg — Ty sg) = (71.26 — 10) x (376.92 — 298.15 x 1.1925) = 1588.28 kW

On a donc
D3 )
Dy _ 1742.19 _ 230
W/ .. — 7683.74
1ity (l’l7 - T, S7 — exa) o 355.26 — 59
W T 768374
mg (”lg — Ta S8 — exa) o 1588.28 — 1%

W/ ~ 7683.74

max

Cela montre que 23% de la puissance maximale est dissipée dans le détendeur, 21% est perdue par le
liquide a la sortie du séparateur et seulement 5% est perdue dans la vapeur a la sortie de la turbine.

Cette analyse montre également que c’est le fluide sortant en ) qui est le plus valorisable sous forme
de puissance mécanique puisque, au mieux, on peut espérer en récupérer environ 1.6 MW alors que l'on ne
pourrait récupérer au mieux que 0.4 MW du fluide sortant en (7).

Remarque
Sil’on ne change pas 'installation, cela signifie que pour récupérer encore de la puissance mécanique, l'effort
devrait porter sur la récupération de puissance a partir du liquide sortant du séparateur. On peut concevoir
plusieurs manieres de récupérer de la puissance mécanique a partir du fluide sortant en ). Une premiere
possibilité consiste a mettre en oeuvre la solution mise en place dans le premier probleme :

1. détendre le liquide suffisamment a travers un détendeur pour qu’il devienne diphasique;

2. faire passer le mélange diphasique dans un séparateur;

3. détendre la vapeur dans une turbine ol I'on récupere de la puissance mécanique puis la condenser et

enfin la comprimer dans une pompe pour ramener la pression du liquide a la pression ambiante;

4. ramener la pression du liquide a la pression ambiante grace & une pompe.
Une autre solution consiste a faire passer le fluide dans un échangeur pour récupérer de la puissance calori-
fique et la transformer en puissance mécanique via un cycle secondaire, par exemple un cycle a gaz de
Brayton.
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