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COMMANDE NON LINEAIRE D’UNE TURBINE A GAZ

ZAIET CHAFIK

SOMMAIRE

La plage de fonctionnement utile dans un compresseur axial qui fait partie d’une turbine
a gaz, est limitée par les instabilités aérodynamiques qui sont le pompage et le
décrochage tournant. Plusieurs modéles mathématiques ont ¢été développés pour
expliquer le fonctionnement d’une turbine a gaz. Ces modéles donnent une bonne
compréhension des non linéarités, offrant ainsi un moyen efficace pour développer des
stratégies de contrdle afin d’augmenter le domaine de fonctionnement et améliorer les
performances d’une turbine a gaz.

Ce mémoire contient de nouveaux éléments dans le domaine de la modélisation des
turbines a gaz. Une vanne couplée (CCV) est ajoutée au modele de compression de
Gravdahl-Egeland, qui est une extension du modéle de Moore-Greitzer avec une vitesse
variable du compresseur.

L’objectif principal du nouveau modéle est de donner une grande flexibilité dans la
conception de stratégies pour le contrble de la vitesse du compresseur et des non
linéarités suscitées, vu le role que la CCV peut _]OUCI‘ dans le contrdle de la pression dans
le syst¢me de compression.

Le modéle développé est fortement non linéaire, il inclut la vitesse dans le
dénominateur. Ceci limite la marge de manceuvrabilité du contréleur qui peut étre
développé.

Nous avons utilisé plusieurs stratégies de commande puisées dans la littérature, comme
la linéarisation Jacobienne (linéarisation autour d’un point d’équilibre), la méthode back
stepping, la commande basée sur le mode de glissement et I’approche de la géométrie
différentielle.

Seule la derniére approche (géométrie différentielle) et plus précisément la linéarisation
exacte par retour dynamique nous a donné un résultat encourageant pour le reste du
travail, vu que la dynamique interne instable est de dimension un.



NON LINEAR CONTROL OF A GAS TURBINE

ZAIET CHAFIK

ABSTRACT

The useful range of operation in an axial flow compressor which is a part of a gas
turbine, is limited by aerodynamic flow instabilities: surge and rotating stall. Several
mathematical models have been developed to describe the operation of a gas turbine.
These models give a deep understanding of the non linearities and provide tcols to build
control strategies in order to extend the stable operating range and to improve the gas
turbine performance.

This thesis contains new results in the field of modeling of gas turbines. A close coupled
valve is included in the model of Gravdahl-Egeland axial compression system, which is
an extension of the Moore-Greitzer model with a variable compressor speed.

The main purpose of the new model is to give more flexibility in the design of strategies
to control the speed of the compressor and the aerodynamic instabilities. Indeed the role
of the close coupled valve in the control of the pressure inside the compression system
(turbine) is very important.

The model developed is highly non linear; moreover, it includes the speed which is a
state, in the denominator. This restricts somehow the domain of operation of the
controller that can be computed.

We have used several control strategies found in the literature, such as the Jacobian
linearization (linearization around an equilibrium point), the backstepping approach, the
sliding mode and the differential geometry approach.

Only the latter approach (differential geometry) and more precisely the dynamic
feedback linearization gave us a promising result for the rest of the work, knowing that
the unstable internal dynamics is of dimension one.
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INTRODUCTION

Le développement qu’a connu ’aviation civile ou militaire, 1’essor de I’industrie des
procédés ainsi que le domaine de la génération de I’énergie sont liés au développement
d’un élément essentiel qui est la turbine a gaz. Cette derniére est une machine qui
produit de ’énergie mécanique et des gaz d’échappement a haute vitesse et a haute
température. L’énergie mécanique sert a entrainer un compresseur, un ventilateur, etc.

Les gaz d’échappement servent a provoquer la propulsion dans le cas des avions.

La turbine a gaz est cependant assujettie a des phénomeénes non linéaires de natures
différentes : aérodynamiques (pompage et décrochage tournant), d’aéroélasticité (le
flottement) et de combustion qui ne permettent pas son bon fonctionnement. D’ou la

nécessité de développer des outils susceptibles d’améliorer ses performances.

Des solutions industrielles ont €té proposées et sont basées sur le principe qui consiste &
¢viter au systeme d’entrer dans I’instabilité, en gardant le point de fonctionnement a
droite de la ligne de pompage et & une certaine marge de sécurité. Ceci est accompli en
agissant sur une vanne d’anti pompage ou de recyclage. Cette maniere de faire est

connue sous le nom de contrdle passif.

Quoique la méthode classique (contrdle passif) est capable d’assurer un bon
fonctionnement de la turbine a gaz, il était nécessaire de développer des techniques de
contrdle qui stabilisent le compresseur qui est un élément essentiel dans une turbine a
gaz, aussi bien a droite qu’a gauche de la ligne de pompage, permettant ainsi a la
machine de travailler & des débits massiques plus faibles. Cette approche a suscité
beaucoup d’intérét et est connue sous le nom de contrdle actif. Ceci fera I’objet de notre

étude qui se concentrera sur les non linéarités aérodynamiques.



Plusieurs chercheurs ont contribué a I’évolution de la turbine a gaz, en commengant par
Moore et Greitzer (1986), qui ont développé un modéle mathématique pour la turbine,
capable d’expliquer les non linéarités dont souffre cette derniére. Puis il y a eu
’apparition d’autres modeles, entre autres, le modéle de Haynes(1994), le modele de
Badmus (1995) et plus récemment, le modéle de Gravdahl-Egeland (1997).

Le modele de Moore-Greitzer (1986) considére seulement le cas ou la vitesse de
I’ensemble (turbine + compresseur) est constante. Or, en pratique, la vitesse peut étre

variée.

Le modéle de Gravdahl-Egeland répond & ce besoin. Il utilise a la base le modéle de
Moore-Greitzer multi-modes auquel il ajoute la dynamique du spool (I’arbre reliant le
compresseur a la turbine). Pour commander ce modele, Gravdahl et Egeland ont
développé une commande qui est capable de contrdler la vitesse. Cependant, elle n’a

aucun contrdle sur les non linéarités.

Pour remédier a ce probléme, nous proposons dans cette thése un nouveau modele, en
partant de celui de Gravdahl-Egeland auquel on a ajouté une CCV (close coupled valve).
L’objectif est de pouvoir simultanément contrdler la vitesse et éviter au systéme (turbine

a gaz) d’entrer en pompage ou en décrochage tournant.

Ce mémoire est composé de trois chapitres.

Dans le premier chapitre, nous présentons des rappels sur les différents types de
compresseurs et plus particulierement les turbocompresseurs qui constituent un élément

essentiel dans la configuration d’une turbine a gaz.

Dans le deuxieme chapitre, nous présentons certains modeles mathématiques qui ont été

développés pour modéliser une turbine & gaz : modéle de Greitzer (1976), modéle de



Moore-Greitzer (1986), modéle de Gravdahl-Egeland(1997), etc., et on exposera en

détails le modeéle qu’on a développé pour satisfaire a certaines exigences.
o

Dans le troisieme chapitre, nous entamerons la partie commande. On commencera par
étudier le modele de Moore-Greitzer en montrant la simulation des non linéarités en
boucle ouverte puis le modele commandé en boucle fermée. On appliquera deux
stratégies de commande qu’on a élaboré : la commande backstepping et ’approche de la
géométrie différentielle. On étudiera apres, le modele de Moore-Greitzer incluant une
CCV(close coupled valve) auquel on appliquera une commande basée sur la méthode
backstepping ¢étant donné que !’approche de la géométrie différentielle n’a pas
fonctionné a cause de I’instabilité de la dynamique interne. Puis, le modeéle de Gravdahl-
Egeland et enfin le modele que nous avons élaboré, auquel nous avons appliqué une
commande linéarisante qui s’est avérée incapable de controler complétement le systéme
a cause de l’instabilité de la dynamique interne. Pour chacun de ces modéles nous
réalisons une étude compléte en boucle ouverte et en boucle fermée (apres application

du contrbleur) avec des simulations pour illustrer les résultats.

Enfin, nous terminerons par une conclusion générale concernant les résultats obtenus.



CHAPITRE 1
RAPPELS SUR LES COMPRESSEURS ET LES TURBINES A GAZ

La turbine a gaz est modélisée dans la littérature par un systéme de compression

composé :

o D’aubes directrices a I’entrée du compresseur,

o D’un compresseur qui peut étre axial ou centrifuge,

o D’un plenum jouant le réle d’une chambre de combustion,

o D’une vanne de contrdle (throttle) simulant le role de la turbine (organe couplé au

compresseur par |’intermédiaire d’un arbre de transmission).

La figure 1 montre I’exemple d’une turbine & gaz faisant partie d’'un moteur d’une

turbosoufflante d’un avion (Williams F107) [1].

FAONT AXIAL
COMPRESSOR  CENTRIFUGAL ';{JF?;GFEE

FAN
ROTORS ROTORS COMPRESSOR EXHAUST

o
........

/ INTERIOR COMBUSTION 20131 STAGE
|;ﬂ§y fw ";‘tjals“sﬁ BucY HAMBER TURBINES

pucy

Figure 1 = Moteur d’une turbosoufflante (Williams F107) [1]



Dans ce chapitre, nous donnerons quelques détails concernant les éléments composant la
turbine a gaz et les différentes configurations de cette derniére dans !’industrie des

procédés et de I’aérospatial.
1.1 Compresseurs

La fonction du compresseur consiste a fournir un débit d’air correspondant a un certain
rapport de pression. Ce débit d’air est nécessaire pour la détermination de la quantité de

travail que les turbines peuvent fournir :

W =m,*c,*AT (1.1)

ou m, (kg/m’) est le débit d’air, W (J) est le travail développé, c,(J .m’/kg.°C) est la

chaleur spécifique et AT (°C) est la différence de température entre I’entrée et la sortie
du rotor (organe tournant du compresseur). Le rapport de pression est requis pour la

détente des gaz dans la turbine.

On distingue deux grandes classes de compresseurs : les compresseurs volumétriques et

les turbocompresseurs.
1.1.1 Compresseurs volumétriques

On distingue deux types :
1. Alternatifs : compresseurs a piston, etc.

2. Rotatifs : compresseurs a vis, etc.

Les compresseurs volumétriques fonctionnent avec le principe de compression par
réduction du volume. Un compresseur alternatif produit un débit de refoulement

intermittent. Il est généralement combiné a un réservoir qui absorbe les fluctuations et



assure une pression de refoulement uniforme. Pour expliquer le fonctionnement d’un
compresseur volumétrique, on prendra ’exemple d’un compresseur a piston représenté

sur les figures 2 et 3.

Culasse ouboite & clapets

R
SN
Clapet d'aspiration 7 3 7

\ st

Clapet de refoulement

Bielle
Volant d’entraineraent

Lspiration

Figure 2 Fonctionnement d’un compresseur a piston durant la phase d’aspiration

PR

Refoulement

Figure 3  Fonctionnement d’un compresseur a piston durant la phase de refoulement



Le mouvement du piston vers le bas (figure 2) commande I’ouverture du clapet
d’aspiration et I’introduction d’air dans la cavité entre la téte du cylindre et le piston. La
course ascendante du piston commande la fermeture du clapet d’aspiration (figure 3) et
entraine la compression de 1’air dans 1’espace restreint. La pression de ’air augmente a
mesure que le volume diminue. Lorsque la pression régnant dans 1’espace au dessus du
piston dépasse la pression de la conduite de refoulement, le clapet de refoulement

s’ouvre et laisse s’échapper 1’air comprimé dans la conduite.
1.1.2 Turbocompresseurs
Les turbocompresseurs fonctionnent avec le principe qui consiste a accélérer le fluide,

puis convertir 1’énergie cinétique en énergie potentielle. L augmentation de 1’énergie

potentielle se manifeste par I’augmentation de la pression, d’aprés 1’équation de

Bernouilli :

p] v] p?_ v?_

Lt oz =SS =407 1.2
7 8z o 2 82, (1.2)

ou p est la pression, p est la densité du fluide, v est la vitesse du fluide et gz

I’énergie potentielle par unité de masse. Les indices 1,2 représentent les propriétés avant
et apreés la décélération respectivement.

On distingue deux types :

a. Compresseur axial

Le schéma d’un compresseur axial avec ses différents constituants est représenté sur la

figure 5 [2]. L air traverse une série d’aubes mobiles (rotor) et d’aubes fixes (stator)

concentriques.



Les aubes (ailettes) d’un compresseur axial sont représentée sur la figure 4.

Aubes du
compresseur

Figure 4  Allure des aubes d’un compresseur axial

L'anneau du compresseur

Stator Compresseur Axial

Figure 5 Eléments constitutifs et ensemble du compresseur axial [2]

Le fluide est accéléré dans les aubes du rotor et décéléré dans les aubes du stator, en
transformant 1’énergie cinétique acquise dans le rotor en une pressure statique en passant

a travers les aubes du stator.



b. Compresseur centrifuge
Le compresseur centrifuge est composé de deux éléments (figure 6[1]) :
1. Rouet (impeller) : organe de rotation qui augmente la vitesse du fluide.

2. diffuseur (diffuser): composé de passages divergents ou le fluide subit une

décélération.

Diffuseur

Rouet

Figure 6  Etage d’un compresseur centrifuge [1]

L’énergie cinétique acquise dans la partie rotative (rouet) est convertie en pression

statique dans le diffuseur.

Une différence évidente entre les deux types de turbocompresseurs est que, dans un
compresseur axial, le fluide (air) quitte le compresseur dans une direction axiale
cependant dans le cas des compresseurs centrifuges, il le quitte dans une direction

perpendiculaire a 1’axe de rotation.
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Les compresseurs axiaux peuvent accepter des débits massiques plus importants que
ceux des compresseurs centrifuges. C’est une des raisons pour laquelle ils sont les plus
utilisés dans les moteurs d’avion. Une autre raison est qu’ils offrent un meilleur
rendement, assurant une consommation de fuel moins importante dans une turbine a

gaz.

1.1.3 La courbe caractéristique d’un compresseur

C’est une représentation du taux de compression en fonction du débit (figure 7) pour
différentes vitesses de rotation. Elle est représentée par une zone de fonctionnement
utile, limitée par une ligne de pompage (surge line) au-dela duquel le compresseur entre
en pompage ou en décrochage tournant et une ligne de blocage (choke line) ou le débit

masse ne peut plus augmenter.

Pression

Ligne de pompage .. ra-- Capacité limite

Zone de blocage

Ligne de vitesse .

4

Debit

Figure 7 Courbe caractéristique d’un compresseur
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1.2 Aubes directrices

Ce sont des aubes de guidage qui sont situées a [’entrée du premier étage d’un
compresseur. Leur fonction consiste a dévier I’air de maniére a attaquer la premiére série
d’aubes mobiles (rotor) avec 1’angle d’incidence voulu. Elles protégent aussi le moteur

contre I’injection d’objets étrangers.

On trouve aussi des aubes directrices variables qui permettent de changer I’angle
d’incidence de 1’air a ’entrée en fonction de la vitesse de rotation du compresseur afin

d’améliorer ses performances.

1.3 La chambre de combustion

Dans la chambre de combustion, le mélange d’une partie de I’air comprimé dans le
compresseur alimente la combustion qui utilise comme combustible le gaz naturel, le
diesel ou les huiles lourdes résiduels. Les gaz portés a une haute température entralnent
les roues de la turbine, créant de I’énergie mécanique, qui sert & entrainer le compresseur
de I’air et n’importe quelle charge mécanique accouplée a la turbine. L’autre partie de
I’air qui n’a pas pris place dans la combustion sert a refroidir les différentes parties de la
turbine & gaz. Le schéma d’une chambre de combustion d’une turbine a gaz est

représenté sur la figure 8 [3].

Carburant l
Jet de carburant

ix du | i - (e e v
compressewr ’ O O O—m
Ay Gaz ala

Pprimaire -~ -0 turbine

‘. e .
S - [ Q“,.*' — /

Trous cdu tube aflamme

Figure 8 Chambre de combustion d’une turbine a gaz [3]
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1.4 La turbine

Les turbines [4] sont généralement plus faciles a concevoir que les compresseurs,
puisque les gaz chauds émanant de la chambre de combustion subissent une expansion

au lieu d’une compression. On distingue deux types :

A Turbine axiale

Dans ce type de turbine, la direction de I’écoulement est parall¢le a I’axe de rotation. Le
matériau utilisé pour sa fabrication est congu pour supporter de tres fortes températures
comme le nimonic (alliage de nickel, chronium et cobalt). Elle est la plus utilisée avec
les turbines a gaz.

B Turbine radiale

L’écoulement se fait dans la direction perpendiculaire a ’axe de rotation. Elle est surtout

utilisée avec les petites turbines & gaz.

1.5 Catégories de turbines a gaz

On classe les turbines a gaz dans deux grandes catégories :

1. Turbines a un arbre (single shaft)

Dans une turbine a un seul arbre (figure 9), une seule turbine est utilisée. Elle asservit le
compresseur ainsi que 1’arbre d’entrainement. Ce dernier transmet 1’énergie mécanique
produite dans la turbine au compresseur et a la charge; cependant il faut installer une

boite d’engrenage pour certaines applications pour que la vitesse de 1’arbre

d’entrainement s’accommode aux exigences de la charge.
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L’inconvénient de ce genre de turbine est qu’on ne peut pas accoupler la charge tant que
la turbine n’a pas atteint la vitesse optimale. Pour arréter cette machine, il faut
généralement découpler la charge pour éviter que le couple résistant créé par la charge

n’endommage pas ’arbre de transmission.

Les turbines & gaz a un seul arbre sont généralement utilisées lorsqu’elles sont appelées

a travailler & vitesse et a charge constantes.

Chambre de
combustion
U 2 ¢
Air 4 wf/ , Gaz d’échappement
| —
\\
Compresseur Turbine

Figure 9  Turbine a gaz a un seul arbre

2. Turbine a deux arbres (twin shaft)

Dans une turbine a gaz a deux arbres (figure 10), une deuxiéme turbine est présente dans
le systtme. Un arbre raccorde le compresseur et la premiére turbine, appelée le
turbocompresseur (gas generator). Le deuxieme arbre est logé dans la turbine
d’entrainement. La premiere entraine le compresseur alors que la deuxieéme, appelée
turbine de travail commande 1’arbre d’entrainement, qui a son tour fait entrainer la

charge, qui peut étre un compresseur centrifuge, un générateur, une pompe, etc.
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Pour démarrer une turbine a gaz a deux arbres, un couple mécanique est nécessaire a
Pentrée du compresseur. Des que la premiére turbine s’approche de la vitesse

appropriée, le débit de gaz de combustion fait tourner la deuxie¢me turbine.

Cette configuration s’avére trés utile si une variation de vitesse de la charge est

O
1

|  Turbocompresseur | Turbine de travail

Do
»

prévisible.

4

&

Figure 10 Turbine a gaz a deux arbres

1.6  Utilisation des Turbines a gaz

On distingue les turbines a gaz utilisées dans I’industrie (procédés chimiques, génération
de I’électricité, etc..) qui ont été traitées dans les sections précédentes et celles qu’on

rencontre dans I’industrie aéronautique.

Dans ce qui suit, on parlera de la deuxiéme catégorie et on donnera quelques détails

concernant les différentes configurations :
1. Le turboréacteur( turbojet)
C’est un moteur (figure 11[3]) équipé d'un systéme de compression, d’une chambre de

combustion, d’une turbine, d’une tuyére de détente (nozzle). L’air aspiré par l'avant est

comprimé, chauffé par la combustion d'un carburant, détendu dans la turbine, rejeté vers
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Parriere & grande vitesse a travers la tuyére. Les gaz d’échappement rejetés dans
I’atmosphere a grande vitesse produisent la poussée qui est le résultat de Ia

transformation de 1’énergie interne du moteur en énergie cinétique.

Compresseur
Chambre de combustion
VAR,
 — Vﬁ‘ %
N Z —
— NN 4~ Z
% \ i

Injecteur de carburant Turbine

Figure 11 Schéma d’un turboréacteur [3]

2. Le turbopropulseur (turboprop)

C’est un moteur (figure 12[3]) équipé d'une turbine a gaz qui actionne a la fois un
compresseur rotatif et une hélice externe pour produire la poussée. C'est le mode de
propulsion le plus économique pour les vitesses moyennes. L’hélice produisant la

propulsion est actionnée par une turbine a gaz.

tuyrére (nozzle)

Figure 12 Schéma d’un turbopropulseur [3]
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3. La turbosoufflante(turbofan)

Le principe est le méme que celui d’un turbopropulseur, excepté que le propulseur est

remplacé par une soufflante (élément rotatif pour produire la poussée) (figure 13[3]).

Soufflante . )
Brileur  Turbines
Entrde | Lini .
- |

el
a ;low-preszure
< :i compressor

!— i

| eerrmsng

Tuyére(nozzle)

Figure 13 Schéma d’une turbosoufflante [3]

4. Le turbomoteur (turboshaft)

C’est un moteur (figure 14[3]) & turbine analogue au turboréacteur mais 1’énergie
prélevée par la turbine, entraine d’autres systémes de propulsion, généralement un rotor
d’hélicoptére, avec un systeme de transmission composé essentiellement de boite

K
d’engrenage.

Figure 14 Schéma d’un turbomoteur [3]



CHAPITRE 2

MODELISATION MATHEMATIQUE

Les systemes de compression sont toujours assujettis a des perturbations de natures
différentes qui empéchent leur bon fonctionnement. Plusieurs modeles mathématiques
ont été développés dans la littérature pour représenter le plus fidélement possible ces

systémes réels.

Dans ce qui suit, on parlera des non linéarités présentes dans un systéme de compression
et on présentera toute une panoplie de modéles mathématiques offrant une bonne
compréhension de ces non linéarités (aérodynamiques) et donnant un moyen pour le

développement de stratégies de contrdle.

2.1 Non liréarités dans un systéme de combustion

Les non linéarités présentes dans un systéme de combustion sont de natures différentes.

On distingue :

o Les instabilités de combustion : comme le cas du rapport air/gaz qui est responsable
de I’émission de NOx (dioxyde de nitrogeéne) en grande quantité.

e Les instabilités reliées a ’aéroélasticité : flottement (flutter) qui prend naissance a
I’approche de la fréquence propre de l'aube du rotor. Elle peut causer la

détérioration de cette derniére.

e Lesinstabilités aérodynamiques (pompage et décrochage tournant).

Dans notre étude, on considérera seulement les instabilités de nature aérodynamique.
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2.1.1 Pompage (surge)

Le pompage est un phénomeéne trés complexe qui prend naissance dans certaines
conditions de fonctionnement. Il se manifeste lorsque le débit volumique d’air descend
au dessous d’une certaine limite pour une vitesse de rotation donnée, il se produit alors
des variations périodiques importantes de la pression et du débit a une fréquence plus ou

moins grande.

Le pompage peut étre manifesté par un retour du fluide lorsque la pression dans le
plenum (chambre de combustion) est supérieure a celle du compresseur. Ce phénoméne
se manifeste par une distribution symétrique uniforme (figure 16[5]). On distingue deux

types de pompage : le pompage classique et le pompage profond.

2.1.1.1 Pompage classique

C’est un phénoméne qui se manifeste par des oscillations dans la pression et dans le
débit.

2.1.1.2 Pompage profond

Dans ce cas, les oscillations dans le débit sont d’une amplitude tellement importante, que
Iinversion de [’écoulement prend place dans le systtme de compression. Une

représentation de cycle de pompage profond est montrée sur la figure 15.

Le pompage prend naissance au point (1). La pression dans le plenum (chambre de
combustion) ne décroit pas rapidement et toutes les aubes décrochent (assujetties a des
perturbations) en méme temps. Il y a inversion de I’écoulement d’air pour équilibrer la
haute pression dans le plenum. Le débit-masse atteint la caractéristique inverse (2). Cette

transition de (1) a (2) est trés rapide. La pression dans le plenum commence a décroitre



19

puisque l’air s’échappe a travers la vanne de contrble (throttle) et a travers le
compresseur. La pression dans le plenum descend au dessous de celle de la
caractéristique inverse et le gradient de pression devient positif. L’air commence a
accélérer jusqu’a ce que le débit-masse d’air atteint la valeur zéro (3). Le compresseur
commence a délivrer plus de pression. Lorsque le débit a travers le compresseur devient
plus important que celui & travers la vanne de contrdle, la pression commence a
augmenter et devient plus importante que celle du compresseur (4). Le débit-masse
commence a décroitre. Lorsqu’il atteint la valeur correspondante au maximum de la

caractéristique (1), le cycle recommence.

Pression
Fy

... Caractéristique
du compresseur

Q)

(3)

[ 4

Débit

Figure 15 Caractéristique du compresseur avec un pompage profond

2.1.2 Décrochage tournant (rotating stall)

Le décrochage tournant est une perturbation rencontrée dans la plupart des
turbomachines. Il se manifeste sous la forme d’une cascade de structures tournantes non
stationnaires de distribution non uniforme (figure 16[S]) qui se propagent a travers
I’anneau du compresseur (élément sur lequel s’attachent les aubes du stator) avec une

vitesse qui varie entre 20-70 % de la vitesse de rotation du rotor. Ce phénomene prend
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naissance au niveau des aubes du compresseur. Chaque aube peut &tre comparée a une

aile d’avion qui, lorsqu’elle présente un angle d’attaque élevé, décroche.

Le phénomene de décrochage tournant est représenté sur la figure 17. On suppose que le
passage 3-4 est bloqué partiellement. Ceci est caractérisé par la création d’une zone non
stationnaire, di a I’augmentation de I’incidence a I’entrée. L’incidence dans le passage
4-5 décrofit alors que celle du passage 2-3 croit, initiant ainsi le blocage dans ce passage.
Donc les structures non stationnaires se déplacent de la droite vers la gauche, au sens

contraire de la direction de rotation.
Le décrochage tournant cause une réduction de pression et de débit considérables qui
limite les performances du systtme de compression. En pratique on peut avoir une

combinaison du pompage et du décrochage, connu sous le nom de pompage modifi€.

Pompage : oscillation uniforme du débit

Décrochage tournant : perturbation non uniforme du débit

§9000)

Figure 16 Représentation du pompage et du décrochage tournant [5]
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Incidence croissante \ Haute incidence Incidence décroissante

~ g

Figure 17 Illustration du phénomeéne de décrochage tournant

2.2 Modélisation d’un Systéme de compression

2.2.1 Modé¢le de Greitzer

Le systéme de compression utilisé par Greitzer[6;7] est représenté sur la figure suivante :

COmpresseur Vanne de contrdle
Plenum
o Ly e Vp ——p

Figure 18 Systéme de compression du mode¢le de Greitzer
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II est composé d’un compresseur axial et un plenum contenant un gaz compressible. Le
plenum décharge a travers une vanne de contr6le (throttle valve) dans un autre réservoir.
Ce systéme de compression peut étre considéré comme un modele simple d’une turbine
a gaz, ou le plenum joue le role de chambres de combustion et la vanne, le rdle d’une

turbine.
Greitzer a montré que le pompage prend place dans le cas de grandes vitesses et grands
volumes dans le plenum cependant le décrochage tournant, n’apparait que dans le cas de

petites vitesses et de petits volumes dans le plenum.

Le modele de Grietzer est donné par :

i—?:B(LPC(CD)—‘F) 2.1)
d;;’f ~ %(\P _¥(@,)) 2.2)
%— = (@-0, (%) 23)
@) 24)
avec

B= EUa_ AI:EC 2.5)

ou toutes les variables sont adimensionnelles: U est la vitesse tangentielle du

compresseur, a, est la vitesse du son, V, est le volume du plenum, Z, est la longueur du
compresseur et de la conduite, 4, est la surface de débit, @ est le débit masse dans le

compresseur, ¥ est I’augmentation de pression dans le compresseur, ¥ est la
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différence de pression a travers la conduite, @, est le débit massique a travers la vanne

. LA s
de controle, G =——= est une constante, ¥, est La chute de pression a travers la vanne
¢

de contrdle, & est le temps, 7 est la constante de temps du compresseur, ¥ est

I’augmentation de pression au niveau du compresseur en régime permanent et B est le

parametre de Greitzer.
2.2.1.1 Hypotheses

Le modele de Greitzer est développé en supposant :

e Un faible M (nombre de Mach )
e Un rapport de pression faible

o  Un écoulement unidimensionnel
La contribution majeure de Greitzer est I’introduction du paramétre B :

* B>Bcril
e B<B

crit

=> pompage

= décrochage tournant

2.2.2 Modéele de Moore-Greitzer

Ce modele [8] a été développé pour un compresseur axial & plusieurs étages, en allant

d’un étage a un autre. Il est décrit par trois équations différentielles couplées.

Le modele non linéaire développé par Moore et Greitzer pour modéliser le pompage et
le décrochage rotatif est a la base de toutes les études récentes qui portent sur 1’étude des

non linéarités aérodynamiques discutées précédemment. Ceci est dii principalement a
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’ordre réduit de sa représentation d’état et parce qu’il permet de décrire d’une maniére

approfondie les caractéristiques de ces non linéarités.

Le systeme de compression utilisé par Moore-Greitzer est représenté sur la figure 19,

Vanne de contrdle

Grille d'aubes
ditectrices

é
> | 4

]

R —* Ar le] 4 oS

= A
) i B
/ [! e pn 5_:" < ig,__,,, ""—‘11" —-}\

Conduit d'admission

L Comptesseur Plenum Conduit de sortie
axial

Figure 19 Systéme de compression pour le modéle Moore-Greitzer

P, est la pression totale & I’entrée du systéme et P est la pression statique dans le

plenum. L’écoulement est considéré incompressible dans le compresseur mais
compressible dans le plenum. De plus 1’écoulement est irrotationnel en partant du
réservoir jusqu'a ’entrée de la grille d’aubes directrices (IGV) a la station 0. Le systéme

de compression est constitué :

d’un conduit d’admission

e d’une grille d’aubes directrices
e d’un compresseur axial

e d’un conduit de sortie

e d’un réservoir (plenum)

e d’une vanne de contrOle
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Le modéle de Moore et Greitzer est basé sur ’analyse adimensionnelle, il définit le
Ut . . . s
temps : & = ry ou U est la vitesse tangentielle en (m/s) du rotor évaluée & R (le rayon
moyen) en (métre) et ¢ est le temps usuel (en secondes). Toutes les distances physiques
Ll

sont divisées parR : l,=§ et l,:.=?’:. Deux coordonnées sont utilisées : une

coordonnée axiale, désignée par 7 et une coordonnée angulaire, désignée paré; le

parameétre de Greitzer B est donné par: B = Y |5 .
2a VAL,

Le modele de Moore-Greitzer est décrit par les équations suivantes :

do 1
LP(é:)’*‘lcE:'//c((D_Yoe)"ng+’5‘;(2Y;=90+Y;)99) (2.6)
do 1 °f
\P(§)+lc?jg_% ; l//c(q)—YGB)de (27)
d¥ 1 1 0
2 "I, (®"®7-)—4lec (@-F(¥))) (2.8)

ou @ est le coefficient de débit moyen a travers la circonférence, ¥ est le rapport de

compression, F™'(¥,) est la caractéristique de la vanne de contrdle, Yest la
perturbation de potentiel de vitesse caractérisant les perturbations de 1’écoulement et ‘¥,
est la caractéristique du compresseur, Y,, est la dérivée seconde de Y par rapport a la
coordonnée angulaire &, Y, est la dérivée par rapport au temps ¢, B est le paramétre

de Greitzer, [, est la longueur du compresseur avec les conduits, @, est le débit a

travers la vanne de contrdle.
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L’approximation de Galerkin [9] est utilisée pour transformer I’équation différentielle a
dérivées partieile (PDE) (2.6) en équations différentielles ordinaires (ODE). C’est une
méthode spectrale qui est basée sur le choix de fonctions de test qui forment une base
pour le développement de la série représentant la solution a I’équation différentielle a
dérivées partielles. Pour s’assurer que cette solution est trés proche de la réalité, une
quantité importante qui est le résidu, représentant la différence entre la solution exacte et
celle approximée est calculé. Ce résidu satisfait a la condition d’orthogonalité par

rapport a chacune des fonctions de test.

On utilise la caractéristique du compresseur (figure 20[10]) décrite par 1’équation

suivante :

Wc<¢>=wco+H[l+3<9—1

1.0
>y )—E(W—l)} (2.9)

ou W,H,y,, sont les paramétres de la caractéristique représentés sur la figure 20.

La perturbation Y est représentée par une fonction harmonique, notée Y*, de la forme :
Y' =WA(E)sin(6 - r(&)) (2.10)

ou A(£) est amplitude et r(&) est I’angle de phase, West la demi largeur de la

caractéristique du compresseur.

L’approximation de Galerkin du modéle de Moore-Greitzer se présente sous la forme

suivante :
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ay - W/{{[E_J_F-lr(\py‘)}ﬁ (2.11)
dé 4B (W W [

4o [ Wopy 3@ 1 10 JH

dé_[ S -D0-2 D) 56y 1)}4 (2.12)
y_: |:1__(2_1)2 _lj]__égH_ (2.13)
dé W 4" |1+ maw

Une nouvelle variable d’état J est introduite, fonction de I’amplitude du premier

harmonique de la perturbation de potentiel de vitesse Y est donnée d’apres [7] par :
J(&)=A4*(&) (2.14)

En mettant J =0 dans le modele de Moore-Greitzer et avec une définition adéquate du

temps adimentionnel & (temps normalisé, sans unité), on retrouve le modele de Greitzer.

b
\ L
1

—w —

te— W —nf

N
|

Figure 20 Courbe caractéristique du compresseur [10]
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2.2.2.1 Hypothéses

Le modele de Moore-Greitzer est développé, en supposant que :

e [’écoulement est incompressible.
o Lavitesse du compresseur est constante.
e Un rapport de rayon élevé du moyeu/carter (hub/tip) du compresseur. D’aprés[4],

(r. 2 0.8) pour pouvoir considérer que I’écoulement est bidimensionnel.

2.2.3 Modele de Moore-Greitzer avec une vanne couplée (CCV)

Plusieurs actionneurs ont ¢t utilisés dans la littérature pour stabiliser un systéme de

compression.

La vanne de contréle (throttle) a été utilisée par Krstic et al[11], Badmus[12] et autres.
Eveker et Nett[13], Murray et al[14] ont utilis¢é les vannes d’anti-pompage (bleed
valves). Padiano et al[15] ont utilisé des vannes d’entrées variables tandis que Behnken
et Murray[14;16] ont utilisé ’injection d’air. Paduano et Wang[17], Spaskovszky et

Paduano [18] ont utilisé les roulements magnétiques.

L’utilisation d’une vanne couplée(CCV) pour le contrle du pompage a été I’ceuvre de

plusieurs auteurs : Simon et Valavani[19], Jungowski[20], Gravdahl-Egland[21], etc.

On présentera dans cette partie, le modeéle de Greitzer-Moore incluant une vanne

couplée.
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2.23.1 La vanne couplée(CCYV)
D’aprés Simon et Valvani[19], la CCV est une vanne dont la distance au compresseur
est tellement petite qu’on peut considérer qu’aucune masse significative ne peut étre

emmagasinée.

Une CCV se place en série avec un compresseur, comme le montre la figure 21.

Vanne de contrdle

Aube directrice(IGV) ‘_
. $6, cov
M 5 ¥
B> 4 W : - i
3 g
g j! o :_,."' 4 f}? e P - fr-—g.
__ Compresseur Plenum

Figure 21 Systéme de compression avec une CCV

L’hypothése qu’aucune masse n’est conservée entre le compresseur et la CCV permet de

définir la notion de compresseur équivalent :

Y, (@)=Y (P)-Y¥,(D) (2.15)

ou W (®) est la pression au niveau du compresseur et ¥ (D) est la chute de pression
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au niveau de la CCV.
Sachant que la pente de la caractéristique du compresseur détermine la stabilité des
points d’équilibre du systéme, celle-ci peut étre variée en modifiant la pression au

niveau de la CCV.

Une CCV aune caractéristique de la forme :

@’ (2.16)

ou y, >0 est proportionnel a I’ouverture de la vanne. En utilisant le modéle de Moore-

Greitzer (équations 2.6..2.8) et en remplagant ¥ _(®) par ¥,(P), I’approximation de

Galerkin[9] du nouveau modéle [21] se présente ainsi :

S

ar_ W/fl{g-iF",,(qf )]fi 2.17)
dée 4B W W I

_ 2
o _| Y-y, 3@ w2J cp) 018)
dé 7 2w y2 2H H
Yo @ogp L, L AWD) SaH (2.19)
dé w 4 yS A+ ma)W

Ce modele a la méme structure que celui de Moore-Greitzer, sauf qu’il contient en plus

des expressions contenant y, dans les équations (2.18) et (2.19), caractérisant la

contribution de la CCV a modifier la position des points d’équilibres.
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2.2.4 Modéle de (Gravdahl-Egeland)

C’est une extension du modéle de Moore-Greitzer, ou il y a lieu de considérer la
variation de vitesse du compresseur. C’est aussi un modéle multi modes qui permet une
meilleure compréhension des non linéarités aérodynamiques : le décrochage tournant et

le pompage.

Ce modele contient le paramétre B de Greitzer comme un état. 11 intégre de plus la

dynamique du spool (arbre).
2.2.4.1 Dynamique du Spool

La dynamique du spool est décrite par :
1= =1 1, (2.20)

ol @ est la vitesse angulaire, 7, est le couple développé par la turbine, 7, est le couple

développé par le compresseur et / est le moment d’inertie du Spool.

Ona:

a =

U
g 2.21)

ou U est la vitesse tangentielle et R est le rayon moyen. Le développement de ce

modele multi mode est similaire a celui de Moore-Greitzer, sauf qu’il utilise la définition

Ut . Ur . feid
dutemps : & =~——Ri- au lieu de r ou U, est la vitesse désirée.
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L’équation gouvernant la dynamique du spool est d’apres [22] :

A, -r v @22)
dé b
avee |
[=I,-T, =—t"Te_ (2.23)
pARU
3
A =PRA, (2.24)
]Ud

', dépend des angles que fait le fluide a ’entrée et a la sortie des aubes du rotor :

I, =®’(tan B, —tan 3,) (2.25)
En utilisant I’approximation de Galerkin de n"*™ ordre :
. n=N(u) 114
(¢) = —e"4,(E)sin(nf -r,(5)) (2.26)
n

n=1

Avec A est ’amplitude du n®*™ mode du décrochage tournant et » (£)est I’angle de
n p n

phase associ€.

Le modele de Gravdahl-Egeland [22] prend la forme suivante :



d® H (_"P—l//co
dé  1.(B) H

3 @ J1o
+1+5(W—1)(1—5)—5(W—1)

ZI:‘UdFAl CD)
bH

3aHn

d—\P=—A—2—((D—CDT)—2A11“B\P

dé B

, _ J"(l_(g_l)z _J, pmW _2U,TA (m=hW
ag w 4 3agH 3bHn

B _ ATB

dé

avec n=1..N(u)

J(&)=4,()

1 n=N(u)

J&)=— > T

n=l
Ay =
4L.U,

LBY=, ], T

my(B) =1 —m)zj—]‘;—l

(n—my(B)a)W
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(2.27)

(2.28)

(2.29)

(2.30)

(2.31)

(2.32)

(2.33)

(2.34)

(2.35)

u est le paramétre de viscosité introduit par Adomatis et Abed [23] pour prendre en

considération la viscosité présente dans le systéme de compression.

Adomatis et Abed [23] ont montré que :

N = 0 pour u=0
fini pour u>0

(2.36)



2.2.5 Autres modéles

Dans le tableau I, on présentera les modeles les plus connus dans la littérature, qui ont
¢té développé pour modéliser un systéme de compression (turbine a gaz) et qui sont

classés suivants :

e Lanature de I’écoulement (compressible, incompressible);
e Le type de modele : unidimensionnel (qui prévoit le pompage) ou bidimensionnel
(qui est capable de prévoir le pompage et le décrochage tournant);

¢ Type de compresseur utilisé (centrifuge ou axial).
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Tableau I

Présentation des modeles de systemes de compression

Modéle Description de I’écoulement | machine | Instabilités
Greitzer[7] 1-D incompressible A p
Moore-Greitzer[8] 2-D incompressible A D/P
Botros [24] 1-D incompressible A/C P
Hansen[25] 1-D incompressible C P
Fink[26] 1-D incompressible C P
Badmus[27] I-D compressible A/C p
Haynes[28] 2-D incompressible A D/P
Eveker et Nett[29] 2-D incompressible A D/P
Adomatis[23] 2-D incompressible A D/P
Gravdahl et Egeland[22] | 2-D incompressible A D/P
P : pompage

D : décrochage tournant

C : compresseur centrifuge

A : compresseur axial

2.2.6 Modéele de Gravdahl-Egeland avec CCV

Ce modele est celui que nous avons proposé. Il est basé sur celui de Gravdahl-Egeland
[22], qui est un modeéle multi mode et qui prend en considération la variation de la
vitesse du compresseur; auquel nous avons ajouté une CCV, offrant ainsi la possibilité
de décaler la caractéristique du compresseur afin d’éviter au systéme de tomber dans la

zone d’instabilité,
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Le choix de la CCV est motivée par 1’étude de Hendricks et Gysling[30] et Van de
Wall[31] sur les actionneurs. Ils ont montré qu’il est plus avantageux d’utiliser ceux qui
sont trés proche du compresseur comme la CCV ou les injecteurs d’air[14;16] pour

éliminer les délais qui peuvent avoir des effets déstabilisants.
2.2.6.1 Développement du modéele

On considere le systéme représenté sur la figure 21. Le temps est défini comme dans le

modele de Gravdahl-Egeland [22] par :
U,t
=—< 2.37
4 2 (2.37)

ou U, est la vitesse désirée de la turbine, ¢ est le temps (en secondes) et R est le rayon

moyen du compresseur.

Ce modele est développé pour un compresseur axial a plusieurs étages, en allant d’un

étage & un autre.

La procédure consiste a aller de la gauche vers la droite sur la figure 21, puis calculer a
chaque fois la différence de pression entre deux points définissant une partie intégrante
du systéme de compression, pour aboutir & la fin & une relation entre la pression a

Ientrée du systeéme 7, et la pression statique du plénum 2, .

A Niveau compresseur

L’augmentation de pression au niveau d’une rangée d’aubes est donnée d’aprés Moore

et Greitzer [8] par :
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A _ pgy-r42 (2.38)
pU* dt

1
2
. C, . . .

ou ¢=U est le coefficient de I’écoulement axial local, F(¢) est le rapport de

compression dans le passage a travers les aubes, C_ est la composante de la vitesse sur

I’axe des x et 7 est le coefficient de retard d’élévation de pression.

On commence par calculer%b de I’équation (2.38).
ﬁz(%j . (%J (2.39)
dt at rofor at Stator
t )wor OE Ot 00 0t O0& R 06 R
(%) 2052, 569U, 28 2.41)
t Jur O OF 08 Ot R O&

En remplagant (2.40) et (2.41) dans (2.39), on aura :

99 _,00U, 99U (2.42)
o 0t R 99 R

Pour un compresseur & N étages, ’équation (2.38) prend la forme suivante :

P Db _ INF($)— NT@ (2.43)
| dt
Pl

En intégrant la CCV avec le compresseur a N étages, nous aurons 1’équation suivante :



p,5—7p| =NF(¢)_L(2_5_¢+_Q._8£ "Lz 2 (2.44)
pU? 2 08 U,00 vy

\4
avee |

R
a=
NtU,

(2.45)

On définit ®(£,6) comme la moyenne de @(&,8) autour de la circonférence, définie

par :

2

&) =5 960040 (2.46)

En tenant compte de I’équation (2.46) , on peut écrire que :
p=0()+g(£,0) h=nh(&,0) (2.47)

ou g est le coefficient de la perturbation de la vitesse axiale et Aest le coefficient de la

perturbation de la vitesse circonférentielle.

D’apres [8] :

Te&.6)= [ne.0)=0 248)
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B Conduit et vannes d’entrées (IGV)

La différence de pression entre la station 0 et 1 (figure 21), ol I’écoulement est axial, est

donnée d’apres Moore-Greitzer [8] par :

%— = %Kchz 0<K, <l (2.49)

k. est le coefficient de rétablissement a I’entrée (entrance recovery coefficient). 11 est

¢gal 4 un dans le cas ot il n’y a aucune perte au niveau de I’entrée des IGV.

L’écoulement dans le conduit a ’entrée des (IGV) au point O est considéré irrotationnel,

d’ou I’existence d’une fonction potentielle des vitesses é telle que :
gradg =V (2.50)

V est le vecteur vitesse dont les composantes sont ¢ et 4.

D’apres I’équation(2.50), on peut écrire que :
()0 = D) +2(8.6) et (dy), = h(&,6) 2.51)
ou (;5,])0, (é;,)o sont les dérivées de @ par rapport 4 77et 0 respectivement.

L’équation de Bernoulli pour un écoulement incompressible, non stationnaire est
utilisée pour calculer la chute de pression au niveau du conduit d’entrée. D’aprés Moore-

Greitzer [8] :
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pp% =§(¢2 LI+ (@) (2.52)

La quantité ((55 ), est ajoutée pour prendre en considération I’instabilité¢ dans @ etg. Si

on considére le conduit de longueur/,, ou @ est supposée constante. En vertu de

I’équation (2.51), le potentiel de vitesse est donné par :
§=0+1) ®E)+d(&m) (2.53)

oll ¢' est une perturbation du potentiel de vitesse telle que : 45’1 / =0.
==l

En dérivant 1’équation (2.53) par rapport a n et € et en utilisant I’équation(2.51), on

trouve que :

(@) =8(5.0) et (3'5), =h(£,0) (2.54)
En dérivant la méme équation par rapport aé, on aura :

9 @G (2.55)

(¢¢)o =ll dé

En utilisant 1’équation(2.55), I’équation (2.52) s’écrit alors :

o 2 2 @ i
Bl @4, SE 4 (2.56)
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C Conduit et vannes de sortie (OGV)

A la sortie du compresseur, I’écoulement est considéré rotationnel. On définit :

P P.\-(i)jp (2.57)
pU”

ou p est la pression dans le conduit de sortie, p (&)est la pression statique dans le

plenum.

L’¢équation d’Euler est utilisée pour calculer la chute de pression au niveau du conduit de

sortie :

pi{—f=—gradp (2.58)

Dans la direction x, elle est donnée par :

A dC
_dp_ dC, 2.59
wx P 2.59)

En considérant la pression au point E (a la sortie du compresseur) sur la figure 21 ou
p.(£)=0 et en utilisant la définition de la coordonnée axiale : 77 = %, le gradient de p
au point E se calcule a partir de 1’équation (2.57) :

apy;

2 1
i =-pU~ E(P,,)/ (2.60)



ou P, estladérivée de P par rapporta 7.

En utilisant I’équation (2.51) et la définition de ¢, on aura :

dc, U, d

U,
e §{<¢ »U}

En insérant les équations (2.60) et (2.61) dans (2.59), on aura :

(B = Yy {(%)OU @, g}
Or, d’apres (2.51) et (2.55) :

(@y)0 = @)+ (82
En insérant (2.63) dans (2.62) et en utilisant (2.51) et (2.54), on aura :

U, do

() ==L (——+(B))+ (<D(§) (¢>> d

U dé& ¢

En intégrant (P,), et en utilisant la condition P =0 pour 7=/, , on aura:

{(7— >dq’—¢3;}+U =100~

U(é) d¢ U? d&

L’équation (2.57) prend la forme suivante :

42

(2.61)

(2.62)

(2.63)

(2.64)

(2.65)



43

b, =P _ =ﬂ L, do
pUz (P)/ U{ l/;‘ dé: (m 1)(¢ 5)0}+

U, dU

F—dg{—lﬁ@@)—(m—l)(&')o} (2.66)

Le paramétre m est introduit pour caractériser le retard a 1’extérieur du compresseur.

D’aprés Moore-Greitzer [8] :

m=2 Pour un tres long conduit de sortie

m=1 Pour un conduit trés court

D Bilan des pressions

Aprés avoir étudié les différentes parties du systéme de compression, on cherche a
trouver une relation entre la pression a I’entrée du systéme p,. et la pression statique du
plenum p_ . Ceci est faisable en considérant la chute de pression au niveau de chaque
partie du systéme de compression représentée sur la figure 21. On peut écrire que :

Py =Py _Pp— P Po"Pr P =Py P~ Py (2.67)

pUZ pU2 pUZ pUZ pU2

En utilisant les équations (2.44), (2.49), (2.56) et (2.66), on aura :

D,—Dr _ I N P T v, 1,do
P (NF(¢) 2¢) 2h(1 K:) (l’+Z”U+a)d§+
U, o\ U,dU, o

((1*m)7 1(9,), + 7 —dg( [, D(E)—(m-1)(d ),) (2.68)

1 el U o 1,
"2_a(2(¢§q)o+’&:(¢ng)o)_7¢

v
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Dans ce qui suit on prend K, =1, en supposant qu’il n’y a aucune perte a I’entrée des

(IGV).

En posant :
v.($)=NF(@) -~ ¢ (.69
1 U,
IC(U)~11+;+1157 (2.70)
U,
mU(U)—(l—m)? 1 (2.71)
On aura :

_ b~ Py - g _ _@ 7 +
\P(é)———pUg v (@+(4,)0) - L.(U) aE +my, (U)(4, )

UsdU 1 (@)= (m=1)(F),) ~—= 3. Yo +-2(F" ) - ("
Ut g OO~ =D@I) ~ 5 QB+ @ hde~ G d)  2T2)

1,

2
t

Le terme p est ajouté pour prendre en considération la viscosité présente dans le

compresseur.
E Niveau du plenum
En assumant que la variation de pression dans le plenum est isentropique, on a :

it _dp _ 1 dp,

v di al di

r

(2.73)
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ou ¥ est le volume dans le plenum, a, est la vitesse du son, 1, est le débit de masse

entrant dans le plenum issu du compresseur, 7, est le débit sortant du plenum vers la

vanne de contrdle.

En divisant et en multipliant la partie gauche de I’équation (2.73) par pUA,, et la partie

droite par pU”’, on aura :

i —rm, __ VU dp,

=3 7= =0-0, (2.74)
pUA,  a A.pU” dt
Or:
dp, dp, U
Fri @)

La pression P, est nulle au niveau du plenum. En utilisant la partie gauche de

I’équation(2.72), on peut écrire que :

. _ p_d_(LPUz) = p{ﬂzﬁ +2Uﬂj—‘}’) (2.76)

dg = d¢ dg dg

En utilisant les équations (2.75), (2.76), (2.22) et (2.33) et la définition du paramétre de

Greitzer (2.5), ’équation (2.74) s’écrit sous la forme suivante :

i—?:%(@-@,,)—z/\,rzw 2.77)
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F Approximation de Galerkin

Pour transformer I’équation différentielle a dérivées partielle (2.72) en équations

ieme

différentielles ordinaires, on utilise I’approximation de Galerkin [9] de n™™ ordre :
L MmNy .
@) = 2, —e"4,)sin(n0-7,) 2.78)
n=|

oll 4 (&) est Pamplitude du n*™ mode du décrochage tournant, 7, (&) est I’angle de

phase associé.

Le résidu est donné par :
R,=(4.),- (8, (2.79)
En dérivant (2.78) par rapport & £, et en utilisant I’équation (2.72), on aura :

dr,(&)
A n
in(¢,) - 4, (&) =22 T cos(¢,)]- U(U)

(P(E) -, @+ WA, sinC, )+ L)y Yl g

dé b

dd, (&) 4
de in(¢,)~ A,,(f)

w|da,e)
= T

(2.80)
UTA (m=DW

bn

cos(¢,)]

: w AS)
An(f)sm(é,,)%z—a{ [ i

T 4,(8)605C, )+ A, E)sin )]+ 5 0+ WA, @)sin((,) )
ou:

¢, =nd—r(&) (2.81)



L’approximation de Galerkin se calcule de la mani€re suivante :

1. On choisit les fonctions de test suivantes :

fi=l fy=sin(g,), f,=cos(¢,)

2. On calcule les moments :

2

M, = R,().£i(&)de  i=123

°*——m

~ LR
2z
3. Finalement, on pose :

M, =0 i=1,2,3

i

Le calcul de M|, M,, M, nous donne :

UTAD

M=) L) 2241, YA L Ty (@ 4 ma@ysineae

m, (U) d¢g b
+_17LT(CD+WA sin(&,))*dé,}
Y, 27w g

W), 1
on dé my(U) Sy
U,TA,(m-1D)W W4, ,un

2bn 4.6)- 2a{ dé

M, =

4,(&)} -

%51; [ (@+wasin(e, )y’ sin(&,)dz,}

j P, (@ +WAsin(E, ))sin(E,)dE, —
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(2.82)

(2.83)

(2.84)

(2.85)

(2.86)
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__r dr,(¢), 1

My===4,() ) o j P, (O +WAsIn(E, ) cos(E,)dE, +
dr, W Un 2 287
2O MO J<®+WAsm<a;,,>>~ cos(&,)ds, )

En mettant M, égal a zéro, on aura :
o [ @4, ©)sing g, =¥ (O +,0) 2241, E P

¢ ) ) (2.88)

+-L7(CDZ+A" (g)W )
v, 2

De la méme maniere pour M, :

[, @4, ©)sin, sin g, 5, = L {—V—V——K U(U)}

; & 2n
ULA (m-DWA,E) A ()t A (§)W (289)

2bn .

Finalement pour M, :
dr, _ bn°B (2.90)

d¢ 22U, ,(n-my,U)a)

G Modéle finak

En évaluant les intégrales dans (2.88) et (2.89) en utilisant 1’équation de la

caractéristique du compresseur ¥, (équation(2.9)), et en considérant les équations (2.22)
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et (2.77); le modele se présente sous la forme suivante :

dd H - 3 @ J. 1,0 1 @ wJ
B B B e )
¢ LUy H 2w 27 2w vy, H 2H 2.91)
_UAT z,fcb]
bH
2 -
%zJ"(l—(g—l)z—i—'unW 22U, TA (m=-1)¥
dé W 4  3aH 3Hbn
(2.92)
_4CDW 3aHn
3Hy,” (n—m,(U)a)W
d_\y_zi\_l_[l((p_q)r)_gl\lrglp (2.93)
dé U b
ﬁ:AlrE (2.94)
dé b
n=1.N(u)

C’est un modele qui a la méme structure que celui de Gravdahl-Egeland cependant il
inclut la contribution de la CCV, caractérisée par 1’apparition du paramétrey,. Ce
modeéle a ét€ développé pour donner plus de flexibilité¢ dans 1’élaboration de la stratégie

de contrdle de la vitesse du compresseur et des non linéarités aérodynamiques. Ce qui

sera exposé dans le prochain chapitre.



CHAPITRE 3

COMMANDE DE LA TURBINE A GAZ

3.1 Introduction

Deux stratégies sont utilisées pour contrdler un systéme de compression :

a. Controle passif

11 consiste a faire fonctionner le compresseur a une distance sécuritaire de la zone
d’instabilité (figure 22). Dans cette stratégie, une ligne de contrdle est définie & une
certaine distance de la ligne de pompage, ce qui constitue une zone de sécurité. Cette
zone est dictée par la limitation des capteurs et vannes utilisées. Si le point de
fonctionnement du systéme tente de franchir la ligne de contréle, il sera maintenu en
ouvrant une vanne d’anti-pompage (bleed valve) ou une vanne de recyclage. Elargir la
zone de fonctionnement peut réduire les colits de fonctionnement et le nombre de

compresseurs utilisés.

b. Controle actif

Plusieurs fagons sont utilis€ées pour élargir la plage de fonctionnement stable du

compresseur. On peut les classer dans deux catégories distinctes :

1. Des techniques qui consistent a améliorer la conception du systeme (matériau utilisé,
forme des aubes, etc..)[32].
2. Des techniques qui éliminent les instabilités en développant des stratégies de

commande [32].
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Le contrdle actif augmente la plage de fonctionnement au dela de la ligne de pompage

comme le montre la figure 22. Dans notre étude, on considére cette deuxi¢éme catégorie.

Region stabilisée ——‘ .
avec le contrle Ligne dftlpompage avec
g actif . le contrdle
(W
Ligne de vitesse
constante
Ligne de pompage sans
le contrdle

Débit masse

Figure 22 Controle passif et actif

Plusieurs techniques de commande ont été développées dans la littérature pour donner

des outils susceptibles de contrdler les systémes dynamiques quelque soit leur degré de

complexité. Cependant la difficulté réside dans le choix de la stratégie de commande a

utiliser. Parmi les techniques de commande existantes, on peut citer ’approche de la

géométrie différentielle [33-36], la méthode backstepping [33;37], le mode de

glissement [38;39], la passivité [40] et la théorie de la platitude [41].

Pour le contr6le d’un systtme de compression (turbine), I’approche de la bifurcation

[42-44] ainsi que la méthode de backstepping [37;45] ont été utilisées avec le modéle de

Moore-Greitzer. Gravdahl et Egeland [21] ont utilisé la méthode de backstepping pour

contrler le modele de Moore-Greitzer incluant une CCV. Ils ont proposé aussi un

contrdleur proportionnel pour leur modéle[22].
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Dans ce chapitre, nous allons appliquer différentes stratégies de contrdle non linéaires
aux différents modeles de la turbine présentés au chapitre précédent. Ainsi, nous allons

étudier :
1. Le modele le plus simple (mais le plus utilisé) de Moore-Greitzer auquel nous allons
appliquer deux stratégies de commande : la commande par la méthode de backstepping

et 'approche de la géométrie différentielle.

2. Le modele de Moore-Greitzer incluant une CCV auquel nous allons appliquer une

commande backstepping [21].

3.  Le modele Gravdahl-Egeland auquel nous allons appliquer une commande
proportionnelle (P) [22] et simuler le systéme pour voir 'effet de cette commande sur
I’évolution des états du systéme.

4. Finalement le modéle que nous avons proposé auquel nous allons appliquer
I’approche de la géométrie différentielle et plus précisément la linéarisation exacte par
retour dynamique.

3.2 Commande du medéle de Moore-Greitzer

3.2.1 Caractéristiques du modéle

Rappelons que le modéle de Moore-Greitzer [8] se présente sous la forme suivante :

dY W/H[® 1 _, H
dé  4B? {W W 7 ’)h G-
do [ Y-y, 3 0 1. 1.0 |H

|- Ll + (=D -=J)—=(—=-1)* | == 3.2
iE { 7 2(W X 2) 2(W )LC (3.2)



53

g{:Jlil_(g_l)z_lji'_ﬂ_ (3.3)
dé w 4 [(+ma)lW

ou:

J(&)=4() (3:4)

Les deux phénomeénes non linéaires a savoir le pompage pur et le décrochage tournant

sont représentés comme suit :

Dans le cas du décrochage pur, on pose J = 0. On obtient alors :

d_\P=W/f1 E_LF_IT(\PT)jlﬁ (3.5)
dé 4B~ \W W [,

do ZI:_\P—‘//co +1+§_(9_1)__1_(9_1)3}£ (3.6)
dé H 2w 2w [,

Dans le cas du décrochage tournant pur, les dérivés par rapport au temps & des

équations (3.1), (3.2) et (3.3) doivent étre nulles :

av _ W/?'[g__l_p-lr(qlr)}ﬁ_zo (3.7)
dé  4AB° \W W ,

d® | ¥V 1, 3@ g lpy L@ gy

dg"[ - +1+2(W )¢ 2J) 2(W 1)}10 0 (3.8)
£=J|:1_(2_1)2_1J]__§£=0 (3.9)
dé w 4 J(1+ma)Ww

L’€quation (3.9) admet deux solutions : soit J =0, soit :
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J=4{1—(—%-1)2} (3.10)

En remplacant I’équation (3.10) dans 1’équation (3.8), on trouve la caractéristique

suivante qui décrit le décrochage tournant, notée ¥, :

3@ 5 @
W o=y +H|{1-=(—-1)+=(—-1)° 3.11

La caractéristique du compresseur, du décrochage tournant (3.11), ainsi que la
caractéristique de la vanne de contrdle sont représentées sur la figure 23 pour les

données suivantes utilisées par Moore-Greitzer [10] :
e W=025 H=0.18 Ve =03 K, =55 [.=8
En rappelant que la caractéristique de la vanne de controle est donnée par :

F, = %KT(D,,? (3.12)

ou K, estun coefficient constant.
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aaracterlsthue
de contrﬁle (throttle) :

Figure 23 Caractéristiques du compresseur et de la vanne de controle

3.2.2 Simulation du modéle en boucle ouverte

La simulation du modéle décrit par les équations (3.1), (3.2) et (3.3) en boucle ouverte

avec les paramétres suivants :

W =0.25 H=0.18 W, =03 K, =55 [ =8
a=1/3.5 m=1.75 B=12/0.5

et la condition initiale : (®,,'¥,, 4,) = (0.5,0.66,0.1) , est représentée sur la figure 24.
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3.2.3 Points d’équilibres

En utilisant les transformations suivantes :

Y 1 2H ; H

A= 1, P=—,y=— |5~ E=— 3.13
oYWK W e G.13)

O g
2

SIS

et en posant :

ﬂ=2BH O'=E al, (3.14)
2 (1+ma)

Les équations (3.1),(3.2) et (3.3) se transforment en :

@:é?(é—cb,.(@)),é,:y\/\—if_—l (3.15)
D =-F+ P () -30.2 (3.16)
A=cd1-®* - 1% (.17)

ou les dérivées a gauches sont par rapport af .
Les points d’équilibre du syst¢me dépendent du paramétre ¥ de la vanne de controle. Ils

sont donnés par :

V=9, @)= T, 4145, -2, (3.18)

e €

|-

pour :
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2
IR (3.19)
Y (D,)
et:
5 6 3. 5.,
¥ =9,0,)=9,+1-20,+>0, (3.20)
pour :
SCILR N W (3.:21)
7.3,

L’équation (3.18) représente les points d’équilibre en absence de décrochage tournant,

cependant 1’équation (3.20) représente les points en présence de ce dernier.

3.2.4 Linéarisation du modéle non linéaire

Le point d’équilibre correspond a ;IL, =0. Rappelons que (T)e et ‘i’e sont déterminés par
I'intersection de la caractéristique du compresseur ‘PC et de la caractéristique de la

vanne de controle ®,..

Le maximum de q’c est atteint pour®, =1 (équation (3.18)). Pour cette valeur,

¥, =9 ,(d,)=9,,+2

c0 :

En posant y =y, +u dans I’équation (3.15) puis en procédant a la linéarisation du

modele décrit par les équations (3.15), (3.16) et (3.17) autour du point d’équilibre



(‘PL o) ,f]e) = (@CO +2,1,0). On obtient le modéle sous la forme

X = AX + Bu avec,

-f70,(%,) B 0
A=|-1 ¥ (D,)-34, ~64,®, (3.22)
0 ~20®,4, o(1-®,-347)

olt &, est la dérivée par rapport a ¥ et ¥, est la dérivée par rapport a ®.

Pour ;Ie =0, la valeur propre A =0o(1-®,”) est positive pour(’f)e2 <1. Dans ce cas les
points d’équilibres (®,, ‘i’e) ne sont pas stables.

Y9,
X=|d-0, (3.23)
A-4,
-A7Y,
B= 0 (3.24)
0

L’évaluation des matrices A et B au point d’équilibre en question nous donne :

59
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- - = 0 -2 1 =2
L’ By, B 0
¢ 2P,
A=|-1 %(1-(53) 0 =|-1 0 0 (3.25)
0 0
0 0 o(l-,%)
L 4 -
-B\¥,
B= 0 (3.26)

On remarque que la derni¢re ligne de la matrice A ne contient que des zéros. En testant

la contr6labilité du systéme :
W,, =|B AB 4’B] (3.27)

On trouve que le systéme n’est pas controlable car rang(W_ ) =2 <3. Le résultat sera le

con

méme n’importe quel point d’équilibre pour lequel 4, =0.

Le point d’équilibre (‘i‘e,d)e,fle)=(‘i‘co+2, 1,0) est instable d’aprés [42-44], en
d’autres termes, il subit une bifurcation de type fourche sous critique [33]. Pour

stabiliser ce point, plusieurs auteurs[42-44] ont utilisé I’approche de la bifurcation.

D’aprés ce qui précede, on essayera de trouver une commande non linéaire qui sera
capable de contrdler le décrochage tournant et le pompage. Pour arriver & nos fins, on
utilisera d’abord I’approche de la géométrie différentielle puis la commande

backstepping.
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3.2.5 L’approche de la géométrie différentielle
3.2.5.1 Linéarisation au sens entrée-sortie

On considére le modéle de Moore-Greitzer décrit par les équations (3.15), (3.16) et
(3.17). L’objectif est de stabiliser le point d’équilibre 4, =0,d,=1,¥, =¥ _,+2. On

effectue le changement de variables suivant pour ramener le point a I’origine :

p=0-1y=F-¥, -2 (3.28)

Les équations(3.15), (3.16) et (3.17) se transforment en :

A=—cA - cA($* +2 ¢) (3.29)
; 3 2 1 3 %2 12

Y VY (3.30)
y):r;: (+4-,) (3.31)

On choisit comme entrée : ®, qui est le débit & travers la vanne de contrdle et comme

sortie ;

y=h(x)=¢ Avec x=(A4,6,w) (3.32)

Le systéme non linéaire s’écrit sous la forme :

i=f(x)+gu (3.33)

Avec :
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—c A —cAQp+¢%) 0
f(x)= |-y —-;-¢2 -%¢3 —34°¢-34° , g=10 (3.34)
1 -1
7 (1+9) ra
3 B
En utilisant la définition de la dérivée de Lie [33],ona:
L.h(x)=0 (3.35)
1
L.L h(x)= 7 # 0 (3.36)

Le degré relatif » =2 <3 , d’ou la nécessité d’étudier la dynamique interne.
3.2.52 Etudedela dynamique interne/dynamique du zéro

On met le systéme sous la forme normale :

G =0 (3.37)

&=Lh=¢ (3.38)
Pour compléter la base, on cherche 77, , telle que :

_5_77_1g:0

3.39
™ (3.39)

On choisit :



63

m=4 (3.40)
En posant :
A=(&.5m) (3.41)

- . . oA o
On vérifie que la matrice Jacobienne = est non singuliére. On a donc :

&=, (3.42)
éz == ﬁlz (1+&)-38¢, '*'607714 '*'60'517712 _3771252 + 60—7712(2‘:51 +§12)(1 +&)+ ﬁlz u (3.43)
nh=-on’ —om(25 +4) (3.44)

La dynamique interne est décrite par 1’équation(3.44), qﬁi est fortement non linéaire.

Pour étudier la stabilité du systéme on peut limiter I’étude & la dynamique du zéro [34].

e Dynamique du zéro

C’est la dynamique du systéme limitée a la région définie par :

M={xeR*/&=¢ =0} (3.45)
Elle est définie par :

n=-cn (3.46)

qui est asymptotiquement stable tant que o est une quantité strictement positive.
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La commande u qui stabilise le systéme non linéaire est donnée d’aprés [34] par la

forme générale :

1

uzLLr—I
gf

(=L, h(x)—a, . L' h(x)—...— &, L h(x) — @, h(x))

Avec :

d(p)=p +a,,p" +..op+ay,

un polynome de Hurwitz. Pour notre systéme de degré relatifr =2 :

1
L.Lh

g

(L h—oyLh—aph)

Avec :

1 .
L.Lh= ‘Bz’ﬂ Lh=¢, h=¢

L’h=(-64-64¢)(-c 4’ —O'A(2¢+¢2))—(3¢+%¢2 +3A2)¢5—%(1 +¢)

(3.47)

(3.48)

(3.49)

(3.50)

(3.51)

a,,a, a choisir pour que : s° +a,s+a, soit un polyndme de Hurwitz (racines a parties

réelles négatives).

3.2.5.3 Résultats de la simulation

L’objectif est de travailler au point (¢=0,y =0) qui est le maximum de la

caractéristique du compresseur pour assurer un meilleur rendement de la turbine. On
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choisit pour cela les mémes données utilisées par Moore-Greitzer durant leur

expérimentation: W =025 H=0.18 y,=03 [ =8 a=1/35 m=175 B=14

A Point de fonctionnement dans une zone d’instabilité

On suppose que notre point de fonctionnement s’est déplacé dans une zone d’instabilité
localisée 4 gauche du maximum de la caractéristique, qui est pris comme origine. Soit

O=-0.2,iy =-0.056 le point en question, avec un décrochage tournant

d’amplitude 4(0) =0.1.

La simulation du syst¢éme en boucle fermée en utilisant la commande u décrite par

I’équation (3.49), avec o, =5, , = 6, est montré sur la figure 25.

...............

B

i P

01027 S AU TR

0.1

i ARG PRSP
Ko 1 Y SR

K| FER

3 )| SR

S U

025 05 :

Figure 25 Commande par la linéarisation exacte du modéle de M-G (1)



B Pcint de fonctionnement dans une zone stable

On choisit cette fois ci, un point de fonctionnement localisé a la droite du maximum,

défini par :®=0.4,¥ =-0.272. Dans ce cas A(0)=0 (absence de décrochage dans

cette zone), on aura alors les allures représentées sur la figure 26.

0.5

0.4

o 03+

0.2

0.1

Figure 26 Commande par la linéarisation exacte du modéle de M-G (2)

D’apres les figures 26 et 27, la commande # donnée par 1’équation (3.49) stabilise le

...............................

...............................

..............................

0 5 10
5

N~

0.25

-0.25

systéme décrit par les équations (3.29), (3.30) et (3.31).

3.2.6 Commande par la méthode de backstepping

Rappelons que 1’objectif est de stabiliser le point d’équilibre 4, =0,
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Une commande pour I’équation (3.29) est donnée par :
p=a(d)=0 (3.52)

L’équation (3.29) devient :

A=—ck (3.53)
Tant que A >0 d’aprés [37], A() > 0, > .

Pour la variable w , on choisit comme commande virtuelle pour I’équation (3.30) :

a(g,A) = c,¢-%¢2 —34? (3.54)

En ajoutant et en retranchant a(¢, 4) de ’équation (3.30) et en posant :

=y -oa(g,A) (3.55)
On aura :
b= -4 -3Ep-c (3.56)

En différentiant 7 par rapport au temps, on aura :

- 5 Ja ; Ox =
=y —q¢-—=A4 3.57
W=y a¢¢ = (3.57)



En utilisant les équations (3.29), (3.30) et (3.31), on aura :

7 = =630~ ¢ =389 -cg) + 6o (-2~ ¢ - )
On choisit une fonction de Lyapunov de la forme :

V=g¢*+y"

Alors :

V =249+ 27

V=207 -4 —322¢—cl¢)+2v7(—u+(3¢—CI)(—!/7—%¢3—3?12¢—cl¢)+

6A(-c A® — o A(¢* +29))

Ensuite, on cherche « quirend ¥ définie négative :
_ 1 ~ ~ T -
u=—(¢c;,=30)(-¥ —;¢3 ~34°—c,$)+60 A% (29~ ¢* ~ A ) +cyi ~ ¢

L’expression de V devient :
V=—-¢'-69>4" ~2c 4’ —2c,i7°

Avec ¢, >0,¢, >0.
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(3.58)

(3.59)

(3.60)

(3.61)

(3.62)

(3.63)

En remplacant » par son expression dans 1’équation (3.58), le systéme résultant est :
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A=—c X' -cA(¢* +20) (3.64)
¢ =—7 —(c, +34° +-;-¢2)¢ (3.65)
y=9¢-cy (3.66)

Le point d’équilibre (¢,7,4)=0 est globalement asymptotiquement stable. Nous

montrerons dans ce qui suit la simulation du modele en boucle fermée pour deux

situations différentes ;

A) Point d’équilibre instable

On choisit un point d’équilibre instable (A4 =0.1,¢ =-0.5, =-0.3125) situé a gauche
du maximum de la caractéristique défini par les coordonnées(¢ =0,y =0) et en
choisissant comme gains ¢, =0.5, ¢, =1, alors la commande u définie par 1I’équation

(3.62) est capable de ramener le point d’équilibre a I’origine (figure 27).

B) Point d’équilibre stable

En choisissant un point d’équilibre stable (& droite du maximum de la caractéristique)

défini par (4=0,¢=0.2,;y =-0.064). La commande u» raméne le point d’équilibre a
I’origine (figure 28).
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Figure 28 Commande backstepping du modéle de M-G (2)



71

3.3 Commande non linéaire du modéle de Moore-Greitzer incluant une CCV

Rappelons que le modele de Moore-Greitzer incluant une CCV [21] est donné par les

équations suivantes :

ay¥ _ W/{J[E_Lq),r(qj) H (3.67)
dé 4B \W W [,

_ 2 2
A0 | ¥V 1, 3@ gl L@y LI, 20\ (3.68)
dé H 2w 2 2w v, 2H H |l
a _ l—((—D-—l)z—lJ— 10 4W d | 3aH (3.69)
dé w 4 S 3H |(+maW
Dans le cas d’un pompage pur: J =0, le modéle se réduit a :
d¥ 1
—=—[0-] (¥ 3.70
dz 4le€[ (P)] (3.70)
dd 1
—=—{¥Y (D)~ (D)-¥ 3.71
dz lc[ (@)=, (D)-Y] (3.71)
ou:

3.0 1 © 1
¥, =y, +Hl+= (== -=(=-1)") et ¥, =— @’
¢ (r//(_() ( 2(W ) 2(W )) v 2

v

3.3.1 Caractéristiques du modéle et points d’équilibres
Les points d’équilibres sont déterminés par: ¥ =®=J=0.

J =0 est satisfaite pour J =0 ou
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1 4W @
vy’ 3H

v

J=JL,=4(1—(-§/—1)2— ) (3.72)

En remplagant 1’équation (3.72) dans 1’équation (3.68) puis en mettant ® =0, on aura :

¥ (@)=, (®)+5F,(®) - L (1-—T 5 (3.73)
7, 3Hy,
ou:
) — 30 5D .-
@) =yt HI-2 =D+ (1) (3.74)

est la caractéristique du décrochage tournant en absence de la CCV.

e PourJ=0:

Les points d’équilibres ¢, et y, sont déterminés d’aprés les équations (3.67) et (3.68)
par D’intersection de la caractéristique du compresseur équivalent ¥, (®) avec celle de

la vanne de contrdle.

e Pour J(0)>0:

Si la caractéristique de la vanne de contrdle rencontre la caractéristique du compresseur
équivalent & gauche du maximum local, les points d’équilibres¢,,y, sont donnés par
I'intersection de la caractéristique de la vanne de controle et la caractéristique du

décrochage ¥, (®). La figure 29 montre les différentes caractéristiques.
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Le point d’équilibre du systéme de compression sans la CCV est a I’intersection de la

caractéristique du compresseur ¥ _(®) et la caractéristique de la vanne de
contrble @, (¥). En introduisant la CCV dans le systeme, le point d’équilibre est
déplacé a l'intersection de la caractéristique du compresseur équivalent ‘¥, (®)et la

caractéristique de la vanne de controle @,.(\¥) .

0.8

0.7

06

05

5 0.4

83

02

0.1

Figure 29 Caractéristiques du compresseur équivalent et de la vanne de contrdle

Les coordonnées du point d’équilibre sont reliés par :

Vo =0, () (3.75)

Pour analyser le systéme, un changement de coordonnées est recommandé pour ramener

le point d’équilibre a I’origine.



74

Les nouvelles coordonnées sont alors définies ainsi :

G =Wy, (3.76)

$=0-4¢, 3.77)

Le modele de Moore-Greitzer incluant la CCV prend la forme suivante dans le nouveau

repere :
dy _ .
2 Bz [#-4) (3.78)
?=i[?..(¢o>+®c<¢3)—lﬁ—\ia.«z?)—wo—ﬁ’—ﬂg—l)—W”J} (3.79)
s 2y,
ﬂzJI:l_(g_l)Q_lJ_L74W(D] Safl (3.80)
dé W 4° y? 3H |(l+maW
ou:
¥ (9) =T, (©)-v, (3.81)
¥ ,(§) =k’ — k¢ — ki (3.82)
Avec :
_3H¢, ¢
k, = N (W 2) (3.83)
¢o R
b=2 (=) (3.84)
- H (3.85)

2w
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D’apres [21], la commande u est choisie suivant la structure suivante :

u=" () +y, —¥,#) =¥, (@) -¥,4) (3.86)

Alors le systeme décrit par les équations (3.78),(3.79) et (3.80) prend la forme suivante :

dy 1. o

Y o 640 647
4 _ 1l oy 3H @ W

dé—lc[mﬂ) Y —u==—=J(-1) zy‘;} (3.88)
d_=J{l_(2_1)2_lJ_ 174WCD} 3aH (3.89)
dé w 4" y? 3H |(Q+ma)W

Dans le cas d’un pompage pur, le modéle se réduit en :
pompage p

avy 1 r, ..
g 4B, [#=6)] (3:30)
dé 1rs o .
Eg=z[qjc(¢)—w—ll] (391)

La stratégie de commande est basée sur la méthode de backstepping.

3.3.2 Contréle du pompage

En considérant le modéle décrit par les équations (3.90) et (3.91), on définit les variables

~

d’erreur : z, =/ et z, =@ —a avec & une fonction stabilisante.

On choisit une fonction de Lyapunov de la forme :
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V. =28z} (3.92)

Vl =4 ("¢?T(Z|)+Zz +a) (3.93)
45,.(21) est supposée passive, c'est-a-dire *(3,,(‘?) >0 V.

Comme il est préférable d’éviter I’annulation des non linéarités utiles dans (3.93), on

pose a =0.
D’ou:
Vi=—¢(z) 7 +2,7 (3.94)

En considérant la deuxiéme variable :

2, = 71—(‘3".(22)—21 —u) (3.95)

c

On choisit une fonction de Lyapunov de la forme :

v,=V, +%z; (3.96)
Alors :
Vy = —2,8,(2) + 2, (¥ (2,) ) (3.97)

On choisit u telle que ¥, soit définie négative :
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U=c,z, (3.98)
ou ¢, >0 est choisi tel que :

¥, (z,)—¢,2," <0 (3.99)

D’apres [21], on trouve que :

2

o>k _y (3.100)
7 4k,

ou k,,k,,k, sont définis par (3.83), (3.84) et (3.85). Le systéme en boucle fermée prend

la forme suivante :

z = 432 ——(~(2)+2,) (3.101)

z, = ll(—zl +¥(z,)-¢,z,) (3.102)

c

Le point z =z,=0 est globalement asymptotiquement stable. En considérant les

équations (3.86) et (3.98), on peut écrire :
\{JV((D)‘LPV(%):%(‘D—%) (3.103)

D’apres (3.103), la loi de commande pour y, est donnée par I’expression suivante :
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y = /‘D_;“_‘éo_ (3.104)

Cette commande est simulée pour B=1.2, y =0.45 (paramétre de la vanne de contrdle)
et en choisissant ¢, =1.5 dans la loi de commande (3.98) avec une condition

initiale ‘¥, @,) = (0.6,0.60) . On aura ce qui est présenté sur la figure 30.

0T T T T T T T 08 : T T T T

055 - ; [ 1721 RET RO SRS S S SRt ST eenaenes .

050l [I1:] P

0451} 045 ~ i S TP S YOV
gl geINATIV VAt

L] 0:2..}.. AARAR ]

o2 IRV S S

08 0155 P R o0 20 T

3

T T T T T T o€

1 3

Figure 30 Contrdle du pompage pour le modéle de M-G avec CCV

On voit bien qu’aprés I’application du contrdleur a Pinstant £ =800, (\V,D)
convergent vers le point d’équilibre (y,,4,) =(0.2423,0.29) donné par la résolution des

deux équations suivantes :
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32_ _19_3_%_1 2
‘//¢~0+H(1+2(W 1) 2(W D)-= —y2¢0 (3.105)

- !

Wo=—5d (3.106)

3.3.3 Controle du décrochage tournant
D’apres Krstic [37], la variable d’état J est bornée, c'est-a-dire :

3J, <o /J(E) <], VESO (3.107)

max

De la méme maniére que précédemment, on définit :
5=,z =p-a (3.108)

et une fonction de Lyapunov de la forme :

V,=2Bz} (3.109)
Alors :
Vi=2,(~4(2) +2,+) (3.110)

On choisita =0,

S G 3H @ w*J
2, =7-(‘PC(22)—21—“4—J(W"1)—2},2 u) (3.111)

4 v
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La fonction de Lyapunov est choisie de la maniére suivante :

™~
[y

J (3.112)

o
i
=
+

D [~
W
+

max

; " : J d J 1 4w

V,==z2¢.(z)+z,(¥ (z,)—u)+ - (== - — D) -

2 9 (2)+ 2, (2,)—u) max( (W ) 4 723H )

2 (3.113)

3H @ w-J

—(=-1z,J -— 2z,

4 W T2y
D’apres [21], u est choisie de la maniére suivante :

u=(c,+¢)z, (3.114)

avec ¢,,c; >0.
¢, se calcule a partir de I’équation (3.100) cependant c, est choisi dans I’intervalle :

™ <e, <o (3.115)

min max

ou ¢,",¢"™ sont choisis d’apres [21].

Pour la simulation, on choisit B=0.5 pour avoir un décrochage tournant, puis la
commande donnée par 1’équation (3.114) est appliquée, avec ¢, =1.5,¢, =0. Le résultat
de la simulation est représenté sur la figure 31. Dans cette simulation, le contrdleur est

appliqué a linstanté =100, il a pour effet de stabiliser le systtme au point de

fonctionnement (y,,d,) = (0.2423,0.29) .



Figure 31

Controle du décrochage tournant pour le modeéle de M-G avec CCV

31
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3.4 Commande du modéle de Gravdahl — Egeland

Rappelons que le modéle de Gravdahl-Egeland[22] est décrit par les équations

suivantes :

d(D= H (_‘lp_‘//co +1+§’_(9_1)(1_i),l(2_1)3_M(D) (3.116)
dé 1(B) H 2w 27 2w bH

\
9y _A (®~®,)-2ATBY¥Y (3.117)
dé B

ﬂzJ"(l_(g_l)z_ﬁ_,un“W_2Udl"A,(m—l)W) 3akn (3.118)
dé w 4 3aH 3bHn (n—my(B)yaW

iBi:Aerz (3.119)
dg

n=1..N(w)

ou tous les parametres du modele ont été définis dans la section 2.2.4.

3.4.1 Simulations

Différentes simulations de ce modele a quatre états sont faites, en utilisant les

parametres suivants :

H=018 Ww=025 a=1/35 =2 [,=8 R=0Im V,=15m
1=0.03kgm>  a,=340m/s L =3m  4,=001m" p=15kg/m’
m=175  U,=180m/s  p=0.01
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A) Seul le premier mode est considéré

On considere la méme caractéristique du compresseur que celle de Moore-Greitzer et

une caractéristique de la vanne de contrdle de la forme :
®, =¥ (3.120)

1. On choisit ¥ = 0.5 tel que le point d’€quilibre soit situé a gauche du maximum local

de la caractéristique (zone instable). Les conditions initiales sont choisies comme suit :

(®,¥,J,,B)=(0.4,0.62,0.1,0.1) (3.121)
D’apres [22], un contrleur proportionnel est utilisé pour contrdler la vitesse :
I,=KU,-U) (3.122)
La simulation du systéme est représentée sur la figure 32.

On voit bien que I’état B se stabilise a : % = 180 =1.88. En évoluant de 0.1 jusqu’a

96.16

1.88, le systtme entre en décrochage tournant entre £=0 et £ =600, puis c’est le

pompage caractérisé par des oscillations dans @ et ¥ . Ceci est bien illustré dans le plan

de phase.

2. On choisit y =0.65 tel que le point d’équilibre soit situé a droite du maximum local

de la caractéristique (zone stable). Les conditions initiales sont choisies comme suit :

(®,¥,J,, B)=(0.59,0.62,0.1,0.1) (3.123)



La figure 33 montre I’évolution des différents parametres.
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Figure 33 Simulation du modele de G-E a un seul mode pour y =0.65
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Dans ce cas @ et W convergent vers le point d’équilibre comme illustré sur le plan de

phase.

B) Les trois premiers modes sont considérés

Dans ce cas, on considere les trois premiers modes : J,,J,,J;.

1. y=05

On choisit les conditions initiales suivantes :

(®,¥,J,,J,,J5,B)=(04,0.62,0.1,0.1,0.05,0.1) (3.124)

La figure 34 montre I’évolution des différents états du modele. On remarque que

I’amplitude de J qui est la moyenne arithmétique de J,J,,J, est inférieure a celle de
J, défini dans la section précédente, du fait qu’en allant d’'un mode au suivant,

I’amplitude diminue, due a la présence du parameétre de viscosité dans le mod¢le.

2. y=0.65

Pour les conditions initiales suivantes :

(@,%,J,,J,,J,, B) =(0.59,0.62,0.1,0.1,0.05,0.1) (3.125)

On obtient les allures représentées sur la figure 35.



0
0

0.1 ,
0.08}--------- S y
0.06 }--------- boeeeee .

- :
0.04 --nmnneov Fesennees -

] oo2th--eees boeeanne -

Figure 35 Simulation du modéle de G-E a trois modes pour y = 0.65
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C) Les quatre premiers modes sont considérés

On ajoute encore un mode pour voir ’influence de ce dernier sur I’évolution du systeme.

1. =05

Pour un choix de conditions initiales :

(®,¥,J,,J,,J,,J,,B)=(0.4,0.62,0.1,0.1,0.05,0.05,0.1) (3.126)

La figure 36 illustre les allures des différents états du modele. On voit encore que

I’amplitude de J décroit a I’ajout d’un autre mode.

2. y=0.65

Pour les conditions initiales suivantes :

(@,%,J,,J,,J,,J,, B)=(0.59,0.62,0.1,0.1,0.05,0.05,0.1) (3.127)

La figure 37 montre I’évolution des états du systéme.
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Figure 36 Simulation du modéle de G-E a quatre modes pour y = 0.5
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Figure 37 Simulation du modéle de G-E a quatre modes pour y = 0.65
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D) Réduction de la vitesse désirée

On réduit la vitesse désirée a 40 m/s et on simule le systeme pour les deux cas suivants :
1. =05

Les conditions initiales sont celles de 1’équation (3.121). Dans ce cas, il n’y a aucun
pompage. Le systéme entre en décrochage tournant puis il reste figé dans cet état, du fait

que la vitesse désirée est faible, ce qui donne un B qui ne peut atteindre que

Ye 40 _ 0.42.
b 96.16

La figure 38 illustre ce cas.

2. y=065

Avec les conditions initiales suivantes :

(®,¥,J,,B)=(0.59,0.62,0.1,0.1) (3.128)

On aura les allures suivantes (figure 39).

D’aprés les simulations précédentes, la commande utilisée par Gravdahl-Egland
(équation 3.122) contrdle la vitesse mais elle n’a aucun contrdle sur les non linéarités, a

savoir le pompage et le décrochage tournant.
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Figure 39 Modéle de G-E 4 un seul mode pour U, =40m/s et y =0.65
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3.4.2 Nécessité d’un modéle multi- mode

En simulant le systéme pour le cas ¥ = 0.5 et les conditions initiales (®,¥,J,,B)=(0.4
0.62,0.1,0.1) ou le décrochage tournant est le plus prononcé, et en représentant les
amplitudes de J,,J,,J,,J, des différents modes, on obtient la représentation de la figure

40.
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Figure 40 Amplitudes du décrochage tournant pour les différents modes

Une vue plus claire est représentée sur la figure suivante :
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Figure 41 Importance d’un modele multi mode

On remarque qu’a la naissance du décrochage, le deuxiéme mode J, domine le premier
mode J,. Ceci montre que [’utilisation d’un modéle multi-mode permet une bonne

compréhension du systéme.
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3.5 Commande du modéle de Gravdahl-Egeland avee CCV
On reprend le modéle mathématique vu dans la section 2.2.6.

®* wWiJ

id H Y-y, . 3. Jo1.@ i
ZIO T n D Y G )
; & (3.129)
_UALLO,
bH
L
: : e (3.130)
_ 40w, Sakin
3Hy (n—m, U)a)W
d—\P= Azb (cD_(DT)_ZAlr‘_g_LP (3'131)
e U b
& =Ars (3.132)
e b |
n=1.N(u)

ou tous les parametres ont été définis dans la section 2.2.4.

3.5.1 Etude des points d’équilibre

Les points d’équilibre sont déterminés en mettant les équations (3.129),(3.130), (3.131)

et (3.132) égales & zéro. On classe ces points de la maniére suivante :

1. Pour J,=0,=0et U0

D’apreés I’équation (3.131),0ona:
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o=, (3.133)
et d’apres (3.129) :

30 1,0 5. @
Y=y +Hl+=(—-1)-—(—-1)—-— 3.134
W+ H( 2(W )2(W ))—— ( )

L’équation (3.134) représente la caractéristique du compresseur équivalent. Les points

d’équilibres sont d’apres les équations (3.133) et (3.134) a [Dintersection de la

caractéristique du compresseur équivalent et de la vanne de contrdle.
2. PourJ #0,I'=0etU=0
D’apres I’équation (3.130) :

W 4OW
3aH 3Hy,

J, =4(1—(%—1)2— ) (3.135)

On voit bien que ’amplitude du décrochage tournant décroit en allant du premier mode

au mode suivant,

En mettant » =1 dans 1’équation (3.135) puis en remplagant I’expression résultante dans

(3.129), on trouve qu’a I’équilibre :

CDZ_

8 (7
},VZ yvl 3H7v2

3.0 5. @
¥ o=yt Hl-2 (== +2(—=1)*)+5 @

(3.136)

2
+,uW 24_2 w

LA
a W 3Hy )
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L’équation (3.136) représente la caractéristique en présence du décrochage tournant. En
utilisant I’équation (3.133), les points d’€quilibre sont déterminés par |’intersection de la

caractéristique ¥, et la caractéristique de la vanne de contrdle.

3.5.2 Linéarisation du modéle

On considére seulement le premier mode (#n=1). En posant :

C, =K, C, =ﬂ, G, = UMl , G, = 124
2H 3H bH 3aH

G 22U, AN (m-1)W G _3aH
’ 3Hb Y

et en choisissant comme entrées :

u =T, (3.137)
ou:

u, est le couple développé par la turbine. Cette entrée est choisie pour contrdler la

vitesse de I’arbre reliant la turbine au compresseur, elle peut étre interprétée par le débit

de gaz injecté.

1
u, =y, =—0° (3.138)

v

ou:
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u, est La chute de pression au niveau de la CCV. Cette entrée est utilisée pour controler

les non linéarités aérodynamiques, en manipulant la pression d’air.

Le systéme décrit par les équations (3.129),(3.130), (3.131) et (3.132) se transforme en :

90 A ¥ Va1 30 -yl Ly,
dé 1) H 2w 270 2w H y} (3.139)
~G®u, +G KD ]

éji:Jl(l—(g—l)z—i—Gz—G}ul+G3K<D2——1;C2(D)——G“— (3.140)
dg w 4 - (1=m, U)a)

Ay _ A (Q)—cb,l,)—zA'UlP ul+2A1KU\P<D“ (3.141)
dé U b b

au _AU' AKOU (3.142)

d& b b

On linéarise le systéme autour d’un point d’équilibre stable (¢,,J,,,¥,U,) (en absence

du décrochage tournant) : J,, =0, U, =U, et (¢,,¥,) sont déterminés par I’intersection

de la caractéristique du compresseur équivalent avec la vanne de contréle, dans la partie

ou la pente est négative.
Le systéme se met sous la forme suivante :
X = AX +bu (3.143)

ou:



est le vecteur d’état.

T £~ 6

u
u =[ 1} - est le vecteur d’entrées.
u
2

Les éléments a, de la matrice 4 sont donnés par :

H 3 10 3 ¢0 2 2
= —(1- -1)"+3G,K
aq ZC(UL,)(2W( —)- (W ) 1¢0)
H 3 C
oy =L (3G
LU, 4w 7,
L]
o lc(Ud)
3 Jo 1 CJ
a,=(- %ch‘)+1+§(%—1)(1—%)—5(§°7—1)3———‘—%+G,K¢O3)*
Ha’l,U,
U (a(l, +1)+1)°
2 ¢ C G
=J (-= —0——1 +2KG YTt
ay 10( ) 3P — (1 mo (U)a)
=<1—<¢—° 1 -G, +G,Kg,’ - C¢°> G____Ju__G
W (U=m,(U)a) 2 (-myU,)a)
a,, =0
b Cyby GU,(m~D)a
L =J, (1~ -G, +G,K
24 10( ( ) ¢0 )U (1+ma)
Ab  4AKHU,
a3‘=U2 L2 io Yo
d

ayp =0
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__Mb oy +2A1K¢02U¢1

Ay =
33 Ud 2\/{//—0 b

A,b 2A. K¢
au=—534%—mdwn+~47%fi
o

__2AU/'K4,
41 b
a,=0
a,;=0
2A KU,
4 = b

Les éléments b, de la matrice b sont donnés par :

_ GgH
()
_ 1
vy
- J10G; G,
. (-mya)
bzz =0
b o—=— 2A0pU,
30 b
b, =0
AU
b41 = lb 4
b,=0

Alors, les matrices 4 et b ont les formes suivantes :

98
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an Gy G5 4y b, b,
0 a, 0 O 0 0
A = R b =
as, ay; by, 0 (3.144)
a, 0 0 a, b, 0
Pour que le systéme soit contrdlable, on doit vérifier que :
W, =[b, Ab, A*b, A°b] : (3.145)

posséde unrang r =4.

Or, en calculant 45, 4°b, A’b, on trouve que ces derniéres ont la structure suivante :

® [ ]
0 0
L] [ ]
® [

La matrice W, a la deuxiéme ligne faite de zéro, ce qui conclut que le rang est inférieur

a quatre. La linéarisation autour du point d’équilibre en question est non commandable,

on cherchera donc une autre commande qui sera susceptible de contrdler le systeme.

3.5.3 Commande non linéaire, non interactive

3.5.3.1 Commande du modéle

Le systéme décrit par les équations (3.139),(3.140), (3.141) et (3.142) se présente sous la

forme :



k= f(x)+G(x)u

avee ©

ou:
H o ¥V, 3@ pa-dy L@ gy L
LUy H 2w 27 2w 7}
LU—&L4YJ£—Q+GI;~%C@}——EL——
/4 4 Yy (I~my (U)a)
f=
Ab (cb—cb,,,)+2A1rcglP
U b
AYr
b

et:

100

(3.146)

(3.147)

;
CJ,+GT @]

(3.148)




[ HG®
[.(U)

G,G,

On choisit comme sorties :

{yl =h(x)=U
Yy =h(x)=J,

Le travail consiste a concevoir deux contrdleurs

C(-myU)a)”!
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(3.149)

(3.150)

: un pour contrdler la vitesse et un

deuxiéme pour contrdler le pompage et le décrochage tournant indépendamment du

premier. Dans d’autres termes, assurer le découplage de telle sorte que #, contrdle y,

et u, contrdle y, .

En utilisant la définition de dérivée de Lie [33], on calcule les expressions suivantes :

L&’l hl

L h

g1

ﬁUZ
b
0

2

Lhee— GG
&2 1
(1 =my,(U)a)
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En formant la matrice de découplage qui a la structure suivante :

B n-1 r-1
L.L " P L L"h
L L™ h... L L""h
A=| a7t 2 &t 2 (3.151)
Iyl Tl
L L By L, L""h, |

ou r est le degré relatif par rapport a 4.

On trouve :
Lgl h, ngh,

A= (3.152)
Lglhz LR h2

On constate que cette derniére est singuliere (déterminant €gal a zéro), d’ou

I’impossibilité de trouver une commande non linéaire stabilisante statique de la forme :

u=a(x)+ p(x)v (3.153)
ou:
a(x)=-A"(x)b(x)  P(x)=~-A4"(x) (3.154)

A est définie dans (3.151) et b est donné par :
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b= 2 (3.155)

v est Pentrée de référence.

On essayera dans ce qui suit de trouver un contréleur dynamique [46].

En dérivant y, ety,, donnés par I’équation (3.150), on retrouve les équations (3.140) et

(3.142), qui dépendent seulement de u, . On retarde 1’apparition de , en posant :

U =K (3.156)
K=v, (3.157)
U, =v, (3.158)

ou v, est une nouvelle entrée. v, est utilisée pour la consistance de la notation.
Apres cette transformation, le systéme prend la forme suivante :
X=Ff+Gv (3.159)

ou:
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@]
Jl
X=|¥ (3.160)
U
._K-_
[(H o Py 3@ o Ay 1O s L @ ]
[‘.(U)[ = +1+2(W )¢l 2) 2(W 1) 7VZC,J1+G,I“C G®x]
@yl g _leogy— G
J (W 1) 7 G, -Gk +G,T', " c2¢)(1_’nu(u)a)
f= (3.161)
Ab ((D—cDT)—zA,E\szA,ch\P
U b b
A,y-—x —Al-l—j—z—l'“‘
b b
- O -
0 b
L(U)
0 0
G=|0 0 (3.162)
0 0
1 0
L J

On procede de la méme maniére que précédemment, en calculant les éléments de A4 et

b définies dans (3.151) et (3.155) :
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Ly =S, == G, = G 4 G, == ) ——
7 W 4 7 0 (A-my(Uda)

LLh =G0
YR =my)a)

L.L.h =- 516,
BRI L (UYA-my(U)a)

sz +2G;,K0)

2.0
(—;V—(W—l)—yv

En formant la matrice 4 :

L.Lh L, Lh
A= (3.163)

LoLihy Ly Ly

On trouve que son déterminant est donné par I’expression suivante :

AUJG, aQR®=2W +(c, !y, W?)
bW*U -aU,+aU,m+aU)(L,aU+ LU, a+U)

det(A4) = (3.164)

La matrice A est non singuliére si :
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J#0 A U#0 A (I);tW(l—;zn;) (3.165)

v

et:

U + (1 "‘}'n)aUd U * __llfUda

3.166
l+a 1+/,a ( )

Pour les conditions (3.165) et (3.166), le systéme a un degré relatif{r,} ={2,2} . On

constate que :
r+rn<n=35 (3.167)

Le systtme a donc une dynamique interne non observable de dimension un. Avant de
procéder a la détermination de cette dynamique et connaitre sa nature, on évalue d’abord

la commande non linéaire.

On calcule le vecteur b :

L h

. (3.168)
L’h,

ou:

L =- 20RO J) + UG- K07) (8
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ou f (i) désigne I’iéme élément du vecteur j~’ (équation (3.161)).

 __ JGU 2.0 IR
Lt = i iy Ci G D KGR CT
.Y / L cmios

(1—(%'/1—1)2 ~-G, -Gk +Gl, -

v

(U -(a-mU, -0)a)
> o, J 1
G (1= (=1 =L =G, =G+ G, _FCZCD)*

(m-1)U,a

U -((-mU, -V)a)’ @

La commande non linéaire stabilisante se calcule d’aprées la relation suivante :
V=-dA'b+A'W (3.169)
A et b sont données par les équations (3.151) et (3.155), w est ’entrée de référence.
3.5.3.2 Simulation du systéme

On simule le systéme pour les paramétres suivants (Gravdahl-Egeland) :

a=1/35H=0.18, W=025,1=11,=2,R=0.1V,=151=00l,m=175 et la
condition initiale : (¢,,¥,,J,,.U,) =(0.3,0.45,0.1,30) et on impose une vitesse

tangentielle de 215 m/s et un décrochage tournant nul.

On obtient les résultats suivants ;
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Figure 42 Simulation du modéle proposé en boucle fermée

On voit bien que la vitesse U converge vers la référence (215m/s), le décrochage
tournant J s’annule, le débit et la pression convergent vers le point d’équilibre stable.

u, et u, sont les efforts de la commande.

Pour un autre choix de paramétres ou une autre condition initiale, la commande (3.169)
n’est pas capable de stabiliser le systéme. Ceci peut étre expliqué par les conditions
imposées par (3.165) et (3.166) et par la nature de la dynamique interne qu’on doit

déterminer.

L’étude de la stabilité de la dynamique interne est simplifiée en étudiant la dynamique

du zéro.
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3.53.3 Dynamique du zéro

Cette dynamique [34] est déterminée par :

fr=(f+Gu)|. (3.170)
ou:
u =-A4"b (3.171)
7 et G sont définies dans (3.161) et (3.162).
2 ={xxe R, L' =0}, j=12 et O<k<r -1
Donc :
2= {x,x & R (x) = hy(x) = L (x) =L Iy (x) = o} (3.172)
En évaluant (3.170), on trouve que la dynamique du zéro se simplifie a :
77=A5b (CD—GJT)—ZA]—g—‘PK+2A1FC%‘P|U=O (3.173)
Donc :

_ {oo si. =0,

" lindéterminée si O=0, (3.174)
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La dynamique du zéro est donc instable.

3.5.4 Conclusion

La difficulté dans le contrdle du nouveau modele réside dans la présence d’une variable
d’état dans le dénominateur, ce qui limite la marge de manceuvrabilité. La linéarisation
Jacobienne (linéarisation autour d’un point d’équilibre) de notre systéme n’est pas
commandable, la commande non linéaire interactive n’a pas donné de bons résultats a
cause de I’instabilité de la dynamique interne. La méthode du backsteppping ne
fonctionne pas avec ce systéme puisqu’il n’a pas la bonne structure (lower triangular
form). La théorie de la platitude est trés prometteuse pour des systémes comportant une

dynamique interne instable.



CONCLUSION

Dans le cadre de cette recherche, I’étude des différents modeles mathématiques des
turbines a gaz a été réalisée, en commengant par celui de Greitzer(1976). Ces modéles
offrent des outils nécessaires pour la compréhension des non linéarités aérodynamiques
(pompage et décrochage tournant) présentes dans une turbine a gaz et le développement

de stratégies de commande pour rendre ces machines plus performantes.

Nous avons développé un modele mathématique multi modes qui prend en considération
la variation de vitesse du compresseur et qui apporte des solutions au probléme de
Gravdahl-Egeland (1997), en I’occurrence, celui de contréler simultanément la vitesse et

les non linéarités aérodynamiques.

Nous avons tout d’abord constaté que la linéarisation du modele au voisinage d’un point
d’équilibre stable n’est pas commandale. Ceci nous a incité & chercher du c6té des
commandes non linéaires, en commengant par la méthode backstepping qui s’est avérée
qu’elle n’est pas applicable a notre systeme, vu qu’il n’a pas la structure triangulaire
adéquate. On a utilisé donc la linéarisation exacte en considérant seulement un seul
mode. Un contréleur dynamique a €té utilisé. Notons que notre systéme a une

dynamique interne de dimension un qui est instable.

Le travail futur qui entre dans le cadre de mon sujet de doctorat consistera a chercher
une commande non linéaire qui sera capable de contréler le systéme pour un seul mode

et considérer par la suite le cas de plusieurs modes.

La théorie de la platitude (flatness) suscite beaucoup d’intéréts chez les chercheurs
puisqu’elle est capable de trouver des solutions pour un systeme présentant une
dynamique interne instable, quoique la complexité réside dans la recherche de la sortie

plate qui assure la stabilité du systéme.
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