








5.2 Collecteur cylindro-parabolique

Afin de valider les résultats relatifs aux performances des collecteurs solaires,
une comparaison entre les quantités de chaleur journaliéres délivrée par le
collecteur solaire .S 3 en Abitibi-Témiscamingue (Canada) et New Delhi
(Inde) respectivement illustrées par les Figures 51 et 52 est réalisée .

Il est a noter que la saison hivernale a New Delhi correspond a la saison estivale
en Abitibi —Témiscamingue. Le débit de fonctionnement est de 1kg/s.

Pour la région d’Abitibi Témiscamingue, la quantité de chaleur journaliére
maximale délivrée par le collecteur solaire est atteinte au mois de juin, tandis
que la quantité de chaleur journaliére maximale délivrée par le collecteur
solaire a New Delhi est atteinte au mois de novembre [6].

Pour I'ensemble de I'année les quantités de chaleur journaliéres délivrées a
New Delhi sont plus importantes que celles délivrées en  Abitibi-
Témiscamingue, car le rayonnement solaire est plus intense et les températures
atmosphériques extérieures plus chaudes, ce qui permet de récupérer des

quantités de chaleur plus importantes.
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Figure 50 : Quantité de chaleur journaliére délivrée pour les différents mois de

I’année en Abitibi-Témiscaminque, Québec, (Canada)
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Figure 51 : Quantit¢ de chaleur journalieére délivrée pour les différents mois de
I’année a New Delhi (Inde) [6].

5.3 Cycle a air chaud

La Figure 53 illustre I’évolution du rendement €lectrique du cycle a air chaud
en fonction du taux de compression pour un rendement isentropique de la
turbine et du compresseur respectif de 0.9 et 0,92 et AT, représente la
différence de température entre les gaz de combustion a I’entrée de 1”’échangeur
de chaleur et I’air chaud a ’entrée de la turbine a air chaud. Les travaux mencs
sur les cycles turbine a air chaud a combustion externe [16,18] ont permis de
constater que I"augmentation de, ATy, réduit le rendement électrique du cycle.
Il a €t¢ aussi rapporte par ces travaux que le rendement maximal du cycle est
atteint a un taux de compression plus élevé pour des AT plus Elevés tel
illustré a la Figure 53.

La Figure 54 illustre le rendement électrique cycle a air chaud en fonction du
taux de compression pour des paramétres de fonctionnement mentionnés au

Tableau 7.
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Une comparaison entre les Figwres 53 ef 54 permmet de conslater que le
rendement électrique du cycle 4 air chaud adople le méme profil dans les dex
cas de figure, cela dit des écarts entre les valeurs du rendement sont observes.
En effet le rendement mazmal du cycle 4 air chaud étudie illustre par la
Figire 54 atteint son madmun pour un laux de compression plus élevé que
cehul présenleé a la #igwre 33 La maison de celte différence est qus
I"angmemnlation de la température de I'air a 1’entrée de la hurbine & air chaud
enlrdine une angmentation dela température de I"air a1’enirée dela chambre de
combushion, ce qui engendre a son tour une augmentalion la températre des
ez de combuslion a la sortie de la chambre de combustion donc e
augmentation de ATy, I en résulte que le rendement mazimal du cycle a air
chaud est atleint pour des taux de compression plus élevés ce qui conconde avec

les résultats rapportés des travaux anténers [16,18].
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Figure 52 : Rendemeni élecirique du cycle turhine 4 air chaud en fonclion du

taux de compression [18]
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Figure 33 :

Rendement €lectrique du cycle turbine & air chaud en fonction du

taux de compression pour trois différentes températures

5.4 Centrale a cogénération

La Figure 55 présente respectivement le rendement é€lectrique, thermique et

global du systéme hybride pour un fonctionnement au mois de janvier pendant

la nuit pour des parametres de fonctionnement mentionnés au Tableau 7.
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Le fonctionnement du systéme hybride en mode nuit correspond au
fonctionnement d’une centrale a cogénération conventionnelle.

La Figure 56 présente respectivement le rendement électrique, thermique et
global de deux centrales a cogénération opérationnelles en Autriche [41].

Une comparaison entre les Figures 55 et 56 permet de constater que les
différents rendements du systéme hybride étudié sont en phase avec les

centrales a cogénération de 1’industrie.
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Figure 55 : Différents rendements des centrales a cogénération opérationnelles
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Chapitre 6

Conclusion et perspectives

Dans le cadre de cette étude, une approche numérique d’un systéme hybride de
production d’énergie “biomasse-solaire ' a été développée, afin d’identifier
pour différentes configurations, les paramétres clés qui améliorent les
performances ¢t la gestion de ce systéme.

La démarche adoptée tout au long de ce travail a permis de mettre au point des
modeles numériques pour les sous-systémes constituants le systéme hybride.
Ces modeles sont simples, précis et suffisamment rapides pour permettre
d’analyser le comportement statique du systéme au complet.

Un volet expérimental a aussi é&té développé dans cette étude, ou des travaux sur
la caractérisation énergétique de la biomasse ont été entrepris au CTRI Les
résultats expérimentaux obtenus ont permis de constituer une base de données
qui a ét¢ implémentée dans le modéle numérique global afin de pouvoir évaluer
les performances de la chambre de combustion.

En outre, un accent particulier a été mis sur I'influence des parametres clés
associés au fonctionnement du cycle a turbine air chaud tels que la température
d’entrée de la turbine a air chaud, la température de 1’air a l'entrée du
compresseur, le taux de compression ¢t le type de biomasse sur le
comportement et les performances du systéme hybride.

Une fois le modéle numérique global établi et 1a demande énergétique fixée, la
problématique était alors la recherche de stratégies de gestion des flux d’énergie
de fagon a exploiter au maximum la quantité de chaleur des gaz de combustion

résiduels tout en respectant le bon fonctionnement du systéme solaire.
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Des simulations numériques ont été réalisées en considérant quatre cas de
figure correspondant au fonctionnement du systéme pendant les mois de janvier
et de juillet, pour un fonctionnement, de jour et de nuit afin d'analyser
I'influence du taux de compression sur les performances du systéme hybride
biomasse - solaire. Les résultats obtenus des simulations numériques ont permis
de tirer les conclusions suivantes :
o Il’intégration des collecteurs solaires dans I’installation a permis de
réduire la consommation du systéme hybride;
¢ l"augmentation du taux de compression réduit la consommation en
biomasse du systéme hybride, sauf pendant le mois de juillet durant le
jour,
¢ l"augmentation de la température des gaz de combustion réduit la
consommation en biomasse du systéme hybride;
¢ l"augmentation de la température a I’entrée de la turbine a air chaud
réduit la consommation en biomasse du systéme hybride;
e [’augmentation de la température de 1’air a I’entrée du compresseur
augmente la consommation en biomasse du systéme hybride;
o [’utilisation d’une biomasse a haut pouvoir calorifique et faible teneur
en humidité réduit la consommation en biomasse systéme hybride ;
Pour valider I’approche développée, les résultats des simulations numériques
pour les différents sous-systémes ont été comparés a des résultats d’autres
investigations. Cette comparaison montre une bonne concordance au niveau des
rendements. Par contre les consommations en biomasse du systéme sont
beaucoup moins importantes que les installations réelles de cogénération a

cause des températures élevées des gaz de combustion.
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Dans le cadre de la poursuite de ces travaux, les points suivants pourraient étre

pris en compte :

limiter la température des gaz de combustion a des valeurs réelles
tolérées par les technologies actuelles;

introduire le ratio d’excés d’air dans le modéle numérique;

tenir compte de la chaleur récupérée au niveau du condenseur :

tenir compte du travail fourni a la pompe de 1’installation solaire;

tenir compte des pertes par conduction entre le tube récepteur et ses
supports de fixation;

tenir compte des pertes de charge au miveau de la chambre de
combustion, de différents échangeurs de chaleur et des conduits

tenir compte des pertes entre le tube récepteur et le gaz a 'intérieur de la
couverture de verre;

faire une étude en variant les paramétres de fonctionnement associés au
cycle de Rankine;

faire une étude en variant les différents rendements des échangeurs de
chaleur;

¢valuer le rayonnement solaire direct par une méthode expérimentale;

faire une étude instationnaire pour évaluer les performances du systéme

a chaque instant de la journée.

112



Références bibliographiques

[1] http://canmetenergycanmetenergie.nrcan.ge.ca/fra/energies_renouvelables.
html. Site visité le 22 juin 2010

[2] I. Nyboer, S. Groves, (2008) <’ A Review of Existing Cogeneration Facilities
in Canada.”” Canadian Industrial Energy End-Use Data and Analysis Center.

[3] RECORD, (2009) “"Techniques de production d'électricité a partir de biogaz
et de gaz de synthése.”” N°07-0226/1A.

[4] Hydro-Québec TransEnergie ,14 juin 2006.

[5] http://www .boralex.com. Site consulté 08 janvier 21012.

[6] A. Mishra, M. N. shakravarty, N. D. Kaushika (2006) ‘’Thermal
optimization of solar biomass hybrid cogeneration plants.*” journal of scientific
and industrial research Vol. 65, pages. 355-363.

[7] J. Servert, G. S. Miguel, D. Lopez (2011) °* hybrid solar - biomass plants
for power generation; technical and economic assessment.”” Global NEST
Journal, Vol 13, N° 3, pages 266-276.

[8] E. M. Nfah J. M. Ngundam, R. Tchinda (2007) °° Modelling of
solar/diesel/battery/hybrid power systems for far-north Cameroon”” Renewable
Energy, Volume 32, Pages 832844,

[9] Logiciel Xsteam V 2.6 Steam tables by Magnus Holmgren according to
IAPWS IF-97.

[10] http://www.retscreen.net. Site visité le 18 mai 2010.

[11] S. Kalogirou (2009) ** Solar energy engineering: processes and systems.*’
Ist ed. ISBN:978-0-12-374501-9.

[12] D. M. Pratt (1999) “Emerging technologies for heat exchanger

application.””. Process Industry Division Newsletter Pages 1-3.

113



[13] B. Ferreira, P. Pilidis, M. A. R. Nascimento (2001) “°A comparison of
different gas turbine concepts using biomass fuel.”” Proceedings of the ASME
Turbo Expo, New Orleans, LA, USA,

[14] A. Traverso, L. Magistri, R. Scarpellini, A. Massardo (2003)
““Demonstration plant and expected performance of an externally fired micro
gas turbine for distributed power generation.””, Proceedings of the ASME
Turbo Expo, Atlanta, GA, USA.

[15] G. D. Ngoma (2004) “’Parameter study of wood residue indirectly fired
gas turbine.®” Proceedings of the fourth IASTED international conference and
energy systems , Rhodes, Greece, pages 522-528.

[16] S. Carrara (2010) °* Small-scale biomass power generation.”” Thesis PhD
in Energy and Environmental Technology XXII cycle.

[17] J. E. D. Gauthier (2007) **Analysis of indirectly fired gas turbine power
systems’’, Proceedings of the ASME Turbo Expo, Montreal, Canada,

[18] B. Elmegaard, B. Qvale, G. Carapelli P. F. Tron (2001) *° Open-cycle
Indirectly fired Gas Turbine for Wet Biomass Fuels.”” Technical University of
Denmark DK-2800 Kgs.

[19] P. L. Baxter, (2000). IEA Bioenergy Task 19 meeting, Goldcoast,
Australia

[20] http://herve.silve.pagesperso-orange.fr/solaire.htm. Site visité 4 octobre
2011.

[21] F. Yettou, A. Malek, M. Haddadi, A. Gama (2009) **Ftude comparative de
deux modeles de calcul du rayonnement solaire par ciel clair en Algérie.”’
Revue des Energies Renouvelables Vol. 12, N°2, pages 331 — 346.

[22] F. Yettou, A. Gama, A. Malek, B. Azoui, C. Larbés (2011) ¢ Etude et

conception d’un logiciel de calcul de 1’éclairement solaire en Algérie destiné

114



aux systémes a concentration solaires.”” Revue des Energies Renouvelables
Vol. 14, N°1, pages 27 — 46

[23] M. Capderou (1987) “*Atlas Solaire de 1’ Algérie. Modé¢les Théoriques et
Expérimentaux’’ Office des Publications Universitaires, EPAU, Vol. 1, 375
pages.

[24] ASHRAE, 2007. Handbook of HVAC Applications. ASHRAE, Atlanta.
[25] J.A. Duffie, W.A. Beckman, (1991). “’Solar Engineering of Thermal
Processes.”” John Willey& Sons, New York.

[26] ASTM E490 - 00a(2006) Standard Solar Constant and Zero Air Mass
Solar Spectral Irradiance Tables.

[27] ASTM E871 - 82(2006) Standard Test Method for Moisture Analysis of
Particulate Wood Fuels.

[28] R. E. Sonntag, C. Borgnakke, G.J. Van Wylen (2003) ‘’Fundamentals of
thermodynamics.”” sixth edition, ISBN:0-471-15232-3.

[29] S.V. Loo, J. Koppejan (2008) “"The handbook of biomass combustion and
co-firing.”” ISBN: 978-1-84407-249-1

[30] T. R. MILES, (1996) °* Alkali Deposits Found in Biomass Power Plants’’
research report NREL/TP-433-8142 SAND96-8225, volumes I and II, National
Renewable Energy Laboratory, Oakridge, US.

[31] C.W. Kwonga, C.Y.H. Chao (2010) “’Fly-ash products from biomass co-
combustion for VOC control.”” Bioresource Technology, Vol. 101, pages
1075-1081

[32] A. Demirbas (2005) “’Potential applications of renewable energy sources,
biomass combustion problems in boiler power systems and combustion related
environmental issues.”” Progress in Energy and Combustion Science, Vol. 31,
pages 171-192.

[33] ASTM E1755 - 01(2007) Standard Test Method for Ash in Biomass

115



[34] R. Pedieu (2008) “"Valorisation des résidus d'écorce de bouleau blanc
(Betula papyrifera) sous forme de fabrication de panneaux.”” Theése de doctorat,
Université Laval. 257 pages.

[35] A. Friedl, E. Padouvas, H. Rotter, K. Varmuza (2005) “’Prediction of
heating values of biomass fuel from elemental composition.”” Analytica
Chimica Acta, Vol. 544, pages 191-198.

[36] F. Mancini (2006) *"Traitements des déchets issus de la biomasse pour la
génération d’énergie.”” Thése de doctorat a I’'université Bordeaux I, 129 pages
[37] S. GAUR, T. B. REED (1995) “"An Atlas of Thermal Data for Biomass
and Other Fuels.”” NREL/TB-433-7965, UC Category:1310, DE95009212

[38] M. H. KALTSCHMITT, H. HARTMANN (2001) “’Energic aus Biomasse
— Grundlagen, Techniken und Verfahren.”” Springer Verlag, Berlin-Heidelberg-
New York.

[39] C.WILEN, A. MOILANEN, E. KURKELA (1996) ‘’Biomass Feedstock
Analysis.”” VTT Publications 282, VTT Technical Research Centre of Finland.
[40] ©. OBERNBERGER (1997) “’Nutzung fester Biomasse in
Verbrennungsanlagen unter besondererBerticksichtigung des Verhaltens

aschebildender Elemente.

BIOS, Graz, Austria, dbv-Verlag der Technischen Universitit Graz, Graz,

volume 1 of Thermal Biomass Utilization series,

Austria

[41] D. Vamvuka, E. Mavrou, G. Bandelis, T. Tsoutsos, 1. Papamicheal (2007)
*” Biomass Cogeneration in Europe: economical, technical and environmental
evaluation’’, Third european combustion meeting.

[42] http://www.dow.com/heattrans . Site visité le 11 novembre 2011.

[43] http://fr.wikipedia.org/wiki/Air. Site visité le 09octobre 2011

116



Annexes

117



Annexe 1 : Calcul du rayonnement solaire
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Annexe 2 : Calcul des parametres du collecteur solaire

Quantité de chaleur recu par

le collecteur solaire

v

Raycnnement solaire direct
moyen pour la journée

Température du fluide
caloporteur a 'entrée du
collecteur solaire

Rendement thermique du
collecteur solaire

Calcul de la température du

tube récepteur

Approximation de la

température de la

couverture de verre

Calcul de la température

Reetscren international
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collecteur solaire

moyenne de I"air exterieur

Evaluation des propriétés

physiques de I'air extérieur a
la température moyenne

Coefficient d’échange
= convectif entre la couverture

de verre et I'air extérieur

Coefficient d’échange
radiatif entre la couverture

de verre et I'air extérieur
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radiatif entre la couverture

de verre et le tube récepteur

Calcul de la température de

la couverture de verre

- Température de 'air

extérieur
- Vitesse du vent

Calcul de |la température
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caloporteur

Evaluation des propriétés
physiques du fluide
caloporteur

Coefficient d’échange

caloporteur et le tube
récepteur

Ceoefficient global d’échange
de chaleur entre le fluide
caloporteur et I’air extérieur
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collecteur thermique

¥

chaleur

}

Critére de
convergencede |a
temperature de
couverture de

Calcul du coefficient de

perte global entre le tube
récepteur et I’air extérieur

Quantite de chaleur délivrée
par le collecteur sclaire

Température du fluide

convectif entre le fluide

Facteur de réduction de
gl

Débit du fluide
caloporteur

caloporteur a la sortie du

collecteur solaire
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Debut

Annexe 3 : Calcul des parametres de la chambre de

Caractérisation de fa

biomasse:

Bilan massique

M

s Pouvoir calorifique supérieur

Taux de cendres

combustion

Taw: o humidité
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Annexe 4 : Calcul des parametres du cycle a air chaud

Rendement isentropigue du

compresseur
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Annexe 5 : Calcul des parametres du cycle vapeur
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Annexe 6 : Calcul des parametres du cycle global
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Annexe 7 : Propriétés physiques du fluide caloporteur

Syltherme 800 est la dénomination commerciale du le fluide caloporteur utilisé
dans le cadre de cette ¢tude. Les propriétés du fluide caloporteur sont évaluées a
partir des tables fournies par le fabricant [42]. Les profils de différentes

propriétés sont donnés ci-dessous.

LLa masse volumique du fluide caloporteur s’écrit comme suit :

e = —O.O78*7] 1227.2

La conductivité thermique du fluide caloporteur s’écrit comme suit :

kK =—4*107*7° +5*10°7,7 —0.0002*7, +0.1904

HITF

La viscosité dynamique du fluide caloporteur s’écrit comme suit :

Alprrer = 47F 107 2;74'708

La chaleur spécifique du fluide caloporteur s’écrit comme suit :

Co v =1.6151%7, +1110.7

=
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Annexe 8 : Propriétés physiques de I'air

La masse volumique de 17air s”écrit comme suit [43] :

e, — 1. 293 F
pazr—z 273+T

e ir—17

La conductivité thermique de 17air s”écrit comme suit [44] :

i =1.5207*%10 "7 —4.857*10 °7_2,

air—i ext

+1.0184*10"'7 _ —3.9333*10"

ext

La viscosité dynamique de 17air s’écrit comme suit [44] :

. =, (1.363528*10° 73 +1.00881778 %107 '1°7 2

ext ext

+3.452139%10 %7, +1.0575*10%)
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