




l'azote et du soufre dans le biocombustible. Le modelé proposé dans la 

littérature ne renseigne pas sur le PCI du combustible utilisé qui peut-être 

diffèrent du PCI des sciures, ce qui peut expliquer les écarts de la température 

de combustion pour les deux cas de figure. 
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Figut·e 48: Température des gaz de combustion en fonction du taux d'humidité 

Note: composition du carburant (fraction massique): 49% C, 7,63% H, 
2.55 %N, 1,02S et 39% O. 
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Figure 49 : Température des gaz de combustion en fonction du taux d'humidité 

Note: composition du carburant (fraction massique): 50% C, 6% H et 44% O. 
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5.2 Collecteur cylindro-parabolique 

Afin de valider les résultats relatifs aux performances des collecteurs solaires, 

une comparmson entre les quantités de chaleur journalières délivrée par le 

collecteur solaire LS 3 en Abitibi-Témiscamingue (Canada) et New Delhi 

(Inde) respectivement illustrées par les Figures 51 et 52 est réalisée. 

Il est à noter que la saison hivernale à New Delhi correspond à la saison estivale 

en Abitibi - Témiscamingue. Le débit de fonctionnement est de lkg/s. 

Pour la région d 'Abitibi Témiscamingue, la quantité de chaleur journalière 

maximale délivrée par le collecteur solaire est atteinte au mois de juin, tandis 

que la quantité de chaleur journalière maximale délivrée par le collecteur 

solaire à New Delhi est atteinte au mois de novembre [6]. 

Pour l' ensemble de l' année les quantités de chaleur journalières délivrées à 

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 journalière délivrée pour les différents mois de 

l' année en Abitibi-Témiscaminque, Québec, (Canada) 
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Figure 51 : Quantité de chaleur journalière délivrée pour les différents mois de 

l 'année à New Delhi (Inde) [6]. 

5.3 Cycle à air chaud 

La Figure 53 illustre l 'évolution du rendement électrique du cycle à 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 tl T min représente la 

différence de température entre les gaz de combustion à l ' entrée de l' échangeur 

de chaleur et l'air chaud à l'entrée de la turbine à air chaud. Les travaux menés 

sur les cycles turbine à air chaud à combustion externe [16,18] ont permis de 

constater que l'augmentation de, tl Tmin réduit le rendement électrique du cycle. 

Il a été aussi rapporté par ces travaux que le rendement maximal du cycle est 

atteint à un taux de compression plus élevé pour des tl T min plus élevés tel 

illustré à la Figure 53. 

La Figure 54 illustre le rendement électrique cycle à air chaud en fonction du 

taux de compression pour des paramètres de fonctionnement mentionnés au 

Tableau 7. 
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Une comparaison entre les Figures 53 et 54 permet de constater que le 

rendement électrique du cycle à air chaud adopte le même profil dans les deux 

cas de figure, cela dit des écarts entre les valeurs du rendement sont observés. 

En effet le rendement m!Œi.mal du cycle à air chaud étudié illustré par la 

Figure 54 atteint son m!Œi.rrrum pour m taux de compression plus élevé que 

celui présenté à la Figure 53. La raison de cette différence est que 

l'augmentation de la température de l'air à l'entrée de la hlrbine à air chaud 

entra1ne une augmentation de la température de l'air à 1 'entrée de la chambre de 

combustion, ce qui engendre à son tour une augmentation la température des 

gaz de combustion à la sortie de la chambre de combustion donc me 

augmentation de t:,. Tmn· il en résulte que le rendement maximal du cycle à air 

chaud est atteint pour des taux de compression plus élevés ce qui concorde avec 

les résultats rapportés des travaux antérieurs [16,18]. 
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Figure 52 : Rendement électrique du cycle tUibine à air chaud en fonction du 

taux de compression (18 ). 
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FigW'e 53: Rendement élect:Iique du cycle turbine à air chaud en fonction du 

taux de compression pour trois différentes températures 

5.4 Centrale à cogénération 

La Figure 55 présente respectivement le rendement élect:Iique, thermique et 

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

la nuit pour des paramètres de fonctionnement mentionnés au T ah leau 7. 
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Figure 54 : Différents rendements du système hybtide en fonction du taux de 
compressiOn 
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Le fonctionnement du système hybride en mode nuit correspond au 
fonctionnement d'une centrale à cogénération conventionnelle. 

La Figure 56 présente respectivement le rendement électrique, thermique et 

global de deux centrales à cogénération opérationnelles en Autriche [41). 

Une comparaison entre les Figures 55 et 56 permet de constater que les 

différents rendements du système hybride étudié sont en phase avec les 

centrales à cogénération de 1 ' industrie. 
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Figure 55 : Différents rendements des centrales à cogénération opérationnelles 
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Chapitre 6 

Conclusion et perspectives 

Dans le cadre de cette étude, une approche numérique d'un système hybride de 

production d'énergie "biomasse-solaire" a été développée, afin d'identifier 

pour différentes configurations, les paramètres clés qui améliorent les 

performances et la gestion de ce système. 

La démarche adoptée tout au long de ce travail a permis de mettre au point des 

modèles numériques pour les sous-systèmes constituants le système hybride. 

Ces modèles sont simples, précis et suffisamment rapides pour permettre 

d'analyser le comportement statique du système au complet. 

Un volet expérimental a aussi été 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 été implémentée dans le modèle numérique global afin de pouvoir évaluer 

les performances de la chambre de combustion. 

En outre, un accent particulier a été mis sur l' influence des paramètres clés 

associés au fonctionnement du cycle à turbine air chaud tels que la température 

d'entrée de la turbine à air chaud, la température de 1 'air à 1' entrée du 

compresseur, le taux de compression et le type de biomasse sur le 

comportement et les performances du système hybride. 

Une fois le modèle numérique global établi et la demande énergétique fixée , la 

problématique était alors la recherche de stratégies de gestion des flux d'énergie 

de façon à exploiter au maximum la quantité de chaleur des gaz de combustion 

résiduels tout en respectant le bon fonctionnement du système solaire. 

110 



Des simulations numériques ont été réalisées en considérant quatre cas de 

figure correspondant au fonctionnement du système pendant les mois de janvier 

et de juillet, pour un fonctionnement, de jour et de nuit afin d'analyser 

l'influence du taux de compression sur les performances du système hybride 

biomasse - solaire. Les résultats obtenus des simulations numériques ont permis 

de tirer les conclusions suivantes : 

• 1 'intégration des collecteurs solaires dans 1 'installation a permts de 

réduire la consommation du système hybride; 

• l'augmentation du taux de compression réduit la consommation en 

biomasse du système hybride, sauf pendant le mois de juillet durant le 

Jour; 

• 1 'augmentation de la température des gaz de combustion réduit la 

consommation en biomasse du système hybride; 

• 1 'augmentation de la température à 1' entrée de la turbine à air chaud 

réduit la consommation en biomasse du système hybride; 

• 1 'augmentation de la température de 1 ' air à 1' entrée du compresseur 

augmente la consommation en biomasse du système hybride; 

• 1 'utilisation d'une biomasse à haut pouvoir calorifique et faible teneur 

en humidité réduit la consommation en biomasse système hybride; 

Pour valider l 'approche développée, les résultats des simulations numériques 

pour les différents sous-systèmes ont été comparés à des résultats d' autres 

investigations. Cette comparaison montre une bonne concordance au niveau des 

rendements. Par contre les consommations en biomasse du système sont 

beaucoup moins importantes que les installations réelles de cogénération à 

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 être 

pris en compte : 

• limiter la température des gaz de combustion à des valeurs réelles 

tolérées par les technologies actuelles; 

• introduire le ratio d'excès d'air dans le modèle numérique; 

• tenir compte de la chaleur récupérée au niveau du condenseur : 

• tenir compte du travail fourni à la pompe de l'installation solaire; 

• tenir compte des pertes par conduction entre le tube récepteur et ses 

supports de fixation; 

• tenir compte des pertes de charge au mveau de la chambre de 

combustion, de différents échangeurs de chaleur et des conduits 

• tenir compte des pertes entre le tube récepteur et le gaz à l'intérieur de la 

couverture de verre; 

• faire une étude en variant les paramètres de fonctionnement associés au 

cycle de Rankine; 

• faire une étude en variant les différents rendements des échangeurs de 

chaleur; 

• évaluer le rayonnement solaire direct par une méthode expérimentale; 

• faire une étude instationnaire pour évaluer les performances du système 

à chaque instant de la journée. 
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Calcul des 
paramètres 

géométriques 

Calcul des 
paramètres 

atmosphériques 

Annexe 1 · Calcul du rayonnement solaire 

pour chaque minute 

Calcul du rayonnement 

solaire extraterrestre 

Calcul du rayonnement 

solaire direct moyen 
pour la journée 
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Annexe 2 ·Calcul des paramètres du collecteur solaire 
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Annexe 3 · Calcul des paramètres de la chambre de 
combustion 
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Annexe 4 ·Calcul des paramètres du cycle à air chaud 
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Annexe 5 · Calcul des paramètres du cycle vapeur 
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Annexe 6 : Calcul des paramètres 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 étude. Les propriétés du fluide caloporteur sont évaluées à 

partir des tables fournies par le fabricant [42]. Les profils de différentes 

propriétés sont donnés ci-dessous. 

La masse volumique du fluide caloporteur s'écrit comme suit: 

PErr.F = -0.978* T; -+-1227.2 

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

k = -4*10- 12 T 3 + 5*10-9 T 2
- 0 .0002* T + 0.1904 

I-fTF" z z z 

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

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

cp-HTF = 1_6151 * T; + 1110.7 
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Annexe 8: Propriétés physiques de l'air 

La masse volumique de l'air s' écrit comme suit [43]: 

= 1-293 '* ---2
-

7
-

3
---

La conductivité thermique de 1 'air s'écrit comme suit [ 44] : 

kair-i = 1_ 5207 * 10-11 T;!t - 4_ 857 * 1 o-s T:Ct 

-+-1 -0 1 84 * 1 o-4 I:xt - 3- 9 3 3 3 * 1 o-4 

La viscosité dynamique de 1' air s'écrit comme suit [ 44] : 

.Uair =Pair (1_ 36352 8 * 10-14 J:~t + L00881 778 * 1 o-10 T;,~t 

+3_452139 *1 0 - 8 J:xt + L0575 * 103
) 
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