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Introduction 

Les énergies renouvelables représentent toute forme d'énergie provenant de 

phénomènes naturels, tels que le soleil, le vent, les cours d'eau, la terre et la 

biomasse. L'aspect renouvelable d'une énergie réside dans le fait que cette 

dernière arrive à se renouveler assez rapidement de façon à ce que le fait d'en 

consommer ne limite pas son utilisation future. À titre d'exemple, les cours 

d'eau sont considérés comme étant des énergies renouvelables du moment que 

la fonte des glace ainsi que la chute de pluie arrive a alimenter les cours d'eau 

avant qu'ils ne s'assèchent. Actuellement, le Canada répond à environ 6% de 

sa demande énergétique à partir de la combustion de la biomasse. Cette portion 

en bioénergie renouvelable se classe au deuxième rang en matière d'énergie 

primaire au Canada directement après l'hydro-électricité [1]. La production 

d'énergie à partir de la biomasse est synonyme de génération de chaleur. En 

effet, la combustion de la biomasse permet d' exploiter l'énergie emmagasinée à 

1 'intérieur de celle-ci. Il existe plusieurs systèmes de co génération pour 

transformer l'énergie contenue dans la biomasse en électricité et chaleur. Ces 

systèmes sont classés par le type de moteur qui entraîne le générateur 

électrique. Actuellement, cinq types de systèmes sont utilisés, il s'agit des 

turbines à vapeur, des turbines à gaz, des moteurs alternatifs, des micros 

turbines et des cycles combinés turbines à gaz et turbines à vapeur. Cela dit, de 

nouvelles technologies ont fait leur apparition dans le domaine de la 

cogénération comme les piles à combustible et les moteurs Stirling [2-3]. 

Dans le présent travail, il sera question d'une centrale qui exploite un cycle 

combiné turbine à gaz et turbine à air chaud. 
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1. Contexte et problématique 

La réduction des dépenses énergétiques pousse de plus en plus les industriels 

du Québec, en particulier, dans les domaines : papetier, scieries, mines et de 

production de l'énergie à opter pour une voie de plus grande efficacité 

énergétique en utilisant comme combustibles les résidus forestiers, les résidus 

de l'industrie du bois et de l'industrie des pâtes et papiers pour la production de 

1' électricité et de chaleur. En mars 2006, dix centrales de production d'énergie à 

partir de la biomasse (écorces et autres sous-produits de scieries) d'une 

pmssance installée totalisant 299 MW étaient en exploitation au Québec et 

raccordée au réseau d'Hydro-Québec [4]. Cependant, le ralentissement du 

secteur forestier a engendré une augmentation des coûts de la biomasse, par 

conséquent une augmentation des coûts de production des centrales à 

cogénération En effet, en 2011, Boralex a mis à l'arrêt sa centrale thermique 

d' Ashland à cause des coûts de production élevés [5] et 1' avenir des autres 

centrales est incertain du moment que ces installations sont énergivores et peu 

rentables. 

Afin d'améliorer les performances énergétiques, les consommations et la 

gestion de production des installations à cogénération, il serait judicieux de 

concevoir un système qui substitue une partie de la consommation en biomasse 

par une énergie renouvelable gratuite en ayant recours à deux unités de 

production électrique indépendantes afin d'assurer la production en tout temps. 

Des études antérieures sur des modèles hybrides de production d'énergie 

"solaire-biomasse" ont démontré que l'intégration d'une centrale solaire à 

collecteurs cylindro-parabolique dans une centrale thermique à cogénération 

réduit la consommation en biomasse [6-8]. 
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Le recours à un cycle combiné turbine à air chaud à et un turbine à vapeur 

accouplé à une installation solaire permet aussi d'avoir deux supports de 

production. Cependant, la gestion et l 'évaluation des paramètres qui influent sur 

les performances d 'un tel système nécessitent la connaissance des paramètres 

clés de chacun de ses sous-systèmes, car le système hybride proposé dans le 

cadre cette étude se compose de quatre sous système bien distincts et qui sont : 

• Turbine à air chaud, 

• Turbine à vapeur, 

• Chambre de combustion, 

• Installation solaire avec des collecteurs cylindra-parabolique. 

2. Objectifs 

De ce qui précède, deux types d'objectifs sont à distinguer dans cette étude : 

2.1 Objectifs généraux 

• Réduire les coûts de production d 'énergie ; 

• Optimiser la gestion de production d'énergie ; 

• Caractériser et valoriser les résidus forestiers ; 

• Réduire les émissions des gaz à effet de serre. 

2.2 Objectifs spécifiques 

Développer un modèle numérique pour la simulation d'un système hybride 

d' énergie renouvelable biomasse solaire" pour la production de l 'électricité et 

de chaleur. Ceci en vue d'identifier et de prédire les paramètres qui améliorent 

la gestion et les performances du système. 

3 



3. Méthodologie et démarche scientifique 

Des approches numériques et expérimentales sont m1ses en œuvre afin 

d'atteindre les objectifs escomptés. La démarche scientifique est centrée sur les 

activités suivantes : 

3.1 Évaluation du potentiel de la ressource renouvelable mise 

en œuvre 

Afin de pouvoir évaluer les performances du système hybride, il est primordial 

d'évaluer tout d'abord le potentiel solaire du site d'implantation, et ce par la 

conception d'un modèle numérique qui calcule le rayonnement direct moyen 

pour la journée du 15 de chaque mois de l'année. 

Par la suite, des travaux sur la caractérisation énergétique de la biomasse sont 

entrepris. Les résultats expérimentaux obtenus permettent de constituer une 

base de données qui sera implémentée dans le modèle numérique afin de 

pouvoir évaluer les performances du système pour différents types de biomasse 

utilisée. 

3.2 Développer des modèles numériques pour l'ensemble des 
sous-systèmes 

La conception du modèle numérique qm régit et prédit respectivement, le 

fonctionnement et les performances du système hybride est réalisé en 

modélisant l 'ensemble de ces sous-systèmes. Les modèles numériques 

développés pour l'ensemble des sous-systèmes sont à la fois simples, précis et 

suffisamment rapides pour permettre 1' étude et 1' optimisation du système 

hybride au complet. Vu la complexité du système hybride et le nombre 

important de paramètres qui influent sur les performances de ce système 

hybride, l'accent est particulièrement mis sur les paramètres clés associés au 
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fonctionnement du cycle turbine à air chaud tel 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 de façon à mettre en évidence leurs 

influences sur le comportement et les performances du système hybride. 

Par la suite, un programme de calcul a été développé pour évaluer les modelés 

numériques en utilisant le logiciel Microsoft Excel. Ce programme permet 

d'intégrer le logiciel Xsteam 2.6 [9], qui permet de déterminer les différents 

états de l'eau et de la vapeur dans le cycle Rankine. Les données 

météorologiques du site d'implantation du système pour les différents mois de 

l'année tels que la température extérieure, la pression atmosphérique et la 

vitesse du vent sont fournies par le logiciel Reetscreen international [10], qui à 

son tour s'intègre dans l'élaboration du programme de calcul développé. 

3.3 Faire des simulations numériques à l'aide du modèle 
numérique global développé 

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

problématique est de chercher des stratégies de gestion des flux d'énergie de 

façon à pouvoir exploiter au maximum la quantité de chaleur résiduelle des gaz 

de combustion de la biomasse tout en assurant un maintien de la température du 

fluide caloporteur à l'entrée de l'installation solaire à une valeur fixe. Afin 

d'atteindre les objectifs escomptés, une étude fondée sur des cas simples de 

systèmes multi production a été réalisée pour quatre cas de figure correspondant 

au fonctionnement du système pendant les mois de janvier et de juillet, pendant 

le jour et la nuit. 
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3.4 Valider les modèles numériques obtenus 

La validation est réalisée en comparant les résultats obtenus par les simulations 

numériques (températures, rendements, quantité de chaleur) aux résultats 

existants dans de la littérature. 

3.5 Plan du mémoire 

Le présent travail se subdivise en 6 chapitres. 

Dans le premier chapitre, une présentation des différents sous-systèmes qm 

composent le système hybride "solaire-biomasse" est réalisée. Ainsi les 

différentes solutions technologiques choisies permettant d'exploiter les 

ressources solaires et biomasses sont présentées. 

La modélisation énergétique complète du système hybride est réalisée au 

deuxième chapitre. Les modelés de la chaîne de production solaire et biomasse 

sont élaborés en vue d' estimer la production ainsi que les performances du 

système hybride. 

Dans le troisième chapitre, la caractérisation physico-chimique de la biomasse 

est présentée. En effet, dix types de biocombustibles ont été soumis à différents 

tests afin de déterminer la composition chimique, la teneur en humidité, le taux 

de cendres ainsi que le pouvoir calorifique de chaque type de biocombustible. 

Dans le quatrième chapitre, les résultats obtenus dans les simulations 

numériques sont exposés et discutés. Par la suite, une validation des résultats 

est proposée dans le cinquième chapitre. 

Pour clôturer, une synthèse est présentée mns1 que les perspectives et les 

extensions possibles. 
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Chapitre 1 

Revue de littérature de l'ensemble des sous-systèmes d'un 
système hybride solaire-biomasse 

Le système hybride proposé dans le cadre de cette étude est une combinaison de 

plusieurs systèmes conventionnels de production d'énergie. Dans ce chapitre, 

l'accent est mis sur la présentation des différents sous-systèmes qui forment le 

système hybride. 

1.1 Collecteurs thermiques solaires 

Les collecteurs thermiques d'énergie solaire sont une forme d'échangeurs de 

chaleur qui permettent de convertir 1' énergie de la radiation du soleil en une 

énergie thermique qui par la suite est exploitée par différents supports de 

production d 'énergie. La composante majeure de tout système solaire est le 

collecteur solaire. La Figure 1 représente un collecteur solaire de type cylindra­

parabolique. Ce dernier est un dispositif qui absorbe le rayonnement solaire 

entrant, le converti en chaleur. Cette dernière est transférée à un fluide circulant 

à l'intérieur du tube récepteur du collecteur solaire. Ce fluide peut être de 

l'huile, de l 'eau ou encore de l'air. Selon les applications, l 'énergie thermique 

récupérée par le fluide est acheminée vers des échangeurs ou des réservoirs de 

chaleur. 

Afin d'améliorer les performances de s collecteurs cylindra­

parabolique , ces derniers peuvent être orientés dans la direction est­

ouest en suivant le soleil du nord au sud ou bien orientés nord-sud en 

suivant le soleil d 'est en ouest, grâce à d es mécanismes de suivi. 
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Concernant le choix de l'orientation des collecteurs, chaque mode 

d'orien tati on à ces avantages et inconvénients. Les collecteurs 

orientés est-ouest requièrent un ajustement minimum durant la 

journée et la large ouverture du collecteur fait toujours face aux 

rayons du soleil à midi. Par contre, la performance du collecteur se 

trouve amoindri durant 1 es premières et dernières heures du jour à 

cause des grands angles d'in ci denee du rayonnement. Les collecteurs 

orientés nord-sud ont un rendement amoindri à l'heure du midi, mais 

un bon rendement durant les premières et dernières heures du jour. 

Rayons du solei 
Détails du tube recepteur 

Tube reeepttur couverture de verre 

ube recepteur 

Figure 1: Collecteur solaire cylindro-parabolique [11[ 
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1.2 Cycle combiné 

Les systèmes de cogénération à cycles combinés sont principalement 

composés d'une turbine à gaz et d'une turbine à vapeur. Les gaz 

d'échappement de la turbine à gaz chauffent 1' eau dans la bouilloire 

afin de produire la vapeur nécessaire pour entrainer la turbine à 

vapeur. La centrale de FUTTSE au Japon est 1 'une des plus 

importantes de ce type avec une puissance installée de 2 000 MW 

[3]. Cette dernière est essentiellement alimentée en gaz. 

1.2.1 Turbines à vapeur 

Les turbines à vapeur sont sans doute la technologie la plus répandue dans les 

procédés de cogénération. Elles sont principalement utilisées dans les grandes 

et moyennes installations, leurs puissances varient de 500 KW à 80 MW [3]. 

Cependant, les turbines à vapeur ne sont pas rentables dans les petites 

installations, car les systèmes de cogénération exploitants des turbines à vapeur 

produisent généralement plus de chaleur que d'électricité, en effet, le ratio 

chaleur-électricité varie de 3: 1 à 10: 1. Il est déterminé par les besoins 

thermiques du site. Les systèmes de cogénération à turbine à vapeur produisent 

de la vapeur dans une chaudière, par la suite cette vapeur se détend dans une 

turbine pour produire de l 'énergie mécanique. Cette dernière entraine un 

générateur électrique pour générer de l'électricité. Dans les centrales d'usine ou 

de chauffages urbains, les pressions courantes d'entrée des turbines sont 

comprises entre 25 et 80 bars [3], et les surchauffes entre 280 et 500 °C [3]. Les 

rendements isentropiques des turbines varient de 55 % pour les machines 

simples et peu coûteuses à 85 % pour les machines perfectionnées à grand 

nombre d 'étages. Le cycle de turbine à vapeur peut être modélisé par le cycle 
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de Rankine. La chaleur récupérée dans le procédé peut servir dans des procédés 

industriels de séchage de bois, ou peut être réutilisée dans le circuit en faisant 

une régénération. 

1.2.2 Turbines à air chaud 

Les turbines à air chaud sont en réalité des turbines à gaz. Cette technologie a 

été développée dans le but d'éliminer l'une des principales limites des turbines 

à gaz qui est faire fonctionner la turbine à gaz avec des fluides moteurs 

propres. En effet 1 'utilisation d'un fluide moteur propre tel que 1 'air par 

exemple permet d'éviter la détérioration des aubes de la turbine par les 

phénomènes d'érosion, de dépôts et de corrosion. La technologie turbine a air 

chaud permet d'utiliser des combustibles solides comme la biomasse, le 

charbon et les déchets ménagers sans avoir recours à la conversion des 

combustibles en liquide ou en gaz (pyrolyse ou gazéification). Cela dit, pour la 

biomasse dont le taux d 'humidité est supérieur à 50 % les rendements du 

système sont très faibles. De ce fait l ' intégration d'un séchoir en amont de la 

chambre de combustion permet d'améliorer les performances du système [18]. 

La problématique des turbine à air chaud réside dans le fait que les gaz de 

combustion qui traversent l 'échangeur de chaleur détériorent ce dernier par les 

phénomènes d'érosion, de dépôts et de corrosion, Cependant, traiter le 

problème au niveau de l'échangeur de chaleur serait moins onéreux que le 

traiter au niveau de la turbine. 

Les performances des turbines à atr chaud dépendent de la température 

réalisable à l'entrée de la turbine à air chaud. La technologie actuelle permet 

d' atteindre des températures qui se situent entre 700 oc et 750 oc à l'entrée de 

la turbine [9]. Ces valeurs sont liées aux caractéristiques thermiques de 

l' échangeur de chaleur, car les technologies actuelles autorisent une 

température maximale de 800 °C dans 1' échangeur de chaleur du coté gaz 

10 



chaud. Des températures plus élevées au niveau de l'entrée de la turbine à air 

chaud sont nécessaires pour atteindre de meilleurs rendements de l'installation. 

Ceci est réalisable grâce à l'utilisation des matériaux résistants à de hautes 

températures dans les échangeurs de chaleur comme des super alliages ou de la 

céramique [12-14]. 

Le taux de compression est l'un des paramètres clés qui influent sur le 

rendement des turbines à air chaud. Les travaux menés sur l'influence du taux 

de compression sur le rendement du cycle à air chaud [15-17] ont permis de 

constater que le rendement maximal du système était donné pour une valeur 

bien précise du taux de compression. 

1.3 Combustion de la biomasse 

La biomasse peut être convertie en chaleur ou en électricité soit par des 

procédés thermochimiques soit par des procédés biochimiques. Généralement, 

les procédés biochimiques consistent à la fermentation de la biomasse à des fins 

de production d'alcool ou bien la digestion anaérobique pour la production de 

méthane ou d'autres gaz. Dans le cadre de ce projet de recherche, il s'agira 

particulièrement des procédés thermochimiques qui comptent quatre modes de 

conversion : la pyrolyse, la gazéification, la liquéfaction et la combustion 

directe qui est sans doute la technologie la plus avancée et la plus utilisée [29]. 

La combustion est un phénomène qui fait appel à de nombreux aspects 

physiques et chimiques assez complexes. La nature de la combustion dépend 

généralement du type de combustible et du domaine d'application de la 

combustion. Généralement, le processus de combustion est en continu ou bien 

par lots. L'alimentation en comburant (air) peut être forcée ou bien naturelle 

(poêles à bois traditionnels). La combustion de la biomasse se produit en quatre 

étapes bien distinctes, le séchage, la pyrolyse, la gazéification et la combustion. 
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Le séchage, la pyrolyse et la gazéification sont les premières étapes dans les 

processus de combustion [29]. Dans les applications de combustion à grande 

échelle où l'alimentation en combustible est continue, telle que la combustion 

sur des grilles mobiles. Les étapes de combustion se produisent dans diverses 

sections de la grille. Il est donc difficile de dire ce qui se passe au juste à chaque 

endroit de la grille. Toutefois, dans les applications de combustion par lots il est 

à distinguer les trois différentes phases de combustion dans l' espace et dans le 

temps. La Figure 2 représente qualitativement le processus de combustion 

d'une petite particule de biomasse [29]. La première phase consiste dans 

1' évaporation de l'eau contenue dans le bois. 

Au cours de la deuxième phase, par suite d'une augmentation de température du 

bois, les gaz volatils sont vaporisés. Ces vapeurs contiennent entre 50 et 60% de 

la valeur calorifique du bois [29]. 

La troisième et dernière phase comprend l'oxydation du carbone contenu dans 

le bois jusqu'à la réduction de ce dernier en cendres. 
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Figure 2 : Phases distinctes de la combustion d'une petite particule de 
biomasse [29] 
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Dans le cas des grosses particules de biomasse, il y'aura un certain degré de 

chevauchement entre les phases et cet effet est d'autant plus prononcé dans les 

processus de combustion par lots comme dans la combustion de bois dans les 

poêles et les foyers. Plusieurs paramètres affectent le rendement de la 

combustion dont la nature des émissions ainsi que la température des parois de 

la chambre de combustion. Les paramètres clés qui ont de l'influence sur la 

combustion de la biomasse sont [29] : les mécanismes de transfert de chaleur ; 

l'isolation; le préchauffage d'air; la suralimentation en air; le type de 

combustible ; la charge en combustible ; la composition du combustible ; le 

taux de consommation du combustible et temps de combustion; la teneur en 

humidité du combustible; le design; les matériaux; l'échange de chaleur; la 

distribution d'air; le niveaux d'alimentation en air et en combustible ; la 

distribution du combustible ; la distribution de chaleur; les boucliers anti­

rayonnants et la régulation 

1.4 Conclusion 

Les champs d'applications ainsi que quelques caractéristiques techniques des 

collecteurs solaires cylindro paraboliques, des turbines à vapeur, des turbines à 

gaz ainsi que les chambres de combustion sont présentées dans ce chapitre. 

L'ensemble des sous-systèmes qui forment le système hybride proposé dans le 

présent travail de recherche sont des technologies fiables et éprouvées cela dit, 

la réalisation même d'un prototype du système hybride peut s'avérer assez 

complexe d'un point de vue technique. À cet effet, il parait plus opportun 

d'élaborer un modèle numérique qui permettra d'évaluer les performances d'un 

tel système, chose qui sera développée dans le chapitre2. 
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Chapitre 2 

Modélisation mathématique du système hybride solaire 
biomasse 

Dans ce chapitre, le schéma du système hybride et l'ensemble de ses sous­

systèmes sont présentés. Par la suite, les équations qui régissent le 

fonctionnement et les performances du système hybride solaire biomasse seront 

décrites en spécifiant les hypothèses. 

2.1 Description du modèle 

La Figure 3 schématise le système hybride solaire-biomasse proposé dans le 

cadre de cette étude. Il s'agit d'une centrale à cogénération à cycle combiné qui 

intègre une installation solaire composée de collecteurs cylindra-paraboliques. 

En effet, le système proposé est un assemblage de quatre unités de production 

bien distinctes : 

• Partie solaire : elle se compose selon les besoins d 'un ou de plusieurs 

collecteurs solaires cylindro- paraboliques assemblés en parallèle et de 

la pompe 2. 

• Partie vapeur: elle se compose d'une turbine à vapeur, d 'un 

économiseur, d'un condenseur, d'une pompe 1, d'un préchauffeur, 

d 'une bouilloire et d'un générateur électrique 

• Partie air chaud : elle se compose d'un compresseur, d'une turbine à 

air chaud, d'un échangeur de chaleur et d'un générateur électrique. 

• Partie combustion: elle se compose d 'une chambre de combustion qui 

exploite de la biomasse comme carburant et l'air chaud en provenance 

de la turbine à air chaud comme comburant. 
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rilg 

rile2 rile1 

Reservoir d'huile 

Circuit vapeur 

Circuit air chaud 

Circuit gaz de combustion 

Circuit du fluide caloporteur (HTF) 

Figure 3 : Système hybride solaire-biomasse 

Le système est conçu de façon à fonctionner selon les trois modes, un mode été 

jour, un mode hiver jour et un mode hiver (ou été) nuit 
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Mode été pendant le jour 

Pendant l'été, le soleil est fortement présent, comme c'est une source gratuite 

d'énergie elle sera exploitée au maximum afin de réduire la consommation en 

biomasse. L'installation solaire doit s'ajuster de façon à ce que l'eau à la sortie 

du préchauffeur atteigne la température requise à l'entrée de la bouilloire. 

Pendant cette saison, le système hybride doit produire que de l'électricité, car la 

demande en chauffage est nulle. Pour ce faire, le système hybride doit s'ajuster 

de façon à ce que toute la chaleur récupérée au niveau de la turbine à air chaud 

soit dirigée vers la chambre de combustion. 

Mode hiver pendant le jour 

Pendant 1 'hiver, le système doit produire une puissance électrique fixée par le 

consommateur et récupérer la chaleur utile à la sortie de la turbine à air chaud. 

La partie solaire ne sera pas trop sollicitée, car le soleil n'est pas forcement au 

rendez-vous tous les jours. Dans cette configuration, il est primordial de fixer la 

température de 1' eau à la sortie de 1 'économiseur, afin d'assurer le bon 

fonctionnement de l' installation solaire de manière à ce que le fluide à la sortie 

du préchauffeur caloporteur reste chaud et que la température de l 'eau ne 

dépasse pas la température flash de la bouilloire à l'entrée de celle-ci. 

Mode nuit 

Pendant les nuits d' été ou d'hiver, la contribution solaire est nulle, de ce fait le 

système hybride doit se comporter comme une centrale à cogénération 

conventionnelle qui produit de 1 'électricité et de la chaleur, mais doit assurer 

que la température de 1' eau à la sortie de la bouilloire atteigne la température 

requise à l'entrée de la bouilloire. 
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2.2 Formulation mathématique 

La mise en place des équations qui régissent le fonctionnement du système 

hybride est une tâche fastidieuse, du fait que le système se compose de quatre 

sous-systèmes bien distincts (installation solaire, turbine à air chaud, turbine à 

vapeur et chambre de combustion). Le fonctionnement de chaque sous-système 

dépend de différents paramètres qui lui sont associés, cela dit l'interaction des 

sous-systèmes entre eux fait en sorte qu'un paramètre de sortie d'un sous­

système devienne un paramètre d'entrée de l'autre. La formulation 

mathématique proposée dans ce travail consiste à mettre en équation chacun des 

sous-systèmes. 

2.3 Installation solaire 

Afin d'évaluer les performances de l'installation solaire, il est primordial 

d'évaluer le rayonnement solaire du site d' implantat ion du système. 

Dans le cadre de cette étude, seules les équations qui régissent le rayonnement 

solaire direct sont établies, car les collecteurs cylindra -paraboliques 

n'exploitent que le rayonnement solaire direct contrairement au rayonnement 

solaire diffus qui n' est pas capté par ce genre de dispositif. Pour l'ensemble des 

calculs, le rayonnement solaire direct incident sur 1 'ouverture du collecteur 

cylindra-parabolique est considéré normal à ce dernier. 

2.4 Paramètres géométriques et atmosphériques 

La connaissance de la trajectoire du soleil dans le ciel est nécessaire pour 

calculer l' énergie solaire, le rayonnement reçu par une surface, le gain de 

chaleur, l 'orientation correcte des capteurs solaires, la disposition des 

collecteurs afin d'éviter l'ombrage et de nombreux autres facteurs. Pour la 
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plupart des applications d'énergie solaire il faut au préalable savoir la position 

du soleil dans le ciel à n ' importe quel moment de la j ournée et de l'année [11]. 

s 

E 
Centre de la terre 

Figure 4 : Chemin quotidien du soleil dans le ciel 

Le chemin quotidien du soleil est illustré par la Figure 4. Selon Ptolémée [11] , 

le soleil se déplace avec deux degrés de liberté sur la volute céleste. De ce fait, 

sa position par rapport à un observateur sur terre peut être entièrement décrite 

par deux angles astronomiques : l' altitude solaire (a.) et l'azimut (Z). Afin 

d'établir les équations donnant l'altitude solaire et l' azimut, les angles de 

déclinaison (o) solaire et de l'angle horaire solaire (h) doivent être définis. Ces 

derniers sont requis dans toutes les formulations de calcul d'angles solaires 

[11]. 
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N 

Plan équatorial 

Figure 5: Paramètres géométriques du rayonnement incident 

2.4.1 Déclinaison 

Centre 
du soleil 

La déclinaison solaire (o) représente l'angle formé par la droite reliant la terre 

au soleil et le plan équatorial (positif vers le nord) comme l'illustre la Figure 5. 

La déclinaison est égale à zéro aux équinoxes d'automne et de printemps et 

varie de + 23,45° à -23,45° aux solstices d'hiver et d'été. 

L'angle de déclinaison (8) en degré pour n'importe quel jour de l'année (N) 

peut être exprimé approximativement par la formule [24] 

2.4.2 Angle horaire 

o = 23.45 sin[360 
(284+ N)l 

365 
( 1) 

L 'angle horaire h est illustré à la Figure 5, il correspond à l'angle formé entre la 

projection du point P sur le plan équatorial à un moment donné et la projection 

du soleil sur ce même plan. L'angle horaire correspond au nombre de minutes à 

partir du midi local. Ce dernier est considéré positif en après-midi et négatif en 

avant midi 
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L'angle horaire (degré) se calcule comme suit: 

h = 15(HSA -12) 

L'heure solaire apparente (minutes) est calculée comme suit : 

HSA = HLS +Er ± 4(LS- LL )+ GJ 

L'heure locale standard (minutes) est calculée comme suit : 

HLS = 12-ET ±4(LS -LL) 

L'équation du temps (minutes) est calculée comme suit: 

Er= 9.87.sin(2B )-7.53cos(B )-1.5sin(B) 

où: 

LS : longitude standard 

LL : longitude locale 

B=(N -81)
360 

364 

GJ: gain de temps journalier pour l'heure d' été ou d'hiver 

2.4.3 Hauteur du soleil 

La hauteur du soleil est définie comme 1 'angle entre les rayons du soleil et le 

plan horizontal comme représenté par la figure 4 

7r 
a+rp = -

2 

La hauteur du soleil est calculée comme suit : 

sin( a)= cos( cp)= sin(L)sin(5) + cos(L)cos(S)cos(h) 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

(7) 

(8) 

20 



2.4.4 Heures du lever et du coucher du soleil 

Lorsqu'il y'a lever ou coucher du soleil l'altitude du soleil est nulle. L'heure du 

lever du soleil est positive, elle est calculée comme suit : 

cos(h1s) = -tan(8)tan(L) (9) 

Sachant que 1 'angle horaire à midi local est 0 o et chaque 15 ° de longitude 

représente 1 heure, les heures du lever et du coucher du soleil sont déterminées 

à partir du midi solaire 

La durée du jour correspond au double de l'heure du lever ou du coucher du 

soleil. La longueur de la journée est calculée comme suit: 

Durée du j our = ~cos -l [-tan( 5) tan(L)] 
15 

2.4.5 Rayonnement solaire extraterrestre 

(lü) 

(11) 

Le rayonnement solaire extraterrestre est défini comme étant la quantité 

d'énergie par unité de temps reçu par unité de surface normale au rayonnement 

placée à l' extérieur de l'atmosphère. Selon la formule de Duffie et Beckman 

[25], le rayollllement solaire extraterrestre est calculé comme suit : 

[ 
360N ] (12) 

1 nextra = l es 1 + 0.033cos(--) 
365 

les : Constante solaire ( 1366.1 W /m 2 [26]). 
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2.4.6 Rayonnement solaire direct 

Le rayonnement solaire atteignant la surface de la Terre est inférieur au 

rayonnement extraterrestre, du fait qu'une partie de ce dernier est dissipée en 

pénétrant dans l'atmosphère et l ' autre est réfléchie par l'atmosphère. La partie 

du rayonnement solaire diffus émis par la voute céleste et qui atteint la surface 

de la Terre est appelée rayonnement diffus. Le rayonnement solaire qui arrive 

directement dans l'atmosphère est appelé rayonnement direct. La radiation 

solaire reçue par une surface sur terre est la somme du rayonnement diffus, du 

rayonnement réfléchi par la terre et de la composante normale du rayonnement 

direct. Des travaux de recherches [20-23] ont permis de développer des 

méthodes de calcul du rayonnement solaire direct dont le principe consiste à 

calculer 1 ' atténuation du rayonnement dans 1 'atmosphère en évaluant 

l' épaisseur optique de l 'air ainsi que le facteur de trouble de Linke. La méthode 

de calcul choisie [20] est décrite par les étapes ci-dessous : 

1. Calcul de la pression de vapeur saturante de l'eau dans l' air 

P = 2 165 * (1 098 + Tal )8
'
02 

vs ' ' 100 
(13) 

2. Calcul de la pression partielle de vapeur d'eau en fonction de l 'humidité 

relative dans 1' air 

P = P *HRJ/o v vs (14) 

3. Calcul de la masse d 'air optique 

M = p atm 

101325 * s in(a )+ 15198.75 *(3,885 +a t '253 

(15) 

4. calcul de l' épaisseur optique de Rayleigh 

E - 1 (16) 
R- (0,9 * M +9,4) 
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5. 

où: 

Calcul du facteur de trouble de Linke 

TL= 2,4 +14,6* B +0,4 *(1 +2 * B) * Ln(Pv) 

B est le coefficient de trouble atmosphérique donné au Tableau 1. 

Tableau 1 Coefficient de trouble atmosphérique [20] 

Valeurs de B Nature du lieu 

0,02 Lieu situé en montagne 

0,05 Pour un lieu rural 

0,10 Pour un lieu urbain 

(17) 

0,20 Pour un lieu industriel (atmosphère polluée) 

Le rayonnement solaire direct sur un plan récepteur normal à ce rayonnement 

vaut: 

2.5 Collecteurs cylindro-parabolique 

L'étude des collecteurs cylidro-parabolique est basée sur un bilan énergétique 

simple [11]. Les collecteurs étudiés dans ce travail sont des modèles 

commerciaux dont les performances et les caractéristiques sont déjà cités dans 

des travaux antérieurs [6]. 

Les caractéristiques des collecteurs cylindra-parabolique étudiés sont données 

au Tableau 2. 
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Tableau 2 Paramètres des collecteurs solaires [6]. 

Paramètres LS3 Euro trough Solar duke 

Surface (m 2
) 545 817 313 

Largeur (rn) 5,76 5,76 5 

Longueur (rn) 99 150 65 

Diamètre de la couverture de verre (rn) 0,07 0,07 0,07 

Distance focale (rn) 1,71 1,71 1,49 

Diamètre intérieur du tube récepteur (rn) 0,04 0,066 0,06 

Diamètre extérieur du tube récepteur (rn) 0,045 0,07 0,07 

Emissivité du tube récepteur 0,19 0,15 0,24 

Rendement optique du collecteur 0,8 0,8 0,8 

Emissivité de la couverture de verre 0,9 0,9 0,9 

2.5.1 Hypothèses simplificatrices 

Afin d'étudier les collecteurs cylindro- paraboliques, les hypothèses suivantes 

seront considérées : 

• le gradient de température le long du tube récepteur est 

négligeable ; 

• le régime est stationnaire; 

• l' énergie absorbée par la couverture de verre est négligeable; 

• la conduction entre le tube récepteur et les supports du collecteur est 

négligeable 

• le tube récepteur est renfermé sous vide dans la couverture de verre; 

• l'écoulement du fluide caloporteur (HTF) le long du tube 

récepteur est unidimensionnel; 

• les effets de la poussière et de la neige sur le collecteur ne sont pas 

pris en compte; 
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• le collecteur est doté d'un mécanisme de suivi qui permet d'avoir 

des angles d'incidence nuls. 

2.5.2 Coefficient global de perte de chaleur [11] 

Le coefficient global de perte de chaleur représente l'ensemble des pertes de 

chaleur par convection et radiation entre le tube récepteur et le milieu ambiant. 

Le coefficient d'échange par convection entre la couverture de verre et le milieu 

ambiant causée par le vent s'écrit sous la forme : 

h = Nu*kail" 
v D 

c 

(19) 

Le nombre de Nusselt dépend de la vitesse du vent, autrement dit, du nombre 

de Reynolds 

Pour 0.1<Re<1000, 

Pour 1 000<Re<50000, 

où: 

Nu= 0,4+0.54(Re)0
'
52 

Nu= 0.3(Re)0
'
6 

Re = pair *V* De 

flair 

(20) 

(21) 

(22) 

Le coefficient d'échange radiatif entre la couverture de verre et 1' air extérieur 

s'exprime comme suit : 

(23) 

Le coefficient d'échange radiatif entre la couverture de verre et le tube 

récepteur est donné par : h = a(T,z + ~2 )* (r, + ~ ) 

r,r- c 1 S ( 1 ) 
~+-' ~ -1 
s, sc sc 

(24) 
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Finalement, le coefficient global de perte de chaleur correspond à : 

(25) 

Pour évaluer le coefficient d'échange radiatif hr,r-c , il est nécessaire de fixer la 

température de la couverture de verre Tc à une température généralement 

proche de la température de l'air extérieur Text . Une fois le coefficient 

d'échange radiatif hr,r-c calculé, la température de la couverture de verre est 

calculée afin de vérifier si la valeur de cette dernière correspond à valeur 

estimée au départ. Pour ce faire le bilan énergétique de la couverture de verre 

est établi en négligeant la radiation absorbée par cette dernière. 

(26) 

La resolution de l'équation (26) permet de déterminer la température de la 

couverture de verre. Par la suite la température obtenue et comparé à la valeur 

estimée de départ 

(27) 

L'évaluation de la température de la couverture de verre Tc est réalisée par 

itération. En premier lieu, le coefficient global de perte de chaleur Ur de 

l'équation (25) est évalué pour une température de la couverture de verre Tc 
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généralement proche de la température de l'air extérieurText. Par la suite si 

Tc calculé de l'équation (27) diffère de la valeur de départ, il sera procédé à une 

autre itération. Généralement au bout de deux itérations on arrive à un résultat 

concluant. 

2.5.3 Coefficient global de transfert de chaleur [11] 

Le coefficient global de transfert de chaleur représente le coefficient d'échange 

de chaleur entre le fluide caloporteur et 1' air ambiant : 

(28) 

Le coefficient d'échange de chaleur convectif à 1 'intérieur du récepteur est 

établi par l 'équation suivante : 

h = NuHTF * kHTF 

HTF D. 
l 

(29) 

Le nombre de Nusselt dépend du débit du fluide caloporteur, autrement dit, du 

nombre de Reynolds 

Pour Re>2300 

(30) 

Pour Re<2300, 

Nu = Cte = 4,364 (31) 

où: 

(32) 
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* Pr = c P-HrF f..lHTF 
HTF k 

HTF 

(33) 

2.5.4 Rendement thermique du collecteur solaire [11] 

À l'état d 'équilibre, la quantité de chaleur délivrée par le collecteur solaire 

correspond à la différence entre la quantité de chaleur transmise au fluide 

caloporteur et celle cédée par le tube récepteur à l'environnement, soit par 

convection, radiation ou conduction qui sont regroupées dans le terme U L . Le 

rendement instantané d'un collecteur solaire peut être calculé à partir du bilan 

énergétique de son récepteur. 

Qusol =ID *'loso/Scolleteur-Sr *UL *(Tr -Text) (34) 

La quantité de chaleur délivrée par unité de longueur du collecteur s'exprime 

comme suit: 

' Qusol I D *'lo *Scollecteur s r *UL *(Tr - T::r.t) q u - -sol_L_ L - L (35) 

Il est plus judicieux d 'exprimer q'usoten t ermes d' énergie transmise au fluide à 

la température locale du fluide T HTF 

(36) 

Après élimination de Tr des équations (35) et (36) quantité de chaleur délivrée 

par unité de longueur du collecteur devient: 

q 'u =F'Scollecteur (I*n _ UL *(THTF -Te:r.t ) J 
sol L '10 C 

(37) 

où: 1 

F'= UL uo 
_1_ + D0 + D0 1n(D0 1 DJ =~ (38) 

U L hHTFD, 2k HTF 
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F' est le facteur du rendement du collecteur, il représente le ratio du gam 

d'énergie utile réelle au gain d'énergie utile qu'il en résulterait si la température 

locale de surface du tube récepteur était la même que celle du fluide 

caloporteur. Le dénominateur de l 'équation (38) représente la résistance de 

chaleur entre le fluide caloporteur et l'air extérieur. 

Il est toujours souhaitable d'exprimer le gain total d'énergie utile du collecteur 

en fonction de la température d'entrée du fluide Ti caloporteur. Ceci peut se 

faire en introduisant le facteur d'évacuation de chaleur~. 

L'équation (34) s'écrit comme suit: 

Qusol =Fr [JD *'laso/ *Scollecteur -Sr *UL *(Ti-J;,xt)] (39) 

où Fr représente le facteur de dissipation de chaleur. 

~ = rn} Cp- HTF [1- exp( SrULF ' )] 
ArUL m HTFCp- HTF 

(40) 

Le rendement thermique du collecteur s' obtient en divisant 1 'équation (39) sur 

la quantité de chaleur reçue par le collecteur 

_ F [ _ UL *{T; - Text} ] 
'lthc - R llo C * I 

D 

(41) 

où: 

c = s collecteur ( 42) 
0 sr 

Le rendement thermique s'exprime auss1 comme le ratio de la quant ité de 

chaleur récupérée par le fluide caloporteur par rapport à la chaleur reçue par le 

collecteur 

(43) 
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2.6 Chambre de combustion [29] 

La combustion des combustibles solides est extrêmement complexe, cela dit on 

peut effectuer un certain nombre de calculs de base en s'appuyant sur un bilan 

de masse et d'énergie [29]. À partir de la composition chimique du combustible 

essentiellement composé de C, H, N, S et 0 ainsi que la quantité d'air 

introduite, la réaction de combustion suivante est établie 

Où Yi est la fraction volumique des éléments (C, H, 0, N, S) dans le carburant. 

Y0 a~r est la fraction volumique de l'oxygène dans l'air. Les coefficients a, n, b, 
l• 

c, d, e, f, g, h, i, j et m peuvent être calculés en appliquant un bilan sur les 

éléments (C, H, 0, N, S). 

2.6.1 Hypothèses simplificatrices 

Afin d'étudier la chambre de combustion, les hypothèses suivantes seront 

considérées : 

• la chambre de combustion est calorifugée; 

• le régime est stationnaire; 

• la distribution du combustible sur une grille tournante est uniforme; 

• la combustion est complète; 

• l' air est préchauffé; 

• le combustible est à 1 'état solide (biomasse). 

2.6.2 Flux et composition chimique 

En admettant une combustion complète du combustible qui va former des gaz 

de combustion contenant essentiellement du C02, H20, S02, N2 et 0 2. 
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L'oxygène présent dans le biocombustible contribue à 1 'oxydation des quatre 

autres éléments contenus dans le combustible et à la réduction de l'apport d'air 

nécessaire à la combustion. Les flux d'air et de gaz de combustion 

respectivement requis et produit lors de la combustion peuvent être déterminés 

à partir de bilan chimique. 

Gaz entrants 

Le flux massique de 1' oxygène dans 1 'air s'écrit comme suit : 

mo,,atr[ kg02 
. ]=(Xc Mo,+ XH Mo, +Xs Mo, -X0 )(1-XH o~ (44) 

kg combustible M c 4 M H Ms ' 

Le flux massique de l'azote dans l'air s'exprime sous la forme suivante: 

Le flux massique de 1' air peut être défini par 1 'équation ci-dessous : 

- [ kg air l - -
matr k b "bf = mo2•air + m N2•air g corn usfl e 

La masse moléculaire de l 'air peut s'écrire sous la forme suivante : 

La densité de 1' air est donnée par : 

[
kg l Pa 

Pair m3 = ~T 
0 

M mr 

Le débit massique de l'air est déterminé de la façon suivante : 

(45) 

(46) 

(47) 

(48) 

(49) 
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Le débit massique du combustible correspond à l'expression ci-dessous : 

(50) 

Le débit volumique de l'air se calcul à partir de l'équation (51) 

(51) 

Gaz sortants 

Les flux massiques des espèces contenues dans les gaz de combustion sont 

déterminés dans ce qui suit : 

- [ kgC02 ]-(x M co2 J(1-X ) mco2 - c Ho 
kg combustible M c 2 

(52) 

- [ kg H 20 l M Hp ( ) m Hp =XH-- 1- X HO + X HO 
kg combustible M H 2 2 

(53) 

- [ kg S02 ]-(x M so2 ](1-x ) m~2 - S HO 
kg combustible M s 2 

(54) 

(55) 

mN2 
2 

. = mN2,air + X N 1- X H 0 - [ kgN ]- ( ) 
kg combustzble 2 (56) 

- [ kg Ü2 ]- mo2 ,A~r ( 1 Â) 
mo2 kg combustible - Â - (57) 

Le flux massique total des gaz de combustion correspond à la somme des flux 

massiques des différentes espèces contenus dans les gaz de combustion 

- [kg gaz combustion l - - - - -
m ac = m co2 + m Hp + m so2 + m N2 + mo2 

kg combustible 
(58) 
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Les fractions volumiques des gaz de combustion s'expriment de la façon 

suivante : X , 
M XX X X X X 

Y i '"' 1 C O, H,O SO, N 2 0 2 . = OUL..,.-=--+--+--+--+--
1 '"' X, l M , M c o M H 0 M so MN M 0 L...- 2 2 2 2 2 

, M, 

(59) 

La masse moléculaire des gaz d'échappements se calcul à partir de l'équation 

(60): 

Mac [ kg ] = ~)~M, =Yco Mco + YH Jv1 Ho+ Yso Mso + YNM N + Yo Mo (60) mole , ' 2 2 2 2 2 2 2 2 2 

Une fois la masse moléculaire des gaz d'échappements évaluée, il est alors 

possible de déterminer la densité des gaz de combustion 

[
kg l = Po Pee 3 p 
m -"~'uT 

M o 
Ge 

(61) 

Le débit massique des gaz de combustion se traduit par 1 'expression suivante : 

m ec [ ~'] ~ m ac fflf (62) 

Le débit volumique des gaz de combustion se calcul de la façon suivante: 

V [m
3

]=rhac 
Ge h 

Poe 

(63) 

2.6.3 Bilan énergétique 

Le pouvoir calorifique inférieur (PCI) représente la quantité d'énergie stockée 

dans le combustible. L'énergie stockée dans le combustible est libérée lors du 

processus de combustion, cette dernière réchauffe les gaz de combustion à une 

température donnée. L'évaluation de la température des gaz de combustion est 

établie à partir d'un simple bilan énergétique. En effet l' énergie stockée dans le 
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carburant ainsi que 1 'énergie de préchauffage du comburant et du carburant 

correspond à 1 'énergie contenue dans les gaz de combustion ainsi que les des 

pertes 

L'énergie dans le combustible est stockée sous forme chimique, pms cette 

dernière est libérée lors de la combustion sous forme de chaleur. L'énergie de 

préchauffage représente la différence d'énergie due à la différence de 

température entre le combustible ou 1 'air et les conditions ambiantes. L'énergie 

dans les gaz de combustion est stockée à une température donnée, cette dernière 

est libérée lors du refroidissement des gaz de combustion. Quant aux pertes 

d'énergies, elles représentent les pertes de chaleur avec le milieu extérieur ainsi 

que les pertes dues à la combustion incomplète de la biomasse. 

Pour évaluer 1' énergie de préchauffage ainsi que 1' énergie dans les gaz de 

combustion, l'introduction de l'enthalpie est requise. 

(64) 

L'enthalpie totale des gaz de combustion s'écrit comme suit: 

(65) 

Le bilan d'énergie entre l 'entrée et la sortie de la chambre combustion 

s'exprime de la façon suivante : 

+IQ+ LErm! 
j 

En négligeant les pertes ainsi que l'énergie de préchauffage du combustible 

l' équation d'énergie se réduit à: 

(66) 
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où: 

hair(Tair) = ha4 : enthalpie de 1 'air à la sortie de la turbine air chaud 

hair (Tamb) =hal : enthalpie de 1 'air à 1 'entrée du compresseur 

hg (T,mb) =hg (Ta1 ): Enthalpie des gaz de combustion à la température de l'air à 

l'entrée du compresseur est évaluée par l'équation (65). 

Pour évaluer la température des gaz de combustion, cette dernière doit être 

ajustée jusqu'à ce que le terme de gauche de l'équation (67) soit égal au terme 

de droite. 

La chaleur spécifique de chaque espèce de gaz s'écrit comme suit [28]: 

( 
T )o.5 ( T ) J T )2 

c p- co
2 

=-3.7357+30.5529 
100 

-4.1034 
100 

+0.02419'\
100 

{ 
T )

0

·

2

5 ( T )
0

·

5 

( T ) C Ho =143.05-183.5 - + 82.75- -3.6989 -
p- 2 100 100 100 

C p- so
2 

= 27.8 + 0.04T 

( 
T )-u ( T ) -

2 

( T ) -
3 

C p - Nl = 39.060-512.79 
100 

+ 1072.7 
100 

- 820.40 
100 

( 
T )u ( T )-u ( T )-

2 

c p o = 37.432+0.020102 - +178.57- +236. 88-
-

2 100 100 100 

35 



2. 7 Cycle turbine à air chaud 

La Figure 6 illustre le cycle turbine à air chaud à combustion externe. Ce 

dernier se compose d' un compresseur, d'un échangeur de chaleur, une turbine 

et une chambre de combustion .. 

g2 

a2 

Chambre 

de 
combustion 

Figure 6 : Schéma du système rurbine à air chaud 

Le cycle de fonctionnement du système correspond au cycle de Bal)'ton illustré 

à la Figure 7. 

Pz 

Entropie kJ.Ikg.K 

Figure 7 : Cycle thermodynamique du système turbine à air chaud 
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Le cycle théorique de Brayton [28] se compose de 4 processus réversibles : 

a1-a2s : Compression adiabatique dans la conduite d'aspiration et le 

compresseur; 

az5-a3 : Apport de chaleur à pression constante, pz; 

a3-<4s : Détente adiabatique dans la turbine; 

<4s-a1 : Refroidissement à pression constante, p1; 

Le cycle réel n'étant pas réversible, la compression et la détente ne sont plus 

isentropiques, mais polytropiques et le cycle devient a1-az-a3-<4. 

2.7.1 Hypothèses simplificatrices 

Afin d'étudier du cycle turbine à air chaud, les hypothèses suivantes seront 

considérées : 

• le régime est stationnaire ; 

• l'écoulement est unidimensionnel ; 

• l'air est considéré comme gaz parfait; 

• les pertes de charge dans les conduits sont négligées ; 

• l'enthalpie de l'air est fonction de la température h = h(T) ; 

• l'entropie est fonction de la température et de la pression s = s(T,p) ; 

• l'évolution de l 'air au niveau du compresseur et de la turbine est 

adiabatique ; 

• l'augmentation de la pression dans la chambre de combustion et dans 

l' échangeur de chaleur est négligée; 

• le mode d'alimentation en biomasse de la chambre de combustion n'est 

pas pris en compte. 
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2.7.2 Compresseur 

Une compression efficace de 1 'air est essentielle pour assurer un bon rendement 

du cycle de Brayton. Environ 40 à 80 % du travail fourni par la turbine sert à 

entrainer le compresseur [28]. La puissance fournie au compresseur pour 

assurer le fonctionnement du cycle s'écrit comme suit : 

(68) 

Le rendement isentropique du compresseur est le rapport de la pmssance 

fournie à l'air lors d'une évolution isentropique a1-a25 à celle fournie lors d'une 

évolution réelle a1-a2 

Le compresseur étant supposé adiabatique, son rendement isentropique s'écrit 

comme suit: 
h -h _ a 2s a l 

17zs-ca - h _ h 
a 2 a l 

(69) 

Le taux de compression est défini comme étant le rapport des pressions entre la 

sortie et 1' entrée du compresseur : 

(70) 

La détermination des différents états de l'air (at, a2s, a3, ats) est donnée par 

l'équation suivante: 

(71) 

où: 

k =1,4: coefficient isentropique de l'air à 20°C et 1,013x105 Pa 

38 



2.7.3 Échangeur de chaleur 

La chaleur des gaz de combustion est transférée au fluide moteur du cycle au 

niveau de l'échangeur de chaleur. Le rendement thermique d'un échangeur de 

chaleur représente le rapport du flux de chaleur effectivement transféré dans 

l'échangeur au flux de chaleur maximal qui serait transféré dans les mêmes 

conditions d'entrée de température des deux fluides dans l'échangeur de 

chaleur. 

lltk-ech = m (h _ h (T )) 
gl gl g2 a2 

(72) 

hg1 et hg2 (Ta2) correspondent respectivement à l'enthalpie des gaz de 

combustion à la sortie de de la chambre de combustion et à 1 'enthalpie des gaz 

de combustion à la sortie de 1' échangeur de chaleur. hg1 et 

évaluées de de l'équation (65) 

2.7.4 Turbine à air chaud 

hg2 (T a2) sont 

La turbine à air chaud est 1' organe qui produit toute la puissance du cycle 

autrement dit, le rendement électrique de l'installation dépend directement de la 

puissance fournie par la turbine qui s'écrit comme suit: 

~a = ma ( ha3 - ha4 ) (73) 

Le rendement isentropique de la turbine à air chaud est le rapport de la 

puissance récupérée lors d'une évolution réelle a3-a4 sur de la puissance lors 

d'une évolution isentropique a3-a4s. La turbine étant supposée adiabatique, son 

rendement isentropique est donné par: 

ha3- ha4 
llzs-ta = h _ h 

a3 a4s 

(74) 
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2.7.5 Quantité de chaleur fournie au cycle à air chaud 

La quantité de chaleur réelle fournie par la chambre de combustion au système 

à air chaud s'écrit comme suit : 

Qin-air= mf-air* PC! 
(75) 

Le débit massique de la biomasse est déduit de l'équation (62) 

(76) 

où: 

m g 1 : Flux massique des gaz de combustion 

2.7.6 Puissance électrique nette 

La puissance électrique nette produite par le système turbine à atr chaud 

correspond à la puissance fournie par la turbine à air chaud moins la puissance 

nécessaire pour 1' entrainement du compresseur. 

(77) 

La puissance électrique produite par le système à air chaud s 'écrit comme suit: 

(78) 

où: 

7lm- ta : Rendement mécanique de la turbine à air chaud 

7Jg - ta : Rendement de la génératrice 
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2.7.7 Quantité de chaleur utile produite par le cycle à air chaud 

Le système turbine à air chaud a été conçu de façon à pouvoir récupérer la 

chaleur rejetée par le système pour être utilisée à des fins de chauffage 

domestique, préchauffage de 1 'air à 1' entrée de la chambre de combustion ainsi 

que pour le préchauffage de 1 'eau du circuit vapeur. 

La quantité de chaleur qui sert au chauffage domestique s'exprime de la façon 

suivante : 

(79) 

La quantité de chaleur récupérée par la chambre de combustion se calcule 

comme suit: 
Q. - m (h -h ) 

rec-comb - al a4 al (80) 

La quantité de chaleur dirigée vers l'économiseur est évaluée par l'expression 

suivante : 

(81) 

hg2 et hg (Tel) correspondent respectivement à l'enthalpie des gaz de 

combustion à la sortie de 1' échangeur de chaleur à 1' enthalpie des gaz de 

combustion à la sortie de l 'économiseur hg2 et hg (Te1) sont évaluées de de 

l' équation (65) 

2.7.8 Rendement électrique, thermique et global du cycle à air chaud 

Le rendement électrique du système à air chaud est donné par: 

p el - air 

77 el-air = Q. . . 
m- azr 

(82) 

En substituant (75) et (78) dans (82), le rendement électrique du système 

turbine à air chaud devient : 

wcycle- atr11 m-ta11 g - ta 

17 el- atr = m . * PCI 
j - mr 

(83) 

41 



Le rendement thermique du cycle à air chaud correspond au rapport de la 

chaleur utile produite par le cycle à air chaud et la quantité de chaleur qui lui est 

fournie 
Q rec-chajfage + Q rec- comb + Q rec- azr- econo 

1lth- air = Q. 
zn- az r 

(84) 

En substituant (75), (79), (80) et (81) dans (84), le rendement thermique du 

système turbine devient : 

(85) 

Le rendement global du cycle à air chaud correspond à la somme des 

puissances des deux formes d' énergies produites (électricité et chaleur) par le 

cycle à air chaud sur la quantité de chaleur qui lui est fournie. 

p el- azr + Qrec- chaffige + Qrec- comb + Q rec- azr- econo 

17 gl-air = Q. 
zn- azr 

(86) 

En substituant (75), (78), (79), (80) et (81) dans (86), le rendement global du 

système turbine à air chaud à combustion externe s'exprime comme suit : 
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2.8 Cycle turbine à vapeur 

La Figure 8 représente le schéma de l ' installation vapeur du système hybride 

étudié. Le cycle vapeur proposé assez élaboré car quatre échangeur de chaleur 

sont nécessaire pour assurer le fonctionnement du cycle. 

lnsta1lation 

sola ir:-

Figure 8 : Schéma de l'installation du cycle à vapeur 

En effet, un économiseur et un préchauffeur sont montés en série entre la 

pompe 1 et la bouilloire. Cela a pour effet d'augmenter la température de l'eau 

pressurisée avant d' atteindre la bouilloire. L'avantage de cet apport de chaleur 

au niveau de l'économiseur et du préchauffeur est de réduire la quantité de 

chaleur à fournir au niveau de la bouilloire pour transformer l 'eau en vapeur, 

cela se traduira systématiquement sur une baisse de la consommation en 

biomasse. Les gaz de combustion de la biomasse à la sortie de la bouilloire et 

de l'échangeur de chaleur du système à air chaud sont mélangés et dirigés vers 

l'économiseur afin d'augmenter la température de l'eau. 
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Le cycle thermodynamique du système vapeur correspond au cycle de Rankine 

avec surchauffe à 1 a sortie de la bouilloire t elle indiquée à la Flgwe 9. 

Entropie kJ!kg.K 

Figure9 : Cycle thermodynamique du cycle à vapeur 

L' eau qui circule dans le cycle vap eur passe par plusieurs évolutions et phases 

pour assurer l e fonctionnement du syst ème. Les évolutions qui compo sent le 

cycle sont: 

e7-ets : un pompage adiabatique réversible effectué par l a pompe; 

ets-fl : Apport de chaleur à pression constante p4au niveau de l 'économiseur; 

e2-e3 : Apport de chaleur à pression constant e p4au niveau du pré chauffeur; 

e4-e; : Apport de chaleur à pression constant e p4au niveau de la bouilloire; 

es-e6s : détente adiabatique et réversible dans la turbine à vapeur; 

e6.-f?: échange de chaleur à pression constante p3dans le condenseur 

e3 = e4 : la température à 1 ' entrée est fixe. 

Les différents états de l ' eau sont calculés à l' aide du logiciel Xsteam 2.6 (9). 

La quantité de chaleur récupérée au niveau de l' installation solaire sert à 

préchauffer l' eau pressurisée dans le circui t vapeur. La température de l' eau à la 

sortie du préchauffeurne doi t pas excéder la température flash de la bouilloire. 

Dans le cas où la température du fluide caloporteur entrant dans le préchauffeur 

est inférieure à l a température de l ' eau entrant dans l e préchauffeur, la pompe 

de l' installation solaire est mise hors service. Cela permet à l' eau pressurisée de 
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conserver sa chaleur et de ne pas la transmettre au fluide caloporteur. Pour ce 

faire, une un système de régulation par thermostat tel qu'indiqué à Figure 10 

permet de mettre hors service la pompe si la température T 0 du fluide 

cal oporteur (HTF) à 1 a sortie de collecteur est inférieur à 1 a température de l'eau 

à l'entrée de l'échangeur de chaleur. 

Au cas où 1 a température de l'eau à 1 a sortie du préchauffeur est su péri eure à la 

température flash de la bouilloire une système de régulation qui vise a réduire la 

température de l'eau à l'entrée de 1 a bouilloire est installé. En effet un circuit 

parallèle tel qu'indiqué àlaFigure 8permet de faire circuler une partie de l'eau 

en provenance de l'économiseur sans la faire passer par le préchauffeur, par la 

sui te un mélange de l'eau à 1 a sortie du pré chauffeur et de l'eau en provenance 

du circuit pare lie permet de réduire la température de l'eau à l'entrée de 1 a 

bouilloire. 

1 Therm~stat ~ 

Pompe 

Figure 10 : Système de régulation au niveau de la partie solaire 

2.8.1 Hypothèses simplificatrices 

L'étude théorique du cycle proposé est basée sur le bilan de conservation de 

masse et d'énergie [28]. Avant de mettre en place 1 es équations qui régis sent le 

fonctionnement du cycle, 1 es hypothèses simplificatrices sui vantes sont prises 

en considération: 
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• le régime est stationnaire ; 

• l'écoulement est unidimensionnel ; 

• les pertes de charge dans les conduits sont négligées ; 

• l'enthalpie de l'eau est fonction de la température h = h (T,p); 

• l'entropie est fonction de la température et de la pressions = s(T,p); 

• l'augmentation de la pression au niveau de 1 'économiseur, le 

préchauffeur et la bouilloire est négligée ; 

• la variation de pression au niveau du condenseur est négligée ; 

• la quantité de chaleur récupérée au niveau du condenseur est négligée ; 

• l'évolution de l'eau au niveau de la pompe est adiabatique ; 

• l'évolution de la vapeur au niveau de la turbine est adiabatique. 

2.8.2 Pompe 

La pompe est le mécanisme d'entrainement du cycle vapeur proposé. Le fluide 

moteur sortant du condenseur (liquide saturé) à la pression p3, entre dans la 

pompe et voit sa pression augmenter à la pression p4 à la sortie de la pompe tel 

qu'indiqué à la Figure 9. La puissance fournie par la pompe pour assurer le 

fonctionnement du cycle s'écrit comme suit: 

(88) 

La puissance fournie par la pompe peut être aussi exprimée en fonction de la 

différence de pression à l'entrée et à la sortie de la pompe 

(89) 

Le rendement isentropique de la pompe est le rapport de la puissance fournie à 

l'eau lors d'une évolution isentropique e7-els sur la puissance fournie lors de 

l'évolution réelle e7-el. La pompe est supposée adiabatique, son rendement 

isentropique s 'écrit comme suit : 

h - h 
n. = el s e 7 
'fzs- pe h _ h 

e l e7 

(90) 
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2.8.3 Économiseur 

Le fluide moteur sortant de la pompe (liquide saturé), entre dans l'économiseur 

afin de récupérer la chaleur résiduelle des gaz de combustion en provenance de 

la bouilloire et de 1' échangeur de chaleur du cycle turbine à air chaud. À la 

sortie de l'économiseur, le fluide moteur reste toujours à l'état liquide, mais 

voit sa température augmentée à une température que l'on fixe. Le rendement 

thermique de 1 'économiseur s'écrit comme suit : 

lltk-econo = m (h _ h (T )) 
g g 4 g el (91) 

L'enthalpie des gaz de combustion à l'entrée de l'économiseur est établie à 

partir d'un bilan énergétique entre les gaz de combustion en provenance de la 

bouilloire et ceux en provenance de 1 'échangeur de chaleur. 

(92) 

hg(TeJ est évaluée à partir de l ' équation (65) 

2.8.4 Préchauffeur 

Le fluide moteur sortant de l'économiseur (liquide saturé) est orienté vers le 

préchauffeur. À la sortie du préchauffeur, le fluide moteur reste toujours à l'état 

liquide, mais voit sa température augmentée à une température techniquement 

inférieure à la température flash de la bouilloire. La chaleur fournie au fluide 

moteur dans le préchauffeur provient de l'installation solaire 

(93) 

Le rendement thermique du pré chauffeur s'exprime de la manière suivante : 

_ mezChe3-hez) 
lltk-preck - . (h _ h (T )) 

m HTF o z ez 
(94) 
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2.8.5 Bouilloire 

À la sortie de la bouilloire, de la vapeur surchauffée est récupèrée et dirigée 

vers la turbine vapeur. Le rendement thermique de la bouilloire est evalué par 

l'experssion suivante : 

'llth- bauu = m (h _ h (T )) 
g 2 g l g e 4 

(95) 

hg1 et hg (Te4) correspondent respectivement à l'enthalpie des gaz de 

combustion à la sortie de de la chambre de combustion et à 1 'enthalpie des gaz 

de combustion à la sortie de la bouilloire. hg2 et hg (T e4) sont évaluées de de 

l'équation (65). 

2.8.6 Turbine à vapeur 

La puissance produite par la turbine à vapeur est déterminée par : 

~e =me(he5 -he6) (96) 

Le rendement isentropique de la turbine à vapeur est le rapport de la puissance 

récupérée lors d'une évolution réelle e5-e6 sur de la puissance lors d'une 

évolution isentropique e5-e65. La turbine étant supposée adiabatique, son 

rendement isentropique est évalué par 1' expression suivante : 

he5- he6 
'llzs- te = h _ h 

e5 e6s 

2.8.7 Quantité de chaleur fournie au cycle à vapeur 

La quantité de chaleur fournie par l'installation solaire au cycle est calculée 

comme suit: 

Q. - m (h -h) 
zn- sol - f o i 

(97) 

(98) 
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La quantité de chaleur fournie par la biomasse au cycle vapeur est donné par : 

Qin-e = mf -e * PCJ (99) 

Le débit massique de la biomasse fournie est évalué à partir de 1' équation 

suivante : 
. mgz 

mf-e =-=-­
mg 

2.8.8 Puissance électrique nette 

(100) 

La puissance nette fournie par le système turbine à vapeur correspond à la 

puissance fournie par la turbine moins la puissance nécessaire pour 

l'entrainement de la pompe. 

w cycle-e =~e -wR? =mJChes -he6)-(hel -he7)] (101) 

La puissance électrique produite par le cycle vapeur est donnée par : 

(102) 

2.8.9 Quantité de chaleur utile produite par le cycle à vapeur 

La quantité de chaleur récupérée par 1' économiseur en provenance de la 

bouilloire est établie à partir de 1' expression suivante : 

(103) 

hg3 =hg (Te3 ) est évaluée à partir de l 'équation (65) 

h/ TeJ est évaluée à partir de l' équation (65) 
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2.8.10 Rendement électrique, thermique et global du cycle à vapeur 

Le rendement électrique du cycle vapeur est évalué par : 

~l-e (104) . . 
Qin-e + Qin- s ol 

En substituant (98), (99) et (102) dans (104), le rendement électrique du 

système turbine à vapeur se calcule à partir de l'expression suivante : 

lJet-e = . *PC1 . (h h ) m f-e + m HTF o - t 

W cycle-e lJ m-te lJ g-te (105) 

Le Rendement thermique du cycle vapeur correspond au rapport de la quantité 

de chaleur récupérée par le cycle à la sortie de la bouilloire sur la quantité de 

chaleur fournie au système par la biomasse et le soleil 

n = Q rec- eau- bouzl 
'l th- e • • 

Q in- e + Q in-sol 

(106) 

En substituant (98), (99) et (103) dans (106), le rendement thermique du 

système turbine à vapeur s' écrit comme suit : 

(1 07) 

Le rendement global du système correspond à la somme des pmssances des 

deux formes d'énergie fournies (électricité et chaleur) par le cycle vapeur sur la 

quant ité de chaleur fournie à ce dernier. 

n = p el- e + Q rec-bouzl 
'lgl- e • • 

Q zn- e + Q zn- sol 

(108) 
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En substituant (98), (99), (102) et (103) dans (108), le rendement global du 

système turbine à vapeur est donné par: 

wcycle-e11m-te1lg-te +mg2 (hg1 -hgJ-me(he5 -he4) 

1Jgl-air = (1-rXmbio *PCI)+mf (ho -hi) 
(I09) 

2.9 Rendements du système hybride 

Le rendement global du système hybride représente la somme des puissances 

des deux formes d'énergie produite (électricité et chaleur) par l 'ensemble des 

sous-systèmes sur la quantité de chaleur fournie à tous le système. 

2.9.1 Rendement électrique du système hybride 

La puissance électrique totale produite par le système hybride correspond à 

l'ensemble de la puissance électrique produite par le cycle à air chaud et le 

cycle vapeur : 

pel- global = pel- air+ ~l-e (I10) 

Le rendement électrique du système hybride est défini comme étant le rapport 

entre la puissance électrique totale produite par l' ensemble des sous-systèmes à 

la quantité de chaleur fournie par la biomasse et le soleil au système hybride : 

(Ill) 

17et-global = · · · 
Q zn- azr + Q zn- e + Q zn- sol 

En substituant (75), (78), (98), (99), (I02) dans (Ill), le rendement électrique 

du système hybride s' écrit comme suit : 

w cycle- azr 17 m- ta 17 g- ta + w cycle-e 17 m- te 17 g- te 

17et-gtobaf = (mf *PCI) +mf (ho -hz ) 
( ll2) 
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2.9.2 Rendement thermique du système hybride 

La quantité de chaleur utile totale produite par le système hybride correspond 

aux quantités de chaleur récupérées au niveau du cycle à air chaud et du cycle 

vapeur: 

. . . . .. 

Qrec-gjobal = Qrec-cl1cujff +Qrec-comh +Qrec-air-econo +Qrec-bouil-econo (113) 

Le rendement thermique du système correspond au rapport de la quantité de 

chaleur récupérée par l'installation de cogénération sur la quantité de chaleur 

fournie au système par la biomasse et le soleil. Le rendement thermique du 

système hybride est inférieur à 100% : 

Qrec-global 
1lth-global = · · · 

Q m- a + Q zn- e + Q m- sol 

(114) 

En substituant (75), (79), (80), (81), (98), (99) et (103) dans (114), le 

rendement thermique du système hybride s'écrit comme suit : 

(115) 

2.9.3 Rendement global du système hybride 

Le rendement global du système hybride correspond à la somme des deux 

rendements de l'installation (électrique et thermique). Le rendement global du 

système hybride est inférieur à 100% car il représente la fraction de l'énergie 

électrique et thermique produite à 1' énergie thermique totale fournie au 

système : 

1Jgiobal = 1let- global + 1lth- global 
(116) 
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Chapitre 3 

Caractérisation physico chimique de la biomasse 

Le système hybride étudié dans le cadre de ce projet de recherche exploite deux 

ressources d'énergie renouvelable qui sont le soleil et la biomasse. De ce fait, 

une connaissance approfondie des ressources exploitées est primordiale, 

notamment la biomasse, car les performances du système hybride en dépendent. 

Des travaux sur la caractérisation physico-chimique de la biomasse ont été 

réalisés au CTRI. L'ensemble des travaux effectués porte sur l'évaluation du 

taux d'humidité, du taux de cendres, de la composition chimique et du pouvoir 

calorifique des biocombustibles. Les résultats obtenus ont permis de faire une 

caractérisation énergétique des résidus de la biomasse et de constituer une base 

de données implémentée dans un modèle numérique qui permet d'évaluer la 

température des gaz de combustion ainsi que les flux massiques d 'air et de gaz 

de combustion respectivement requis et produits pour la combustion complète 

de chaque type de biocombustible. 

Dix types de biocombustibles essentiellement issus des résidus de la biomasse 

ont été caractérisés. Les différents types de résidus étudiés proviennent des 

industriels de la région d'Abitibi Témiscamingue qui collaborent avec le CTRI 

dans le cadre de différents projets. 
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Le Tableau 3 présente les dix types de biomasse analysés et le type de broyage 

correspondant. 

Tableau 3 Espèces de biomasses analysées et type de broyage correspondant 

Numéro Nature des biocombustibles Type de broyeur 

01 Écorce sapin baumier Broyeur vibra-oscillant 

02 Ramilles + aiguilles épinette noire Broyeur à lame 

03 Ramilles + aiguilles épinette blanche Broyeur à lame 

04 Mouka (résidus extraction huiles Broyeur vibra-oscillant 
essentielles) 

05 Granule (bois franc) Broyeur vibra-oscillant 

06 Sciures Broyeur vibra-oscillant 

07 Coupeaux d'érable Broyeur vibra-oscillant 

08 Coupeaux de tremble Broyeur vibra-oscillant 

09 Fumier de poule Broyeur vibra-oscillant 

lü Écorce de peuplier baumier Broyeur vibra-oscillant 

3.1 Préparation des échantillons 

Pour la réalisation de l'ensemble de différents tests sur les biocombustibles, une 

préparation préalable des échantillons est requise pour tous les biocombustibles. 

Pour ce faire, les échantillons ont été broyés. En fonction du type de 

biocombustible, deux types de broyeurs ont été utilisés. Un broyeur vibro­

oscillant (Retsch MM 301) et un broyeur à lames type moulin à café (Bosch 

MKM6003 ). Le broyeur vibro-oscillant est utilisé pour les échantillons dont la 

teneur en humidité est faible. Ce broyage permet d'obtenir un broyat, dont la 

granulométrie de 300 microns. Concernant le broyeur à lames, il a été utilisé 

pour des biocombustibles ayant une haute teneur en humidité. 

Par la suite, les échantillons broyés sont conservés à 4°C dans des contenants 

hermétiques étiquetés. 
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3.2 Taux d'humidité 

Selon la nature des biocombustibles, le taux d'humidité varie considérablement 

d'un type à un autre. Pour certains types de biocombustibles, il est nécessaire de 

réduire leur teneur en humidité afin de pouvoir assurer leur combustion, car la 

haute teneur en humidité des biocombustibles réduit la température de 

combustion maximale et augmente le temps de résidence dans la chambre de 

combustion. 

Les tests portant sur la teneur en humidité des biocombustibles ont été réalisés 

selon un protocole établi par le CTRI. Ce protocole est inspiré de la norme 

ASTM E871 - 82 [27]. Pour chaque type de biocombustible les tests sont 

réalisés en triplicata. Pour ce faire, trente creusets en céramique numérotés et 

conditionnés ont été utilisés. Le conditionnement des creusets se fait en les 

disposants dans une étuve à 103 oc pendant trente minutes. Par la suite, les 

creusets sont retirés de 1' étuve et disposés dans un dessiccateur. 

Une fois les creusets refroidis , ils sont pesés à vide en utilisant une balance 

électronique, munie d'un couvercle hermétique, ayant une précision de 

0,0001 g. Par la suite, les échantillons (2 g à 4 g) sont disposés dans des 

creusets, ces derniers sont pesés de nouveau et leur masse est enregistrée. La 

même opération est reproduite pour l'ensemble des échantillons. Ces derniers 

sont par la suite disposés dans une étuve à 103 °C. Après trois heures, les 

creusets sont retirés de 1' étuve et disposés dans un dessiccateur pour être pesés 

par la suite. 

Les taux d'humidité sur une base sèche et sur une base humide sont 

respectivement calculés en faisant un bilan massique sur les échantillons 

déshydratés [27]. 

Le taux d'humidité sur une base sèche s'écrit comme suit : 

1w - w ) 
H%(bs) = ~ i f *100 

(wf -wJ 
(117) 

55 



Le taux d'humidité sur une base humide s'écrit comme suit: 

1w-w) 
Ho/o(bh) = ~ z 1 *100 

(~-wJ (118) 

3.3 Taux de cendres 

Les cendres sont le produit résiduel issu du processus de combustion, ces 

derniers proviennent des matières minérales contenues dans le bois ainsi que les 

impuretés accrochées au bois lors du stockage ou du transport [30]. 

Le taux de cendres est un paramètre important dans la combustion des 

biocombustibles, car il permet de calculer le pouvoir calorifique de manière 

précise. 

De nombreuses études ont rapporté que l 'un des problèmes majeurs dans les 

installations à cogénération est celui de stockage des cendres ainsi que leur 

élimination [31]. En effet, le taux de cendres généré lors de la combustion des 

biocombustibles dépend de la nature de ce dernier [32]. Le Tableau 4 

représente le taux de cendres pour dives types de biomasses [29]. 

La qualité de la combustion est influencée à son tour par le taux de cendres, car 

l'augmentation du taux de cendres réduit le coefficient de transfert de chaleur, 

ce qui ralentit le processus de combustion [31-32]. De ce fait, la détermination 

du taux de cendres est considérée parmi les paramètres clés du choix des 

biocombustibles. 
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Tableau 4 Taux de cendres de divers types de biomasse. 

Type de biomasse taux de cendres % 

Écorce 5.0~8.0 

Copeaux de bois avec écorce (la forêt) 1.0~2.5 

Copeaux de bois sans écorce (industriel) 0.8~1.4 

Sciure 0.5~1.1 

Les déchets de bois 3.0~12.0 

Paille et de céréales 4.0~12.0 

Miscanthus 2.0~8.0 

résidus d'olive 2.0~4.0 

Des tests portant sur le taux de cendres des biocombustibles ont été réalisés 

selon un protocole établi par le CTRI, ce protocole est inspiré de la norme 

ASTM E1755--01 [33]. L ' ensemble des tests pour chaque type de 

biocombustible est effectués en triplicata. Pour ce faire, les échantillons séchés 

lors des tests du taux d'humidité ont été disposés dans un four à 600 °C. Après 

huit heures, les creusets avec échantillons sont retirés du four, les cendres 

obtenues sont refroidies dans un dessiccateur avant d 'être pesées pour la 

détermination du taux de cendres dans chaque échantillon [33-34]. 

Le taux de cendres sur une base sèche s 'écrit comme suit : 

Taux de cendres%( bs) ~ ( 7 œ"'"' - M"~) ) * 100 
M sec - M creusets 

(119) 

3.4 Composition chimique (C, H, N, S) 

La biomasse est essentiellement composée de carbone (C), d'oxygène (0), 

d'hydrogène (H), d'azote (N), de matières minérales qui sont à l'origine des 

cendres ainsi que de 1' eau [29-35]. La variation de la composition chimique de 

la biomasse à une influence sensible sur son pouvoir calorifique, ainsi que sur 
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le choix du combustible et la technologie de combustion appropriée [35]. La 

matière organique est exclusivement convertie en dioxyde de carbone et en eau 

alors que les éléments azotés génèrent des oxydes d'azote (NOx) qui sont en 

partie responsables des pluies acides. Cependant, la combustion de la biomasse 

produit une moindre quantité des NOx comparée au charbon ou au fioul, de plus 

elle ne contient que très peu de soufre contrairement aux combustibles fossiles 

[36]. 

La caractérisation chimique des biocombustibles est indispensable afin de 

pouvoir déterminer la quantité d'oxygène nécessaire pour assurer la combustion 

de chaque type, aussi cela permet d'avoir une idée sur l'évolution du pouvoir 

calorifique de chaque biocombustible. Pour ce faire, les échantillons séchés 

sont broyés puis des pesées de 2,2 à 2, 8 mg de chaque échantillon sont 

introduites dans l'appareil CHNS (Perkin- Elmer 2400) dont la température de 

combustion est de 975 °C et celle de réduction est de 640 °C. La précision de 

l'appareil est vérifiée avec des échantillons de cystéine (standard) après chaque 

analyse d'échantillons de biocombustible. Pour chaque échantillon, le test est 

réalisé en triplicata. 

Une fois les échantillons analysés, le pourcentage d'oxygène est déterminé en 

admettant que le C, H, N, S et 0 sont les principales composantes de la 

biomasse. 

La fraction massique en oxygène est calculée comme suit : 

0% = 100-(o/cC +%H +%N +%S) (120) 
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3.5 Pouvoir calorifique 

Le pouvoir calorifique représente la quantité d'énergie contenue dans une unité 

de masse ou de volume de combustible qui sera dégagée lors de sa combustion 

complète [29]. On distingue le Pouvoir calorifique supérieur (PCS) et le 

Pouvoir calorifique inférieur (PCI ). 

Le PCS est défini comme étant la quantité de chaleur libérée par unité de masse 

ou de volume d'un combustible lors de sa combustion complète en admettant 

que 1' eau formée durant la combustion soit à 1' état liquide et que cette dernière 

soit à la même température que celle des fumées de combustion. Le PCS de la 

biomasse varie généralement entre 18 et 22 MJ/kg [29]. Ce dernier peut être 

évalué en utilisant la formule empirique suivante [37] : 

Pcs[ ~] = 0.349IXc + I.I783X" +o.wosx, -o.ol5Ix" -o.Im4x, -o.1J2IIX"""" ( 121 l 

De la formule (121) il en ressort que le carbone (C) l'hydrogène (H) et le 

souffre (S) contribuent positivement au PCS tandis que 1 'azote (N), oxygène 

(0) et les cendres contribuent négativement au PCS. 

Le pouvoir calorifique inférieur (PCI) correspond à l'énergie dégagée par unité 

de masse ou de volume d'un combustible lors de sa combustion complète en 

admettant que 1' eau formée durant la combustion soit à 1' état vapeur et que la 

température de cette dernière soit la même que celle des fumées de combustion. 

Le PCI représente l'énergie théoriquement récupérable par l 'utilisateur. 

Le PCI peut être calculé à partir du PCS en tenant compte du taux d'humidité et 

de la teneur en hydrogène [29]. 

P CI = P CS(l- H%)- 2.444 H% - 2 .444X .8.936(1- H%) 
100 100 H 100 

(122) 
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Le PCS a été déterminé à l'aide d'une bombe calorimétrique modèle Parr 6400. 

Pour l'ensemble des tests, les échantillons séchés ont été broyés afin d'avoir 

une granulométrie inférieure à 0,2 mm. Par la suite, les échantillons ont été 

mélangés à raison de 40 % avec de 1' acide benzoïque à 1' exception des 

échantillons provenant de la biomasse verte déchiquetée (Ramilles + aiguilles 

de l'épinette blanche et noire). L'addition de l'acide benzoïque dans les 

échantillons permet d'assurer une bonne liaison ainsi qu'une bonne combustion 

des échantillons. Une fois le mélange homogénéisé, ce dernier est transformé en 

pastilles à l'aide d'une presse manuelle. Les pastilles obtenues ont une masse 

comprise entre 1 g et 1,1 g. Ces dernières sont introduites à l'intérieur de la 

bombe calorimétrique avec le dispositif d'allumage. À l'aide du clavier de 

l'appareil, les valeurs de masse respectives de l'échantillon ainsi que de l 'acide 

benzoïque sont introduites dans l'appareil afin de pouvoir lancer le test. 

Les pastilles introduites dans la bombe calorimétrique sont par la suite 

consumées dans une atmosphère d'oxygène sous 3000 kPa de pression. 

L'élévation de la température du cylindre permet le calcul de la valeur 

calorifique lorsque le poids exact de l'échantillon est connu. Ainsi, 

l'automatisation permet de charger la bombe de combustion en oxygène, de 

réaliser la combustion, de calculer le pouvoir calorifique de l'échantillon et de 

rincer la bombe après combustion sans aucune intervention de l'opérateur. Les 

tests du pouvoir calorifique ont été réalisés en triplicata. 

À la fin du test, les valeurs du PCS sont enregistrées dans l'appareil. La 

détermination du PCI se fait par calcul en utilisant la formule (122). 
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3.6 Conclusion 

L'ensemble des travaux expérimentaux réalisés dans le cadre de cette étude 

permet de fournir suffisamment de données afin d'exploiter la partie 

combustion du modèle numérique. 

Les résultats expérimentaux obtenus seront utilisés comme une base de données 

qui sera implémentée dans le modèle numérique. Par la suite, les performances 

du système hybride seront évaluées en fonction de chaque type de 

biocombustible. 
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Chapitre 4 

Résultats et discussions 

L'ensemble des résultats présentés dans ce chapitre renseigne sur les 

performances et le comportement statique du système dans différentes 

configurations. Afin d'identifier et de prédire le comportement statique ainsi 

que les paramètres qui améliorent les performances du système hybride, des 

études de cas ont été réalisées pour différentes périodes de 1' année 

• Janvier pendant la journée 

• Janvier pendant la nuit 

• Juillet pendant la journée 

• Juillet pendant la nuit 

Le choix des périodes citées ci-dessus est fait dans le but de mettre en évidence 

l' influence des conditions climatiques sur les performances du système. Les 

résultats des simulations sont présentés pour des paramètres de fonctionnement 

bien déterminés et pour un type de biomasse donné. Par la suite, une 

comparaison des performances du système pour différents types de biomasse 

sera réalisée afin de mettre en évidence l ' influence du combustible sur les 

performances du système. 

Afin de réaliser les différentes études de cas, la connmssance des données 

météorologiques du site d' implantation (Rouyn Noranda) du système hybride 

est primordiale, à cet effet un recours au logiciel Reetscreen international 

permet de d'obtenir les conditions météorologiques du site d'implantation du 

système hybride. Tableau 5 résume les données météorologiques pour Rouyn 

Noranda. 
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Tableau 5 Données météorologiques à Rouyn Noranda pour l 'ensemble des 
mois de l 'année. 

Mois Température Humidité Rayonnement longueur Pression Vitesse 

de l'air relative solaire direct de la atmosphérique du vent 

extérieur moyen JOurnée 

oc % W/m2 heures kPa mis 

Janvier -15,3 0,74 531,46 8,55 97,92 3,60 

Février -12,7 0,69 607,99 9,95 98,02 3,80 

Mars -6,2 0,63 656,90 11,58 98,05 4,00 

Avril 1,8 0,58 677,38 13,43 97,96 4,10 

Mai 10,4 0,59 663,33 14,99 97,91 4,10 

Juin 16,3 0,65 642,54 15,85 97,81 3,60 

Juillet 18,0 0,71 631,05 15,50 97,83 3,50 

Août 16,5 0,73 620,72 14,13 98,04 3,40 

Septembre 12,4 0,77 592,93 12,33 98,01 3,60 

Octobre 5,2 0,77 547,20 10,54 97,99 4,00 

Novembre -2,6 0,81 485,89 8,95 97,87 4,00 

Décembre -9,6 0,80 466,20 8,15 97,88 3,60 
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4.1 Caractérisation de la biomasse 

La Figure 11 représente l'influence de la composition chimique de chaque type 

de biocombustible sur le pouvoir calorifique. 

Écorce de peuplier baumier 

Fumier de pou le 

Coupeaux de tremble 
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Sciu res 

Granu le (bois franc) 

Mouka (résidus extraction hu iles ... 

Ramilles+aiguilles épinette blanche 

Ramilles+aigu illes épinette noire 

Écorce sapin baumier 
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PCI (MJ/kg) 

Figm·e 11 : Pouvoir calorifique en fonction de la composition chimique 

Il en ressort de la Figure 11 que le fumier de poule ainsi que les ramilles et 

aiguilles de 1 'épinette noire et blanche présentent une haute teneur en oxygène 

ce qui se traduit par une baisse de leur PCS (éq. (121)). 

En effet, la couleur verte de la biomasse traduit la présence des chlorophylles 

responsables du phénomène de photosynthèse permettant la production de 

l'oxygène au niveau des parties aétiennes des végétaux telles que les aiguilles 

qui représentent la majeure partie de notre biomasse verte déchiquetée. Par 

ailleurs, les teneurs en C et en H sont négativement corrélées à la teneur en 

oxygène, ce qui explique en partie leur faible pouvoir calorifique. Les teneurs 

en C, H, N, Set 0 contenues dans les échantillons de biomasse corroborent à 

celles rapportées par des études antérieures [38-40]. 

Le taux de cendres quant à lui est illustré par la Figure 12, ce dernier est 

foltement présent au niveau du fumier de poule ce qui fait de lui un 
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biocombustible à proscrire. Cela dit, l'impact du taux de cendres sur le PCS est 

moins important que celui de la composition clùmique, à titre d'exemple la 

Mouk:a présente un PCI plus élevé que celui des sciures, là où le taux de 

cendres des sciures est plus élevé que celui de la mouk:a. 
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Figure 12: Pouvoir calorifique en fonction du taux de cendres 

De façon générale, le taux de cendres des biocombustibles analysés 

conoborent avec ceux rapportés par des études antérieures [41]. 
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Le facteur prédominant sur le PCI est sans doute la teneur en hurrùdité. En effet 

d'après la Figure 13, les biocombustibles dont la teneur en humidité est élevée 

voient leurs PCI amoindries, à 1' exemple des ramilles et aiguilles de 1' épinette 

noire et blanche. Ce qui concorde avec les prédictions de 1' équation ( 122). 
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Figure 13: Pouvoir calorifique en fonction du taux d'humidité 
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4.2 Chambre de combustion de la biomasse 

La température des gaz de combustion à la sortie de la chambre de combustion 

dépend du type de biomasse utilisé, de la température de l'air à l'entrée de la 

chambre de combustion, de la température de l'air extétieur. 

4.2.1 Quantité d'air nécessaire pour la combustion de la 
biomasse 

La Figure 14 illustre la quantité d'air nécessaire pour la combustion complète 

de 1 kg de chaque espèce de biomasse ainsi que la quantité de gaz de 

combustion fonnée par la combustion de celle-ci. La quantité d'air nécessaire à 

la combustion de chaque espèce dépend de sa composition clùmique ainsi que 

de son taux d'humidité. 
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Figure 14: Quantité d'air requis et des gaz produits pour la combustion de 1 kg 
de biomasse 
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En effet, 1 'observation de la composition chimique de chaque espèce illustrée 

par la Figure 11 permet de déduire que les espèces dont la fraction massique 

en carbone est importante comme les écorces, les granules ou les sciures 

nécessitent beaucoup plus d'air afin d'assurer leur combustion complète. 

Contrairement aux espèces dont la fraction massique en oxygène est 

importante tel que les ramilles et les aiguilles de 1 'épinette noire et de 

l'épinette blanche qui nécessitent moins d'apports d'air pour assurer une 

combustion complète. 

4.2.2 Influence de la température d'entrée de l'air dans la 
chambre de combustion sur la température de sortie des gaz de 
combustion de la biomasse 

Pour analyser l'influence de la température d'entrée d'air dans la chambre de 

combustion sur la température de sortie des gaz de combustion pour divers 

types de biomasse au mois de janvier, le taux de compression est fixé à 7, le 

rendement isentropique de la turbine à air chaud est fixé à 85 % et le ratio 

d'excès d'air est fixé à 1. 
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Figure 15: Température des gaz de combustion en fonction de la température 

d'entrée d'air dans la chambre de combustion 

L'évolution de la température des gaz de combustion pour chaque espèce de 

biomasse en fonction de la température d'air à l'entrée de la chambre de 

combustion est une fonction linéaire croissante comme l'illustre la Figure 15. 

Pour une même température d'entrée d'air dans la chambre de combustion, un 

écart de température des gaz de combustion de 100 K est observé pour les 

différentes espèces de biomasse à l'exception du fumier, des aiguilles et des 

ramilles de l'épinette blanche dont la composition chimique diffère d'autres 

espèces de biomasse. 
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4.3 Installation solaire 

Avant d'évaluer les performances du système global, la connaissance des 

performances des collecteurs solaires est primordiale, car cela permet de 

déterminer le type et le nombre de collecteurs solaires à installer. Afin 

d'examiner les performances des collecteurs cylindro-paraboliques, une étude 

comparative entre trois types de collecteurs est réalisée. Le lieu d'implantation 

des collecteurs est Rouyn-Noranda. 

L'installation solaire est conçue de façon à pouvoir assurer une température 

d'au moins 483,75 K du fluide caloporteur à la sortie de l'installation solaire. 

La réalisation de cette condition permet d'assurer une température de l'eau à 

l'entrée de la bouilloire de l'ordre de 473.15K sous une pression de 30 bar. 

4.3.1 Influence du débit du fluide caloporteur sur la 
température à la sortie du collecteur solaire 

La température du fluide caloporteur à l'entrée du collecteur dépend 

directement de la température de 1' eau à la sortie de 1' économiseur. La 

Figure 16 illustre 1' évolution de la température du fluide caloporteur à la sortie 

du collecteur solaire LS 3 pendant les douze mois de l'année et pour une 

température d'entrée fi xée à 423,75K. 
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Figure 16 : Température du fluide caloporteur à la sortie du collecteur en 
fonction du débit pour différents mois de 1 'année 

Il en ressort que l'augmentation du débit du fluide caloporteur entraîne une 

diminution de la température du fluide à la sortie du collecteur solaire. Un débit 

de 1, 7 kg/s petmet de satisfaire la condition sur la température du fluide à la 

sortie du collecteur qui doit être de 483,15K.Pour une même température 

d'entrée du fluide caloporteur, la température de sortie maximale est atteinte 

durant le mois d'avril, vu que la quantité de chaleur maximale reçue par le 

collecteur atteint son maximum pendant le mois d'avtil comme l'illustre la 

Figure17. 

71 



4.3.2 Influence du débit du fluide calo porteur sur la quantité de 
chaleur délivrée par le collecteur solaire 

La quantité de chaleur délivrée par le collecteur dépend du rayonnement moyen 

solaire direct et du coefficient global de transfe1t de chaleur. La Figure 17 

illustre l'évolution de la quantité de chaleur délivrée par le LS 3 durant les 

douze mois de l'année et pour une température d'entrée du fluide caloporteur 

fixée à 423,7 5K. 
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Figure 16 : Quantité de chaleur délivrée en fonction du débit pour différents 
mois de l'année 

La quantité de chaleur maximale est atteinte durant le mois d'avril, puisque le 

rayonnement solaire direct moyen est à son maximum. La variation du débit du 

fluide caloporteur a un faible impact sur la quantité de chaleur délivrée par le 

collecteur, du fait que l'augmentation du débit génère une augmentation du 

coefficient d'échange convectif entre le tube et le fluide caloporteur. Étant 
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donné que le coefficient global de transfe1t de chaleur est inversement 

proportionnel au coefficient d'échange convectif (équation 28). En effet, 

1' augmentation du débit du fluide caloporteur réduit les pertes de chaleur entre 

le fluide et le milieu extérieur. 

La quantité de chaleur journalière délivrée par le collecteur est illustrée à la 

Figure 18. 
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Figure 17: Quantité de chaleur journalière délivrée en fonction du débit pour 
différents mois de l'année 

La quantité de chaleur journalière maximale est atteinte durant le mois de juin, 

vu que les journées d'ensoleillement sont plus longues. 
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4.3.3 Influence du débit du fluide calo porteur sur le rendement 
du collecteur solaire 

Le rendement du collecteur solaire dépend smtout de sa constmction et de son 

interaction avec l'environnement exté1ieur. La Figure 19 illustre l'évolution du 

rendement du collecteur LS 3 durant les douze mois de l'année et pour une 

température d'entrée du fluide caloporteur fixée à 423,75K. 
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Figure 18 : Rendement du collecteur en fonction du débit 

La variation du débit du fluide caloportem a un faible impact sm le rendement 

du collectem, attendu que l'augmentation du débit entraîne une augmentation 

du coefficient d'échange convectif. Étant donné que le coefficient global de 

transfert de chalem est inversement proportionnel au coefficient d'échange 

convectif (éq. (28)), de ce fait, l'augmentation du débit du fluide caloporteur 

réduit les pertes de chalem et augmente ainsi le rendement du colletem. 

L'évolution du rendement du collectem pom un débit donnée dmant l'année 

dépend surtout de la températme atmosphérique. Le rendement the1mique 

maximal du collectem est atteint pendant le mois de juillet, parce que la 

température atrnosphé1ique est plus importante. 
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4.3.4 Étude comparative des performances de trois technologies 

de collecteur cylindro-parabolique 

L'étude comparative entre les différentes technologies permet d'évaluer les 

performances de chacune des technologies citées au Tableau 2 pour des 

paramètres de fonctionnement bien déterminés et pour l'ensemble des mois de 

1' année. Les résultats présentés sont donnés pour une température du fluide 

caloporteur à l'entrée du collecteur de 423,75K et un débit du fluide caloporteur 

de 1 kg/s. La Figure 20 représente l'évolution de la température de sortie du 

fluide caloporteur pour les douze mois de l'année. 

700 

650 

600 -.:.. 550 

.,_o 500 JJr Â •••• Â: • Â Â .. Ît.. 

450 

400 

-+-LS3 

- Euro Through 

-.-sola r Duke 

Figure 19: Variation de la température de sortie du fluide caloporteur en 
fonction du mois pour différentes technologies pour différents mois de 1' année 

La température de sortie du collecteur Euro through est plus importante que 

celle des collecteurs LS3 et Solar duke. Ceci est dû au fait que la longueur et la 

surface du collecteur Euro tluough sont plus importantes que celles des deux 

autres, ce qui permet de récolter et de concentrer plus de rayonnement, il en 

résulte des températures de fluide caloporteur plus importantes au niveau de la 

sortie du collecteur solaire. 

75 



La Figure 21 représente l'évolution de la quantité de chaleur délivrée par les 

collecteurs pour les douze mois de l'année. 
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Figure 20: Vatiation de la quantité de chaleur délivrée pat· chaque type de 
collecteur solaire pour différents mois de l'année 

Le collecteur Euro trough délivre une plus grande quantité de chaleur que les 

deux autres collecteurs. La quantité de chaleur délivrée par chaque collecteur 

dépend principalement de sa surface collectrice et des pertes de chaleur du tube 

récepteur avec le milieu extérieur. En effet, d'après le Tableau 2 le collecteur 

Euro tlu·ough dispose d'une plus grande surface réceptrice ce qui explique les 

quantités de chaleur plus importantes délivrées pat· ce dernier. D'après la 

Figure 22, on constate qu'il y a une corrélation positive entre la quantité de 

chaleur journalière délivrée par le collecteur solaire et la quantité de chaleur 

horaire produite. 
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Figure 21 : Variation de la quantité de chaleur journalière délivrée par chaque 
collecteur solaire pour différents mois de l'année 

Pour l'ensemble des mois de l'année et pour un même débit de fonctionnement, 

le collecteur LS 3 présente un meilleur rendement par rapport aux collecteurs 

Sol ar duke et Euro through bien que ce dernier permettrait d'obtenir de plus 

grandes quantités de chaleur et de plus hautes températures (Figure 23). 
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Figure 22 : Évolution du rendement des différents collecteurs solaires pour 

différents mois de l'année 
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Ceci peut être expliqué par le fait que les pertes par convection du collecteur 

Euro through sont plus importantes que celles du collecteur LS 3. 

L'augmentation du débit du fluide caloporteur augmente le rendement du 

collecteur Euro through, car chacun des collecteurs a un débit de 

fonctionnement optimal. Le débit optimal de fonctionnement de chacun des 

collecteurs est donné par le Tableau 6. Ce débit permet d'atteindre la 

température de 483 .15K tout en assurant le meilleur rendement du collecteur. 

Tableau 6 Débit optimal des collecteurs solaires 

Types de collecteurs LS3 Euro trough Solar duke 

Débit optimal (kg/s) 1,7 2,6 0,9 

Le débit de fonctionnement optimal de chaque collecteur dépend de la 

température du fluide caloporteur à l 'entrée du collecteur et des conditions 

ambiantes. Pour 1 'étude du collecteur du système global, le collecteur LS3 est 

choisi comme collecteur de 1' installation solaire. 
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4.4 Système hybride "Biomasse-solaire" 

Pour les différents cas d'études, les performances du système sont évaluées 

pour le mois de janvier et de juillet durant le jour et la nuit. Les résultats 

présentés dans ce travail concernent surtout l'influence des différents 

paramètres du sous-système à air chaud sur le comportement du système global 

pour une combustion complète des ramilles + aiguilles de l 'épinette noire. 

Dans tous les cas de figure, le système hybride doit assurer une production 

électrique de 5 MW. 

4.4.1 Influence du taux de compression sur les performances du 
système hybride 

Afin d 'évaluer les performances du système hybride en fonction du taux de 

compression et pour différentes températures de 1 'air à 1' entrée de la turbine à 

air chaud, les paramètres de fonctionnement du système ont été fixés aux 

valeurs mentionnées au Tableau 7. 
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Tableau 7 paramètres du cycle à air chaud et du cycle à vapeur 

Circuit air chaud Circuit vapeur 
Rendement isentropique du 0,85 Température de l'eau à l'entrée de la 

293,15 
corn presseur pompe (K) 
Rendement isentropique de la 0,85 Pression à l'entrée de la pompe (bar) 

0.1 
turbine 
Taux de compression 4 Pression à la sortie de la pompe (bar) 

5 
6 
7 30 
8 
9 
10 

Température de l'air à l'entrée de la 1000 Température de la vapeur à l'entrée 
turbine(K) 1100 de la turbine(K) 773,15 

1200 
Rendement mécanique de la 0,9 Température de l'eau à l'entrée de la 

473,15 
turbine à air chaud bouilloire 
Rendement de la génératrice à air 0,95 Rendement isentropique de la pompe 

0,85 
chaud 
Rendement de l'échangeur de 0,9 Rendement isentropique de la turbine 0,8 
chaleur Rendement du préchauffeur 0,9 

Rendement de l'économiseur 0,9 
Rendement de la bouilloire 0,9 
Rendement de la génératrice 0,95 
Rendement mécanique de la turbine 0,9 

4.4.2 Répartition de la production électrique 
Afin que le système hybride puisse fonctionner de façon convenable, la 

température de l'eau à la sortie de l'économiseur doit être ajustée de manière à 

ce que la température de l' eau à l' entrée de la bouilloire atteigne 473,15 K. 

Pour le mois de janvier et pour un fonctionnement de jour l'hiver la température 

de l'eau à la sortie de l'économiseur est fixée à 423,75 K et à 473,15 K pendant 

la nuit. 

Pour le mois de juillet et pour un fonctionnement de nuit, la température de 

l' eau à la sortie de l'économiseur est fixée à 473,15 K. 
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Pour le mois de juillet et pour un fonctionnement de jour, le système hybride ne 

produit pas de chaleur utile à des fins de chauffage. La répartition de la 

production électrique pour un fonctionnement au mois de janvier pendant le 

jour est illustrée à la Figure 24. 
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Figut·e 23: Répartition de la production électrique au mois de janvier pendant 

le jour en fonction du taux de compression 

Il en ressort de cette figure que l'augmentation du taux de compression réduit la 

fraction électrique produite par le système à air chaud. Par ailleurs, une 

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

une augmentation de la fraction électrique produite par le système à air chaud, 

les mêmes tendances sont obsetvées pour des fonctionnements de nuit au mois 

de janvier et de juillet respectivement représentées aux Figures 2 5 et 26. 
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Figut·e 24: Répartition de la production électJ.ique au mois de janvier pendant 

la nuit en fonction du taux de compression 
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Figure 25 : Répartition de la production électJ.ique au mois de juillet pendant la 
nuit en fonction du taux de compression 

Une companuson entJ.·e les modes de fonctionnement de nuit illustrés aux 

Figures 25 et 26 permet de constater que l'augmentation de la température à 

1' entrée du compresseur réduit la portion électJ.ique produite par le système à air 

chaud. De la même façon, une comparaison entre les modes de fonctionnement 

de jour et de nuit au mois de janvier respectivement illustrés aux Figures 24 et 

25, permet de constater que l'augmentation de la température à la sortie de 
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1' économiseur entraîne une augmentation de la fraction électrique produite par 

le système à air chaud. 

Pour un mode de fonctionnement été pendant le jour, l'augmentation du taux de 

compression ainsi que de la température de l'air à l'entrée de la turbine à air 

chaud entraîne une légère diminution de la fraction électrique produite par le 

système à air chaud, cette tendance est présentée à la Figure 27. 

Figure 26 : Répartition de la production électrique au mois de juillet pendant le 
jour en fonction du taux de compression 

Il en ressort aussi de la Figure 27 que dans la configuration où le système ne 

produit pas de chaleur utile à des fins de chauffage la majorité de la production 

électrique est issue du cycle vapeur. 

Pour l'ensemble des modes de fonctionnement, la fraction électrique produite 

par le cycle à vapeur est inversement proportionnelle à la fraction électrique 

produite par le cycle à air chaud, ceci en vue de maintenir une production 

électrique de 5 MW. 
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4.4.3 Production de chaleur utile à des fins de chauffage 
La chaleur utile récupérée par le système hybride à des fins de chauffage 

correspond à la quantité de chaleur récupérée à la sortie de la turbine à air 

chaud. Cette quantité de chaleur utile dépend du mode de fonctionnement du 

système hybride. En effet, pour un fonctionnement de jour au mois de juillet, la 

gestion du système fait en sorte que ce dernier ne produit pas de chaleur utile à 

des fins de chauffage. 

Pour un fonctionnement de jour au mois de janvier, l'augmentation du taux de 

compression ainsi que de la température de l'air à l'entrée de la turbine à air 

chaud réduit la quantité de chaleur utile produite par le système hybride, cette 

tendance est illustrée à la Figure 28. Les mêmes tendances sont observées pour 

un fonctionnement de nuit au mois de janvier et juillet tel qu'illustré aux 

Figures 29 et 30. 
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Figure 27 : Quantité de chaleur utile récupérée au mois de janvier pendant le 
jour en fonction du taux de compression 

Les Figures29 et 30 représentent la quantité de chaleur utile produite par le 

système hybtide pour un fonctionnement de nuit au mois de janvier et au mois 

de juillet. 
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Figure 28 : Quantité de chaleur utile récupérée au mois de janvier pendant la 
nuit en fonction du taux de compression 
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Figure 29 : Quantité de chaleur utile récupérée au mois de juillet pendant la 

nuit en fonction du taux de compression 

Une comparaison entre les Figures 29 et 30 qui conespondent respectivement 

au fonctionnement du système pendant la nuit au mois de janvier et au mois de 

juillet pe1met de constater que l'augmentation de la température de l'air à 

1' entrée du compresseur réduit la quantité de chaleur utile produite par le 

système hybride. 
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Une comparaison entre les modes de fonctionnement de jour et de nuit au mois 

de janvier respectivement illustrés aux Figures 28 et 29 permet de constater que 

1' augmentation de la température de 1' eau à la sortie de 1' économiseur entraîne 

une diminution de la quantité de chaleur utile produite par le système hybride. 

4.4.4 Rendement électrique 
Le rendement élect:Iique du système hybride correspond au rendement 

électrique des deux sous-systèmes (cycle à air chaud et cycle à vapeur). Le taux 

de compression est un paramèn·e associé au cycle à air chaud donc 1' évolution 

du taux de compression influe smtout sur le rendement élecn·ique du cycle à air 

chaud. 

Pour un fonctionnement de jour au mois de janvier, l'augmentation du taux de 

compression ainsi que de la température de l'air à l'enn·ée de la turbine à air 

chaud réduit la quantité de chaleur utile produite par le système hybride, cette 

tendance est illustrée à la Figure 31. La même tendance est observée à la 

Figure 32, qui conespond à un fonctionnement de nuit au mois de janvier du 

système hybride. 
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Figure 30 : Rendement électrique du système hybtide au mois de janvier 

pendant le jour en fonction du taux de compression 

86 



26 -+-1000 K 

25 .,._1100K 
...,_1200K 

.- 24 
~ ~ 
'-' 23 ... 

22 ,:, 
0 

! 21 .., 
~ 20 

f 19 

18 
4 5 6 7 8 9 10 

t 

Figure 31 : Rendement électrique du système hybtide au mois de janvier 

pendant la nuit 

Une comparaison entre les Figures 31 et 32, qui conespondent au 

fonctionnement du système hybride respectivement pendant les jours et les 

nuits du mois de janvier, permet de constater que le rendement électrique du 

système hybride pendant la nuit est légèrement supérieur à son rendement 

électrique durant le jour pour des taux de compression supérieurs à 7. Il en 

résulte que l'apport themùque solaire influe négativement sur le rendement 

global du système hybride pour des taux de compression supérieurs à 7. 

Une compru·ruson entre les Figures 32 et 33, qui conespondent à un 

fonctionnement de nuit respectivement au mois de janvier et de juillet, permet 

de constater que le rendement électrique du système hybtide est meilleur 

pendant les nuits d'hiver, car la faible température de l'entrée du compresseur 

réduit la puissance à fournir pour assurer l'entrainement du compresseur 
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Pour un fonctionnement de nuit au mois de juillet illustré à la Figure 33, 

1' augmentation du taux de compression pour des températures de 1' air à 1' entrée 

de la turbine à air chaud supérieures à 11 OOK entraîne une augmentation du 

rendement élect:Iique du système hybride. La même tendance est observée à la 

Figure 34, qui con es pond à un fonctionnement de jour au mois de juillet du 

système hybride. 
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Figure 32 : Rendement électrique du système hybride au mois de juillet durant 
la nuit en fonction du taux de compression 

Une analyse des Figures 33 et 34, qui conespondent au fonctionnement de jour 

et de nuit du système hybride au mois de juillet et pour une température de l'air 

à 1' ent:I·ée de la turbine à air chaud de 1000 K, permet de constater que le 

rendement électrique du système hybride atteint un maximum pour un taux de 

compression de 8 pour ensuite redescendre à des valeurs infétieures. Il en 

ressort aussi de cette analyse que pour des taux de compression supérieurs à 6, 

le rendement élect:I·ique du système hybride pour un fonctionnement de jour est 

légèrement inférieur à son rendement élect:Iique pendant la nuit. 
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FigW'e 33 : Rendement élect:Iique du système hybride au mois de juillet durant 
le jour en fonction du taux de compression 

4.4.5 Rendement thermique et global du système 

Pour un fonctionnement de jour au mois de janvier, l'augmentation du taux de 

compression ainsi que de la température de l'air à l'ent:I·ée de la turbine à air 

chaud réduisent le rendement thermique système hybride, cette tendance est 

illusn·ée à la Figure 35. La même tendance est observée aux Figures 36 et 37, 

qui correspondent respectivement au fonctionnement de nuit du système 

hybride au mois de janvier et au mois de juillet. 

80 Rendement -+-1000 K 
75 .. <: global --1100 K 

70 • • -.-1200K 
.- ~1000k 
~ 65 • • ~60 

......1100 
.Q Rendement ...-1200K 
..:: 55 

~ .-:::::: thermique 0.1! .s 50 
~ 45 

40 • c- Ill 
35 

4 5 6 7 8 9 10 
't 

Figure 34 : Rendement thermique et global du système hybride au mois de 

janvier durant le jour en fonction du taux de compression 
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Figure 35 : Rendement themùque et global du système hybride au mois de 

janvier durant la nuit en fonction du taux de compression 

Le rendement global représente la somme du rendement électrique et thermique 

du système hybride. Pour un fonctionnement de jour et de nuit au mois de 

janvier tel qu'illustré aux Figures35 et 36, l'augmentation du taux de 

compression réduit le rendement global du système hybride, cela dit le profil 

décroissant du rendement global est moins prononcé que celui du rendement 

themùque. À noter aussi que l'augmentation de la température de l'air à 

l'entrée de la turbine à air chaud n'entraîne quasiment pas de changement au 

niveau du rendement global du système hybtide. La même tendance est 

obsetvée à la Figure 37 qui conespond au fonctionnent du système au mois de 

juillet pendant la nuit. 

Les Figures 35 et 37, mettent en évidence que l'augmentation du taux de 

compression entraîne une augmentation de 1' écart entre le rendement themùque 

et le rendement global du système à cause de l'augmentation du rendement 

électrique qui vient s'additionner au rendement thermique pour former le 

rendement global. De manière générale, l'augmentation du rendement 
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électrique du système engendre la réduction du rendement thermique du 

système hybride. 
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Figure 36 : Rendement themùque et global du système hybride au mois de 
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Figure 37 : Rendement thermique et global du système hybride au mois de 
juillet durant le jour en fonction du taux de compression 

Comme 1 'illustre la Figure 38, le rendement thermique et le rendement global 

du système hybride, pour un fonctionnement de jour au mois de juillet, sont des 

fonctions monotones décroissantes. Par contre, le rendement global du système 

pour une température d'entrée de la hu·bine de 1200K est une fonction 
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monotone croissante. Cela s'explique par le fait que le rendement électrique du 

cycle est plus important que le rendement thermique du système. 

Hormis le fonctionnement du système pendant le jour au mois de juillet, 

l'augmentation de la température d'air à l'entrée de la turbine à air chaud réduit 

le rendement themùque du système hybride. Par contr·e, le rendement global 

reste quasiment le même car le rendement électr·ique du cycle compense cette 

perte. 

4.4.6 Quantité de chaleur fournie par l'installation solaire 

Les Figures 39 et 40 représentent 1' évolution de la quantité de chaleur à fournir 

par les collecteurs solaires en fonction du taux de compression pour un 

fonctionnement de jour aux mois de janvier et de juillet. 
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Figure 38 : Apport de chaleur des collecteurs solaires au mois de janvier en 
fonction du taux de compression 

Pour un fonctionnement au mois de janvier durant le jour représenté à la Figure 

39, l'augmentation du taux de compression entr·aîne une augmentation de la 

quantité de chaleur à fournir par l'installation solaire. Cette tendance s'inverse 
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pour un fonctionnement de jour au mois de juillet ou l'augmentation du taux de 

compression réduit la quantité de chaleur à fournir par 1 'installation solaire 

comme représenté à la Figure 40. 
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Figure 39 :Quantité de chaleur à fournir par l'installation solaire au mois de 
juillet en fonction du taux de compression 

Une comparaison entre la figure 39 et la figure 40, permet de constater que 

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

réduit la quantité de chaleur à fournir par l'installation solaire. En effet pour une 

température de l'air à l'entrée de la turbine de l'ordre de 1200K, l'apport de 

chaleur a assurer par 1 'installation solaire est moins important que si la 

température de 1' air à 1' entrée de la turbine à air chaud est de 1' ordre de 1 OOOK. 
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4.4. 7 Consommation en biomasse 

Pour lUl fonctionnement de jour au mois de janvier, l'augmentation du taux de 

compression ainsi que de la température de l'air à l'entrée de la turbine à air 

chaud réduit la consommation en biomasse du système hybride, cette tendance 

est illustrée à la Figure 41. La même tendance est obsetvée à la Figure 42, qui 

correspond à lUl fonctionnement de nuit au mois de janvier du système hybtide. 
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Figm·e 40 : Consommation en biomasse pour un fonctionnement de jour au 
mois de janvier en fonction du taux de compression 
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Figure 41 : Consommation en biomasse pour un fonctionnement de nuit au 
mois de janvier en fonction du taux de compression 

Une comparaison entre les Figures 41 et 42 qui correspondent respectivement 

au fonctionnement du système hybtide au mois de janvier pendant le jour et la 
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nuit permet de constater que l'intégration des collecteurs solaires permet de 

réduire la consommation en biomasse du système hybride. En effet pour un 

même taux de compression et ainsi qu'une même température de l'air à l'entrée 

de la turbine à air chaud la consommation en biomasse pour le mois de janvier 

pendant le jour est inférieure que celle pendant la nuit. 

La Figure 43 représente la consommation en biomasse du système hybride pour 

un fonctionnement de nuit au mois de juillet, il en ressmt de cette figure que 

l'augmentation du taux de compression pour une température de l'air à l'entrée 

de la turbine à air chaud supérieure à 11 00 K réduit la consommation en 

biomasse du système hybride. Pour une température de 1' air à 1 'entrée de la 

turbine à air chaud inférieure à 1 000 K et pour un taux de compression inférieur 

à 71' augmentation du taux de compression réduit la consommation en biomasse 

du système hybride. Cela dit pour un taux de compression supérieur à 7 la 

consommation du système hybtide adopte un profil croissant. 
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Figure 42 : Consommation en biomasse pour un fonctionnement de nuit au 

mois de juillet en fonction du taux de compression 

Une comparaison entre les Figures 42 et 43, qui conespondent à un 

fonctionnement de nuit respectivement au mois de janvier et de juillet, permet 
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de constater que la baisse de température de 1 'air à 1' entrée du compresseur 

réduit la consommation en biomasse système hybride. 
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Figure 43 : Consommation en biomasse pour un fonctionnement de jour au 
mois de juillet 

L'analyse de la Figure 44 qui correspond à un fonctionnement de jour au mois 

de juillet du système hybride permet de constater que 1' augmentation du taux de 

compression entraîne une augmentation de la consommation en biomasse du 

système hybride. Par ailleurs, une augmentation de la température de l'air à 

1' entrée de la turbine à air chaud réduit la consommation en biomasse du 

système hybride. 

Une comparaison entre les différents modes de fonctionnement du système 

hybride permet de constater que la consommation en biomasse du système 

hybtide est moins importante pour un fonctionnement de jour au mois de juillet. 
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La Figure 45 représente le gain en consommation du système hybride pour un 

fonctionnement au mois de juillet entre le jour et la nuit. Une observation de la 

Figure 45 permet de déduire que la réduction du taux de compression et de la 

température de 1' air à 1' entrée de la turbine à air chaud améliore le gain en 

consommation du système hyblide. 
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Figure 44: Gain en consommation de biomasse pour le mois de juillet en 
fonction du taux de compression 
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4.4.8 Influence du type de biomasse sur les performances du 
système hybride 

Afin d'analyser les performances du système hybride pour différents types de 

biomasse, les paramètres du système hybride ont été fixés aux valeurs indiquées 

au Tableau 8. 

Tableau 8 Paramètres du cycle à air chaud et du cycle à vapeur pour différents 

types de biomasses 

Circuit air chaud Circuit vapeur 
Rendement isentropique du 0,85 Température de l'eau à l'entrée de la 

293,15 
corn presseur pompe (K) 
Rendement isentropique de la 0,85 Pression à l'entrée de la pompe (bar) 

0.1 
turbine 
Taux de compression 7 Pression à la sortie de la pompe (bar) 30 
Température de l'air à l'entrée de la 1100 Température de la vapeur à l'entrée 

773,15 
turbine(K) de la turbine(K) 
Rendement mécanique de la 0,9 Température de l'eau à l'entrée de la 

473,15 
turbine à air chaud bouilloire 
Rendement de la génératrice à air 0,95 Rendement isentropique de la pompe 

0,85 
chaud 
Rendement de l'échangeur de 0,9 Rendement isentropique de la turbine 0,8 
chaleur Rendement du préchauffeur 0,9 

Rendement de l'économiseur 0,9 
Rendement de la bouilloire 0,9 
Rendement de la génératrice 0,95 
Rendement mécanique de la turbine 0,9 
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4.4.9 Influence du type de biomasse sur la répartition de la 
production du système hybride 

La Figure 46 représente les puissances électriques produites par le système 

hybtide et 1 'ensemble des sous-systèmes. 
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Figure 45: Répartition de la production électrique pour différents types de 
biomasses 

Il en ressort de la Figure 46 que le type de biomasse utilisée influe sur la 

répartition de la production électrique du système hybride. En effet pour une 

biomasse qui génère de faibles températures des gaz de combustion, la fraction 

électrique produite par le cycle à air chaud est plus importante à l'exemple des 

ramilles et aiguilles de 1' épinette blanche. 
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La Figure 47 représente respectivement le rendement électrique, therrrùque et 

global du système hybride pour différents types de biomasse. Il en ressort de ce 

graphique que selon le type de biomasse utilisée, les différents rendements du 

système hybtide restent pratiquement inchangés, car la gestion de la répartition 

de la production entre les sous-systèmes est faite de manière à pouvoir 

maintenir un rendement optimal. 
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Figure 46 : Rendement électrique du système hybride pour différents types de 
biomasses 
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La Figure 48 représente la consommation du système hybride pour différents 

types de biomasse. Il en ressort de ce graphique que l'utilisation de biomasse 

dont le PCI est élevé réduit considérablement la consommation du système 

hybtide. À titre d'exemple, il faudrait 4 fois moins d'écorce de sapin baumier 

que d'aiguilles et ramilles épinette noire pour assurer la production de 5MW 

d'électricité. 
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10 15 20 

Figure 47: Consommation du système hybride Pour différents types de 
biomasses. 

4.5 Conclusion 

L'ensemble des résultats se rapportant aux performances du système hybride 

dans différentes configurations est passé en revue dans ce chapitre. 

Ainsi 1' étude de la partie solaire du système hybride a pennis de mettre en 

évidence 1 'intérêt de 1 'utilisation de ce geme de technologie même dans des 

conditions climatiques extrêmes (nord du Québec). Par la suite, les résultats se 

rapportant aux performances du système hybride mettent en évidence 1 'intérêt 
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d'intégrer la partie solaire dans le système hybride. En effet pour un 

fonctionnement de jour au mois de janvier et de juillet, la consommation en 

biomasse du système hybride est moins importante que pour un fonctionnement 

de nuit. Cela a un impact direct sur le rendement économique du système 

hybride ainsi que sur 1' aspect environnemental. En effet, la réduction de la 

consommation en biomasse du système hybride réduit l'émission des gaz à effet 

de serre d'une part. D'autre part, la réduction de la consommation en biomasse 

du système hybride permet de générer moins de cendres. 

Les résultats se rapportant aux types de biocombustibles utilisés ont déterminé 

les types de biocombustibles qui seraient intéressants à utiliser. En effet, les 

biocombustibles avec un haut PCI permettent de réduire la consommation en 

biomasse du système hybride de manière significative. 

Finalement, la gestion du système hybride permet d'exploiter ce dernier durant 

le jour et la nuit de façon à assurer le fonctionnement du système d 'une façon 

optimale. En effet la répartition de la production électrique entre la turbine à air 

chaud et la turbine à vapeur permet de récupérer la quantité de chaleur 

nécessaire afin d 'assurer le fonctionnement du système hybride. 
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Chapitre 5 

Validation des résultats 

Le système hybride proposé dans cette étude n'est pas un système de 

production d'énergie conventionnel et peu d'études se rapportant à 1 'évaluation 

des performances de tels systèmes sont disponibles dans la littérature. Dans le 

but de valider les résultats des simulations numériques obtenues pour le 

système hybride, il est judicieux de valider les résultats des simulations 

numériques obtenues pour l'ensemble des sous-systèmes étant donné que ces 

derniers sont des systèmes conventionnels de production d' énergie déjà cités 

dans la littérature. 

5.1 Chambre de combustion 

Pour valider les résultats de la chambre de combustion. Le PCI des sciures est 

évalué pour différents taux d'humidité (éq. (122)) par la suite la température de 

combustion adiabatique des sciures est évaluée pour différents taux d'humidité. 

Les résultats obtenus sont illustrés à la Figure 49. 

La Figure 50 [29] représente l 'évolution de la température de combustion en 

fonction du taux d'humidité d'un combustible dont la composition chimique est 

assez proche des sciures. 

Une comparaison entre les Figures 49 et 50 permet de constater que l' évolution 

de la température en fonction du taux d'humidité adopte le même profil pour les 

deux cas de figure , cela dit des écarts entre les valeurs des températures de 

combustion sont observés. Ces écarts peuvent être attribués à la présence de 
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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. 

5000 

~LS3 

1000 

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. 
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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 

1 1 
~Quantité de chaleur reçu p a r 1 1 Rayo nnement s ol.ai r e di r ect Il Températu r e du fluide r 1 

Rendement the rmique du r--caloporteur à l'entr ée du 
le collecteur sola 1re j 

1 
moyen p ou r la JOUrnee 

co l l ecteur sol aire 
collecteur solai r e 

... ---1 Calc u l de la température du l 
1 

Calcul de la températu re 

1 
tube récepteur 1 

1 
moye n ne du f luide 

caloporteur ... ... 
---1 

A p p r oxima·tîon de l a 
1 

1 

~':.va l uation des prop riétés 

1 

temp érature de ta 

1 

p hysiques du fluide 
co uver t ure de verr e 

1 1 

caloporteur 

~ 
Reetsc r en internati onal + 

----1 1 • 
1 

Coefficient d'échange 

~ Calcul de la tempér ature convect if entre le f luide 
moyenn e de l'ai r exte r ieur 

1 - Tempér ature de l'ai r 

1 

caloporteur et le tube 

~ 
exté rieur récep teur - V itesse du vent + ----1 Evaluation des p ropr iétés 1 

Caracté ristiques et: phys iques de l'air extérieu r à 1 Coefficient glob al d'échange 1 .. Déb it du fluide 
de chaleu r entre le flu1de 

propriétés du f-- la temp é rature moyenne ·1 caloport:eur et: l'air ext:érieu r 
caloporteu r 

collecteur s olai re .. + ---1 Coeffi c ient d'échange 1 
convect i f entre l a cou v e rtu re 

1 
F a cteu r d'efficacité du 

1 

d e verre et l' a ir e xtérieur 

1 
collecteu r the rmique 

~ .. 
~ 

Coeffi cient d 'échange 

1 

1 Facteu r d e réd u ctio n d e 1 radiat if entre la cou ver t ure 

1 
chaleu r 1 de verre et l'air e x t érieur 

+ ~ ---1 Coeffi cient d 'échange 1 

~ radiati f entre la cou v e r ture 
1 Quantité d e chale u r d é l.ivrée r-

d e verre et l e tube récepteur [ p a r le co lle cte u r so la 1r e 

~ C r itère d e 

~ ~ Calc u l d e la t e mpér a t ure d e 1 
conver ge ncede 1 a 

la cou vertu re d e verre 
1 

temper ature d e 

1 
T empérature du fluide 

1 cou ver t u re de 
calopo rteu r à la sort i e du 

verre 
1 collecteur so la ire 1 

~ 
1 Calc ul du coeffic i e nt de ~ 

perte g loba l e ntre le tube 
récepte u r et l 'a ir extérie ur 
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Annexe 3 · Calcul des paramètres de la chambre de 
combustion 

-1 Tau;.: de cendres 

---1 
J Cale lA du pOIND ir calorifique [ 1al.l.'l: d'humidité 

1 

irterieLt 
1 

Caract érisation dela 

r 
biomme 

--1 Pouvrn r ca lorifique supé rieur 

_, 
Com position chimique 

~ 
CalctJ de la qua ntlé d'air 

,---. néc ~sai re~ur la 

combustion delKgde 
bi omasse 

1 

Débitmassi!fJe œla 

1 

biomasse 

' H Calculde laqwrtitéde '~ Calcul de la fraction ' cha~e espècesdegu massiquedechaqueespèce ' ' formée par le c~mbJstioo de r" contenu dans les gaz.de 1 Débit mmiqœl'a irà 1 M Débitmassiquede<gazde 

Bilanmassiqœ 1 K•de b1omasse combustion l'Entrée de la chambre de combustion à la sorti e ~ e la 

i combustmn chambredecrrnbust10n 

Ca lcul dela quantité des gaz 

~ 
de cnmrustioo formée !l' r ia 

tom rustioo de 1 Kg de 
biomasse 

' 
1 

Reetscren international 

1 

-1 Températuredel'air 
préchauffé à l'entrée ~e la ~ Ca lctJ de la température œs ~ t cha mbre œ co mbUiton - ~ gaz de combustion 

' 1 

Température de!'air 

1 

-1 Calcul œ l'entha lpe de l'air extérieLt 

r préchauffé à I'Ertrée dela 
chambre œcombust (ln 

• • -1 
Appro;.:imati c.n de la 

h=== 
J Calculdel'enthalpiede<gaz 1 

Calculdel'erthalpiedel'air a 

température des gaz de decombusttonà la l'Entrée dela chambre de -
comb.lstioo ~~ tempéra:uredel'air coml:ustioo àlatem;:érature 

~ 
exter1eure del'air extériet.J( 

Bilan énergétique f--- 1 

__, Calculde lacha le11 '~ 1 
s;:édfi quedechaquee.spè ce 

desgazœcombusttJn 

• -1 CalctJ del'enthalpiedesgaz 
decomOOstion 

1 

RÀL-J 
Fin 

convergence 
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Annexe 4 ·Calcul des paramètres du cycle à air chaud 

1 Rend ement lsentm plque du 1 

co mpres.s.eu r j r--I Pee»lon de l'ale a l'en teée du ~,----1 • co m p re sseur 
1 T empé eat uee t heoelque de h 

l'air à la sortie du 

H 1 

compresseur 

Température de l'air à 
.. 1 Calcul de l'enthalpie Ca lcu l de l'en thalp ie réelle j l'entrée du compresseur 

1 théorique de l'air à la sortie 
de ~~~~àplr::~~i~ du j • du compresseur 

Î H Calcul de l'ent halpie de l'ale 1 

à l'entrée du compresseur 1 

H Pee,. lo n de l'ale a la soetle du 1 

compresseur r 1 Calcul de l'ent halpie Ca lcul de l'enthalpi e eéelle r 
Paramètres f ixe du théoriq ue de l'air à la sortie de l'air à la sortie de la 

cycle air chaud 
- de la turbine turbine 

H Température de l'air à 1 -:1 T empéeatuee t héoelque de }--1 
l'ent rée de la turbine 

1 
j l'air à la sorti e de la turbine 

1 

1 Rendement lsent mplque de 1 
1 Quantité de chal eue 1 

la t urbine à air chaud j ré cupérée p ar le cycl e à a ir j. y Calcul de l'ent halpie de l'ale 1 chaud 

à l'entrée la turb ine j f 

_l Travail produ it p ar la t urbine 
1 Quantité de chaleue fou m ie 1 

1 

Quantité de chaleur 

1 

- 1 à a ir chaud à 181 ch ambre de co mb usti on 
ré cu péré ad es fins de 

chauffage 

t t 
Rendement de la g énéeatelce 1 

J Trava il fourn ie a u 

1 

Débit mas.sique de l'air Déb(t massique de l'air 

1 

fournie à la chambre de ré cu péré ad es fin s de 

1 
1 

compre s. s.eur 
combus.tion cha uffage 

l Travai l net produit par le t t s.ystème à air chaud 
1 

• 1 _1 Débit mass.ique de la 

1 

1 Quantité de chaleue ~ 

1 
Débit m m ;que de l'a le qu; ~y 

1 
biomas.se récupérée par l'économis.eur 

Travan électrique produit Débit mass.ique des. gaz. de 

1 
par le s.ystème à air chaud 

circule dan s. le circuit air 
combustion i chaud 

f ... Enthalp ie de s. gaz. de 

1 

combust ion à !'e ntrée d e 
Pu l,ance électdque a 1 !'é change ur de chale ur 

~ 
produire p a r le s.ys.t è m e à air 

chaud 
Entha lpie des gaz. de 

1 

~ r- combu s.t ion à !a s.ortie de 
Rendement é lectrique du 

Rendement éch an geu r de 1 
!'é change ur de ch a leur 1 

cycl e à air chaud 
cha leur 

1 Enthalpie des g az. de 
1 combus.tion à !a sortie de 

l'économis.eur 1 

Re nd em ent the rm ique du l j Quantité de chaleur fournie Pouvole caloc lflque lnfeeleue 1 

cycle a ir chaud 

1 
t l 

au cycle à air chaud de !a biomasse 

t 

Rendement globa l du cycl e 1 121 
air chau d 



Annexe 5 · Calcul des paramètres du cycle vapeur 

... ' 1 Temperature de la vapeur à ~ H Enthalpie de la vapeur à 

1 

Enthalpie theorique de la Il Travail produit par la turbineh 
l'entrée de la turbine 

~ 
l'entrée de la turbine 

vapeur à la sortie de la 
à vapeur 

1 Pre,<ion de la vapeur à ~ H 
turbine 

Xsteam 2.6 . ~ r 1 l'entrée de la turbine 1 Température theorique de la 1 
1 Enth~pie réelle de la vapeur 1 

j vapeur à la s.ort1e de la 
à ta sortie de la turbine j 

1 

1 

turbine 
Pression de la vapeur à la 

' ... sortie de la [Urbfne 
1 

1 Rendement isen tropique de 

1 

Travail net produit par le ~ 1 PuiS<ance électrique 1 

1 Prmion de l'eau à la sortie 1 

la turbfne à vapeur cycle vapeur produite par le cycle vapeur j 

de la pompe j L__ 

i 1 Pression de l'eau à l'entrée ~ 
de la pompe Volume spécifique de l'eau à 

l'entrée de la pompe de ta Travail fournie à la pompe 1 Rendement isentroplque de 1 
la pompe 

y pompe 

Xsteam 2.6 t t 

1 

Température de l'eau à r- Enthalpie de l'eau à l'entrée Enthalpie theorique de l'eau '"'""""'"'' "', .... .,. ~ l'entrée de la pompe de la de la pompe de la pompe à la sortie de la. pompe sortie de la. pompe 
pompe 

1 t 

1 

En th a.lpie des gaz de 

~ ... combustion à la sortie de .,------- 1 Pouvoir calonfique infe rieur 1 

l'échan~eur de chaleur r Enthalpie de l'eau à la sortie Il Enth~pie de l'eau à l' en"ée Nombre de collecteurs 1 ri Débit de l'eau dans qui r- de la b~mam 
de l'economiseur de l a. bouillo ire solaires circule dans le circuit 

1 Enthalpie de' g az de ~ t f ! ! l combustion à la_sortie de la. 1 Quantité de chaleur fournie 1 

boure __, Enthalpie de , gaz de 1 j 

1 

[ au cycle vapeur 

combu<tion à l'e ntrée de 

1 

Débitmmiquedela ~ 
l'économiseur 

1 1 

Quantité de cha leur a. 

1 

biomasse fournie au cycle 
Débit de' ga' de combu , tion ~ t 

Xstea.m 2.6 fournir par l'installation vapeur 
[ à la sorti e de la bouilloire sola ire 

t • ., 
1 

Enthalpie de' ga' de ~ 

1 

T empératu re de l'eau à 

1 
1 Entha lpie de s ga' de 1 

combustion à ta "-Ortie de 
l'entrée de ta. bouillo ire 

combusti on à l'en trée de la l'économi.,.eur y 
1 

Débit massique de l'air r 
bouilloire 

Rendement thermique du 
fournie à la chambre de ... préchauffeur 

1 

Rendement thermique de 
combu.,.tion (cycle vapeur) 

1 Débit des ga' de combustion 1 
1 Qua ntit é de chaleu r dirigée r 

à la .,_ortie de l'échangeur de l'économi.,.eur ver.,_ économi"-eu r 

-1 r-cha leur Rendement électrique du 

' 1 Rende m e nt the,mique de la 1 cycle vapeur 

1 
1 Débit des ga' de combu<tion r bouillone 

à l'entrée de l'economi"-eur 

_1 Rendem ent thermique du r 1 
cycle vapeur 

--.j Rendem ent global du cycle -r-J 
vapeur 
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Annexe 6 : Calcul des paramètres du cycle global 

Puissance electriue à 
l"oduire par le sy~ème -

Debut 
hybnde 

• Puissance électnque à Puissance électrique à 
l"oduire par le cycle à a1r l"odUire parle cycle à 

chaud 
"""" 

Enthal~edesgazde Débit des gaz de combustion D€bit des gaz de combusnon Enth~~e des gaz de 
ccombu~ion à la sortie de qui circule dans le cyde àa1r qui circule dans le cycle à combustion à la sort1e de la 

Q l'echangeur de ch~eur chaud vapeur bOIJii loire 

Quantité de chaleur D€bit des gaz de combu~1on Quil!lt[é de chaleur 
récupérée parle cycle à a1r qUI arcu le dans le cycle à f-- récupérée parle cycle à Rendement glob~ du 

chaud vapeur vapeur s~ème hybnde 

Enthal~e des gaz de Rendement thermique 
~ combu~ion à l'entrée de ~ du systeme hybride 

l'economiseur 

D€bit de l'eau à l'entrée de Rendement électnque du 
Pres~on de l'eau à la sort 1e Enthal~e de l'eau à la sort1e ~ 1 l'economiseur s~ème hybnde 

de la pompe - - de l' économ 1~ur 

~t Enthal ~edel'e au àrentrée Quantrté de chaleurfOIJrnie 
de l'économiseur ~ sy~ème hybnde 

X~eam1.5 

Rendement thermique de 
Quant[é de chaleurfOIJrnie l'economiseur 

au cycle à vapeur 
Températuredel'ei!.i à la 

sort1e de l'économise ur 
Enthalpie des gaz de 

Qu111btée de chaleurfourn1e 
combustron à la sorte de 

l'économiseur ~ cycleà~rch~d 

B~B Critère de 
convergence 
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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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