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L’objectif de cette étude est de modéliser le fonctionnement d'une micro-
turbine a gaz solaire mono-arbre a cycle de Brayton ouvert direct de 10
kWe. L’analyse énergétique du cycle de Brayton est ¢laborée en suivant les

propriétés thermodynamiques de 1’air ambiant. La modélisation des

Mots-Clés:

Analyse énergétique
Cycle de Brayton

Modélisation

Micro-turbine a gaz solaire

composants de la micro-turbine a gaz solaire est également étudiée pour
déterminer leurs performances. Elles ont permis de déterminer le rendement
thermique maximal, la quantité de chaleur utile et les travaux spécifiques
massiques du compresseur et de la turbine pour une puissance ¢lectrique de

10 kW. Les résultats de cette étude ont montré que le rendement thermique
maximal est de 36,41% pour un taux de compression de 4.78. Un
rendement solaire-¢lectrique de 21,19% est obtenu pour une TET de 850
°C. Les pertes de pression dans le récepteur solaire et dans le récupérateur
de chaleur sont respectivement 170,10 Pa et 7,76 Pa.

Nomenclature

a Largeur du récupérateur [m]

b Hauteur d’un canal [m]

Cp Capacité thermique massique [J/kg/K]
Dh Diamétre hydraulique [m]

DNI  Direct Normal Irradiation [W/m ]

F Coefficient de Depuit-Forchheimer [m ]
H Enthalpie [J/kg]

K Perméabilité du milieu poreux [m™]

L Longueur du récupérateur [m]

m Débit massique [kg/s]

NUT Nombre d’Unités de Transfert [-]

n Nombre de capteur solaire [-]

P Pression [Pa]

Q Quantité de chaleur [kJ/kg]

S Surface [m ]

T Température [° C]

W Travail massique [kJ/kg]
Nomenclature

n Rendement [%]

0 Taux de compression [-]

€ Efficacité thermique du récupérateur [%]
n Viscosité dynamique [kg/m s]

T Masse volumique [kg/m?]

Indices et exposants

a Constante

1,2,3,4,5et6 Positions du cycle de Brayton
C Compresseur

c canal

CS Capteur Solaire

ut Utile

opt Optique

T Turbine

e électrique

Th Thermique

Symboles grecs et abréviations

MTAGS Micro turbine & gaz solaire

GES Gaz a effet de serre

TET Température a I’entrée de la turbine
RPC Ceramique Poreuse Reticulée

CSpP Energie Solaire Concentrée
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I. Introduction

La demande d’énergie augmente continuellement a
cause du développement économique des pays mais
également de la croissance démographique (Ahmed M.
Daabo et al., 2017). Cette demande est satisfaite grace
aux sources d’énergies fossiles. Les énergies fossiles sont
non seulement limitées mais elles rejettent des gaz a effet
de serre (GES). Les GES polluent 1’atmosphére et sont a
I’origine des changements climatiques. Le recours aux
sources d’énergies renouvelables est aujourd’hui
incontournable pour faire face a ces menaces. L'énergie
solaire est considérée comme l'une des principales
sources d’énergie renouvelable qui peut jouer un role
important dans la réduction des émissions de GES (H. N.
Somehsaraei et al., 2016). Elle peut étre utilisée pour la
production d’énergie électrique a travers différents cycles
thermodynamiques tel que le cycle de Brayton. Ce
dernier est utilisé dans les pays a fort potentiel solaire.

Le Sénégal est un pays sahélien qui posséde un DNI
(Direct Normal Irradiation) compris entre 1400 et 2000
kW/m /an (Ababacar Thiam et al., 2017). De plus en
matiére d’accés a I’électricité, la dualité ville/campagne
apparait trés fortement marquée. L’offre énergétique est
essentiellement concentrée dans les villes alors 60% de la
population vit en milieu rural et leur accés aux services
énergétiques modernes demeurent faible (Thiam, A. et
al., 2017).

Pour remédier a ces problémes, les micro-turbines a
gaz solaires (MTAGS) doivent étre étudiées et exploitées.
Elles sont considérées comme une technologie
prometteuse en raison de leur réalisation simple, de leur
faible colt de maintenance et leur durabilité (Ahmed M.
Daabo et al., 2017). En outre, elles sont trés compétitives
en termes de rendements et d’impact environnemental.

Ces derniéres années, la technologie des turbines a
gaz solaires a fait I’objet de nombreuses études comme en
témoigne le nombre important de projet mise en place et
I’abondante littérature scientifique étudiée et publiée
(Andrea Giostri et E. Macchi, 2016).

Dans le cadre du projet SOLGATE (Peter Heller et
al., 2006), une turbine a gaz solaire a ét¢ mise en place.
En 2010, le projet SOLHYCO (R. Korzynietz et al.,
2016) a permis d’apporter des améliorations par
I’intégration d’une turbine a gaz hybride solaire a
cogénération et a cycle combiné. Ces activités ont conduit
également a un certain nombre de nouveaux projets en
cours de développement comme SOLUGAS (M. Quero et
al., 2013), PEGASE etc.

Cependant, méme si la faisabilit¢ technique des
centrales d’une capacité de Mégawatts a déja été étudiée,
I’utilisation de micro-turbines a gaz solaires est une
nouvelle perspective pour la production d’énergie
électrique décentralisée dans les zones ¢loignées.

Une micro-turbine a gaz solaire d’une capacité de
32,9 kWe a été étudiée par Andrea Giostri et Ennio
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Macchi, 2016. Leurs résultats ont montré un rendement
solaire-¢lectrique de 26,48% pour une température a
I’entrée de la turbine de 1100 °C.

Une étude portant sur 1’analyse et I’optimisation
d’une turbine & gaz solaire a été présentée par Evangelos
Bellos et al., 2017. L’objectif est d’évaluer les pertes de
charge dans les capteurs, qui réduisent la pression a
l'entrée de la turbine et donc la production d'électricité.
Les résultats ont montré que 1050 capteurs entralnaient
une consommation de gaz naturel de 0, 3389 kg/s et une
production d'électricité de 14,81 MWe. Cette solution
optimale permet d’économiser 64% de carburant avec
une perte de 2,8% sur I'électricité produite.

Peter Pozivil et al., 2017, ont étudié également les
performances thermiques d’une turbine a gaz hybride
solaire a des cycles simples, récupéré et combiné. Dans
leur conclusion, le cycle combine présente un rendement
plus élevé. De plus l'efficacité thermique du récepteur
solaire diminue lorsque la TET augmente.

L’étude des contraintes et des déformations d'une
turbine radiale utilisée dans le cycle solaire de Brayton a
été faite par Daabo et al., 2018. Leurs résultats ont montré
que les contraintes et déformations augmentent avec la
vitesse de rotation de la turbine.

Par ailleurs, Thiam, A. et al., 2017, ont montré que les
technologies CSP peuvent étre installées dans la zone
sahélienne. La zone identifiée se trouve au nord du
Sénégal avec un DNI supérieur a 1600 kWh/m?/an.

Malgré les nombreuses études thermodynamiques
réalisées sur les turbines a gaz solaires et les quelques
installations démontrées, il n'existe actuellement aucune
étude réalisée dans la zone Sahélienne.

II. ETUDE THEORIQUE DE LA MICRO-TURBINE
A GAZ SOLAIRE

I1.1 Problématiques

La turbine & gaz solaire est une technologie
prometteuse a raison de sa réalisation et de sa
maintenance simple. Elle est également trés compétitive
en termes de rendement et d’impact environnemental.
Mais les études théoriques ont montré que cette
technologie présente des pertes de pression dans le
récupérateur de chaleur et des pertes de pression et de
chaleur dans le récepteur solaire. Ces pertes limitent la
puissance nette de sortie du systeme. De plus le caractere
intermittent de la source solaire favorise une production
faible et non continue du systéme.

I1.2 Paramétres d’exploitation de la MTAGS

Les paramétres d’exploitation intervenant dans le
calcul du rendement thermique sont donnés dans le
tableau 1.
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Tableau 1. Caractéristiques de la turbine a gaz solaire

Parameétres Valeurs
Température a I’entrée du compresseur 25°C
Température a I’entrée de la turbine 850 °C
Rendement isentropique du compresseur 90%
Rendement isentropique de la turbine 85%
Efficacité du récupérateur 70%

Les dimensions du récupérateur de chaleur sont
représentées dans le tableau 2.

Tableau 2. Caractéristiques du récupérateur de chaleur.

Paramétres Valeurs
Hauteur 0,5m
Largeur 0,5m
Epaisseur d’un canal 0,05 m
Epaisseur d’une plaque 0,01 m

Les caractéristiques du récepteur solaire sont
représentées dans le tableau 3
Tableau 3. Caractéristiques du récepteur solaire

Paramétres Valeurs
Coefficient de D. Forchheimer 444,02 m’!
Perméabilité du milieu poreux 1,35.10"m?
Diamétre de la cavité 0,60 m
Masse volumique 0,32 kg.m
Viscosité dynamique 4,407 kg.m'!s!

III. MATERIEL ET METHODE
II1.1 Description du systeme

Le systeme décrit a la fig.l. est une micro-turbine a
gaz solaire mono-arbre a cycle de Brayton ouvert direct
(Ahmed M. Daabo et al., 2017). Elle est constituée d’un
compresseur centrifuge (C), d’un récupérateur de chaleur
a plaques a contre-courants (R), d’un récepteur solaire
volumétrique a air pressuris¢ indirect (RS) et d’une
turbine radiale (T).

T

Fig.2. Turbine a gaz solaire mono-arbre.

Le cycle de Brayton qui décrit le fonctionnement de la
micro-turbine a gaz solaire est représenté sur la fig.2.
(Bouam Abdallah, 2009). Dans cette figure, les processus
(1-2) et (3-4) sont irréversibles a cause des pertes
inhérentes au niveau du compresseur et de la turbine. Le
processus (2-3) n'est pas a pression constante due aux
pertes de pression dans le récupérateur et le récepteur.

C2019A3-3
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Fig.2. Cycle de Brayton ouvert direct.

I11.2 Bilan énergétique

L’étude du bilan énergétique du cycle de Brayton
permet dans une premicre approche de connaitre le
fonctionnement réel de la micro-turbine a gaz solaire.
Lors de cette étude, il est important de suivre 1’évolution
du rendement en fonction des paramétres du systéme et
des imperfections supposées connues des machines
thermiques.

Les hypotheéses de travail sont :
Le fluide de travail (air ambiant) est considéré comme

un gaz parfait.

Les chutes de pression et de température dans les
passages reliant les composants de la MTAGS sont
négligeables.

Les travaux massiques de compression et de la
détente sont donnés respectivement par les équations (1)
et (2).

_ CpTl a _
We=——-(@¢—1) ey
Nc

Wr = CpnrT5(6¢% — 1) 2

La quantité de chaleur apportée par le récepteur
solaire, c’est-a-dire la quantité de chaleur utile s’écrit :

Qut =G, {T3 — Tze[nr(6c* — 1) + 1]

+ Ty (e —1) [% 58— 1) + 1]} 3)

Le rendement thermique du cycle de Brayton relatif
au fonctionnement de la micro-turbine a gaz solaire est
donné par 1’équation (4).

NTh .
Tynr(85* = 1) = 12 (88— 1)

T - el — 1) + 1) + Ty(e — 1) [-e-D+1]

Le rendement solaire-électrique prend en compte les
performances globales du systéme et est défini comme le
rapport entre le travail net et I'énergie solaire disponible :
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— T
Tsnp(6c* — 1) — i(‘s% -1
nSCsT]OptDNI

Nsol-é1 =

(5

I11.3 Modélisation des composants de la MTAGS

Le type de composants ayant ¢été choisi
précédemment, il convient de déterminer parmi ces
composants, ceux qui sont plus adaptés a notre systeme.
Cette détermination peut se faire grace a la modélisation.

a. Compresseur centrifuge
Le rendement isentropique du compresseur est donné
par I’équation (6) :

a

(Pz /P1) -1
iy e )

(%) -1
b. Récupérateur de chaleur
L’efficacité du récupérateur est le rapport entre la
puissance thermique réellement échangée et la puissance
d’échange maximale théoriquement possible avec les
mémes conditions d’entrée des deux fluides (nature,
débit, ...). Elle traduit donc la performance de transfert de
chaleur du récupérateur de chaleur. En utilisant la
méthode du NUT (Nombre d’Unités de Transfert), elle
s’écrit selon P. Maghsoudi et al., 2018.

_ 1—exp[-NUT.(1 - O]
& T 1 C.exp[-NUT.(1 - Q)]

Mc

@

Comi » .
C = ™ est le taux de capacité calorifique.

max

Les pertes de pression dans celui-ci sont données par
I’équation (8).

41c(%,)

MDy ((a/b) t 1>2
e ] il

c. Récepteur solaire

Le rendement thermique du récepteur solaire est le
rapport entre la quantité de la chaleur utile et la quantité
de chaleur incidente. Il décrit la capacité du récepteur a
absorber et a convertir 1’énergie solaire concentrée en
chaleur a haute température. Il peut étre exprimé par
I’équation (9).

AP =10,791In

|

_ m(hsortie - hentrée)

Nth =

€]
Qincidente

En utilisant la méthode de Darcy-Forchheimer (J.
Petrasch et al., 2008), les pertes de pression dans le
milieu poreux (la RPC) peuvent étre calculées par
I’équation 10.

AP = prh_l_Frhz L 10
~ \KpS = pS? (10)
d. Turbine de détente
C2019A3-4

Le rendement isentropique de la turbine s’écrit :

1- (T4/T3)
1— (Pz/Pl)a

Un algorithme de programmation est établi sous
Matlab enfin de tracer et de calculer les paramétres de
sortis de la micro-turbine a gaz solaire.

IV.RESULTATS ET DISCUSSIONS

Nt =

Le rayonnement solaire direct en fonction du temps
est représenté sur la fig.3. Il est maximal (750 W/m?) vers
13h, ce qui correspond a la quantité de chaleur incidente
maximale, donc a la température d’entrée de turbine
(TET) la plus élevée.

200 T T T T

ey n =3 -

= =3 = =

= =} = =
T T

[ve)
=
=
-
-
—
S

=)
=
=
T

e ————

Direct nc.arma] irradiation wim?
=
2

o
5 10 Tomps [i] 15 20 2
Fig.3. Rayonnement solaire direct en fonction du temps.

[=]
[=]
.

La fig4. représente le rendement thermique en
fonction du taux de compression pour différentes TET.
Plus, qu’elles sont élevées, le taux de compression
correspond au rendement thermique maximal augmente.
Ceci montre I’intérét du choix de cette TET car les micro-
turbines a gaz sont caractérisées par des taux de
compression faibles. Un rendement thermique maximal
de 36,41% est obtenu correspondant a un taux de
compression de 4,78.

N
o

______________

- ~T3=900°C
T3=850 °C
- -T3=800°C |

Rendement thermique [%]

4 5 6 7
Taux de compression [-]

=

Fig.4. Rendement thermique en fonction du taux de
compression pour différentes TET.

Le rendement thermique en fonction du taux de
compression pour différentes efficacités du récupérateur
de chaleur est représenté sur la fig.5. Ce rendement
augmente avec 1’augmentation de ’efficacité thermique
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du récupérateur de chaleur. De plus, qu’avec "
JE 7
I’augmentation de ’efficacité, le meilleur rendement est — -Lieg=125m e
. . . L L ’ 4
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= .
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o0 ) Fig.7. Pertes de pression en fonction du débit massique
g J’ ! pour différentes longueurs du récupérateur.
) !
gl J
&g 100,
! A la fig.8, est représenté le rendement thermique du
01 2 3 4 5 6 7 8 9 10 récepteur solaire en fonction de la chaleur incidente pour

Taux de compression [-]

Fig.5. Rendement thermique en fonction du taux de
compression pour différentes efficacités du récupérateur.

Le rendement solaire-électrique en fonction du taux
de compression pour différentes TET est représenté sur la
fig.6. Le rendement solaire-¢électrique maximal est
21,19% pour une TET de 850 °C. Il est similaire a celui
obtenu dans (Andrea Giostri et E. Macchi, 2016) qui est
égale a 26,48% pour une TET de 1100 °C. II faut noter
que l"augmentation du rayonnement solaire, c¢’est-a-dire
la TET entraine une amélioration du rendement. Ce
résultat peut étre également comparé a celui dans
(Evangelos Bellos et al., 2017)

§25 L _‘\
E‘ a" --."'-,_
5 e -~
-EZU* ’ ~”'--_ 1
Q 4 s=T T T~ - =
o e T~
TR 1y Seal J
é15 !,/ ~~ .
® Yy ~~.
810- ]
é N - -T3=000°C
g 9, T3=850°C |
T
s - -T3=800°C
mDJ L | !

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Taux de compression [-]

Fig.6. Rendement solaire-électrique en fonction du taux
de compression pour différentes TET.

La fig.7. montre les pertes de pression en fonction du
débit massique pour différentes longueurs du
récupérateur de chaleur. Elles augmentent avec le débit
massique et la longueur du récupérateur. Elles peuvent
étre dues également aux déformations des canaux du
récupérateur. Une perte de pression de 7,76 Pa est
obtenue correspondant & un débit de 0,11 kg/s pour une
longueur de 1 m.

C2019A3-5

différents débits massiques. Le rendement diminue au fur
et a mesure que la chaleur incidente augmente a raison
des pertes convectives et rayonnantes. Ce résultat est
similaire a celui obtenu dans (Peter Pozivil et al., 2015).

7

—_ ~ -=D=0.140Kgs
S AN
5095+ ~ D=0.145Kg/s
[0} IS RS
3 ~ ~ = =D=0.150 Kgls
T ok e RS ———
E RS RN
E S ‘"~
£085 S~ .l
£ . ~~..
o ~ T~a
£ 08F . -~ J
3 ~. hE
E 5\\ _____
G 075" S.a |
4 T
07 =
52 54 56 5 60 62 64 66 68 70 72

Quantité de chaleur incidente [xw]

Fig.8. Rendement thermique du récepteur solaire en
fonction de la chaleur incidente pour différentes debits

Les pertes de pression en fonction du débit massique
du gaz pour différentes longueurs de la cavit¢ du
récepteur solaire sont représentées sur la fig.9. Elles
augmentent avec le débit massique et la longueur de la
cavité. Pour des débits faibles, les TET sont plus élevées.
En effet, le gaz passe plus de temps dans le milieu et donc
échange mieux avec la cavité chauffante et la matrice
poreuse au sein de la RPC. Une perte de pression de
170,1 Pa est obtenue pour un débit de 0,11 kg/s
correspondant a une longueur de 0,75 m.

1200

- =L=tm |
1000~ - L=075m 1
o ’,
= | =-l=05m p
c _ ’
G 800 L
7]
r'd
@ I’
5 600 .
g ’r’ ’¢’
@ 400| e "
0 L -
; A
o 200 Len e ]
0____‘==::’_--
0 005 0.1 0.15 02 025

Débit massique [Kg/s]

Fig.9. Pertes de pression en fonction du débit massique
pour différentes longueurs de la cavité du récepteur.
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Les résultats des parameétres de sorties de la micro-
turbine a gaz solaire sont représentés dans le tableau 4.

Tableau 4. Parametres de sortis de la MTAGS

Parameétres Valeurs
Travail massique du compresseur 193,20 kl/kg
Travail massique de la turbine -338,60 kJ/kg
Quantité de chaleur utile 434,09 kl/kg
Pertes de pression dans le récepteur 170,10 Pa
Pertes de pression dans le récupérateur 7,76 Pa
Rendement thermique maximal 36,41%
Taux de compression 4,78
Rendement solaire-électrique 21,19%

V.CONCLUSION

Le présent travail porte sur la modélisation
thermodynamique du fonctionnement d’une micro-
turbine a gaz solaire de 10 kWe. Cette technologie a été
choisie en raison de son maintenance simple, de son
faible impact environnemental mais également de son
rendement élevé. Les résultats de 1’analyse énergétique
représentés dans le tableau 4 montrent que cette
technologie solaire thermodynamique est prometteuse.
Elle peut étre utilisée pour la production d’énergie
¢électrique dans les zones décentralisées.

Vu le caractére intermittent de la source solaire,
I’hybridation du systéme avec une autre source d’énergie
peut étre pertinente pour assurer une production élevée et
continue du systéme.
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