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Résumeé

RESUME

L’objet de cette these rentre dans le domaine de la thermodynamique appliquée et thermique.
Ou il est question de traiter avec le design et optimisation des centrales thermiques. Il s’agit
dans cette étude de faire 1’analyse, 1’évaluation, et la proposition de nouvelles solutions par
rapport & la centrale solaire de Hassi R’Mel. Dans sa partie thermodynamique, 1’étude
concerne toute la centrale avec ses composants, a savoir, les deux turbines a gaz, la turbine a
vapeur avec ces deux chaudieres de récupération et son condenseur a air, et le systéme solaire
intégrant les capteurs cylindro-paraboliques. Cette étude est basée sur la modélisation et
simulation thermodynamiques en appliquant le logiciel Cycle-Tempo. Deux régimes de
fonctionnement de la centrale sont considérés dans cette étude, le régime nominal ou de
design et le régime dynamique ou d’off-design. Les calculs ont permis de déterminer les
performances de la centrale au régime nominal, et de tous les paramétres (pression,
température, débit, titre,...) nécessaires au dimensionnement de toutes ses machines
(compresseur, turbines, pompes, échangeurs, ventilateurs,..). Les calculs relatifs au régime
d’off-design ont permis d’analyser le fonctionnement de la centrale de Hassi R’Mel selon les
saisons. Par ailleurs, il est proposé dans cette étude un nouveau schéma d’hybridation
thermodynamique qui permet de réduire considérablement la consommation électrique au

niveau du condenser a air.

Dans sa partie thermique qui concerne que le systeme solaire, I’étude analyse le
fonctionnement en régime dynamique de ce dernier sous les conditions météorologiques du
site de Hassi R’Mel. Les calculs thermiques sont basés sur un code de différences finies

formulé en régime transitoire.

Mots clés . Centrale thermique hybride, Hassi R’Mel, Modélisation et simulation
thermodynamique, Régime d’off-design, régime de design.
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Abstract

ABSTRACT

The work presented in this PhD thesis is dealing in design and optimization of solar thermal
power plants. The study aimed at analyzing, evaluating, and proposing new solutions in
regard to Hassi R'Mel solar power plant. The thermodynamic calculations on design and on
off-design regimes are based on the software Cycle-Tempo, and the heat transfer calculations
concerning the solar receiver are based on difference finite method program developed on
Matlab environment. The calculations determined the performance of the plant at the design
regime, and determined all of the parameters (pressure, temperature, mass flow rate,..)
necessary for the sizing of every power plant component (compressor, turbines, pumps,
exchangers, fans,...). Calculations relating to the off-design regime highlighted the operation
of the power plant according to the climate conditions, ie, air temperature and DNI. An
attention is paid to the complementarily and interplay between the duct burners and the solar
field in order to keep the steam turbine running in the best conditions. A novel
thermodynamic hybridization is proposed to replace the water/vapor cycle by a new binary
cycle combined of an ORC toluene cycle and an air bottoming cycle. The calculations show
that applying the new cycle, the power consumption of the aero- condenser decreases by

25%.

Keywords: CSP thermal power plant; Parabolic trough collectors; ISCC Hassi R'Mel power
plant; Thermodynamic modeling and simulation; Design and off-design regimes; ORC and

air bottoming cycle.

xiii



adlall

Gl Cus (s)loall Jiaall 5 gkl 45 el Audiall Jae (& 98 dag kY o2 ¢ s e
Aty dlat ) Al al) eda Cangd Ay yall Akl cillase Gy areal ae Jalxilly Yl
e /Apuad A8a) Aimgll Al oSl AL Jall uls ddasa GGl Led sa0a Jsla )yl
Clig ) sill Laa el Sy alaSly wiumally Zusljall (3lati oy ) jall A€0aliall ¢ 5all (8 (anbs
et A el AUl gy (aladl ol sgll CaiSa s (o 3lall Jaluall ae A el i ) il oAy 5Ll
e Bl 5 4 ) ad) ASaabipall dadaill e Al jall o2 aaiad |l ghasd (81S6 adad sad S e
Al Hall 038 8 aiaall Jurdill Lakail e il A Skl S5 Ol 138 A Gag e Gk DA
el a3 e lluall 38 W mawd apenalll Cag ol 2 la 5 araadll Cag ka8 Jadal) ol
et Jilaty and apanadll z jla Jedil) Cogyk 8 Glluall W) apesill Cag oyl 8 piuadll
Ll Al )3 i el ) AilaYl oLl Jasd g Capall Jomd palocdl b g Ja ) uls pics
Adaill Gady A solpall ¢ sall el sedl (S ey Sl @il S O JI) aas (e
ool Akl Lalial) Cogplall cant Soalinall g gll 8 caail] allatl) Qo sl o cJah el

el allaill 8 dagiiall (35l aladiuly Canda s 4y )l el Clilisall s

A Sl 3lSlaall 5 dadaill (ol s gl 4 ) jal) A8l dlasa ; Adpalibal) cilalst)
.eg-m-aﬂ\ G_)1$ g_'UJL g,ﬁ M\ el.ﬁa.'t 6M\ g_'qj)jé c:-“' 5... ol (aUéaj ‘:\:L)\J;J\

Xiv



Introduction Générale

1.INTRODUCTION GENERALE

L’Algérie n’est pas seulement un grand producteur de gaz, mais elle dispose aussi d’un
immense territoire qui est béni d’une ressource qui est inépuisable et propre, c’est I’énergie
solaire. L’intensité du rayonnement solaire et la durée d’ensoleillement, surtout dans le sud,
sont favorables a la production d’¢lectricité a base de concentration solaire CSP. Pour la mise
en ceuvre de la technologie CSP, il est reconnu que d’un point de vue technoéconomique
I'hybridation fossile-solaire est l'option la plus appropriée pour passer partiellement de

1'¢lectricité fossile a 1'électricité solaire [1].

Les systémes solaires incluant les capteurs cylindro-paraboliques (PTCs) et utilisant 1'huile
synthétique comme fluide caloporteur (HTF) sont les plus éprouvés. Ce sont des technologies
largement répandues et commercialement testées [2, 3]. A D’échelle internationale, de
nombreuses centrales solaires adoptant cette technologie solaire sont en service. Nous citons,
entre autres, 9 unités avec une capacité totale de 354 MW SEGS sont en opération aux USA,
une vingtaine de centrales électriques en Espagne, la centrale ISCC Kuryamat en Egypte, et
celle Shams 1 aux EAU, ainsi que la centrale ISCC Ain Beni Mathar et Nour 1 au Maroc et

on a aussi la centrale ISCC Yazed en Iran [4].

Au niveau national, I'Algérie a élaboré un programme pour l’exploitation des énergies
renouvelables depuis 2011. Ce programme est pris en charge principalement par le Ministére
de I’Energie. Selon ce programme, de centrales photovoltaiques, €oliennes et solaires a
concentration seront installées progressivement jusqu’a 2030 pour atteindre les objectifs fixés
dans ce programme. La premiére action concréte du programme a été la construction de la
premiere centrale solaire @ Hassi R’Mel en 2011. L’hybridation est réalisée par I’intégration
des PTCs dans une centrale thermique a cycle combiné. En journée, la centrale fonctionne en
mode hybride, en nuit ou quand I’ensoleillement est réduit, la centrale fonctionne selon un

cycle combiné conventionnel.

En moyenne, pour toutes les centrales hybrides fonctionnelles selon les choix technologies
d’aujourd’hui, la part d’¢électricité solaire est de 15% au régime nominal de la centrale, mais
elle est aux alentours de 1% sur toute ’année. Les experts s’accordent sur la nécessité
d’augmenter la part solaire annuelle au dessus de 6% dans les années a venir. D’ou le besoin

d’imaginer de nouvelles alternatives et configurations technologies d’intégration de I’énergie
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solaire dans les centrales électriques. Cela exige de bien connaitre comment optimiser le
fonctionnement de la centrale sur toute I’année. Ainsi, la modélisation dynamique s’impose
comme un outil indispensable pour simuler le régime transitoire de la centrale a cause de la

variabilité, par nature, de I’énergie solaire.

La modélisation d’une centrale thermique solaire se compose d’une modélisation
thermodynamique qui s’applique sur le bloc de puissance, et d’'une modélisation thermique
qui s’applique sur le systeéme solaire. La modélisation thermodynamique se base sur le
principe de la modélisation ‘Lumped’ ou la modélisation en bloc. Ou il s’agit d’appliquer les
¢quations de bilans d’énergie et de masse sur chaque composant du bloc de puissance,
compresseur, turbine, échangeur, pompe.... Les caractéristiques technologiques de chaque
composant sont traduites par des paramétres de performance tels que le rendement
isentropique pour le compresseur ou la turbine, et la température d’approche ou de pincement

pour 1’échangeur.

Lors de la conception et du dimensionnement d'une centrale électrique, il est trés important
de s'assurer que la centrale fonctionne de maniére satisfaisante, non seulement dans des
conditions de design, mais aussi dans des conditions off-design. En effet, les centrales
solaires intégrées a cycle combiné (ISCCs) peuvent fonctionner fréquemment dans des
conditions off-design en fonction de la demande d'¢lectricité, de la température de 1’air

ambiant et surtout de I’intensité du rayonnement normal direct DNL.

L'analyse de la performance thermodynamique des centrales électriques ISCC dans les

conditions de design a ¢été réalisée par plusieurs chercheurs, comme indiqué par Behar et al
[5].

De nombreuses études sur le fonctionnement des centrales ISCCs dans des conditions de oft-
design sont disponibles dans la littérature publié¢e. Kelly et al. [6] défini une contribution
solaire pratique maximale au-dela de laquelle la performance du cycle de Rankine se dégrade.
Giostri et al. [7] ont mis en évidence les avantages thermodynamiques d'une technologie
solaire innovante basée sur la combinaison de la génération directe de vapeur et de
l'utilisation d'un fluide caloporteur. En examinant l'intégration de deux configurations de
technologie solaire, telles que le SRC et I'ISCC, ont ét¢ mises en ceuvre pour différentes
technologies CSP, a savoir le cylindro-parabolique et la tour centrale, les calculs de Franchini
et al. [8] a montré que ISCC couplé a une tour solaire avait l'efficacité de conversion solaire-

électrique annuelle la plus élevée. Le but de Niknia et Yahoubi [9] était de sélectionner les
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meilleures stratégies d'opération pour une performance optimale d'une centrale ISCC
existante en augmentant la taille de son champ solaire en intégrant un nouveau collecteur
solaire congu. Dans une étude comparative, Barigozzi et al. [10] ont souligné que la
disposition thermodynamique dans laquelle une turbine a gaz est couplée a une tour solaire
est plus efficace que celle ou une centrale a cycle combiné est couplée a des capteurs
paraboliques. Manente [11] a déterminé la limite maximale d'intégration solaire sans
effectuer de modification sur une centrale a cycle combiné existante. Son étude a montré que
la stratégie d'augmentation de puissance est plus efficace que la stratégie d'économie de
carburant. Un simulateur dynamique, basé sur des équations phénoménologiques, a été
développé par Ponce et al. [12], afin de tester des stratégies de controle pour la planification

de l'intégration des centrales solaires et a cycle combiné.

Quand 1l est question de modéliser le fonctionnement transitoire d’une centrale solaire sur
une période donnée, une journée, une saison ou une année, il est impossible de se baser sur
les modeles physiques thermiques pour modéliser le systeme solaire. Dans ce cas,
I’expérimentation, soutenue par la modélisation thermique, offre des modeles empiriques qui
calculent la dynamique thermique du systeme en temps de calcul acceptable. Mais, pour
¢tudier, optimiser, et améliorer les caractéristiques thermiques des systémes solaires, dans les
années récentes, ’attention s’est concentrée sur le développement des modeles physiques
thermiques des récepteurs qui sont les principaux composants des PTCs [3]. La complexité de
la modélisation thermique des récepteurs varie d'un modele 1D stationnaire avec un flux
thermique solaire uniforme sur l'absorbeur [13] a un modele 3D transitoire avec un flux
thermique non uniforme [14], et de nombreux modeles développés ont été validés par rapport
aux données de mesure [15]. Dans cette activité de recherche, les performances optiques et
thermiques de différentes technologies de récepteurs sont examinées et comparées, a savoir
Solel UVAC3 et SCHOTT PTR®70-2008 [16]. Dans d’autres études est évalué la
performance du récepteur avec divers types de HTF, a savoir Syltherm 800, Therminol VP-1,
eau, air et sel fondu [17, 18]. En outre, les effets des paramétres géométriques du récepteur
sur les performances de transfert de chaleur ont été étudiés [19-21]. Le travail de recherche
faisant 1’objet de la référence [22] a comparé 1D avec des modeles 3D et a montré que les

mode¢les 1D donnent toujours des résultats acceptables.

Quatre calculs ont fait I’objet de la présente thése ; trois calculs sont thermodynamique et un
calcul est thermique. Le premier calcul thermodynamique concerne la simulation, analyse et

¢valuation des performances du fonctionnement de la centrale de Hassi R’Mel au régime
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nominale (mode design) aux conditions climatiques de design, température, pression et
rayonnement solaire. Les résultats de ce calcul permettent de déterminer les parameétres et les
dimensions de toutes les machines de la centrale thermique. Les résultats du premier calcul
servent au deuxiéme calcul thermodynamique qui concerne la simulation, analyse et
¢valuation des performances du fonctionnement de la centrale de Hassi R’Mel au régime
dynamique (mode off-design). Comme les conditions climatiques sont variables, le
fonctionnement horaire de la centrale thermique est analysé sur deux journées typiques, une
représentative de [’été, et Dautre représentative de 1’hiver. Le troisiéme calcul
thermodynamique sert a tester un nouveau schéma thermodynamique d’hybridation proposé
dans cette étude. Il est proposé¢ de remplacer le cycle vapeur bas par un cycle bas binaire
compos¢ d’un cycle air bas et d'un ORC (Organic Rankine Cycle) bas. Le cycle air
s’affranchit totalement du procédé de condensation, et ’ORC, utilisant le Toluéne, il est plus
efficace, il exige ainsi moins de rejet de chaleur de condensation. Quant au calcul thermique,
il concerne la simulation, analyse et évaluation des performances du fonctionnement du

receveur solaire de la centrale de Hassi R’Mel.
Le manuscrit est rédigé est structuré en cinq chapitres.

Le premier chapitre est un état d’art sur le CSP. Ou il est donné le principe de la conversion
de I’énergie solaire en électricité par la technologie CSP. Les différentes configurations des
centrales thermiques solaires y sont données. Et les différents schémas d’hybridation
thermodynamiques y sont exposés. En outre, il y’a toutes les équations et tous les parameétres
nécessaires aux calculs des centrales thermiques solaires. A la fin de ce chapitre, il est
introduit logiciel ‘Cycle-Tempo’ qui est 1'outil de modélisation et simulation

thermodynamiques dans cette étude.

Le deuxiéme chapitre est consacré a la centrale solaire de Hassi R’Mel. 1l y a dans la
premicere partie de ce chapitre une description détaillée de toute 1’installation et de tous ses
composants. Y sont données en outre des informations techniques sur toutes les machines
intégrées dans la centrale. La deuxiéme partie de ce chapitre présente les résultats de la
simulation thermodynamique en régime design de la centrale de Hassi R’Mel. Les calculs
déterminent les performances thermodynamiques de la centrale aux conditions de design. Et
tous les parameétres (pression, température, débit, ...) nécessaires aux dimensionnements des

appareils sont déterminés.
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Dans le troisieme chapitre, il y’ a une étude thermique relative au systéme solaire de la

centrale de Hassi R’Mel. 1l s’agit d’une évaluation des performances thermiques du receveur

solaire sous les conditions météorologiques, en automne/ hiver/printemps/été, par un modele

de différences finies qui est 1D et transitoire.

Le quatriéme chapitre présente les résultats de 1’étude thermodynamique de la centrale de

Hassi R’Mel quand elle fonctionne en régime off-design. Il y’a une analyse et évaluation des

performances de la centrale sous les conditions météorologiques d’été et d’hiver.

Le cinquiéme chapitre présente une ¢tude d’évaluation et de comparaison concernant la

proposition d’une nouvelle conception de la centrale de Hassi R’Mel. 1l s’agit d’un nouveau

schéma thermodynamique d’hybridation qui permet de réduire considérablement Ila

consommation électrique des aérocondenseurs.
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Centrales Thermiques Solaires

2. CENTRALES THERMIQUES SOLAIRES

2.1. Introduction

Une centrale thermique solaire se base sur la conversion de 1’énergie solaire en énergie
thermique qui devient une source de chaleur d’un cycle thermodynamique qui produit de
I”¢électricité.

L'énergie solaire étant peu dense, il est nécessaire de la concentrer pour obtenir des
températures exploitables pour la production d'électricité. Dans ce chapitre sont exposés les
différents types de concentration solaire. L’accent est mis sur le concentrateur cylindro-
parabolique, qui est la technologie intégrée dans la centrale de Hassi R’Mel. Les différents
configurations et schémas thermodynamiques des centrales solaires sont examinés dans ce
chapitre. Enfin, le logiciel de la modélisation et simulation thermodynamiques appliqué dans

cette étude, Cycle-Tempo, est introduit.

2.2. Centrales solaires thermiques

Le soleil fournit en permanence une énorme quantité d'énergie qui est dispersée, elle doit étre

collectée et concentrée pour étre convertie en électricité par des centrales a concentration

d'énergie solaire (CSP) [1,2].
2.2.1. Concentrations solaires thermiques

Les concentrateurs solaires focalisent les rayons du soleil dans un point comme la tour solaire
et le concentrateur parabolique, ou dans une ligne comme le concentrateur cylindro-
parabolique et les miroirs de Fresnel [3]. Les concentrateurs en lignes possedent
généralement un facteur de concentration inférieur a ceux des concentrateurs ponctuels, ce
facteur caractérise la géométrie générale d’un concentrateur. Il représente le rapport entre la
surface de captation et la surface d’absorption. Les systémes utilisant les concentrateurs
solaires sont capables de générer des températures au voisinage de 1000°C, ces systemes ont

¢été initialement développés pour la production d'électricité.
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2.2.1.1. Tours solaires

Comme il est montré sur Figure 2.1, le systéeme de tour solaire est constitu¢ de réflecteurs
héliostatiques situés dans un réseau circulaire autour du récepteur solaire. Les réflecteurs
suivent la position du soleil pour diriger la lumiére du soleil vers un récepteur. Cette chaleur
est absorbée par le fluide de transfert de chaleur (HTF), qui est utilisé pour produire de la
vapeur surchauffée. Ensuite, la vapeur surchauffée est utilisée dans le cycle de Rankine pour
entrainer le générateur conventionnel. Le HTF dans le récepteur peut étre de I'eau, de l'air, du

sel fondu (en anglais molten salt) ou des huiles [3].

Figure 2.1: Technologie de la centrale tour solaire [3].
2.2.1.2. Concentrateurs paraboliques

Le concentrateur parabolique est représenté sur Figure 2.2. Cette technologie utilise une
parabole pour concentrer le rayonnement solaire a un récepteur central situé au foyer d'une
parabole pour produire de la chaleur a haute température, supérieure a 1000 °C, qui est

ensuite transformée en électricité par un générateur attaché au récepteur [3].

{d

Récepteur

Miroir réflecteur

Figure 2.2: Concentrateur parabolique [3].
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2.2.1.3. Miroirs de Fresnel

La Figure 2.3 est montré les ¢léments du systeme de Fresnel. Ce systéme est composé par des
miroirs plans, ou faiblement paraboliques, disposées en lames paralleles qui s’inclinent sur un
axe pour concentrer le rayonnement solaire sur un absorbeur central. Le tube absorbant qui
est orienté le long de la ligne focale des réflecteurs recoit le rayonnement solaire concentré et

convertit I'énergie solaire en chaleur.

Figure 2.3: Miroirs de Fresnel [3].
2.2.1.4. Concentrateurs cylindro-paraboliques

Les concentrateurs cylindro-paraboliques sont considérés comme l'une des technologies
solaires les plus matures, réussies et éprouvées pour la production d'¢lectricité [4]. Comme
montre Figure 2.4. Les concentrateurs cylindro-paraboliques sont réalisés en pliant une
feuille de surface réfléchissante en une forme parabolique. Cette géométrie lui permet de
focaliser 1’énergie solaire incidente selon une génératrice lin€aire ou est placé un tube

absorbeur dans lequel circule un fluide caloporteur.

Figure 2.4: Concentrateurs cylindro-paraboliques [3].
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2.2.1.4.1. Composants principaux du concentrateur cylindro-parabolique
Le concentrateur cylindro-parabolique (PTC) est constitué de trois éléments principaux :

= Réflecteur cylindro-parabolique

Les réflecteurs d’un PTC sont généralement formés de miroir ou autre métal réfléchissant.
Les miroirs sont composés de verre pauvre en fer, ce verre est recouvert d'une pellicule
d'argent en sa partie inférieure et d'un enduit spécial de protection. Le réflecteur de bonne
qualité peut réfléchir 97% du rayonnement incident [5].

Pour décrire géométriquement un cylindro-parabolique, il faut déterminer la section de la
parabole couverte par les miroirs et la longueur de la parabole. Les quatre parameétres
suivants sont couramment utilisés pour caractériser la forme et la taille d'un cylindro-
parabolique : longueur de parabole, distance focale, largeur d'ouverture et angle d’ouverture,
voir la Figure 2.5.

La structure métallique du réflecteur doit étre suffisamment solide pour résister aux
importantes contraintes mécaniques liées au vent. Elle doit de plus étre munie d'extrémités

assurant la compatibilité entre les dilatations thermiques inégales de l'acier.

| : longueur f : distance
focale

a: Largeur -~ J/ ¢ : angle
d’ouverture d’ouverture

Figure 2.5: Paramétres géométriques du cylindro-parabolique.

=  Receveur (absorbeur)

Le receveur de PTC est constitué d'une configuration a double tube comme il est représenté
sur la Figure 2.6. Le tube interne est un tube métallique noir et le tube externe est un tube de
vitre. Lorsque le rayonnement solaire direct est réfléchi par le réflecteur, la plus grande partie
de cette énergie est absorbée par I’absorbeur qui transmet cette chaleur utile au fluide

thermique.
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Figure 2.6: Structure du receveur de PTC [6].

De nombreux travaux de recherche ont développé des modéeles physiques pour étudier les
caractéristiques de transfert de chaleur et les performances thermiques des receveurs solaires,
qui sont les principaux composants des PTCs [7]. Dans ces modeles, le receveur est divisé en
plusieurs segments et le bilan énergétique thermique exprimé en termes de mécanismes de
conduction / convection / rayonnement est appliqué a chaque élément, a savoir le fluide
thermique (HTF), I'absorbeur et la vitre. Les équations différentielles obtenues sont calculées
par des simulations numériques a différences finies ou a volumes finis [8-10].

La complexité de la modélisation thermique des récepteurs varie d'un modéle 1D stationnaire
avec un flux de chaleur solaire uniforme sur I'absorbeur [11] a un modele 3D instationnaire
avec un flux thermique non uniforme [12]. Hongbo et al [13] a comparé des modéles 1D avec
des modeles 3D et a montré que les modeles 1D donnent toujours des résultats acceptables.
Dans cette activité de recherche, comme il est montré sur la Figure 2.7, les performances
thermiques de différentes technologies de receveurs en termes de perte de chaleur sont
examinées et comparées, a savoir Solel UVAC3, SCHOTT PTR®70-2008 et Himin PTR-
2011 par Lei et al [14]. En outre, les effets des parameétres géométriques du receveur sur les
performances de transfert de chaleur ont été étudiés par Valenzuela et al ; Wang et al ; Behar

etal [15-17].
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Figure 2.7: Comparaison des pertes de chaleur pour les trois types de receveurs [14].
»  Fluide thermique (HTF)

Le HTF est I'un des composants les plus importants pour la performance globale et 'efficacité
des systeémes PTCs. Les HTFs peuvent étre classés en six groupes principaux en fonction du
type de matériaux; (1) air et autres gaz, (2) eau / vapeur, (3) huiles thermiques, (4) maticres
organiques, (5) sels fondus et (6) métaux liquides. La figure 2.8 est présenté une liste
complete des températures de travail de divers HTFs [18].

Les caractéristiques désirées d'un HTF comprennent: bas point de fusion, haut point
d'ébullition et stabilité thermique, basse pression de vapeur (<1 atm) a haute température,
faible corrosion avec les alliages métalliques, faible viscosité, haute conductivité thermique et
faible colit. Vignarooban et al [18] ont donné les propriétés thermiques et physiques des

HTFs communément utilisés.
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Figure 2.8: Gamme des températures de travail pour différents HTFs [18].

Il est a noter que la performance du receveur avec divers types de HTF, a savoir Syltherm
800, Therminol VP-1, eau, air et sel fondu a déja fait I'objet de nombreuses publications.
Forristall [19] a étudié I’effet sur la performance du receveur avec certain types de HTF,
comme il est montré sur la Figure 2.9. Zaversky et al ; Changfu et al [20,21] ont évalué les
performances du receveur avec eau, air sec et sel fondu (mélange de 60% NaNO3 et 40%

KNO3).

a) Efficiency Vs. HTF Type D) Heat Loss Vs. HTF Type
(Comparison between the One and Two-Dimensional Models) {Comparison between the One and Two-Dimensional Models)
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Figure 2.9: Efficacité et la perte de chaleur du receveur comparant certain types de HTF [19].
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2.2.1.4.2. Systémes de poursuite solaire

Comme tous les concentrateurs d'un systeme CSP, les concentrateurs cylindro-paraboliques
doivent suivre le soleil pour atteindre une concentration continue du rayonnement solaire
direct. En tant que collecteurs a concentration en ligne, les concentrateurs cylindro-
paraboliques ont un systéme de la poursuite a un axe (tandis que les concentrateurs solaires
focalisent les rayons du soleil dans un point nécessitenﬂ une poursuite a deux axes) [22]. La

Figure 2.10 donne une idée générale du suivi des concentrateurs cylindro-paraboliques.

4 vhig
"ﬂpOQb

v

w i
.G.q.{‘a.

'ba' o
'dqub

Coucher du soleil

Figure 2.10: Poursuite a un axe des concentrateurs cylindro-paraboliques [23].

Le réle du mécanisme de poursuite est d'adapter l'inclinaison du concentrateur de maniere a
ce que la radiation solaire incidente soit toujours perpendiculaire au plan d’ouverture du
concentrateur (angle d’incidence nul).

Théoriquement, les colleteurs cylindro-paraboliques dans le champ solaire peuvent avoir
n'importe quelle orientation horizontale, comme le montre sur la Figure 2.11. La poursuite

sur un seul axe peut étre de trois manieres [9, 24]:

= Est-Ouest horizontal, I'alignement Nord-Sud avec le suivi Est-Ouest.

cos(f) = \/(cos(é‘) sin(¢g) cos(w) — cos(8) cos(w))?. (2.1

= Nord-Sud horizontal, I'alignement Est-Ouest avec le suivi Nord-Sud.

cos(8) = \/1 — c0s?(8) sin?(w). (2.2)

14



Centrales Thermiques Solaires

= Est-Ouest polaire, le mouvement doit étre suivant 1’axe de la terre avec une

inclinaison égale a la latitude du lieu.

cos(@) = cos(9). (2.3)
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Figure 2.11: Modes de poursuite solaire d'un concentrateur cylindro-parabolique [24].

Marif et al [24] sont faits une comparaison entre les trois modes a un seul axe, et le mode de

poursuite totale (a deux axes) qui n’est pas conseillé a cause de son cofit trés élevé, pour deux

jours, le 1 janvier représente le jour hiver et le 1 juillet représente le jour été, voir la Figure

2.12.
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Figure 2.12: Rayonnement direct pour les différents modes de poursuite solaire [24].
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Le suivi du soleil est toujours possible. Cependant, il y a une orientation privilégiée, qui est
l'alignement Nord-Sud avec le suivi Est-Ouest. L'alignement Est-Ouest avec le suivi Nord-
Sud respectif n'a été appliqué qu'a des fins expérimentales. Les raisons de la préférence de
l'alignement Nord-Sud sont expliquées dans Référence [22].

Comme [Iillustre Figure 2.13, un contrdoleur central enregistre les conditions
environnementales comme la vitesse du vent. Si les conditions de fonctionnement sont
dangereuses, tous les capteurs sont déplacés vers une position de sécurité, qui est presque la
position verticale, avec une légere inclinaison des miroirs vers le bas. Pendant la nuit, les

collecteurs sont également en position de sécurité [22].

Figure 2.13: systéme de sécurité [22].

2.2.1.4.3. Configurations de la centrale solaire avec les concentrateurs cylindro-

paraboliques

Les systémes solaires cylindro-paraboliques varient dans les configurations et les systémes
d'exploitation. A savoir, mode solaire seulement, systéme hybride, génération de vapeur

directe, dessalement solaire et centrale cycle combiné solaire intégrée (ISCCs).
*  Mode solaire seulement

Dans ce systeme de configuration, la seule ressource énergétique pour faire fonctionner la
centrale thermique est le champ solaire. Il n'y a aucune assistance des chaudicres a
combustibles fossiles. Cependant, un systéeme de stockage thermique est nécessaire dans ce
régime. Les heures moyennes de fonctionnement solaire sont de 10 a 12 heures durant I'été.
Pendant le temps restant, la centrale est alimentée par 1'énergie du stockage thermique [4].

En mode solaire seulement avec stockage, le champ solaire commence a courir du lever du

soleil pour fournir de la chaleur au cycle de Rankine. Pour environ 2 a 3 heures de pointe de
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rayonnement solaire, le champ solaire est utilis€ pour fournir de 1'énergie au systeme de
stockage en plus de sa tache principale de fonctionnement de la turbine a vapeur. Lorsque
I'énergie solaire n'est pas suffisante pour faire fonctionner le cycle de Rankine, le systeme de
stockage commence a fournir de I'énergie au cycle thermique. Apres le coucher du soleil,
l'installation fonctionne entiérement sur le systeme de stockage [4]. La Figure 2.14 présente

une centrale solaire thermique en mode seulement avec un systéme de stockage thermique.

Huile synthétiqgue Vapeur

Tarbine Eletricité

ORI )i+

Tour de
refroidizzement

E
—_—

- R
| — = !
Pompe de HTF Eau A
refrediement

Figure 2.14: Centrale thermique en mode solaire seulement avec stockage [4].
= Systéme hybride

Puisque le rayonnement solaire n'est disponible que pour une partie de chaque jour, le
stockage d'énergie, comme discuté ci-dessus, représente un moyen de fournir de 1'énergie 24
heures sur 24. Une autre fagcon d'exploiter I'énergie solaire lorsque la puissance continue est
nécessaire est de combiner une centrale thermique solaire avec un combustible fossile ou une
autre source de centrale électrique [25].

Comme il est illustré sur la Figure 2.15, le concept de systeme hybride utilise une chaudiére a
combustible fossile de secours qui est utilisée en paralléle au champ solaire pour garantir un

fonctionnement fiable la nuit ou lorsque aucun rayonnement solaire n'est disponible.
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Figure 2.15: Centrale thermique avec systéme hybride [25].

= Génération de vapeur directe

Le systéme de génération de vapeur direct fonctionne comme le montre Figure 2.16. Les
fluides de transfert de chaleur utilisés dans la plupart des champs solaires cylindro-
paraboliques existants sont des huiles synthétiques. Ces huiles sont utilisées comme moyen
de fournir I'énergie générée par le champ solaire a la centrale thermique. Les échangeurs de
chaleur sont utilisés pour fournir cette énergie a l'eau dans le cycle thermique qui est
habituellement un cycle de Rankine. Le concept de DSG consiste a utiliser I'eau comme HTF
dans le PTC, de sorte que le champ solaire préchauffe, évapore et surchauffe 1'alimentation en
eau. En conséquence, la vapeur peut étre expansée directement sur une turbine a vapeur. Les
avantages de cette stratégie sont la réduction des cofts d'investissement. L'utilisation de 1'eau
comme HTF entraine I'¢limination de ['utilisation d'huiles synthétiques colteuses et
I'¢limination de 1'échangeur de chaleur de la centrale. En outre, I'efficacité thermique du cycle

thermique est augmentée [25].

Condenseur

Champ zolaire

7 [ZI:-FM |
Rechauffeur axilliare 1
L1} i

Centrale solaire DSG

Figure 2.16: Systéme solaire utilisant DSG [25].
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= Centrale cycle combiné solaire intégrée (ISCC)

La fumée chaude s'échappant de la turbine a gaz est envoyée au systeme de récupération de la
chaleur pour générer de la vapeur pour fonctionner la turbine a vapeur. La chaleur produite
par le champ solaire se divise en deux parties, d'une part le générateur de vapeur, d'autre part
le stockage de la chaleur pendant la nuit. Le schéma de la centrale ISCC typique est
représenté sur la Figure 2.17. Le champ solaire est constitué de diverses boucles d'ensembles

des collecteurs cylindro-parapolique disposés en paralléle.

Frechauffeur

Surchounffeur
Champ zolaire
Condenseur
[l (I R B
r’ RO
TET Y
Préchauffeur a
hazze pression

Dégazeur

Figure 2.17: Schéma de la centrale ISCC [26].
2.2.2. Centrale cycle combiné solaire intégrée

La centrale ISCC est composée d'un bloc de puissance et d'un champ solaire, comme il est

montré sur la Figure 2.18.
2.2.2.1. Champ solaire

Le champ solaire (SF) est la totalité¢ des collecteurs cylindro-paraboliques et leur disposition
sur le sol de la centrale. Afin d'atteindre les conditions de fonctionnement, les collecteurs
solaires sont agencés selon une configuration en série connue sous le nom de boucle. La
longueur et la forme de la boucle dépendent des performances du collecteur cylindro-
parabolique (PTC), mais elles ont généralement une forme en U pour minimiser la chute de
pression dans le collecteur [4]. Le champ solaire a une structure rectangulaire, presque un

carré. Dans de nombreux cas, le bloc d'alimentation est situé au centre ou a proximité du
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centre du champ solaire. Ceci, avec la structure carrée, permet que les tuyaux soient aussi
courts que possible afin de réduire les pertes thermiques. Habituellement, les PTCs sont
orientés dans la direction Nord-Sud et suivent le soleil d'Est en Ouest. Sur la Figure 2.18 est

montrée la disposition principale.

——————
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— e ]
Lot e e e e e v
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Figure 2.18: Disposition du champ solaire [22].

Les trois configurations de champ solaire les plus utilisées sont : retour direct, retour inversé

et alimentation centrale. Ils sont représentés schématiquement sur la Figure 2.19.

:
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»
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Reteur Direct Reteur Inversé

e

o m ==

Alimentation Centrale

Figure 2.19: Trois configurations du champ solaire [23].
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La configuration du champ solaire a retour direct est la plus simple et la plus largement
utilisée dans les petits champs solaires. Son principal inconvénient est qu’il existe une
différence de pression beaucoup plus grande entre les entrées dans les rangées paralléles, de
sorte que des vannes d’équilibrage doivent étre utilisées pour maintenir les débits identiques
dans chaque rangée. Ces vannes provoquent une chute de pression importante au début du
réseau, leur contribution a la perte de charge totale du systéme est donc également importante
[23].

La configuration du champ solaire a retour inversé, ou la perte de charge supplémentaire
du systeme est beaucoup plus faible que dans une configuration a retour direct et le seul
inconvénient est les longueurs de tuyauterie supplémentaires a l'entrée du champ solaire en
raison de la perte de chaleur [23].

En ce qui concerne I’alimentation centrale, est la configuration la plus largement utilisée
pour les grands champs solaires. C’est la présentation sélectionnée dans ISCCS de Hassi
R’mel. Comme dans la conception a retour direct, la perte de charge dans le champ solaire est
plus importante si des vannes d'équilibrage sont installées aux entrées de rangée. Cette
disposition minimise la quantité totale de tuyauterie car il n'y a pas de tuyau sur toute la
longueur de la ligne de collecteur. Il existe également un acceés direct a chaque rangée de
capteurs sans tuyaux enterrés [23].

Le champ solaire est constitué d'un nombre de collecteurs cylindro-paraboliques. L'énergie

solaire absorbée par chaque collecteur est calculée par la relation suivante [3]:

Qcol = DNI cos(0) Apn, 0,4, (2.4)
avec

N, =Ny Ty (2.5)
et

N, = €sh€trdaCge€dmCunPy Ko- (2.6)

L'énergie utile acquise par le champ solaire est :

Qsr = QcolNcol- 2.7)

Dans la stratégie de fonctionnement, les températures d'entrée et de sortie de HTF sont

invariables. Dans ce cas, le débit massique est calculé par la formule suivante :

QsF
CpurE (THTF s—THIF ,e)'

Mgp = (2.8)
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L'efficacité du champ solaire est calculée par la formule suivante :

_ Qsr
ISF = Ap NeoiDNI (2.9)

2.2.2.2. Bloc de puissance

Le bloc de puissance de la centrale ISCC est présenté sur la Figure 2.18, Il est composé d’un
cycle combiné conventionnel, qui se compose d’une turbine a gaz (cycle de Brayton) et une

turbine a vapeur (cycle de Rankine).
2.2.2.2.1. Turbine a gaz

Une turbine a gaz est une installation thermique dont le role est de produire de I'énergie
¢lectrique a partir de la combustion d’un hydrocarbure (fuel, gaz...). La turbine a gaz est le
plus souvent a cycle ouvert et a combustion interne. Dans ce genre d’installations
I’échappement de la turbine a gaz se fait directement dans 1'atmosphere. Si I'échappement de
la turbine & gaz se fait vers une Chaudi¢re de Récupération et si la vapeur produite sert au
fonctionnement d’une turbine a vapeur, on parle alors de centrale a cycle combiné. Lorsque la
vapeur est utilisée pour d'autres processus, au lieu de la turbine a vapeur, on utilise le terme
de cogénération.

Le cycle thermodynamique selon lequel fonctionne une turbine a gaz est appelé cycle de
Brayton. Les quatre phases du cycle de Brayton sont représentées sur la Figure 2.20 par un

schéma pression-volume (P-V) et température-entropie (T-S).
= Cycle de Brayton théorique

Le cycle de Brayton théorique est le cycle idéal correspondant a la turbine a gaz élémentaire.
Toutes les transformations sont réversibles, sans frottement, sans perte de charge et sans perte
de chaleur. La compression et la détente sont isentropiques, et la combustion et le
refroidissement sont isobares. Les quatre transformations du cycle de Brayton idéal montrent

dans la Figure 2.20

- 1a2:lacompression isentropique de l'air (Compresseur).
- 2 a3 :lacombustion isobare (Chambre de combustion).
- 3 a4 :ladétente isentropique (Turbine).

- 4a1:lerefroidissement isobarique (Condenseur).
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Figure 2.20: Cycle théorique d’une turbine a gaz [27].

Cycle réel

Comme il est montré sur la Figure 2.21, le cycle réel se différencie du cycle idéal de la
maniere suivante :

La compression est adiabatique mais a cause des frottements la température réelle est

1-2, tel que T, > Tyis.

plus élevée que la température théorique. Cette transformation n’est plus isentropique

La détente dans la turbine est adiabatique mais a cause des frottements elle ne

s’effectue pas suivant un arc d’isentropique, mais suivant un arc tel que T, > Ty;s.
F L]

P2 2is 2 1

T3

. Courbes réelles
\ Y 12 compression
Isotropes | T3 4 délente
H"‘, T2
A 1 L a1 dis 4 T4
Ve W

W

Figure 2.21: Cycle réel de GT [27].

23



Centrales Thermiques Solaires

L’¢étude thermodynamique des trois phases du cycle de Brayton sont en détail ci-dessous.
= Compresseur (transformation 1-2)

La pression a la sortie du compresseur p; :

P2 = P1 Tcom- (2.10)

Le travail isentropique fourni au gaz par le compresseur Weom i :

Ta,is
Weom,is = Cpair (Tz,is - Tl) = CpairTl ( ;1 - 1): (2.11)
v’ Transformation isentropique :

Yair~1 Yair—1
Tais _ (Pais) vair — “Vair
2is = (Bake) T = (gpp) "o (2.12)

Yair—1

Weom,is = CpairTl <(Tcom) Tair — 1): (2.13)

Le coefficient polytropique y,jret la chaleur spécifique de l'air ¢, . sont en fonction de la

température et la pression.

Le travail réel fourni au gaz par le compresseur Weom, réel

Wcom,is
Wcom,réel =— . (2.14)

com,is

La température a la sortie du compresseur T :

T, = T, + comréel (2.15)

Cpair
=  Chambre de combustion (transformation 2-3)

La chaleur apportée au gaz au niveau de la chambre de combustion Qcc:

Qcc = Cpy (T3 — To), (2.16)
avec

€, = —— [13T, (T) dT (2.17)
Pg  (T3-T,) /T2 Pg ) )

=  Turbine (transformation 3-4)

Le travail isentropique fourni par le gaz a la turbine Wrjs :

Wi = p, (Tuis = T5) = ¢, Ts (22— 1), 2.18)
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v’ Transformation isentropique (p4 = Pajs = P1€tp3 = Ppis = pz)

)V - - =
gt
W5 = ¢, Ty Lim)% —1} (2.20)

Le coefficient polytropique yget la chaleur spécifique du gaz d’échappement Cpgsont en

fonction de la température et la pression.

Le travail réel fourni par le gaz a la turbine W

Wr =i Wrjs- (2.21)
La température a la sortie de la turbine Tj:

T, =T, + 2L (2.22)
Cpg

=  Performance de cycle de Brayton
Travail util W
Wyt = Wy — Wi (2.23)
Puissance absorbée par le compresseur Pucom:
Pucom = M,irWeom- (2.24)
Puissance fournie par la turbine Pur:
Pur = mg Wr. (2.25)
Puissance utile disponible Pugr :
Pugr = Putr — Pucgp. (2.26)
Rendement thermique de GT:

_ Pugr
1ﬂ'th,GT - MeompLHV (227)
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2.2.2.2.2. Turbine a vapeur

Les turbines a vapeur produisent de 1'¢lectricit¢ en utilisant la vapeur produite par un
générateur de vapeur alimenté par un combustible (charbon, gaz, uranium, ...) pour faire
entrainer une génératrice électrique. Le cycle de la vapeur d'eau est une suite de
transformations dans des systémes ouverts successifs (chaudiére, turbine, condenseur et
pompe d’alimentation). Le fonctionnement d'une turbine a vapeur peut étre modélisé par un
cycle de Rankine.

On peut représenter et simplifier la turbine a vapeur selon le cycle de Rankine par un

diagramme entropique (T-S), voir la Figure 2.22.

5

¢ i

5
Boiler [Turbine :%
~—__

T~

y -y
e 7 4
Open 6

FWH
4 3 \
2 \/
3
':( J—r / 1 7
Pump I1 - Condenser

1 &

Pump |
Figure 2.22: Cycle idéal de Rankine de ST.
Le cycle s'effectue avec les transformations thermodynamiques suivantes :

- Le 1% processus du cycle de Rankine est ’augmentation de la pression de 1’eau
provenant du condenseur, a I’aide d’une premicre pompe d’extraction. L’¢lévation de
pression est accompagnée d’une légeére augmentation d’enthalpie. La ligne 1-2
représente 1’énergie ajoutée par la pompe alimentaire,

- Lors du 2°™ processus on préléve une partie de vapeur lors de la détente et on la
mélange avec liquide en 3, cette vapeur soutirée céde sa chaleur latente en se
condensant et réchauffe ainsi le liquide dans un mélangeur. La ligne 2-3 représente
I’énergie ajoutée par la vapeur soutirée.

- Le 3™ processus est I’augmentation de la pression de 1’eau provenant du mélangeur,
a l’aide d’une deuxieme pompe d’extraction. L’¢lévation de pression est
accompagnée d’une légere augmentation d’enthalpie. La ligne 3-4 représente

I’énergie ajoutée par la deuxiéme pompe alimentaire,
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- Le 4™ processus du cycle de Rankine (ligne 4-5) correspond & un apport de chaleur a
I’eau entrant dans la chaudicre. L’eau, dans la chaudiére, passe de liquide a 1’état de
vapeur, puis est séchée et surchauffée. La production de vapeur est supposée se
produire a pression constante.

- Lors du 5°™ processus, la vapeur se détend et se refroidit en traversant la turbine,
ligne 5-7. L’énergie de la vapeur se transforme en travail.

- Le dernier processus du cycle de Rankine (ligne 7-1) est la condensation de la vapeur

a la sortie de la turbine.

On peut représenter le cycle de Rankine dans un diagramme entropique (T-S). Dans ce cycle,
la compression et la détente sont isentropiques, I'échauffement et la condensation sont
supposés isobares. La Figure 2.23 montre 1’écart entre le cycle a vapeur réel et le cycle de
Rankine idéal. Cet écart est a cause des effets des irréversibilités dans la turbine et la pompe
et la chute de pression dans HRSG et AC sur le cycle idéal de Rankine.

T4

CYCLE IDEAL
Irréversible dans

la pompe | Chute de pression
dans la chaudiére

,11_'1
1 Irréversible dans la
I:I turbine

I;f/,l
P
P

Chute de pression dans
le condensseur

CYCLE REEL

e
-

Figure 2.23: Ecarts entre le cycle a vapeur réel et le cycle de Rankine idéal.

Dans les évolutions 1 a 2is et 3 a 4is il y’a compression isentropique du liquide saturé. Le

travail fourni par chaque pompe est :

Wpmp1,is = Hzjis — Hi. (2.28)
et
Wpmpz,is = Hajis — Has. (2.29)
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et le travail réel fourni par chaque pompe est :

_ Wpw 1is
WpMp1,rgel = — (2.30)
PMP 1,is
et
_ WPM—" 2,is
WPMPZ,réel - - (2-31)
NpwP 2,is

Puis lors de I’évolution 4 a 5 se fait 1’addition de chaleur a pression constante par le biais de

la chaudiére :

Qurse = Hs — Ha. (2.32)

La chaleur produite par cycle a vapeur :

Qst = Qursc + Qsk- (2.33)

Le rendement du générateur de vapeur :

_ Qmrsc
ﬂHRSG - QsT . (234)

Ce processus génere de la vapeur surchauffée. Ensuite, au cours le I’évolution 5 a 6is et 6is a
7is la vapeur surchauffée est détendue d’une manieére a un mélange saturé. Le travail idéal

fourni par la turbine égale :

Wris = (Hs — Hzis) — y(Heis — Hyis)- (2.35)
Et le travail réel fourni par la turbine par la formule :

Wrreel = Ny jsWris- (2.36)

En fin, durant I’évolution 7 a 1 il y’ a rejet de chaleur a pression constante a travers le

condenseur.
Qac = H; — Hj. (2.37)

L'utilisation des tables des propriétés de l'eau (région surchauffée et région saturée) donne
I’enthalpie en chaque point.

Le rendement thermique du cycle de Rankine réel se calcule par la formule :

Qfroid
Qchaud

_ Wnet,réel _

Nen = QRsG

: (2.38)
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avee

Wnet,réel = |WT,réel| - |WPMP1,réel| - |WPMP2,réel . (2.39)

2.2.2.2.3. Chaudiére de récupération

Une chaudiere de récupération est un échangeur de chaleur qui permet de récupérer 1’énergie
thermique d’un écoulement de gaz chaud. Ensuite, elle produit de la vapeur qui peut étre
utilisée pour alimenter une turbine a vapeur. Une chaudiere de récupération est un
assemblage d’échangeurs thermiques. Elle est constituée de trois échangeurs montés en série
: un économiseur, un €vaporateur associé a un ballon (tambour) et un surchauffeur. Ces
¢changeurs sont placés perpendiculairement dans un carneau de fumée. Par I’économiseur
I’eau d’alimentation est chauffée jusqu’a la température de vaporisation a la pression
correspondante. Par I’évaporateur ’eau est vaporisée. Et par le surchauffeur la vapeur est

surchauffée a la température désirée, voir la Figure 2.24.

D’échappements de Fers la turbine d
la turbine d gaz vapeur
—..I
T T

Surchauffeur

Vaporiseur

Economiseur
Rajet vers Latmosphere Eau d’alimentation

Figure 2.24: Différents ¢léments d’une chaudiére de récupération [27].

Deux paramétres importants sont utilisés pour caractériser 1’échange thermique dans la
chaudiére. Il s’agit de la température d’approche, qui est I’écart de température de 1’eau en
sortie de I’économiseur par rapport a I’état de saturation dans le ballon. Et la température du
pincement, qui est I’écart de température entre la sortie des fumées a I’évaporateur et la

température de saturation dans la boucle évaporatrice.
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La Figure 2.25, permet de visualiser ces deux notions qui servent a évaluer la qualité¢ de
I’échange thermique et a calculer la surface d’échange lors du dimensionnement d’une
installation. La température de la vapeur en sortie du ou des surchauffeurs est limitée par

celle des gaz dans la chaudiere.

E; vapb:‘a[vxur

Fd
Y v
S
Economiseur

.

Sens de progression de l'eau vapeur

Figure 2.25: Représentation des températures du pincement et de 1’approche [27].

Afin d'illustrer et aussi comme une aide dans les calculs, il est courant d'utiliser le diagramme
T-Q. Il présente des profils pour le processus de transfert de chaleur entre le gaz

d'échappement et de 1'eau / vapeur. Un exemple de diagramme T-Q est présenté sur la Figure
2.26.

Figure 2.26: Diagramme T-Q d’une chaudiére de récupération [27].
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La pente des lignes dans le diagramme T-Q se calcule par I’expression :

AQ_ 1
= ae (2.40)

Le bilan thermique d'un élément dans l'un des flux dans un schéma T-Q peut étre écrit

comme:
AQ = CyAT. (2.41)

Considérons une chaudiere de récupération ou 1’eau et les fumées circulent a contre-courant.
La connaissance des enthalpies des fumées aux points 4 et 5 permet de déterminer 1’énergie
disponible tandis que les enthalpies de I’eau aux points A et C permettent de déterminer le
débit de vapeur pouvant étre généré dans cette chaudiere. Cela se fait par les deux relations

suivantes :

thgCp (Ts = T5) = thyaCp (Ta = To). (2.42)

Le rendement thermique d’une chaudiére de récupération se calcule par la formule :

Ty—Ts
T4—_Tamb.

"NHRsG = (2.43)

2.2.2.2.4. Performances de la centrale hybride ISCC

Les deux facteurs les plus importants pour évaluer les performances de la centrale ISCC sont

la production de I'¢lectricité et le rendement du systeme.
Le travail mécanique produit par la centrale :
PuISCC = PuGTS + PuST- (244)

Ainsi, le rendement global de la centrale solaire est :

+(1 (2.45)

Niscc = Mot - nGT)nHRSGnST'

2.3. Simulation thermodynamique
2.3.1. Logiciel Cycle-Tempo

Cycle-Tempo est un logiciel de modélisation et de simulation thermodynamique des systémes
énergétiques. C’est un outil d’analyse, de design et d’optimisation thermodynamique des
systemes de production d'¢lectricité, de chaleur et de froid. Il a été¢ développé a ’université
technologique de Delft, Holland. Il est bien structuré et flexible. Il permet le test de plusieurs

parametres et ’expérimentation numérique de plusieurs scénarios thermodynamiques.
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CycleTempo fonctionne sous MS-Windows et son interface est en anglais. Il peut traiter un

grand nombre de processus thermique, on cite, ente autres [28]:

- Turbine a vapeur.

- Turbine a gaz.

- Centrale a cycle combiné.
- Pile a combustible.

- Pompe a chaleur.

- Gagzéification de charbon.

- Machines de réfrigération.
2.3.2. Principe de la simulation thermodynamique

La simulation thermodynamique sous Cycle-Tempo est basée sur la modélisation graphique.
Cette simulation peut étre des calculs dans des conditions de fonctionnement design ou off-
design. Le systtme modélisé est dessiné comme un ensemble d’appareils reliés par des
conduites. Dans I’exemple donné ci-dessous, la Figure 2.27, il s’agit d’une turbine a vapeur
selon un cycle thermodynamique de base, le plus simple. Le cycle est composé d’une
chaudiére (appareil n°l), d’une turbine (n°2), d’un générateur électrique (G), d’un
condenseur (n°3), d’un dégazeur (n°5) et de trois pompes (n°4, 6 et 8). Le schéma final d’un
systeme est un réseau ou il y’a écoulements de masse et d'énergie. La topologie du systéme a
modéliser peut étre un cycle simple (quelques appareils) ou un cycle complexe comprennent
plusieurs cycles interconnectés. Les appareils sont les siéges de conversion d’énergie
(chimie/thermique,...) et de changement de matiere (liquide/vapeur, air+méthane/fumée).
Cycle-Tempo dispose de deux palettes graphiques pour modéliser graphiquement le systéme
¢tudié. Une palette avec symboles d’appareils, compresseur, turbines, pompe, chambre de
combustion, pile a combustible,... une palette de raccordement en relation avec la nature des
fluides, air, eau, fréon, combustible. Le logiciel est doté¢ d’une riche bibliotheque d’appareils

et d’une riche base de données de fluides.

Une fois la sélection des appareils et la sélection des fluides sont faites ; 1’étape suivante
consiste a introduire les paramétres thermodynamiques de chaque appareil, et les propriétés

thermophysiques de chaque fluide.

La simulation thermodynamique est basée sur les deux principes. Le principe de conservation
de masse et le principe de conservation d’énergie. Ces deux principes s’appliquent en

fonction des entrées de maticre et d’énergie et des sorties de maticre et d’énergie sur chaque
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appareils. Ainsi, deux équations de bilans de masse et d’énergie sont développées sur chaque
appareil. A partir de ces équations, le logiciel crée une matrice (voir la Figure 2.28) qui
combine les bilans de masse et les bilans d’énergie dans de tout le systéme. Résoudre cette
matrice permet de calculer les écoulements de matiére et d’énergie dans le systéme, et permet
de déterminer les propriétés thermodynamiques dans tout le systeme. Entre ’entrée et la
sortie la matiere et I’énergie peuvent changer de formes. Les résultats du calcul peuvent étre

affichés dans des tables conviviales.

BN SRR K =

Example 1; Simple cycle scheme

S | |
W —

>
BRAT oo M oo

Numere de tuyaux
Equipements nr. i 2 3 4 8 & T 8 8 10

Chaudiére 1] -1 [ m, o
Turbine 2 1 -1 -1 Mg o
Condenseur 3 1 =1 =1 1 ]
Condensenr (Refroidissement) 3 -1 1 m, 0
Déznzeur 5 1 1 1 m | | O
Pompe d'alimentation 1 1 = ’ my i Q
Pompe a 1'eau froid 8 1 -1 my a
Dégnzeur 5 he -hg e my o
Condenseur 3 hy  =h, -h, by, m, ]
Turbine 2 hy =hg -hs (L™ Py

Figure 2.28: Systéme de matrice d’une installation ci-dessus de Cycle-Tempo.
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2.4. Conclusion

La technique le plus courante pour transformer 1'énergie solaire thermique en électricité est la

centrale a concentrations d’énergie solaire CSP. Plus précisément, Les centrales a

concentrateurs cylindro-parabolique sont considérées comme l'une des technologies solaires

les plus matures, réussies et éprouvées pour la production d'électricité.

Les systémes a concentrateurs cylindro-parabolique varient dans les configurations et les

systemes d'exploitation. A savoir, mode solaire seulement, systeme hybride, génération de

vapeur directe, dessalement solaire et le cycle combiné solaire intégré. Les centrales ISCCs

sont adoptées comme solution technologique pour s’affranchir du systéme de stockage et de

ses contraintes et garanti une disponibilité de puissance constante.
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Centrale Solaire de Hassi R ’'Mel en Régime de Design

3. CENTRALE SOLAIRE DE HASSI R°"'MEL EN
REGIME DE DESIGN

3.1. Introduction

Dans ce chapitre, on présente: i) Une description et quelques informations techniques sur la
centrale solaire de Hassi R’Mel, ii) Et une modélisation thermodynamique, a I'aide du logiciel

Cycle-Tempo, puis une évaluation des performances de la centrale aux conditions de design.

3.2. Cas d’étude : La centrale hybride solaire/gaz de Hassi R’Mel

La centrale de Hassi R’Mel combine I’emploi du gaz et du solaire selon le schéma de centrale
solaire intégrée a cycle combiné (ISCC), pour la production de 160 MW d'¢lectricité, dont 22
MW sont tirées du champ solaire. Elle est mise en service officiellement en avril 2011. Elle
est la premicere centrale de son type en Algérie et la seconde dans le monde apres la centrale
d’Ain Beni Mather au Maroc. Le fonctionnement de la centrale permet d’économiser
annuellement une quantité¢ de 7 millions de meétres cube de gaz naturel, et de réduire ainsi de

33 000 tonnes par an les émissions de CO?2.
3.2.1. Site d’implantation et les conditions météorologiques

La centrale de Hassi R’Mel est située a environ 500 km d'Alger, dans la région de Tilghemt,
a quelque 25 km de la ville de Hassi R’Mel, dans la wilaya de Laghouat, voir la Figure 3.1.
Le site d’implantation de la centrale se localise a 33°7' en latitude et a 3°21' en longitude, il
est de 750 m d’altitude au-dessus du niveau de la mer. La région de Hassi R’Mel est
caractérisée par les conditions météorologiques : humidité relative de 24%, pression
atmosphérique ¢égale a 0.928 bar, vitesses du vent qui varient entre 2.14 et 4.15 m/s,
températures extrémes qui varient de -10°C en hiver a +50°C en été, le rayonnement direct
normal (DNI) qui peut atteindre un maximum de 950 W/m? en été. Sur la base de la valeur
moyenne annuelle, le site est béni quotidiennement par 9,5 heures d’ensoleillement offrant

ainsi une intensit¢ moyenne de DNI estimée a 7 138 Wh/ m2/ Jour.
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Figure 3.1: Site d’implantation de la centrale ¢électrique de Hassi R’Mel.

3.2.2. Description et fonctionnement de la centrale de Hassi R’Mel aux conditions

de design

Dans cette étude, la centrale solaire de Hassi R’Mel (ISCC) avec un niveau de pression
simple est proposé. Pendant les périodes ensoleillées, une partie de I'eau d'alimentation est
retirée de la chaudiére de récupération de chaleur (HRSG) converti en vapeur saturée dans le
générateur de vapeur solaire (SSG). Cette vapeur saturée est renvoyée au HRSG, ou elle est
mélangée et surchauffée. Pendant la nuit et les périodes nuageuses, le systeme ISCC
fonctionne comme un cycle combiné. Le diagramme fonctionnel de la centrale de Hassi

R’Mel est présenté sur la Figure 3.2.
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Figure 3.2: Diagramme de processus de la centrale ISCC de Hassi R’Mel.
3.2.2.1. Bloc de puissance

Le bloc de puissance, comme il est représenté sur la Figure 3.3, comprend deux turbines a
gaz identiques (cycle de Brayton), une turbine a vapeur (cycle de Rankine) et deux
chaudieres de récupération de chaleur identiques (HRSG), a un niveau de pression. Chaque
chaudiere est équipée d’un brileur auxiliaire (DB). Les gaz d'échappement de l'unité a
turbine a gaz circulent a travers de la chaudiére récupération de chaleur pour générer et

surchauffer de la vapeur qui est entrainée pour €tre expansée dans la turbine a vapeur.
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Figure 3.3: Bloc de puissance de la centrale ISCC de Hassi R’Mel.
»  Turbine a gaz

Les deux turbines a gaz installées sur le site de Hassi R’Mel sont du modéle Siemens SGT-
800 qui est doté d’une puissance nominale de 40 MW et efficacité de 35%, voir la Figure 3.4.
La SGT-800 combine une conception robuste, de faibles émissions et une grande efficacité, il
est une solution intéressante pour de nombreuses applications dans la production d'énergie et
la cogénération. La turbine offre une grande flexibilité dans les carburants, les conditions
d'exploitation, les concepts de maintenance et les qualifications pour répondre aux besoins

actuels et futurs du marché.

La SGT-800 est une turbine a gaz a mono-arbre, les principaux composants: compresseur,

chambre de combustion et turbine seront expliqués plus en détail.

40



Centrale Solaire de Hassi R ’'Mel en Régime de Design

Figure 3.4: Turbine a gaz modé¢le Siemens SGT-800.

Un compresseur axial a 15 étages avec trois aubes de guidage variable (les directrices) fournit
de l'air comprimé a la chambre de combustion avec un rapport de pression de 20.2 [1]. Le
compresseur est soutenu par 4 Sadinter chiller (CH) pour réduire la température de l'air
d'admission a 15 ° C. Selon les données de conception, la capacité de refroidissement totale
du systeme est de 6800 kW, et le débit du liquide de refroidissement (80% d'eau et 20%
d'éthyléne glycol) est de 164 litres / s.

La chambre de combustion SGT-800 est composée de 30 brileurs placés dans un design
annulaire [2]. Une chambre de combustion annulaire offre les avantages suivants: elle
nécessite moins d'air de refroidissement en raison de la réduction de la surface chaude et
d'une meilleure entrée du flux dans la turbine; simple allumage crois¢ lors du démarrage. La
chambre de combustion fait partie de la troisiéme génération de chambres de combustion
«Dry Low-Emission Combustors DLE» [2]. Le systéme DLE (systtme de réduction des
émissions dans les gaz d’échappement sans injection d’eau), est incorporé¢ en standard dans
toutes les turbines, il assure un bas niveau d’émissions de NOx et garantit ainsi la conformité

aux réglementations mondiales et régionales en mati¢re d’émissions, voir la Figure 3.5.
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Figure 3.5: génération de brileur DLE.

Le parameétre plus important dans la chambre de combustion est la température de gaz de
combustion (TIT). La température TIT imposée par le constructeur égale 1200 °C dans la
centrale de Hassi R’Mel. L'augmentation de la température TIT, augmentera également
l'efficacité du cycle de la turbine a gaz. Il faut toutefois veiller a ce qu'une augmentation de
TIT ne provoque pas d'autres problémes fonctionnement, tels que la surchauffe des

composants de la turbine et de I'huile de lubrification de la turbine.

En outre, il faut considérer que la quantité de NOx produite par une chambre de combustion
augmente avec la valeur de la température de flamme dans la chambre de combustion et la
valeur correspondante de TIT. Par conséquent, des TIT plus faibles, dans la mesure permise

par une efficacité optimisée, sont souhaitables.

La SGT-800 est équipée d'une turbine a trois étages, les deux premiers étages des aubes sont
refroidis par de I’air soutiré du compresseur et le troisiéme étage n'est pas refroidi [2]. Avec
l'air ambiant a 15 © C et 0,9 bar (paramétres de conception), la turbine a gaz ¢jecte 120 kg / s

de gaz d’échappement a 550 ° C et génere 40 MW de 1"’ électricité [1].

La Figure 3.6 Montre les composants principaux de la turbine a gaz SGT-800, 1)

compresseur ; 2) chambre de combustion ; 3) turbine

42



Centrale Solaire de Hassi R ’'Mel en Régime de Design

Figure 3.6: Composants principaux de la turbine a gaz SGT-800.
*  Chaudiére de récupération

Comme mentionné ci-dessus, la centrale de Hassi R’Mel comprend deux chaudieres de
récupération horizontales identiques a un seul niveau de pression (1P), comme le montre la
Figure 3.7. La HRSG est équipée par un économiseur (DECO) et évaporateur (DEVA), tous
les deux de basse pression, ensuite il y’a deux économiseurs (ECO1 et ECO2) de haute
pression, puis vient un évaporateur (EVA) de haute pression, enfin il y’ deux surchauffeurs
(SHE1 et SHE2) et deux brileurs auxiliaires (DB). Ces échangeurs sont placés

perpendiculairement dans un carneau de fumée.

Un DB est intégré en aval de chaque GT. Les deux DBs, brilant 1,32 kg / s de gaz naturel,
fournissent une énergie thermique supplémentaire au gaz d’échappement afin d'augmenter sa

température a 750 ° C [1].

Par la suite, ce gaz d’échappement chaud contribue avec 1'énergie solaire thermique a
produire pres de 70 kg / s de vapeur surchauffée fournie a la turbine a vapeur a 560 ° C et 83

bars. La température des fumées rejetées I’atmosphere de doit pas dépasser 100 °C [1].
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Figure 3.7: Chaudiere de récupération (HRSG1) horizontale a 1P installé sur la centrale de

Hassi R’Mel.
®  Turbine a vapeur

La turbine a vapeur (ST) est du modele Siemens SST-900, voir la Figure 3.8. La vapeur
fournie a la SST-900 a 560 °C et 83 bars produit 80 MW de 1’¢lectricité aux conditions de
design [1].

Le systtme de condensation se base sur le refroidissement a air. C’est un ensemble
d’aérocondenseurs (ACs) a tirage forcé, voir la Figure 3.9. Cette technologie est préférable au
traditionnel condenseur a eau lorsque la disponibilité en eau est limitée, notamment a Hassi
R'mel, caractérisé par un climat aride. Le systéme de refroidissement est équip€ par une
batterie de 15 ventilateurs, assure a la sortie de la turbine a vapeur de I'eau saturée a 52 © C et
a environ 0,14 bar. La capacité thermique des aérocondenseurs est d'environ 147,6 MW. Les

ventilateurs consomment 3,45 MW d'¢lectricité [3].
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Figure 3.8: Turbine a vapeur modele SST-900.

Figure 3.9: Systeme de refroidissement par aérocondenseurs a tirage forcé.
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3.2.2.2. Champ solaire

Le champ solaire de la centrale SPP1 de Hassi R'mel est divisé en deux surfaces identiques,
champ nord et champ sud. Le champ solaire couvrant une superficie de plus de 183 120 m?,
comme montre la Figure 3.10, est composé de 56 boucles, avec 4 collecteurs cylindro-
paraboliques (PTCs) pour une boucle. Chaque surface de champ solaire contient 28 boucles
de quatre modules, répartis en 2 rangées. Le module est formé de 12 segments comportant

chacun plusieurs miroirs, voir la Figure 3.11.
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Figure 3.10: Centrale SPP1 de Hassi R’Mel.
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Figure 3.11: Structure du champ solaire de la centrale SPP1 de Hassi R’Mel.

Chaque PTC possede un réflecteur linéaire de forme parabolique qui focalise le rayonnement
direct du soleil sur un receveur linéaire situé au foyer de la parabole. Les collecteurs de
technologie ET-150 sont alignés sur une ligne Nord-Sud, et sont équipés d’un systéme de
poursuite solaire a un seul axe, ce qui leur permet de suivi du soleil Est-Ouest. Un fluide
caloporteur (HTF) est chauffé lorsqu'il circule a travers le récepteur et retourne au générateur

de vapeur solaire (SSG) pour générer de la vapeur saturée.

Le composant principal du champ solaire est le PTC modele ET-150, comme il est montré sur
la Figure 3.12. Chaque PTC est composé de réflecteurs paraboliques (miroir), d'une structure
de support métallique (pylone et support), de tubes receveurs, dune couverture en vitre et

d'un systéme de suivi, des capteurs et des commandes.
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Figure 3.12: Collecteur modele Euro Trough (ET-150).

La Figure 3.13 illustre I'élément de récupération de chaleur (HCE) intégré dans le champ
solaire de la centrale de Hassi R’Mel qui est du Modéle SCHOTT PTR®70-2008 2™
Génération [4]. Le HCE est constitu¢ d'un tube en acier a surface sélective de cermets,
entouré¢ d'une vitre avec un annulaire sous vide. Le HCE intégre des joints verre-métal et des
soufflets métalliques pour réaliser une enceinte étanche au vide. L'enceinte a vide sert
principalement a protéger la surface sélective et a réduire les pertes de chaleur a des

températures de fonctionnement élevées.

Verre-Meétal Vitre

Soufflet métallique
. / Getter d'hydrogéne

Figure 3.13: Elément de récupération de chaleur HCE.

Le vide annulaire dans le HCE est maintenu a environ 0,013 Pa [4]. Le cylindre de la vitre
extérieur a un revétement antireflet pour réduire les pertes par réflexion. Les getters
d'hydrogene, des substances métalliques congues pour adsorber les molécules de gaz, sont
installés dans l'espace sous vide pour adsorber 1'hydrogéne et les autres gaz qui pénétrent

dans I'espace sous vide au fil du temps.
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Le HTF circulant dans le champ solaire est de 1'huile synthétique « Therminol PV-1 », ses
propriétés thermo-physiques en fonction de la température peuvent étre trouvées dans la

référence [5]. Ce HTF est un mélange de 73,5% d’oxyde diphényle/ 26,5% de diphényle.

La configuration d'alimentation centrale est la configuration la plus utilisée pour les grands
champs solaires. C'est la disposition sélectionnée dans la centrale de Hassi R'mel, comme le
montre la Figure 3.14. Le fonctionnement du champ solaire est sous la condition obligatoire
que le HTF circule a travers chaque boucle aux méme parametres, a la température d'entrée
(HTF froid) constante, 293°C, et a la température de sortie (HTF chaud) constante, 393 °C,
mais peut étre avec un débit massique variable selon l'intensité de rayonnement direct normal
(DNI). Au régime nominal, le champ solaire fournit 210 kg/s de HTF, qui est le résultat d’un
DNI assumé a 751 W/m® [1]. La limite haute de la température est imposée parce que
l'exposition a long terme du HTF au-dela de 400 °C peut conduire a la décomposition
thermique du fluide. La décomposition thermique du fluide se produit lorsque la chaleur
appliquée au fluide peut causer la rupture des liaisons moléculaires, ce qui entraine la
dégradation des propriétés physiques du HTF.
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Figure 3.14: Configuration d'alimentation centrale sélectionnée dans la centrale de Hassi

R'mel.
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Le générateur de vapeur solaire (SSG) produit plus de 22 kg/s de vapeur surchauffée a 372 °C
et 87 bars. L'eau est préchauffée a 94 bars a 194 °C dans les HRSGs avant d'étre envoyée au

SSG[1].

Le SSG est I'assemblage d'un économiseur (ECO), d'un évaporateur (EVA) avec un tambour

(DR) et un surchauffeur (SHE).

Les parametres d’opérations du champ solaire et le bloc de puissance sont présentés dans le

Tableau 3.1.

Tableau 3-1: Paramétres de design de la centrale solaire de Hassi R'Mel.

Bloc de puissance

Champ solaire

SF

Turbine a gaz Turbine a vapeur HRSG SSG
Modélel SGT-800 Modéle SST-900 Tupproach 25 °C Tooau 195 °C
Tadmission,air 15°C TC,ST 560 °C Tpinch 25°C Pe,eau 93 bars
Tegr 1200°C  pest 83bars  Tyenu 60 °C Tova  372°C
NGr 88 % r'nva 70 kg/S Te,cheminée 100 °C Te,HTF 392 °C
Icom 20.2 Teon 52°C 985%  Tourp 292°C
Téch 550 OC nST 90 % I’hcomb'DB 066 kg/S thTF 210 kg/S
Mg e 1202 kg/s Pusr 8OMW  pPoerteccn  0.025 bars
Pugr 40 MW Systeme de Refroidi  pperteeau 16 bars

refroidissement a ’air

3.3. Modélisation thermodynamique de la centrale solaire de Hassi R’Mel

La modélisation de I’installation de la centrale SPP1 de Hassi R’Mel aux conditions de
design a été effectuée en utilisant le programme Cycle-Tempo. Comme mentionné ci-dessus,
la centrale Hassi R’Mel comprend deux turbines a gaz identiques, une turbine a vapeur et
deux chaudieres de récupération de chaleur identiques. Pour cela, nous pouvons modéliser la
centrale Hassi R’Mel avec une seule turbine a gaz et une seule chaudicére de récupération,
prenant en considération que les moitiés du débit de la vapeur qui entre a la turbine a vapeur

et du débit de la vapeur générée par le SSG.

La Figure 3.15 montre le diagramme fonctionnel de la centrale SPP1 de Hassi R’Mel qui
affiche quelques importantes propriétés thermodynamiques (pression, température, débit

massique et enthalpie massique) a I’entrée et a la sortie de chaque équipement.

En régime nominal (aux conditions de design), la centrale a la capacité nominale de 160 MW

d’¢lectricité, 80 MW des deux turbines a gaz et 80 MW de la turbine a vapeur. La part de
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I’énergie solaire est de 14% ; environ 22 MW de 1’¢lectricité est d’origine solaire. En effet, le
SSG fournit 49 906 kW de puissance thermique, sous forme de vapeur surchauffée, a la
turbine de vapeur, qui recoit en total 179 758 kW. . Le résultat est que I'énergie électrique
solaire est d'environ 22 MW, et donc la part solaire est d'environ 14%. En termes de
performance, sur la base du LHV de gaz naturel, aux conditions de fonctionnement de
conception, le rendement thermique de la turbine a gaz est de 35%, et le rendement thermique
de l'ensemble de la centrale ISCC est de 56%, il est calculé comme étant le rapport

(€lectricité/LHVxdébit massique du gaz naturel).

En ce qui concerne le champ solaire, le rendement thermique li¢ a la conversion du

rayonnement solaire en énergie thermique transportée par le HTF est d'environ 73%.
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Figure 3.15: Diagramme fonctionnel de la centrale SPP1 de Hassi R’Mel.

52



Centrale Solaire de Hassi R ’'Mel en Régime de Design

3.4. Conclusion

Le but de ce chapitre, est description la centrale solaire de Hassi R'Mel et effectue une
modélisation thermodynamique de la centrale aux conditions de design. La centrale est la
combinaison d’un bloc de puissance fonctionnant selon un cycle combiné conventionnel et
d’un champ solaire. Le bloc de puissance est composé de deux turbines a gaz identiques, du
modele SGT-800, et d’une turbine a vapeur du modéle SST-900. Les deux chaudicres de
récupérations identiques sont & un seul niveau de pression. Chaque chaudicre est équipée
d’un brileur auxiliaire. Le champ solaire est formé de miroirs cylindro-paraboliques du type

ET-150. L’huile synthétique qui circule dans le champ solaire est Therminol PV-1.

En régime nominal (aux conditions de design), la centrale a la capacit¢ nominale de
production d’¢électricité de la centrale de Hassi R’Mel est de 160 MW, 80 MW fournis par
les deux turbines a gaz et 80 MW fournis par la turbine a vapeur. La part de I’énergie solaire

est de 14 % (22 MW). Le rendement thermique de la centrale est de 56%.
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4. ANALYSE THERMIQUE DE RECEVEUR
SOLAIRE SCHOTT PTR®70

4.1. Introduction

Dans ce chapitre, nous présentons un modele thermique transitoire 1D pour caractériser les
propriétés thermiques du receveur solaire SCHOTT PTR®70-2008 intégré dans les
collecteurs solaires de la centrale de Hassi R'Mel. Une attention particuliére est portée a la
fagon dont le receveur fournit du HTF chaud au bloc de puissance avec des conditions

climatiques variables du site Hassi R'Mel.

4.2. Modélisation thermique
4.2.1. Bilan énergétique du collecteur cylindro-parabolique

Une coupe transversale d'un collecteur parabolique est représentée sur la Figure 4.1. Le
collecteur cylindro-parabolique utilise un réflecteur cylindrique en forme de parabole.
Typiquement, le fluide thermique, circulant a travers un absorbeur de tube noir métallique,
est placé le long de la ligne focale du réflecteur. Une enveloppe en vitre recouvre 1’absorbeur
et permet, en faisant le vide ou de I’air dans I’espace annulaire, d’éliminer les pertes

thermiques par convection.

Lorsque le rayonnement direct normal est réfléchi par le réflecteur, la majeure partie de cette
énergie est absorbée par 1'absorbeur qui transmet cette chaleur utile au fluide. Le mode¢le du
receveur solaire est basé sur un bilan énergétique dans chaque section de la vitre, de
'absorbeur et du fluide thermique. Par conséquent, les différents coefficients de transfert de

chaleur doivent étre connus.
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Absorbeur

Figure 4.1: Schéma d’une coupe transversale de PTC.

Dans la présente étude, le récepteur est divisé en N segments fictifs de longueur Ax ou les
bilans thermiques sont exprimés pour chaque segment. Le bilan énergétique, exprimé en
termes de mécanismes de conduction / convection / rayonnement, est appliqué sur chaque
¢lément, c'est-a-dire le fluide de transfert de chaleur (HTF), l'absorbeur et la vitre. Les

¢quations différentielles obtenues sont calculées selon la méthode des différences finies.

Dans le but de rendre le modele accessible, nous devons prendre en considération les

hypotheses simplificatrices suivantes :

- L’écoulement du HTF est unidimensionnel,

- Les échanges par conduction radiale dans le HTF, l'absorbeur et la vitre, sont
négligeables,

- Le régime thermique est transitoire,

- Le vide dans I’espace annulaire entre I'absorbeur et la vitre,

- Le HTF est supposé¢ incompressible et ses propriétés physiques varient en fonction de
la température,

- Diameétres surface de concentrateur sont constants.
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4.2.1.1. Bilan énergétique sur le HTF

Nous commencons par le bilan thermique du HTF. Ceci pourrait étre exprimé par une
équation différentielle de température [1-4]. Pour un segment " i " de longueur Ax le long de

la position x, 1'équation de HTF est donnée comme ceci :

. 4Tl . . . .
mlf Cpf'd_tf = Q;( - Ql(X+AX) + Qlf,diff + Qlf,conw 4.1)

De 1'équation ci-dessus, le bilan thermique par unité de longueur de segment est :

ark . T 1Tl T2 Th4Ti?

P Af Cp e = Mf Cp = —— + Ap . Kt — +he.m.D,, . (T2 - T}), 4.2)
avec

Af =T Dziz (4.3)
4.2.1.2. Bilan énergétique sur I'absorbeur

Pour I’absorbeur, le bilan thermique est [1-3]:

mj. Cpa-dd—TE = Qsora + Qugift — Qconv — Qaconv — Qo racs (4.4)

Le bilan thermique par unité de longueur de segment est:

dTh  Qsola T +2 Th+T !
PaAana el +A kK, ———

Ax?2

— hem Dy (T —T}) — hay wD,,, (TE —
Tvi — omDaeTai4—Tvi41ea+1—evDaexevDvi,

(4.5)
avec

T (Daexz_Daiz)

A, = " (4.6)
4.2.1.3. Bilan énergétique sur la vitre
Le bilan thermique de la vitre donne 1'équation suivante [1-3]:
. dTi, . . . . . .
m{r CpV-F = QISOI,V + Qi/,diff + Qla,conv + Qla,rad - Qi/,conv - Qi{,rada (4-7)
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Le bilan thermique par unité de longueur est alors :

omDa oy (Th -4 )

Ty + hay wD, (T2~ Ti) + _

_ Qsoly TH 1 +2.T,+ T4 ¢
pVAVcpV il +A, kg ———————

)
Bamb-T-Dygy - (T = Tamb) — 0,1y, (T8 = Teiar*) (4.8)
avec
A, =n. Qra Dui’) (4.9)

4

4.2.2. Expressions des coefficients de transfert de chaleur

Les différentes interactions de transfert de chaleur sont analysées dans différentes sections ci-

dessous.
4.2.2.1. Transfert de chaleur par convection entre le fluide thermique et 1'absorbeur

Le transfert de chaleur par convection de la surface intérieure de I'absorbeur au fluide

thermique est donné par la loi de Newton :
df-a,conv = DfTT Dai (T, = Tp), (4.10)

Et le coefficient de transfert de chaleur par convection au diamétre intérieur de 1’absorbeur, he

est donné par :
he = Nuy =, @.11)

Le nombre de Nusselt dépend du type d'écoulement du fluide thermique. Dans des conditions
typiques de fonctionnement, a de bons moments ensoleillés, le flux se trouve bien dans la
région turbulente pour assurer un meilleur transfert de chaleur entre 'absorbeur et le HTF.
Cependant, pendant les périodes de faible ensoleillement, le débit peut devenir transitoire ou
laminaire. Par conséquent, le nombre de Nusselt est constant et sa valeur est 4.36 [5], lorsque
le flux de HTF est laminaire (Re <2300). Des cas turbulents et de transition se produisent au
Nombre de Reynolds > 2300. Par conséquent, on applique la corrélation suivante du nombre

de Nusselt développée par Gnielinski [6,7]:
Nu. = (C/B)(Re ¢—1000)Pr¢
' 1412 7ﬁ(Pr 5—1)’
. 8 f:

Pour 0.5 < Pry < 2000et2300 > Reg > 5 E10°,

(4.12)
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avec
(= (1.821 ogy(Rep) — 1.64)72. (4.13)
4.2.2.2. Transfert de chaleur dans l'espace annulaire

= Transfert de chaleur par convection

Dans I’espace annulaire, entre 1’absorbeur et la vitre, il y a deux modes de transfert thermique
qui interviennent : un transfert par convection et un autre par rayonnement. Lorsque la
pression dans I’espace annulaire est voisine du zéro absolu (< 100 torr), le transfert de chaleur
est dit convection naturelle moléculaire. Si la pression dépasse 100 torr, le transfert thermique
est dit convection naturelle [8]. La Figure 4.2 montre les pertes de chaleur en fonction de la

pression dans I’espace annulaire.

Perte de chaleur (Wim)

EE 3

.
-

0.0001 0.0a1 am a1 1 ld 100 1020

Prfssin;ndansl'espm anmnulaire (torr)
Figure 4.2: Perte de chaleur en fonction de pression dans 1’espace annulaire [9].
Dans I’espace annulaire, deux cas se présentent :
Cas 1 : Espace annulaire sous vide (<100 torr)
Le transfert de chaleur par convection dans I'espace annulaire est donné par :
an,conv = NanT Do, (Ta — Ty), (4.14)

Pour déterminer le coefficient de transfert de chaleur par convection entre l'absorbeur et la
vitre, nous supposons que 1’espace annulaire est sous vide (P, < 100 torr). Le transfert de
chaleur par convection entre l'absorbeur et la vitre se produit par convection a molécules

libres [10]. Et dont le coefficient de convection est donné par :
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ks
han = S 7 (4.15)

D,,
pour Ra,, < /(Dvi _ Daex) ,

et
__ (2-ac)(9y-5)
b= 2ac(y+1) (4.16)
et
2.331x10720T
A= =y 4.17
(panBZ) ’ ( )
avec
(Ta+Ty)
Tioy = (4.18)

Cas 2 : Espace annulaire sous pression (>100 torr)

Dans ce cas, le transfert de chaleur se fait par convection naturelle. Pour le cas d’un espace

annulaire entre deux cylindres, Raithby et Holland proposent la relation suivante [11]:

2mke

Jan,conv = T[Tv.ff (T, — T, (4.19)

ln(Daelx)
avec
Kk P : L
Seff _ T'an 4 "
o = 0.386(0.86“”“) (F.nRag)s, (4.20)
et

Dy. \1%

[ln<Da l )]

Fan = o 4.21)
Lg (Dvi?_DanT)
Dans ces équations, la longueur critique est donnée par:
(ouy D)

Le="—"—— (4.22)

2
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= Transfert de chaleur par rayonnement

Le transfert de chaleur par rayonnement dans l'espace annulaire Qanrad €St estimé par
1'équation suivante [9]:
— UTCDan(Tg—T3)

Janrad = Tv)naex)] (4.23)

ta evDyj
4.2.2.3. Transfert de chaleur entre la vitre et I'atmosphére
= Transfert de chaleur par convection

Le transfert de chaleur par convection entre la vitre et I'atmosphére est donné par 1’équation

suivante :

Jamb,conv = hympT DVex (Ty — Tamp)» (4.24)

Le coefficient de convection hyy, est donné par :
kamb
hamp = Nugmp Do’ (4.25)

Le nombre de Nulsselt dépend de la nature convection, si elle est naturelle (sans vent) ou

forcée (avec vent). Les deux types de convection sont présentés dans ce qui suit :
Cas 1 : sans vent

Si la vitesse du vent est presque nulle, la convection est dite naturelle. Dans ce cas, la
relation développée par Churchill et Chu est utilisée pour estimer le nombre de Nusselt selon
la corrélation suivante [5] :

1

. 3
NUap = 0.6 + ———s/ amb | (4.26)

1+(0.559/Pramb)ﬁ

pour 10° < Rayy,, < 10%2,

avec

Ragmp = &8 (Tv;g::bmvex PLambs (4.27)
et

B = Ti (4.28)
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Cas 2 : avec vent

S'il y a du vent, le transfert de chaleur par convection est une convection forcée. La
corrélation développée par Zhukauskas est utilisée pour estimer le numéro de Nusselt [7]:
1

Ntamp = C Reqmp™ Priy, (2222)°. (4.29)

Pry

Les constantes C et m sont données dans le Tableau 4.1, obtenu a partir de réf [7]. La

constante est égale a 0,37 pour Pr <10 et est égal a 0,36 pour Pr>10

Tableau 4-1: Constantes de l'équation (4.29)

Reamb C M

1-40 0.75 0.4
40-1000 0.51 0.5
1000-200000 0.26 0.6
200000-1000000 0.076 0.7

= Transfert de chaleur par rayonnement
Le transfert de chaleur par rayonnement entre la vitre et le ciel est donné par [9]:
Qamb,rad = vaaneX(Tv4 — Teiel”)- (4.30)
4.2.3. Estimation de l'absorption d'énergie solaire
4.2.3.1. Absorption du rayonnement solaire par la vitre

L'équation pour I'absorption solaire de la vitre est donnée par [8,12] :

Qso1,y = DNI cos(8) A, nyay , (4.31)
avec

Ay=wlL, (4.32)
et

Ny = €sh€r€da€ge€dmCunPciKe - (4.33)
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4.2.3.2. Absorption du rayonnement solaire par 1'absorbeur

L'équation pour l'absorption solaire par l'absorbeur est donnée par [8,12]:

Qso1,a = DNI .cos(8).Ap. M, Ay, (4.34)
avec
Na =Ny Ty. (4.35)

4.2.3.3. Estimation du rayonnement direct normal

Le rayonnement direct normal (DNI) est déterminé en utilisant le modeéle ASHRAE [13, 14].
Le choix de ce modele est bien argumenté. En effet, par rapport aux données mesurées au sol
d'un site algérien trés proche du site Hassi R'Mel, le modele ASHRAE a la meilleure
estimation du DNI parmi de nombreux mod¢les examinés [13]. Le DNI est calculé par une

formule simple :

Bas
DNI = AqqEXP (- ﬁi) cos(6,). (4.36)

Les symboles A, et B,s peuvent étre estimés en utilisant les équations suivantes :

Agsn = 1140 + 75 cos(F x nj), (4.37)

et

Bash = 0.132+ 0.023cos(F x n;), (4.38)

avec

F=1— Jmagew (4.39)
Nj clair

= Angle zenithal (0,)

C’est I’angle entre la ligne de mire du soleil et la verticale du plan considéré. Il est donné par

la relation suivante [13] :
cos(6,) = cos(6) cos(¢) cos(w) + sin(F) sin (). (4.40)
= Angle de déclinaison (6)

La position du soleil varie au cours de I’année. L’angle de déclinaison & est I’angle qui varie
entre -23.45° et +23.45°. 11 est nul aux équinoxes (21 mars et 21 septembre), maximale au

solstice d’été (21 juin) et minimale au solstice d’hiver (21 décembre), voir la Figure 4.3.

62



Analyse Thermique de Receveur Solaire SCHOTT PT. R®70

o Soleil T
v e
& d= 2:-‘1.:15'.-\\-\
S, 5= 23.45 \
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Figure 4.3: Angle de déclinaison.

La valeur de la déclinaison est calculée par la relation suivante [13] :

_ | 360
8§ = 23.45 sin /365(284+n,-)' (4.41)

* Angle horaire (w)

La position du soleil dépend de 1’angle horaire @ qui est le déplacement angulaire du soleil a
I’est ou I’ouest par rapport au méridien de Greenwich a cause de la rotation de la terre autour
de son axe (15° par heure). L’angle horaire est négatif quand le soleil est a I’est du méridien,

positif quand il est I’ouest et égal a 0 a midi solaire.

L’angle horaire est donné par la relation suivante [13]:

w=15(TS — 12). (4.42)
= Temps solaire (TS)

Le temps solaire est calculé par la formule suivante [13]:

E
4Lige+ 2
rs = sp — 1 4 (41 60)/ 60 (4.43)

=  FEquation du temps (E)

La variation de la vitesse de la terre sur sa trajectoire autour du soleil introduit un terme

correctif appelé équation du temps [13]:

E = 229.2[75E(—06) + 186E(—06) sin(B) — 0.03207sin(B) — 0.014615sin(2B) —
0.0489sin (2B)], (4.44)
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avee

360

B=(n—-1)=.

(4.45)

On trouera la variation annuelle de I’équation du temps, comme il est montré sur la Figure 4.4

E [min]

| M ! A | | I 5 o M L}

mois
Figure 4.4: Equation du temps en fonction du jour de I’année [15].
»  Angle d’incidence

Une fois l’angle horaire, 1’angle de déclinaison et I’angle zénithal calculés, I’angle
d’incidence peut étre calculé. L’angle d’incidence pour un plan aligné Nord-Sud avec un
systeme de poursuite Est-Ouest, comme utilisé dans la centrale de Hassi R’mel, est donné par

la relation suivante [15] :

cos(B) = \/cosz(ez) + cos?(8)sin?(w). (4.46)
»  Angle d’incidence modifié

En plus des pertes causées par 1’angle incidence, il y a d’autres pertes liées a ce dernier. Ces
pertes ont lieu a cause de la réflexion et I’absorption de la surface réfléchissante quand

I’angle d’incidence croit. Et I’angle d'incidence modifié Ky est estimé par [9]:

Kg = cos(8) + 0.000884x 8 — 0.00005369x 02. (4.47)
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La Figure 4.5 montre la variation de 1’angle d’incidence modifié et du cos(0) en fonction de

I’angle d’incidence.

oo | ] - Cos (8) 3]
T~ | 1
0.8 _"“'H-H____ > E{ Angle B
. ~-_/ Qincidence ]
',‘;? 0.7 H"M,H‘ ~ -modifie ]
g D l—:r e B i e 'N ]
- - >
a D J . " =1
e My
5 0.4 N
0.3 -1
02 1
0.1 u
0
0 10 20 30 40 20 60
6 [deg]

Figure 4.5: Angle d’incidence modifié¢ en fonction de 1’angle d’incidence [15].

4.3. Résolution numérique et algorithme

La méthode des différences finies est appliquée dans cette ¢tude, voir la Figure 4.6.

x| X3 Xig X Xjel Xl XN

Figure 4.6: Discrétisation d’'un domaine.

On utilise le schéma explicite pour discrétiser les termes transitoires, alors que le schéma
décentré au premier ordre et le schéma centré pour la discrétisation spatiale. Le systéme
obtenu de trois équations différentielles ordinaires est résolu en utilisant la méthode de Runge
Kutta du 4°™ ordre. La résolution numérique est faite sous I’environnement MTLAB (comme
montre la Figure 4.7). Les propriétés physiques : la densité, la chaleur spécifique, la viscosité

dynamique et la conductivité thermique du HTF sont calculées en fonction de la température.
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- Les conditions ambiantes comprennent la vitesse du vent, la température ambiante et

l'angle zénithal pour le site de Hassi R'Mel sont obtenus a partir de la base de

données de Meteonorm [16].

- Les caractéristiques du PTC intégré dans les collecteurs solaires de la centrale de

Hassi R'"Mel sont reportées dans le Tableau 4.2.

- Les coordonnées géographiques du site Hassi R'Mel sont données au Tableau 4.3

Tableau 4-2: Caractéristiques du receveur solaire.

Désignation

Spécifications

Type de receveur

Diamétre intérieur de 1I'absorbeur (m)
Diameétre extérieur de I'absorbeur (m)
Diameétre intérieur de la vitre (m)
Diamétre extérieur de la vitre (m)
Type de matériau de ’absorbeur
Type du HTF

densité du HTF (kg/m’)

Chaleur spécifique du HTF (kJ/kg K)
Conductivité thermique du HTF (W/m K)
Viscosité cinématique du HTF (mmz/s)

Conductivité thermique de ’absorbeur
(W/m K)

Densité de I’absorbeur (kg/m3)
Chaleur spécifique de la vitre (J/kg K)
Densité de la vitre (kg/m3 )

Emissivité de la vitre (-)

Emissivité de I’absorbeur (-)

SCHOTT PTR"70-2008 2" generation
0.066

0.07

0.114

0.12

304L

THERMINOL VP-1 [17]

-0.90797 T (°C) + 0.00078116 T *(°C)
-2.367 10° T3(°C) + 1083.25

0.002414 T (°C) + 5.9591 10° T (°C) — 2.9879
10% T2 (°C) + 1.498

-8.19477 10 ° T (°C) -1.92257 107 T * (°C) +

2.5034 107" T 3(°C) +0.137743
o([544.149/ (T (°C)+114.43)]-2.59578)

0.0153 T,+14.8 [8]

8020
1090
2230
0.89
0.062+2 107 7,2 [18]
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Tableau 4-3: Coordonnées géographiques du site Hassi R'Mel.

Latitude (°) 33.11
Longitude (°) 3.35
Altitude (m) 750

L’organigramme ci apreés donne les grands axes de calcul du débit massique de HTF:

v

Entrée des paramétres géométrique de PTC

v

Entrée des valeurs: Ty, Ty, AX, At,n

Non Oui ;

o Entrée des conditions climat: T,,, DNI, v, 0,

!

t=t+1 Estimation initiale de m

'

»- Calculer Qsol,a et Qsol,v

A 4

A

. . Calculer les coefficients de transfert de chaleur
Corrigé m

!

Résoudre les équations différentielles

. ‘L
Nouvelle estimation de M :
T -T sl S
m:mm{w_} T T <e
(Tf.s - Tf.e ) Non Oui
m

Figure 4.7: Algorithme de calcul numérique du débit massique de HTF.
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4.4. Cas d’étude: receveur solaire SCHOTT PTR®70-2008

Le récepteur solaire qui fait ’objet d'étude est SCHOTT PTR™70-2008. Le récepteur solaire
SCHOTT PTR®70-2008 est congu pour fonctionner avec Therminol PV-1 comme un fluide
thermique. Le champ solaire est dimensionné pour fournir, & DNI = 751W/m% 100 MW
d'énergie thermique a 392 °C au bloc de puissance. Cependant, selon la conception de la
centrale de Hassi R'Mel, au régime nominal le champ solaire ne devrait fonctionner que sur la
moitié¢ de sa capacité nominale, il fournit alors 50 MW d'énergie thermique a la centrale [19].
Le fonctionnement du champ solaire est dans la condition obligatoire que la HTF circule a
travers chaque boucle a la température d'entrée constante, 293 °C, et a une température de
sortie constante, 393 °C. Cependant, le débit massique du HTF varie en fonction de l'intensité
du DNI. La valeur du débit massique du HTF selon le design du collecteur solaire est de 7,33
kg/s par boucle. C'est la résultante de DNI supposé a 751 W/m?. Par conséquent, au régime
de fonctionnement nominal de la centrale Hassi R'Mel, le débit massique du HTF est de 3,66
kg/s par boucle [20].

Il est d’usage que la performance thermique d'un récepteur solaire se caractérise
expérimentalement en termes de deux parameétres, a savoir, l'efficacité thermique et la perte
de chaleur linéaire (W/m) [9]. Dans ce sens, le récepteur SCHOTT PTR®70-2008 a fait

I’objet de tests expérimentaux aux bancs d’essai du laboratoire NREL, Réf. [18].

La perte de chaleur linéaire (W/m) peut tre calculée par la corrélation suivante :

HL = 4.05+ 0.247(T; — Tamp) — 0.00146 T# + 5.65E(—06)T7 + 7.62E(—08)DNI x

Kg cos(8) T? + +/V, [-1.7 + 0.0125(T; — Tamp)]- (4.48)

L'efficacité thermique est estimée par la formulation empirique suivante :

Q
M = %/ - (4.49)
avec
dsol = DNI A, . (4.50)

La corrélation empirique est obtenue pour calculer le débit massique de HTF produit par une

boucle :

. _ Qnetb 1
Mpoucle = ouc e/cpbouCle (Ts _ Te). (45 1)
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4.5. Résultats et discussion

4.5.1. Validation de la modélisation par rapport de tests expérimentaux aux

bancs d’essai du laboratoire NREL

Les deux parameétres calculés dans la présente étude et qui sont obtenus a partir des
corrélations empiriques exposées ci-dessus sont affichés et comparés dans la Figure 4.8 et
Figure 4.9, respectivement. La comparaison, basée sur les deux paramétres, efficacité
thermique et perte de chaleur linéaire, confirme le faite que les évolutions des parametres
calculées et ceux déterminés expérimentalement sont similaires et possédent presque les
mémes tendances. Cela apporte une premiére validation au calcul numérique. Il apparait dans
ces figures que lorsque la température du fluide thermique varie de 290 a 380 °C, le
rendement thermique du récepteur varie entre 0.66 a 0.69. A cette diminution est associée a
une augmentation de la perte de chaleur linéaire de 90.5 W/m a 195 W/m. Pour chaque
augmentation de 1 °C de la température du fluide thermique l'efficacité¢ thermique du
récepteur diminue de 0.04%. Comme explication, la performance thermique du récepteur
diminue avec I’augmentation de la température du fluide thermique, car les pertes de chaleur
par rayonnement thermique augmentent avec 1’augmentation de la température du fluide.
L'explication est basée sur la Figure 4.10 qui présente 1’évolution des températures du fluide
thermique, 1'absorbeur et la vitre au long d'une boucle (600 m) a la valeur nominale DNI de
751 W/m?. Tout d’abord, il est & noter que la conception au régime nominal du champ solaire
est basée sur une estimation du débit massique de I’huile thermique de 7.33 kg/s par boucle
[19]. De son coté, le calcul numérique donne une valeur de 7.34 kg/s a ce débit, une
estimation trés proche a celle imposée par les concepteurs de la centrale de Hassi R’Mel. Les
tendances d'augmentation de température pour les trois éléments sont presque linéaires.
L'augmentation de température par metre du HTF est d'environ 0.18 © C a l'entrée de la
boucle et de 0.14 ° C a la sortie de la boucle. En effet, le gain net d'énergie diminue a mesure
que le fluide progresse a travers la boucle, car la perte de chaleur augmente a mesure que la
température du HTF augmente. L'absorbeur est plus chaud que le HTF le long de la boucle
d'environ 4 ° C en moyenne, alors que la température de I'enveloppe de verre est inférieure a
celle de I'absorbeur d'environ 238°C. Cette disparité dans les différences de température entre
les trois composants du récepteur est la conséquence du fait que les résistances thermiques
entre ces trois €¢léments sont différentes. Par exemple, au régime nominal ou I'écoulement de

I’huile thermique dans 1’absorbeur est turbulent (R = 354 690), la résistance thermique par
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convection entre l'absorbeur et le HTF est d'environ 0.0106 W/°C, et la résistance thermique
radiative entre l'absorbeur et la vitre est beaucoup plus grande, elle est d'environ 25 W/°C. En
reliant la Figure 4.9 a la Figure 4.10, on peut déduire que la perte de chaleur moyenne dans le
premier collecteur est de 120 W/m, dans le second collecteur de 150 W/m, dans le troisi¢me
collecteur de 172 W/m et dans le quatriéme et dernier collecteur, la perte de chaleur moyenne
est de 214 W/m. Il ressort que le quatrieme et dernier récepteur fait 1'objet d'une température
plus élevée et, par conséquent, est a l'origine d'une perte de chaleur plus importante par

rayonnement thermique.

—4— Présente d'étude
Référence des données expérimentales

0.75

R aasas s YN

[}
2
g —
: T
[}
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."5
©
QO
W 0.6

0.55

0.5

280 300 320 340 360 380 400

Température moyenne de HTF (°C)

Figure 4.8: Efficacité thermique du receveur solaire : comparaison entre les résultats calculés

présente d'étude et référence des données expérimentales [18].
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Figure 4.9: Perte de chaleur linéaire du receveur solaire : comparaison entre les résultats
calculés présente d'étude et référence des données expérimentales [18].
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Figure 4.10: Evolutions de la température de sortie du fluide, de I’absorbeur et de la vitre.
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4.5.2. Production horaire de débit massique de HTF

Au début, les variations horaires de l'intensité de DNI sur le site de Hassi R'Mel sont
calculées, sur la base du mode¢le ASHRAE, pendant quatre jours typiques d'une année. Ces
jours typiques, représentatifs de chaque saison, sont : 1'équinoxe de printemps le 21 mars, le
solstice d'été le 21 juin, I'équinoxe d'automne le 21 septembre et le solstice d'hiver le 21
décembre. Les résultats sont représentés sur la Figure 4.11. Le 21 juin est le jour le plus
ensoleillé tandis que le 21 décembre est le jour le moins ensoleillé, en termes d'intensité de
DNI et d'heures ensoleillées. Pour les 21s mars et septembre, les DNIs sont similaires avec
pour un maximum de DNI supérieur a 810 W/m2. Au cours des quatre jours, le maximum de
DNI, 950 W/m?, est obtenu en juin, tandis que le minimum, 520 W/m?, est obtenu le 21

décembre. Sur le site Hassi R'Mel, il y’a 13 heurs du soleil le 21 juin, 11 heurs le 21 mars et

21 septembre, et 9 heures le 21 décembre.
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Figure 4.11: Variations horaires de DNI sur le site Hassi R'Mel pendant 4 jours typiques.
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La Figure 4.12 montre les variations horaires du débit massique du HTF en fonction de DNI
pour les quatre jours typiques de l'année, les 21°™ de mars, juin, septembre et décembre.
L'algorithme des calculs numériques du débit massique de HTF est représenté sur la Figure
4.7. Dans la figure, il y a des comparaisons des résultats calculés par la présente d'étude et des
données de référence empiriquement obtenues de tests expérimentaux aux bancs d’essai du
NREL, Réf. [18]. D'apres ces graphiques, il apparait clairement que pour tous les jours
considérés, les résultats de la modélisation sont en parfait accord avec les données ajustées

expérimentalement.

Selon ces résultats, le débit massique du HTF varie de 1 a 9.16 kg/s le 21 juin, de 0.08 a 5.65
kg/s en 21 septembre le 21 mars, et varie de 0.65 a 1.52 kg/s le 21 décembre. Cependant, le
fonctionnement du champ solaire est a condition que le débit massique du HTF soit compris
dans un intervalle délimité par un minimum et un maximum. D'une part, le minimum est
dicté¢ par le fait que le HTF circule dans les PTCs toujours et seulement dans un régime
d'écoulement turbulent, afin d'avoir les meilleures conditions pour le transfert de chaleur par
convection entre l'absorbeur et le HTF. D’autre part, le débit massique maximum du HTF
dans le champ solaire ne peut dépasser la capacité¢ maximale des pompes du HTF. Selon les
spécifications du receveur solaire SCHOTT PTR®70-2008, le débit massique minimal du
HTF est d'environ 1.8 kg/s par boucle et, selon la taille du systéme de pompage installé dans
le champ solaire de la centrale Hassi R'Mel, le débit circulant dans l'ensemble du champ
solaire est fixé a environ 411 kg/s [20] (environ 7.33 kg/s par boucle). C’est en relation avec
le fait que le multiple solaire de la centrale de Hassi R'Mel est fixé a 2, ce qui signifie que le
champ solaire peut fonctionner a deux fois sa capacité nominale, qui est inférieure a 3.66 kg/s

de débit de masse du HTF par boucle.
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Figure 4.12: Variation horaire du débit massique du HTF versus DNI pendant 4 jours
typiques : comparaisons entre les résultats calculés, présente d'étude et référence des données

expérimentales [18].

En fonction des contraintes techniques ci-dessus, le jour du 21 juin le champ solaire
fonctionne 11 heures de 08h 00 & 18h00. A 07h:00 le débit massique HTF est de 1.32 kg/s, et
a 19h:00 il est de 1 kg/s, les deux valeurs sont inférieures a la limite minimum (1.8 kg/s).
Dans ces conditions, le champ solaire ne fournit pas de HTF au bloc de puissance. De 11h00
a 15h00, la production de HTF dépasse la limite maximale (7.33 kg/s par boucle). Au cours
de cette période, le champ solaire atteint sa capacité maximale et fournit la méme quantité de
HTF (7.33 kg/s par boucle) au bloc de puissance. En d'autres termes, I'ensemble du champ
solaire (un total de 56 boucles) fournit 411 kg/s de HTF au bloc de puissance, alors environ

plus de 100 MW d'énergie thermique. Cette opération est réalisée en défocalisant certains des
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PTCs. Pour les 21°™ de mars et septembre, les productions horaires de HTF chaud sont trés
similaires. Le champ solaire commence a produire, par boucle, plus de 3 kg/s de HTF chaud a
9h:00 et finit par un débit massique HTF compris entre 2.8 et 3.2 kg/s a 17h:00 (9 heures de
fonctionnement). La quantit¢ de HTF ne dépasse a aucun moment la capacité¢ des pompes de

HTF.

Le 21 décembre, le jour le plus pauvre en DNI et en durée d’ensoleillement, le champ solaire
ne fonctionne pas toute la journée. Sa production de HTF ne dépasse pas la limite minimale
requise pour permettre le transfert d'énergie thermique entre le champ solaire et le bloc de

puissance.

4.5.3. Effet du coefficient de transfert de chaleur par convection de I’absorbeur

sur le débit massique de HTF

Dans des conditions de fonctionnement a régime nominal, I'échange de chaleur entre
l'absorbeur et le HTF se fait dans un régime d'écoulement turbulent avec un coefficient de
chaleur d'environ 2374 W/m® K. Avec cette valeur de coefficient de chaleur, le débit
massique de HTF par boucle est de 3.66 kg/s. Il serait intéressant d'estimer I'effet de
I'augmentation de la valeur du coefficient de chaleur sur le débit massique HTF. Cette étude
ne peut pas étre faite avec des modeles empiriques de tests expérimentaux faites aux bancs
d’essai du NREL, Réf. [18]. En effet, ces modeles sont obtenus a certains parametres
physiques et géométriques fixes du receveur solaire. Ce qui concerne la simulation
numérique, ’effet est simulé peu importe de comment est faite 1'amélioration du transfert de
chaleur par convection entre I’absorbeur et le HTF. Cela pourrait étre par n'importe quel
moyen, c'est-a-dire une modification géométrique, un additif dans le HTF... Etc. La Figure
4.13 montre comment l'augmentation de la valeur du coefficient de chaleur jusqu'a 20 fois la
valeur du coefficient de chaleur aux conditions de régime nominal (DNI = 751 W/m?®) n'a
aucun effet sur le débit massique HTF. L'explication est la suivante. L'absorbeur transmet le
flux de chaleur résultant de l'absorption du rayonnement solaire dans deux directions
opposées. Il transmet une quantité de flux de chaleur (utile) au HTF par convection et
transmet un peu de flux de chaleur (perdu) a la vitre essentiellement par rayonnement. La
résistance thermique radiative est trés largement supérieure a la résistance thermique
convective (25 contre 0,0106 W/°C). De ce fait, I'augmentation du coefficient convectif
jusqu'a 20 fois n'affecte pas la prédominance de la résistance thermique radiative sur la

résistance thermique convective. En d'autres termes, 1'équilibre entre la convection dans une
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direction et le rayonnement thermique dans l'autre direction reste inchangé ; en conséquence,
le flux de chaleur par convection est le méme, et le débit massique du HTF est le méme. En
conséquence, il n'y a pas d'effet d'amélioration du transfert de chaleur par convection entre
I’absorbeur et le HTF sur la performance du receveur lorsque la conception actuelle du
receveur est maintenue inchangée, c'est-a-dire dimensions, débit massique HTF, etc. Il
devrait nécessaire de reconsidérer I'ensemble de la conception du récepteur par 1’intégration

de nouveaux moyens pour améliorer le transfert de chaleur entre I’absorbeur et le HTF.
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Figure 4.13: Débit massique de HTF en fonction du coefficient de transfert de chaleur par

convection de 1’absorbeur.
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4.6. Conclusion

Le but de cette étude est d’effectuer une analyse thermique sur le fonctionnement du champ
solaire de la centrale de Hassi R'Mel. L'analyse est basée sur la simulation numérique des
bilans des transferts de chaleur transitoires sur chacun des trois composants du récepteur,
fluide thermique, absorbeur et vitre. Les calculs considérent une boucle (600 m), ce qui est
l'alignement de quatre ET-150 des collecteurs. Les résultats de I'étude sont en trés bon accord
avec des résultats expérimentaux issus des tests dans les bancs d’essai du laboratoire NREL.
Le fonctionnement du champ solaire est soumis a la fois aux conditions climatiques et aux
contraintes de conception. Les résultats des calculs montrent ce qui suit. Le champ solaire ne
fonctionne pas completement le long d'une journée d'hiver. L'intensité de DNI ne permet pas
la production d'un débit massique de HTF suffisant pour dépasser la limite minimale. Les
jours d’automne et de printemps, le champ solaire fonctionne presque de la méme maniere. Il
fonctionne 09 heures sans dépasser la limite maximale du débit massique de HTF. Dans une
journée d'été, le champ solaire fonctionne 11 heures, avec 5 heures en mode dé-focalisation

pour ne dépasser pas la limite maximale du débit massique de HTF.

L'é¢tude démontre que la simulation d'une amélioration du transfert de chaleur entre
'absorbeur et le HTF par I’augmentation de la valeur du coefficient de transfert de chaleur
par convection sans changer aucun autre parameétre, il n'y a pas d'effet sur la performance du
receveur . En perspective, d'autres calculs et une analyse détaillée seront effectuées dans le
but de proposer de nouveaux moyens pour améliorer les performances du receveur solaire ;

une attention particulieére sera portée au dernier collecteur de la boucle qui est le collecteur le

moins efficace.
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5. CENTRALE SOLAIRE DE HASSI R°MEL EN
REGIME OFF-DESIGN

5.1. Introduction

Lors de la conception et du dimensionnement d'une centrale électrique, il est trés important
de s'assurer que la centrale fonctionne de maniére satisfaisante, non seulement dans des
conditions de design, mais aussi dans des conditions off-design. En effet, les centrales
solaires intégrées a cycle combiné (ISCCs) peuvent fonctionner fréquemment dans des
conditions off-design en fonction de la demande d'électricité, de la température de 1’air
ambiant et surtout de I’intensité du rayonnement normal direct (DNI). Dans ce chapitre, nous
présentons une analyse thermodynamique de la centrale de Hassi R’Mel quand elle
fonctionne en mode off-design sous des conditions climatiques variables. L'analyse est basée

sur les résultats des calculs effectués par le programme Cycle-Tempo.

5.2. Opération et modélisation off-design

L'opération de la centrale de Hassi R'Mel dans des conditions de design (température
ambiante fixée 4 15°C et DNI fixé a 751 W/m?) ou en régime nominal est expliquée dans le
chapitre 3. Les résultats présentés dans cette partie concernent l'opération off-design de la
centrale de Hassi R'Mel en réponse aux changements de la température ambiante et du DNI.

Le démarrage et I'arrét de la centrale ne sont pas pris en compte.
5.2.1. Données météorologiques

La performance de la centrale de Hassi R'Mel dans des conditions climatiques variables est
analysée lorsque la centrale fonctionne pendant deux jours typiques, chacun représentatif d'un
climat extréme. Les effets de deux parametres climatiques sont analysés, a savoir la
température ambiante et le DNI. L'étude considére, d'une part, le jour le plus chaud et le plus
ensoleillé ou le 21 juin est choisi comme jour d’été, et considére, d'autre part, le jour le plus

froid et le moins ensoleillé, ou le 21 décembre est choisi comme jour d’hiver.
5.2.1.1. Température ambiante

Les températures ambiantes, représentées sur la Figure 5.1, pour le site de Hassi R'Mel sur les

deux jours sélectionnés, sont obtenues a partir de la base de données de Meteonorm [1].
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5.2.1.2. Calcul le rayonnement direct normal

De nombreux modéles de calcul du rayonnement solaire peuvent étre utilisés pour
déterminer le DNI horaire [2]. Dans la présente étude, Le rayonnement direct normal est
déterminé en utilisant le modéle ASHRAE [2, 3].Dans le chapitre 4, il y’a le détail de ce

modele.
5.2.2. Calcul du débit massique de HTF

Pour le calcul du débit massique du HTF, on se sert des corrélations empiriques issues des

tests expérimentaux réalisés au laboratoire NREL, Réf. [4], ouon a :

o _Q
e = 5 Loy 1, - ] G-

L'énergie thermique peut étre calculée par la corrélation suivante :
Qsr = (Qabssr — HLMoy,SF) — PipingHeat Loss (5.2)
ou la perte de chaleur moyenne est estimée avec par la formule suivante :

(He at LossFact oHL MoyAcolNcol)/

HL Moy sk = (5.3)
avece
— (HLTerml + HL Term2 + I—H-'Term3 + HLTerm4)/
AL Moy (Tout - Tin)’ (5.4)
ou
HLtermt = (4.05 = 1.7y/Viyi) (Tout — Tin), (5.5)
HLtermz = (0.247 4 0.0125,/V,)[0.5(T2u¢ = T{a) = Tamb (Tout — Tin)], (5.6)
(—0.00146+ 7.62E~8 DNI Kgcos (e))/

HL = s 5.7

Term3 3(T(§ut _ T]i) ( )
et

Term4 4’(T§ut _ Ti?l) ( )
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L'énergie solaire absorbée par le champ solaire est évaluée comme suit:

Qabs,sF = AcolNcolDNI Kg c0s(8) Noppci€dusteiracesh- (5.9)
Dans cette formule :

Kg =1+ 1.06E~* 0 — 1.709E~* 02. (5.10)
La perte de chaleur des absorbeurs dans le champ solaire est calculée par la formule :

pipingHeat Loss= N¢o1Acolgross[0-01693(Tpny — Tamp) — 1.683E™*(Tpny — Tamb)? +
6. 780 E—7TDNI —Tambs3. (5.11)

Un algorithme global, développé dans l'environnement MATLAB, permet de calculer les
variations horaires du débit massique de HTF générées dans le champ solaire de la centrale

de Hassi R'Mel pour les deux jours types.
5.2.3. Modélisation off-design

Les calculs exacts d’off-design de la centrale de Hassi R'Mel, prenant en compte les
interactions entre les composants, a savoir GTs, ST, HRSG, AC, SSG, et le champ solaire,
sont trés compliqués. En effet, tous les composants sont interconnectés et les changements
d'un composant peuvent conduire a un fonctionnement off-design d'autres composants.
Cependant, certaines hypothéses de modélisation pour caractériser les performances off-
design des composants de centrale ont été mises en ceuvre. Tous les équipements de la
centrale sont classés en trois catégories : 1) Les turbomachines, ii) Les chambres de

combustion, et iii) Les échangeurs de chaleur.

La réponse des échangeurs de chaleur est en général de chaque dispositif thermique a tout
changement des conditions de fonctionnement est beaucoup plus lente que celle des autres
€¢quipements, c'est-a-dire les turbomachines. Pour cette raison, le fonctionnement off-design
de I'ensemble de la centrale est régi principalement par le régime thermique des échangeurs

de chaleur.
5.2.3.1. Turbomachines
®  Turbine a gaz

Il est reconnu que les changements de température de I’air ambiant conduisent les turbines a
gaz a fonctionner off-design, affectant par conséquent leurs performances [5]. Les calculs
présentés dans ce chapitre sont basés sur le fait que les deux turbines a gaz de la centrale de

Hassi R'Mel fonctionnent a pleine charge (100%). Ainsi, le débit volumique de 'air a 1'entrée
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du compresseur est supposé constant ; il est fixé a la valeur nominale de 111,5 m’/s. Dans ces
conditions, lorsque la température de l'air varie, le débit massique d'air pénétrant dans la
turbine a gaz varie en fonction de la variation de la densité de 1'air. En tant que changement
secondaire, le débit massique du gaz naturel ajuste sa valeur, afin de maintenir la température
des gaz de combustion entrant dans la turbine sous 1200 ° C, la limite imposée par le

fabricant.

En cas de fonctionnement dans des périodes chaudes, les turbines a gaz fonctionnent tout le
temps au méme régime, toujours a la température de l'air d'admission fixée a 15 ° C
(température de l'air de design). En conséquence, les rendements isentropiques du
compresseur et de la turbine ne changent pas. Cependant, dans des périodes de froid extréme
(température inférieure a 15 ° C), la température de l'air varie sur une plage relativement
petite, comme on le verra plus tard, donc le fonctionnement de la turbine a gaz ne se décale
que légerement de celui des conditions de design. Ainsi les changements des rendements
isentropiques du compresseur et de la turbine sont modérés. En raison de ce fait, lors de la
modélisation de design de la turbine a gaz dans le logiciel Cycle-Tempo, les rendements
isentropiques du compresseur et de la turbine ne changent pas, aussi bien dans les périodes
chaudes, que dans les périodes froides, par rapport aux paramétres de design, voir le Tableau

3.1.
= Turbine a vapeur

Dans la centrale de Hassi R'Mel, le role des briileurs auxiliaires est d'ajuster la production de
vapeur afin de continuer a faire fonctionner la turbine a vapeur fonctionnant toujours avec
une haute performance quelles que soient les conditions climatiques. La turbine a vapeur
tourne toujours a débit de vapeur fixe, a température et pression fixes. Cependant, la
puissance de la turbine change en fonction de la température de condensation, qui varie en
fonction de la température de l'air. Dans les calculs, la turbine a vapeur est supposée
fonctionner presque en régime de design, par conséquent, il n'est pas nécessaire d'effectuer
une modélisation off-design de sa performance, c'est-a-dire que l'efficacité isentropique est

supposée fixe, voir le Tableau 3.1.
= Pompes

La consommation ¢lectrique de toutes les pompes est négligeable par rapport aux

consommations ¢lectriques des ACs et de chiller (CH), par conséquent, elle n'est pas prise en
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compte. En conséquence, il n'est pas utile d'envisager une modélisation off-design des

pompes.
5.2.3.2. Echangeurs de chaleur

Comme montre dans I’annexe 1, il y a 22 échangeurs de chaleur dans la centrale de Hassi
R'Mel. Il y a 7 échangeurs de chaleur dans chaque HRSG, 3 dans le SSG, 1 dans les ACs et 4
dans GTs (deux chillers et deux préchauffeurs du gaz naturel). Tous ces échangeurs de

chaleur sont caractérisés au moyen de leur coefficient global de transfert de chaleur.

En premicre approximation, comme indiquée dans réf. [6], les changements de coefficient

global de transfert de chaleur a l'opération en off-design suivent la formule :

UA fon.. = (m /mref)O.S. (4.12)

Cette estimation est obtenue en considérant la corrélation de Dittus-Boelter pour la

convection forcée dans les tuyaux circulaires [7].

En régime off-design, les débits des fluides changent a travers chaque échangeur de chaleur
dans les HRSGs et SSG. Cela affecte le coefficient de chaleur global des échangeurs de
chaleur qui affecte les taux de chaleur échangés entre les fluides circulant dans les échangeurs

de chaleur.
5.2.3.3. Chambres de combustion

En termes de calculs thermodynamiques, il n'y a pas de considération particuliére concernant
la modélisation en fonctionnement off-design de la chambre de combustion de la turbine a

gaz et du brileur auxiliaire.

5.3. Résultats et discussion

5.3.1. Données météorologiques

Les conditions météorologiques, sur le site de Hassi R'Mel, en termes de température de l'air
ambiant et de rayonnement direct normal sont rapportées pour les deux jours sélectionnés, les
jours d'été et d'hiver, comme il est montré sur la Figure 5.1, en jour d’été, la température varie
entre 21 a 35 ° C et varie entre 3,5 et 9 ° C en jour d’hiver. Cela implique que le chiller
installé en amont du compresseur de la turbine a gaz fonctionne toute la journée d'été pour
maintenir la température de l'air d'admission fixée a 15 © C (paramétre de design). Cependant,

les chillers s'éteignent toute la journée d'hiver. La conséquence est que pendant les périodes
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chaudes, la turbine a gaz fonctionne en mode de design grace aux chillers. Mais pendant les
périodes froides, elle fonctionne a un régime off-design. Néanmoins, pour toutes les périodes,
la condensation dans les ACs se produit a des températures variables. C’est-a-dire a

température ambiante, qui a un impact sur la puissance délivrée par la turbine a vapeur.

Les variations horaires de l'intensité de DNI, représentées sur la Figure 5.1, sont calculées,
sur la base du modele ASHRAE, pour les deux jours typiques. Le jour d'été est le jour le plus
ensoleillé en termes d'intensité DNI et durées d’ensoleillement. Au cours des deux jours, le
maximum de DNI, 950 W / m?, est obtenu au jour d'été tandis que le plus petit maximum,
520 W / m?, est enregistré au jour d'hiver. Sur le site Hassi R'Mel, il y’a 13 horaire de soleil

en jour d’été et 9 heures en jour d’hiver.
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Figure 5.1: Variations horaires de la température ambiante et de DNI sur le site de Hassi

R'Mel pour les deux jours typiques, le jour d'été et le jour d'hiver.
5.3.2. Production d'électricité de la centrale solaire de Hassi R’Mel

En analysant les performances de la centrale Hassi R'Mel, la Figure 5.2 montre la variation
horaire de la production brute d'électricité de la centrale (2 x GTs + ST), pendant la journée
la plus chaude et la journée la plus froide. En tant que premier résultat, la centrale produit
plus d'¢lectricit¢ dans les périodes froides que dans les périodes chaudes. En effet, la
production d'électricité varie entre 159 et 163 MW en jour d’été, et entre 174 et 181 MW en
jour d’hiver. Le gain relatif, grace aux conditions climatiques, passe de 9 a 11% (de 15 a 18

MW). Concernant la capacité de production d'électricité toute la journée, dans les périodes
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chaudes, la centrale de Hassi R'Mel produit entre 3 816 et 3912 MWh, alors qu'en période de
froid, elle produit entre 4176 et 4344 MWh. Il y a un gain de 360 a 432 MWh par jour (9,4 a
11%). D'un point de vue thermodynamique, les performances des turbines a gaz et des

turbines a vapeur sont meilleures dans les périodes froides.

En ce qui concerne le fonctionnement des turbines a gaz, pendant les périodes chaudes, les
deux turbines fonctionnent au mode de design grace aux chillers. En effet, ce dernier
maintient la température d’admission de compresseur inchangeable a 15 © C. Ensuite, les
deux GTs, a pleine charge, produisent ensemble une production d'électricité constante, 80
MW, pendant toute la journée. Sans chiller, la production des deux GTs -chuterait
drastiquement dans une région ou la température de 1'air monte a plus de 35 ° C. Dans les
périodes froides, la production d'¢lectricité des deux GTs varie entre 85 et 92 MW. Ils sont
plus efficaces dans la nuit (air froid) que la journée (air haud). Grace au climat froid, les gains
de capacité des deux GTs sont entre 5 et 12 MW (de 6,25 a 15%) dans la production

d'¢lectricité par rapport aux capacités de design.

Puissance de GTs dans le jour d'hiver
- —-—-- Puissance de ST dans le jour d'hiver
Puissance de GTs dans le jour d'été
— = = Puissance de ST dans le jour d'été

§ e e - o -

Puissance (kW)

Temps (heure)

Figure 5.2: Variations horaires de la puissance des GTs et de la turbine a vapeur en jour d’été

et en jour d’hiver.
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En ce qui concerne le fonctionnement de la turbine a vapeur, les conditions de vapeur
(pression, température et débit massique) a l'entrée sont maintenues fixes pendant les
périodes froides ainsi que pendant les périodes chaudes, grace a I'ajustement réalisé par les
brileurs auxiliaires. Cependant, la température de I'air a un impact négatif sur le processus de
condensation qui est le seul responsable de la variation de la production de la turbine a
vapeur. En conséquence de la variation de la température de l'air (voir la Figure 5.1), la
Figure 5.3 montre la variation horaire de la température et la pression de condensation de la
vapeur correspondante de la turbine a vapeur pendant les deux jours examinés. Dans les
périodes chaudes, le cycle de la vapeur rejette moins de chaleur dans les ACs que dans les
périodes froides. En conséquence, le cycle donne moins de puissance. Suite a la variation de
la température de l'air ambiant, en jour d’hiver, la production d'électricité des turbines a
vapeur varie de 87 a 89 MW, et en jour d’été de 79 a 83 MW. Par conséquent, le gain de la
journée froide se situe entre 6 et § MW (de 7 a 10%).
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Figure 5.3: Variations horaires de la a) Température de condensation, et b) Pression de

condensation, pendant 2 jours typiques, jour d'ét¢ et jour d'hiver.

La discussion ci-dessous est en termes de puissance brute. Dans ce qui suit, 1'analyse est
basée sur la puissance nette de la centrale, en prenant en compte la consommation électrique
auxiliaire. Pour faire, la consommation électrique des ACs et des chillers sont calculées. Avec
le refroidissement a sec, les aéroréfrigérants (ACs) sont des échangeurs qui utilisent comme

fluide réfrigérant l'air froid ambiant qui, aprés aspiration par des ventilateurs, traverse des
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faisceaux de tubes a ailettes, a l'intérieur desquels circule la vapeur a condenser. La Figure
5.4 montre la variation horaire de la consommation électrique des ventilateurs pour les deux
jours sélectionnés. Selon la variation horaire de la température de 1'air au cours des deux jours
sélectionnés, la consommation d'énergie des ventilateurs varie entre 2,03 et 2,5 MW en jour
d’hiver et varie de 2,56 a 2,83 MW en jour d’été. Pendant toute la journée, dans une journée
représentative des temps chauds, les ACs a besoin entre 61,44 et 67,9 MWh, et dans une
journée représentative des périodes froides, il lui faut de 48,7 a 60 MWh ; entre les deux

jours, il y a une différence de 13 a 26%.
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Figure 5.4: Variations horaires de la consommation ¢électrique des ACs pour 2 jours

typiques, jour d'été et jour d'hiver.

Comme pour toute machine frigorifique, le chiller a besoin d'¢lectricité pour refroidir la
température de l'air a 15 © C en amont du compresseur. Plus la température de I'air est élevée,
plus la consommation ¢lectrique des chillers est élevée. La variation horaire de la
consommation électrique des deux chillers intégrés dans la centrale de Hassi R'Mel est
représentée sur la Figure 5.5, pour les deux jours choisis. Les calculs sont basés sur une
valeur supposée de COP, estimée a 4,5, comme suggéré par Santos et Andrade [8]. La

consommation ¢électrique des chillers varie de 0,33 a 1,05 MW par jour d'été. En regardant le
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jour d'hiver, les chillers sont off-service pendant la journée compléte ; la consommation
¢lectrique est nulle. La température de 1'air dans le jour d'hiver est toujours inférieure a 15 °
C, il n'est pas nécessaire de faire fonctionner les chillers. Un résultat important de ces calculs,
la consommation ¢lectrique auxiliaire dans les temps chauds est plus que dans les climats
froids. Pendant toute la journée, pendant le jour d'été, les ACs et les chillers consomment
ensemble de 69.4 a 93 MWh d'¢lectricité, et le jour d'hiver, les ACs a besoin de 48.7 a 60
MWh.
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Figure 5.5: Variations horaires de la consommation d'énergie des chillers pour 2 jours

typiques, jour d'été et jour d'hiver.

La Figure 5.6 montre la variation horaire de la production nette d'électricité produite par la
centrale, au cours des deux jours typiques. En comparaison avec les résultats en termes de
puissance de la production brute, la différence entre le jour d'été et le jour d'hiver est plus
marquée, en raison de la consommation d'énergie auxiliaire. La production nette d'électricité
varie entre 155 a 159,9 MW en jour d'été (entre 3720 et 3838 MWh), et entre 169 et 178,9
MW en jour dhiver (entre 4056 et 4294 MWh). Le gain relatif, grice aux conditions
climatiques, de 9 a 11,88% (de 14 a 19 MW). En termes de production journali¢re, la
différence relative est entre 9 et 11,8% (entre 336 et 456 MWh).
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Figure 5.6: Variations horaires de la puissance nette pendant 2 jours typiques, jour d'été et

jour d'hiver.
5.3.3. Débits massiques de HTF et la consommation du gaz naturel par les DBs

Le débit de vapeur solaire est proportionnel au débit massique de HTF. Le débit massique de
HTF varie en fonction de l'intensité de DNI. La valeur nominale du débit massique de HTF
est de 210 kg/s, ce qui permet de générer 22 kg/s de vapeur solaire [9]. La Figure 5.7 montre
la variation horaire du débit massique de HTF dans le champ solaire par rapport au DNI pour
les deux jours choisis. Le débit massique de HTF dans le champ solaire varie de 149 a 420
kg/s en jour d’été, le champ solaire fonctionne 12 heures en fournissant du HTF chaud a 392
°C au bloc de puissance, de 08h00 a 19h:00. En examinant le jour d'hiver, le champ solaire
varie de 100 a 175 kg/s, pendant 6 heures de 12h:00 a 17h:00. En effet, en réalité, le
fonctionnement du champ solaire est a condition que le débit massique de HTF soit a
l'intérieur d'un intervalle délimité par un minimum et un maximum. D'une part, le minimum
est dicté par le fait que le HTF circule dans les PTCs toujours et seulement dans un régime
d'écoulement turbulent, afin d'avoir les meilleures conditions de transfert de chaleur par
convection entre 1'absorbeur et le HTF. D'autre part, le débit massique de HTF maximal dans

le champ solaire ne peut pas dépasser la capacité maximale des pompes du HTF. Selon les
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spécifications du récepteur SCHOTT PTR®70, le débit massique de HTF minimum est
d'environ 1,8 kg/s par boucle [10], et en fonction de la taille du systéme de pompage installé
dans le champ solaire de la centrale de Hassi R'Mel, le débit massique de HTF maximum
circulant dans tout le champ solaire est fixé a environ 411 kg/s [10] (environ 7,33 kg/s par
boucle). Ceci est li¢ au fait que le multiple solaire de la centrale de Hassi R'Mel est fixé a 2,

ce qui signifie que le champ solaire peut fonctionner au double de sa capacité nominale, soit
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moins de 3,66 kg/s de débit massique de HTF par boucle [11].

Figure 5.7: Variations horaires du débit massique de HTF dans le champ solaire en fonction

de DNI pour 2 jours typiques, jour d'été et jour d'hiver.

Les variations horaires du débit massique du gaz naturel consommé par les deux brileurs
pendant les deux jours représentatifs sont illustrées sur la Figure 5.8. Pour les deux jours, la
nuit, les brileurs auxiliaires consomment presque la méme quantité du gaz naturel, entre 2,2
et 2,3 kg/s. Cependant, la nuit dure en été (11 heures) plus qu'en hiver (15 heures); il y a 4
heures en plus. Pendant les heures ensoleillées, avec une période plus longue dans le jour
d'été, les brileurs auxiliaires consomment moins du gaz naturel dans les périodes chaudes
que dans les froids. Le débit massique du gaz naturel consommé varie de 0,16 a 1,5 kg/s en
jour d’été et de 1,46 a 1,8 kg/s en jour d’hiver. Les profils horaires de consommation du gaz

naturel par les brhleurs auxiliaires pour les deux jours examinés sont en tendance inverse
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avec ceux du débit massique de HTF pour ces jours. La consommation du gaz naturel
minimale par les DBs coincide avec l'apport de débit massique de HTF maximal par le champ
solaire. L'énergie solaire se substitue au gaz naturel afin de maintenir la turbine a vapeur au
régime de design (rendement élevé). Pendant toute la journée, la consommation du gaz

naturel par les DBs est de 111 tonnes/jour en jour d’été et de 163 tonnes/jour en jour d’hiver.
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Ainsi, le champ solaire permet d'obtenir une économie de combustible d'environ 52

tonnes/jour (46,8%).

Figure 5.8: Variations horaires du débit massique du gaz naturel consommé par les deux DBs

pendant 2 jours typiques, jour d'été et jour d'hiver.

5.3.4. Energie thermique fournie par le champ solaire et par les briileurs

auxiliaires

La contribution et la complémentarité entre les brileurs auxiliaires et le champ solaire
peuvent étre mieux représentées en termes d'énergie thermique fournie de chacun d'entre eux
aux HRSGs sur un graphique. Pour ce faire, pour le jour d'été, voir la Figure 5.9a, et pour le
jour d'hiver, voir la Figure 5.9b. A la nuit, pendant les périodes froides ainsi que pendant les
périodes chaudes, les deux DBs, fonctionnant seuls, ils fournissent presque constamment

environ 100 MW aux HRSGs. Aux heures ensoleillées, le champ solaire soutient les DBs et
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fournit de 1'énergie thermique aux HRSGs. En réponse aux ressources d'énergie solaire
existantes, l'énergie thermique fournie par les brileurs auxiliaires est ajustée, le débit
massique de vapeur a travers les HRSGs est constant, avec une température et pression fixes.
Selon I'intensité de DNI, la part de I'énergie thermique fournie par le DB diminue/augmente
graduellement lorsque la part d'énergie solaire thermique augmente/diminue. En jour d’hiver,
le champ solaire fournit, en 6 heures, jusqu'a 41 MW d'énergie thermique, a ce moment les
deux DBs fonctionnent a un régime minimum en fournissant seulement 67 MW. Cela signifie
que le rapport entre l'apport d'énergie thermique solaire et l'apport d'énergie thermique du
combustible atteint un maximum de 0,61 dans les climats froids. Dans le jour d'été, la
contribution de 1'énergie solaire est plus longue (environ 11 heures). Les HRSGs bénéficient
de 98 MW du champ solaire pour récupérer les apports d'énergie solaire, quand les brileurs
auxiliaires fournissent leur énergie thermique minimum, environ 7,5 MW. En d'autres termes,
le rapport entre l'apport d'énergie thermique solaire et l'apport d'énergie thermique du

combustible ne dépasse jamais 13.

Pendant toute la journée, les DBs fournissent aux HRSGs seulement jusqu’a 180 MWh

d'énergie thermique pendant le jour d'été, tandis que le champ solaire fournit a 2352 MWh.

Pendant le jour d'hiver, les DBs fournissent jusqu’a 1608 MWh et le champ solaire fournit a

984 MWh.
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Figure 5.9: Energie thermique fournie par le champ solaire et les deux DBs pendant 2 jours

typiques, jour d'été et jour d'hiver.
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5.3.5. Efficacité thermique de la centrale solaire de Hassi R’Mel

L'efficacité thermique est le meilleur parameétre d'évaluation de la performance de la centrale

électrique ISCC de Hassi R'Mel. L'efficacité thermique est définie comme :

Pu

MSCC = v comy'

(5.13)

La Figure 5.10 montre la variation horaire de I’efficacité thermique de centrale de Hassi
R’Mel pour les deux jours choisis. Pour les deux conditions climatiques, pendant la nuit, la
centrale fonctionne presque a rendement constant, environ 50%, avec une légére supériorité
en jour d’hiver grace a la condensation de la vapeur a basse température. Mais pendant la
journée, quand la centrale fonctionne avec le support de I'énergie solaire, par temps chaud
comme par temps froid, I'efficacité augmente, mais plus considérablement par temps chaud.
Il atteint plus de 68% en jour d’été et environ 56% en jour d’hiver, lorsque le DNI est au
maximum. Cette amélioration des performances par temps ensoleillé est due a la substitution

du gaz naturel par 1’énergie solaire.
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Figure 5.10: Efficacité thermique de la centrale ISCC de Hassi R’Mel pour les jours

sélectionnés, le jour d'été et le jour d'hiver.
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5.4. Conclusion

Dans cette chapitre de la thése, 1'opération off-design de la centrale de Hassi R'Mel fait 1'objet
d'une analyse et évaluation thermodynamiques. Une attention particuliére est accordée au
fonctionnement de la centrale selon la stratégie ’'saving mode’. Selon cette stratégie, 1'utilité
de I'énergie solaire consiste a supporter les brileurs auxiliaires afin d'éviter de faire
fonctionner la turbine a vapeur loin du point de design. Entre les périodes froides et chaudes,
grace a l'apport d'énergie solaire, I'économie de consommation du gaz naturel par les brileurs
auxiliaires peut atteindre 52 tonnes/jour (47%). Le rapport (€énergie solaire thermique)/
(énergie thermique du DB) est 0,61 en jour d’hiver et peut augmenter jusqu'a 13 en jour
d’été. L’efficacité thermique de la centrale électrique peut passer de 50 a 57% en hiver et de

50 a 68% en éte.
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6.NOUVEAU SCHEMA THERMODYNAMIQUE
D’HYBRIDATION SOLAIRE/GAZ

6.1. Introduction

Ce chapitre présente quelques modifications sur les cycles thermodynamiques sur lesquels se
base la centrale de Hassi R’Mel. Il est question de proposer un nouveau schéma
thermodynamique pour l'hybridation solaire / gaz. L'objectif de ces modifications est de
réduire la consommation ¢lectrique des ACs. La modélisation et la simulation
thermodynamiques ainsi que 1’évaluation des performances du nouveau schéma sont
effectuées en appliquant le logiciel Cycle-Tempo. Le nouveau schéma d’hybridation
remplace le cycle a vapeur (eau) par un cycle binaire qui est la combinaison d’un cycle a
vapeur a base de toluéne, qui est un ORC (Organic Rankine Cycle), et d’un cycle a air, ABC.
L’ORC a un meilleur rendement de conversion chaleur/¢lectricité, ce qui réduit le besoin de
rejet de chaleur par le systéme de condensation, et I’ABC s’affranchit complétement du

systeme de condensation.

6.2. Cycle organique de Rankine (ORC)

Les installations thermiques qui se basent sur le cycle de Rankine mais qui utilisent un fluide
de travail organique au lieu d’eau sont connues pour avoir un meilleur rendement de
conversion de chaleur a basse et moyenne température en ¢lectricité. Dans ce type de
technologie, appelé communément installation ORC ou a cycle organique de Rankine, le
choix du fluide organique doit avoir un rendement thermique élevé et permettre une
utilisation maximum de la source de chaleur disponible. En outre, le fluide organique doit
répondre a des critéres de sécurité, il doit étre respectueux de I'environnement, et permettre la

conversion a faible colt pour la centrale ¢lectrique [1].
Par rapport a I’eau, il existe des fluides organiques qui présentent des avantages suivants:

- Les fluides sont séchants: les modules ORC n’ont pas besoin de surchauffeur
(composant volumineux et coliteux), et la détente ne génere pas de gouttelettes de
fluides liquides donc il n’y a pas de risque d’endommager la turbine quand la

température de la vapeur de fluide baisse, voir la Figure 6.1;
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- Les fluides organiques ont des températures d’ébullition inférieures a 50°C (les
réfrigérants s’évaporent a 30-35°C, typiquement a pression ambiante) ;

- Les fluides travaillent en circuit fermé, ne sont jamais pollués.

L’ensemble de ces critéres entraine une meilleure fiabilité et de meilleures performances
technico-économiques globalement (sur le domaine d’application des ORC). A noter que les
fluides organiques sont généralement limités par une température maximale d’utilisation, au-
dela de laquelle le fluide se décompose en sous-produits. De ce fait, leur utilisation en haute

température est limitée (2 la différence de 1’eau qui est stable méme a 500°C).

Les fluides organiques plus utilisés pour produire de 1'électricité sont: butane, heptane,

cyclohexane, benzene, toluéne, orthoxyléne et éthylbenzéne, ammoniac [2].

Le choix du fluide organique dans ce chapitre pour le nouveau schéma d’hybridation

solaire/gaz est basé sur les résultats de John P [3], et Chacartegui [2].

A partir de ces résultats, dans notre étude on a choisit de remplacer I’eau par le toluéne dans

le cycle de Rankine dans le nouveau schéma d’hybridation solaire/gaz. La Figure 6.1 montre

le cycle Rankine pour I’eau et le toluene.

Cycle de Rankine simple pour 'eau Cycle de Rankine simple pour toluéne
800 v . P 00 v - 1
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Figure 6.1 : Cycle de Rankine simple pour 1’eau et toluéne [3].
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6.3. Simple systéme air-gaz

11 y’a des situations ou il est plus économique de coupler a une turbine & gaz et un cycle a air,
ABC, pour récupérer 1’énergie thermique des gaz d’échappement de la turbine a gaz. Le cycle
a air bas fonctionne lui aussi selon le cycle de Brayton. Entre le cycle a air haut et le cycle a
air bas il y’a un récupérateur de chaleur qui est un échangeur de chaleur air/air. Le schéma du
cycle binaire air/gaz est présenté dans la Figure 6.2. Ce systéme permet de s’affranchir
compleétement du systéme de condensation et de tous les équipements liés au cycle a vapeur
(générateur de vapeur a haute pression, turbine a vapeur, condenseur, pompes, tours de
refroidissement, etc.). Par conséquent, I’ABC devrait étre compact et moins complexe. Par
rapport a le cycle a vapeur, ’ABC présente certains avantages: faible colit d’investissement et

cout d’exploitation et de maintenance, taille compacte, démarrage et chargement rapides [4].

Fuel gaz
Air 1

L
Cwvcle de Bravton E--""'"‘_@
Echappement Chambes da -:a:ntpus.tl;:\
- -
JAr 0 Ajir sortie
L
Lvcle aval de "
fai aS
: Ehltern:-:u:u]j.ﬂg \\
=== Optionnel

Figure 6.2: Schéma d’un simple systéme gaz-air.

6.4. Nouveau schéma thermodynamique d’hybridation solaire/gaz de Hassi

R’Mel

Le diagramme fonctionnel de la centrale Hassi R’Mel, sous I'acronyme GT-SBC-CSP, est
représenté¢ sur le chapitre 3, la Figure 3.15. Le nouveau schéma thermodynamique
d’hybridation sous l'acronyme GT-ABC / ORC-CSP, comme il est montré sur la Figure 6.3,
SBC seul modifié par rapport a la disposition utilisée dans la centrale Hassi R’Mel GT-SBC-
CSP. En effet, pour les deux configurations, les deux GTs rejettent environ 242 Kg /s de gaz
a la température de 750 ° C, et le SSG / SVG fournit environ 50 MW de chaleur a une
température de 393 ° C. Cependant, pour le schéma GT-ABC / ORC-CSP, le SBC est
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remplacé par un cycle binaire: ABC / ORC. L’ABC comprend un compresseur d'air, une
turbine a gaz (GT), un générateur (G). Ce cycle est choisi pour étre sans refroidisseur d'air
d'admission. L'ORC, utilisant du toluéne, comprend deux HRVGs identiques, une turbine, un
¢changeur de préchauffage (toluéne / tolueéne) et un récupérateur de chaleur air / toluéne.
Chaque HRVG a un économiseur, un évaporateur avec un tambour et un surchauffeur.
L’échangeur de préchauffage est utilis€ pour augmenter l'efficacité¢ du cycle en utilisant la
chaleur sensible contenue dans le toluéne aprés expansion parce que le toluéne est un fluide

sec avec une pente positive de la courbe de la vapeur saturée.

L'ABC récupére 1'énergie thermique, a travers 'AREC, a partir de 242 kg / s de gaz
d’échappement évacués des GTs a 750 °© C. Le cycle binaire ABC/ORC récupére 1'énergie
thermique de trois flux. En effet, 'ORC récupére un peu de chaleur a travers les HRVG a
partir de 240 kg / s d'air a 415 ° C rejeté par 'ABC. Il récupere également de I'énergie
thermique a travers le récupérateur de chaleur (REC) a partir de 242 kg / s de gaz
d’échappement sortant de I'AREC a 321 ° C. Cette chaleur récupérée est utilisée pour
préchauffer le toluéne avant d'étre envoyé dans le SVG. Grace au SVG, le toluéne récupere
de 1'énergie a partir de 205 kg / s de HTF a 393 © C. Le cycle GT- ABC / ORC-CSP rejette
dans l'environnement 240 kg / s d'air pur a 128 © C et 142 kg / s de gaz d’échappement a 129
°C.

Les deux HRVGs et SVG produisent ensemble 292 kg / s de vapeur de toluéne légerement
surchauffée (surchauftée de 2 ° C), a 35,8 bars et a environ 309 ° C, dont 41,5% (121 kg / s)
sont produits par les deux HRVGs, et 58,5% (171kg / s) sont produits par le SVG.

En ce qui concerne I’ABC, la température et la pression ambiante sont de 35 ° C et de 0,928
bar, respectivement. Le débit massique de l'air est estimé a 240 kg / s et le rapport de pression
optimal dans le compresseur est de 4,8. Le compresseur et la turbine ont des rendements
isentropiques de 86% et 88%, respectivement. L'efficacité thermique du récupérateur d'air est

de 90%

Dans I’ORC, le rendement isentropique de la turbine est de 90%. L'efficacité thermique de
I’échangeur de préchauffage est de 73%, et I'efficacité thermique du récupérateur de chaleur
est de 65%. HRVG a une température d'approche de 23 ° C et une température de pincement

de 12 °C.

Compte tenu de la température ambiante a 35 © C, I’AC fournit du toluéne saturé a 0,135 bars

et a 52,3 ° C. Le calcul de la capacité thermique de 1’aérocondenseur se base les suppositions
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que la différence de température initiale Tirp (vapeur-ambiante) est de 17 © C et que la
différence de température du coté chaud du condenseur AT,y est de 3 © C. Le calcul de la
consommation totale de tous les ventilateurs se base sur le faite que pour chaque ventilateur
le rendement isentropique est de 0,80, le rapport de pression d'air est de 1,0028 et le

rendement mécanique de 0,94.
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Figure 6.3: Nouveau schéma thermodynamique d’hybridation solaire/gaz de Hassi R’Mel

GT-ABC / ORC-CSP.
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6.5. Consommation électrique des aérocondenseurs

Comme il est indiqué sur la Figure 6.3, la capacité nominale du cycle GT-ABC / ORC-CSP
est de 161,13 MW, avec un rendement thermique d'environ 56%. Le cycle binaire, ABC /
ORC, génere au total 81,1 MW. L’ABC génere 25,4 MW (31,32%), et ’ORC génére 55,7
MW (68,68%). La capacité thermique totale des aérocondenseurs est d'environ 117,9 MW et
la consommation électrique des ventilateurs est de 2,75 MW. Par rapport au cas de référence
existant, le schéma GT-ABC / ORC-CSP, a presque la méme capacité nominale avec le
méme rendement thermique, mais la capacité thermique des aérocondenseurs et la
consommation €lectrique des ventilateurs diminuent d'environ 25%. En effet, une part
significative de la capacité nominale du systétme GT-ABC / ORC-CSP est produite par
I’ABC qui ne nécessite pas de processus de condensation. La réduction du transfert de
chaleur des aérocondenseurs a un impact non seulement sur la consommation aussi sur la
taille de la surface d’échange de chaleur des aérocondenseurs, sur la taille et le nombre des

ventilateurs et par conséquent sur le colit d'investissement initial des ACs.

En outre, il y a certains avantages associés au nouveau schéma d'hybridation, GT-ABC /
ORC-CSP qui est techniquement moins complexe que le GT-SBC-CSP; il a besoin de moins
d'échangeurs de chaleur; il n'y a pas besoin de dégazeur, et pas besoin de préchauffer la

boucle.
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6.6. Conclusion

Le but de ce chapitre est de faire quelques modifications thermodynamiques sur une centrale
ISCC de Hassi R’Mel. Le cycle binaire (ABC / ORC) est proposé a la place du SBC. Les
simulations thermodynamiques démontrent que le nouveau schéma d'hybridation solaire / gaz
(GT-ABC / ORC-CSP) aux conditions de fonctionnement de design, réduit la quantité¢ de
chaleur et la consommation d'énergie électrique des ACs de 25%. D’un autre coté, il y a
certains avantages associés a 1’application du nouveau schéma d'hybridation (GT-ABC /
ORC-CSP).En effet, le schéma GT-SBC-CSP est économiquement et techniquement moins

complexe, du fait qu’il a besoin de moins d'échangeurs de chaleur.
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7. CONCLUSION GENERALE

Cette thése présente une étude détaillée de la centrale de Hassi R’Mel. Cette centrale adopte
le schéma thermodynamique ‘ISCC’ qui se base sur 1I’hybridation solaire/gaz pour faire la
transition progressive d’¢électricité a base du gaz naturel a 1’électricité solaire.

L’étude se devise en quatre parties. Dans la premicre partie, les calculs thermodynamiques
relatifs au fonctionnement de la centrale aux conditions de design (température d’air 35°C, et
DNI=751W/m?) permettent de déterminer tous les paramétres nécessaires (pression,
température, débit, ...) pour faire la conception de tous les composants et machines de la
centrale. Cette partie d’étude révele aussi les résultats suivants. La centrale a la capacité
nominale brute de 160 MW, ou 80 MW sont fournis par les deux turbines a gaz (SGT-800) et
80 MW sont fournis par la turbine a vapeur (SST-900). La part de ’énergie solaire est de 14
% (22 MW). Le rendement thermique de la centrale est de 56%. Le champ solaire, composé
de 224 collecteurs cylindro-paraboliques de technologie ET-150, est congu pour fournir au
régime nominal 50 W de chaleur a 393°C au bloc de puissance.

Dans la deuxiéme partie de I’étude, les calculs thermodynamiques relatifs au fonctionnement
en régime dynamique de la centrale de Hassi R’Mel, révélent les résultats suivants. La
centrale de Hassi R’Mel est plus performante en hiver qu’en été. Se basant sur la stratégie
‘saving mode’, 1l y’a une complémentarité entre le champ solaire et les brileurs auxiliaires
intégrés dans les deux chaudiéres de récupération dans le maintien du fonctionnement de la
turbine a vapeur en haute performance. Entre les périodes froides et chaudes, grace a I'apport
d'énergie solaire, I'économie de consommation de gaz naturel peut atteindre 52 tonnes/jour
(47%).

Dans la troisieme partie de 1’étude, les calculs thermiques relatifs au fonctionnement en
régime dynamique du receveur solaire de la centrale révelent les résultats suivants. Le champ
solaire ne fonctionne pas completement pendant les journées d'hiver. Pour les jours
d’automne et de printemps, le champ solaire fonctionne presque de la méme maniere. Il
fonctionne 09 heures. Dans les journées d'été, le champ solaire fonctionne 11 heures, avec 5
heures en mode de dé-focalisation.

Dans la quatriéme partie, un nouveau schéma d’hybridation thermodynamique proposé dans

cette étude permet de réduire de 25% la consommation électrique des aéro-condenseurs.
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Résumé

L’objet de cette thése rentre dans le domaine de la thermodynamique appliquée et thermique. Ou il est question
de traiter avec le design et optimisation des centrales thermiques. Il s’agit dans cette étude de faire 1’analyse,
I’évaluation, et la proposition de nouvelles solutions par rapport a la centrale solaire de Hassi R’Mel. Dans sa
partie thermodynamique, 1’étude concerne toute la centrale avec ses composants, a savoir, les deux turbines a
gaz, la turbine a vapeur avec ces deux chaudicres de récupération et son condenseur a air, et le systéme solaire
intégrant les capteurs cylindro-paraboliques. Cette étude est basée sur la modélisation et simulation
thermodynamiques en appliquant le logiciel Cycle-Tempo. Deux régimes de fonctionnement de la centrale sont
considérés dans cette étude, le régime nominal ou de design et le régime dynamique ou d’off-design. Les calculs
ont permis de déterminer les performances de la centrale au régime nominal, et de tous les parameétres
(pression, température, débit, titre,...) nécessaires au dimensionnement de toutes ses machines (compresseur,
turbines, pompes, échangeurs, ventilateurs,..). Les calculs relatifs au régime d’off-design ont permis d’analyser
le fonctionnement de la centrale de Hassi R’Mel selon les saisons. Par ailleurs, il est proposé dans cette étude
un nouveau schéma d’hybridation thermodynamique qui permet de réduire considérablement la consommation
¢lectrique au niveau du condenser a air.

Dans sa partie thermique qui concerne que le systéme solaire, 1’étude analyse le fonctionnement en régime
dynamique de ce dernier sous les conditions météorologiques du site de Hassi R’Mel. Les calculs thermiques
sont basés sur un code de différences finies formulé en régime transitoire.
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