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Résumé : Durant ces dernières années, les turbines à gaz industrielles ont joué un rôle important dans les systèmes de 
production de puissance, tels que les centrales nucléaire de puissance (NPP), les centrales de production d’électricité et les 
unités des hydrocarbures. Bien que ces équipements possèdent de nombreux avantages, leur haute sensibilité à l’influence 
de variation de la température de l’air ambiant, qui change considérablement entre le jour et la nuit, l’été et l’hiver, fait que 
le rendement thermique d’exploitation de ces machines se trouve affecté, ainsi l’amélioration du cycle de ces machines 
s’avère nécessaire. A cet effet différentes techniques (régénération, refroidissement intermédiaire, préchauffage et injection 
de vapeur d’eau) ont été employées afin d’améliorer les performances des turbines à gaz. Le cycle de turbine à gaz injecté 
par la vapeur (STIG), consiste à introduire de quantités convenables de vapeur d’eau dans divers points donnés du cycle. 
L’objectif principal de ce travail, consiste en l’amélioration des caractéristiques principales de la turbine à gaz utilisée dans 
des conditions de températures rudes dans le sud d’Algérie, par l’injection de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de 
combustion. La méthode suggérée a été étudiée, analysée et comparée à un cycle simple. Un code de calcul a été développé 
pour différents processus de turbine à gaz comprenant les effets, de la température de l’air ambiant, de l’humidité du climat, 
du taux de compression, des paramètres d’injection, de la température standard, et de la température de combustion avec et 
sans l’injection de vapeur. Les résultats obtenus, montrent que la méthode d’injection de vapeur d’eau à l’amont de la 
chambre de combustion améliore considérablement les performances de la turbine à gaz. Des données d’essai d’une turbine 
à gaz industrielle largement utilisée dans le domaine des hydrocarbures, d’un modèle informatique et d’une étude théorique 
sont employées pour vérifier la validité de notre modèle proposé. La comparaison des résultats obtenus par le programme à 
ceux de la littérature est en bon accord. A partir de ces avantages, nous recommandons l’utilisation de cette méthode dans 
l’industrie des hydrocarbures. Cette étude peut être confortée par un test expérimental. 
 
 
Abstract: Analysis and improvement of gas turbine performances used under hard conditions by 
steam water injection in the combustion chamber. In the past three decades, industrial gas turbines have 
gained more importance on the power generation systems, such as nuclear power plant (NPP) and the petroleum power 
plant. Although the advantages of such equipment, high sensitivity to the influence of the ambient air temperature, which 
varies greatly between day and night, summer and winter, which the thermal efficiency of these machines is affected the 
improvement of these cycles are required. For this purpose different methods (regeneration, intermediate cooling, 
preheating and injection of steam water) were used to improve performance cycle gas turbine. The steam injected gas 
turbine cycle (STIG) consists of introducing a high amount of steam at various points in the cycle. The main purpose of the 
present work is to improve the principal characteristics of gas turbine used under hard condition of temperature in Algerian 
Sahara by injecting steam in the combustion chamber. The suggested method has been studied, analysed and compared to a 
simple cycle. Efficiency, however, is held constant when the ambient temperature increases from ISO conditions to 50°C. 
Computer program has been developed for various gas turbine processes including the effects of air ambient temperature 
humidity of the climate, pressure ratio, injection parameters, standard temperature, and combustion chamber temperature 
with and without steam injection. Data from the performance testing of an industrial gas turbine, computer model, and 
theoretical study are used to check the validity of the proposed model. The comparison of the predicted results to the test 
data is in good agreement. Starting from the advantages, we recommend the use of this method in the industry of 
hydrocarbons. This study can be contributed for experimental tests. 
 

 
جة الحرارة بحقن بخار الماء لخصائص التوربينات الغازية المستخدمة في ظل ظروف ارتفاع در تحليل وتحسين الأداء: خلاصة 
إن على الرغم من مزايا هذه المعدات، . في السنوات الأخيرة اصاخ ادور توربينات الغاز، في إنتاج الكهرباء والنفط، اتخذ بعد ،الاحتراق حجرة

ا يؤدي إلى نقصان في ذه، الصيف والشتاء، ليلةاليوم و اليختلف اختلافا آبيرا بين بدوره  لتأثير درجة حرارة الهواء المحيط، الذي تهاارتفاع حساسي
د، التبريد يالتجد(لهذا الغرض أساليب مختلفة  .صبح ضروريالآلات أهذه تحسين دورات والاستطاعة المنتجة من طرف هذه الآلة، إن  ةمردودي

حقن التي تستعمل لتوربينات الغاز  لأساسيةلدورة اا .تستخدم لتحسين أداء دورة توربينات الغاز) وحقن بخار الماء المسبق و التسخين ي،وسيطال
، الذي هو جزء من ا العملذمن هوالهدف الرئيسي . دورةمعينة في النقاط من خلال إدخال آميات مناسبة من بخار الماء  يتمثل في، )ستيג(البخار، 

رسالة الدآتوراه، هو وضع برنامج في إطار تحضير  يدخلالذي " حرارية-المحاآاة الرقمية و التطبيقات الترمو في تقنيات متقدمة" همشروع عنوان
ضغط، ال حيثعمليات توربينات الغاز،  لمختلف الرئيسية خصائصالحساب تأثير ظروف البيئية وآثار حقن بخار الماء في غرفة الاحتراق على 

لك ثحقن الكميات ذالتربينة و لترآيبخصائص الأساسية حساب ال يعاد ،للتربينة ومعايير التشغيلبعد معرفة خصائص . الاحتراق والاسترخاء
عن طريق حقن آميات مناسبة من  درجة حرارة المرجع،عندما تصبح درجة الحرارة أعلى من مردود الآلة يبقى مستقرا ، بينما. اللازمة من البخار

. يةللتوربينات الغاز و الخصائص الرئيسية تحسن الأداء أن طريقة الحقن بالبخار في غرفة الاحتراقالمتحصل عليها نتائج التبين . بخار الماء
المقارنة بين . في التحقق من صحة النموذج المقترح مستعملة، ودراسة نظرية رقمينموذج  عملة،الصناعية مست يةلتوربينات الغازلاختبارمعطيات 

، نوصي باستخدام هذا الأسلوب في الصناعة صل عليهاالمتح المزايا هذه من. اتفاق جيدقدمت الاختبارات المتحصل عليها ونتائج نتائج 
 .هذه الدراسة قد ساهمت في اختبار تجريبيتكون . ةيربوناالهيدروآ
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Une lettre peut avoir plusieurs significations. Toutefois le contexte n’autorisera aucune 
confusion.  
 
Variable Désignation Unité 

A Section. [m2]
a30 Proportion du débit d’air qui part dans les fuites. [-] 
c Vitesse absolue. [m/s] 
Cf Coefficient du débit. [-] 

cp, cv Chaleurs spécifiques à pression constante et à volume constant. [J/(kg.K)] 
pc  Chaleur spécifique moyenne à pression constante. [J/(kg.K)] 

D Diamètre de la tuyère. [m] 
e25 Proportion de l’énergie de compression contenue dans le débit de fuite  [-] 
F Poussée. [N] 
f Rapport de carburant/air (sans injection de la vapeur). [-] 
f’ Rapport de carburant/air (avec injection de la vapeur). [-] 
h Enthalpie spécifique. [J/kg] 

o
fh  Enthalpie spécifique standard. [J/kg] 

H Enthalpie. [J/kg] 
HR Taux de la chaleur. [-] 
Iw Indice de Woob. [-] 
k Cœfficient polytropique du fluide. [-] 
M Masse moléculaire. [Kg/kmol] 
m Masse du fluide. [Kg] 
m  Débit massique. [kg/s] 

Mn Nombre de Mach. [-] 
N Vitesse de rotation. [tr/mn] 
n Nombre d’étage. [étage] 
ni Fraction d’un élément dans un mélange gazeux. [-] 
p Pression. [bar] 
P Puissance. [W] 

PCI Pouvoir calorifique inférieur du carburant. [kJ/kg] 
Q Flux de chaleur. [J] 
Q  Débit volumique. [m3/s] 

R Constante spécifique du gaz. [J/(kg.K)] 
r Rayon. [m] 
s Entropie. [J/kg] 

S.F.C Consommation spécifique. [kg/kW.h] 
SG Pesanteur spécifique du gaz. [m/s2] 
t Température absolue. [°C] 
T Température absolue. [ K ] 
u Vitesse d’entraînement. [m/s] 

vap Rapport des débits massiques (vapeur - air). [%] 
w Travail spécifique. [J/kg] 
W Travail. [J] 

 
Variables grec 

 
∆ Chute d’un paramètre. [Unité] 
δ Elévation. [m] 

Rε  Efficacité d’un échangeur de chaleur. [%] 
φ Rapport d’équivalence d’une combustion. [-] 
φ Humidité relative. [-] 
γ Exposant isentropique. [-] 
η Rendement isentropique. [%] 
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ηTh Rendement thermique de la turbine à gaz. [%] 
λ Coefficient d’excès d’air. [-] 
Ω Vitesse de rotation angulaire. [Rad/s] 
ω Humidité absolue. [-] 
Π Couple. [N.m] 
Sl Vitesse de propagation de la flamme. [m/s] 
τ Taux de compression. [-] 

 
Indices et Exposants 

 
o Quantité totale.  

1, 2, 3, 4 Positions du cycle présentées par les différents éléments de la turbine à gaz.  
a Air.  

Adm Admission.  
Amb Ambiant.  

C Compresseur.  
CC Chambre de combustion.  

Cmb Combustion.  
Const Constructeur.  
corr Paramètre corrigé.  
E_C Entrée du compresseur.  

Echap Echappement.  
e Eau.   
f Carburant.   
fl Flamme.  
G Générateur de vapeur.  
g Gaz d’échappement.  

hum Humide.  
inj Paramètres d’injection.  
Iso Conditions standards.  
méc Pertes mécaniques.  

n Nette.  
opt Optimal.  
p Propulsion.   

Ref Refoulement.  
Réfr Réfrigérant.  
S_C Sortie du compresseur.  
sat Saturation.  
sec Sèche.  

Stœc Stœchiométrique.  
T Turbine.  

u1, u2 Projection suivant l’axe longitudinal.  
Ut Utile.  
v Vapeur d’eau injectée.  
x Nombre d’atomes de carbone dans un hydrocarbure.  
y Nombre d’atomes d’hydrogène dans un hydrocarbure.  
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Unités 

 
Atm : Atmosphère. 
K : Kelvin. 
°C :  Celsius. 
C.E : Colonne d’eau. 
ppmv : Parties par million par le volume. 
rpm :  Révolution par minute. 
s :  Seconde. 
h :  Heure. 
min : Minute. 
EI : Indice d’émission. 
 

Abréviations 
 

B.P : Basse pression. 
DLN : Faible de NOx sec. 
EvGT : Turbine à gaz d’évaporative. 
GAP : Groupes auxiliaires de puissance. 
GN : Gaz naturel.  
HAT :  Turbine d’air humide. 
H.P : Haute pression. 
HRSG : Générateur de vapeur de rétablissement de la chaleur (heat recovery steam 

generator). 
HAT :  Turbine à gaz à air humide. 
ISO : Organisation standard international.  
STIG :  Turbine à gaz avec injection de vapeur. 
TAG : Turbine à gaz. 
EvGT :  Turbine à gaz évaporative. 

 
Substances chimiques 

 
C2H6  Ethane. 
CH4  Methane. 
CxHy  Hydrocarboné général. 
CO  Oxyde de carbone. 
CO2  Dioxyde de carbone. 
H, H2  Hydrogène. 
HCN  Cyanure d’hydrogène 
H2O  Eau. 
N, N2  Azote. 
NOx  Oxydes d’azote. 
O, O2  Oxygène. 
OH  Hydroxyle. 
UHC :  Hydrocarbures non brûlés. 
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Introduction générale 

Les turbines à gaz (TAG) ont connu ces dernières années un développement 
considérable dans de nombreuses applications industrielles en particulier dans le domaine des 
hydrocarbures et de la production d’énergie électrique. Malgré de nombreux avantages, leur 
haute sensibilité à l’influence de la température de l’air ambiant qui varie considérablement 
entre le jour et la nuit, l’été et l’hiver, fait que le rendement thermique d’exploitation de ces 
machines se trouve affecté [1-14].  

Actuellement pour solutionner le problème, compte tenu des régions d’exploitation, on 
procède, lors du projet, au surdimensionnement systématique des groupes d’entraînement par 
rapport aux machines entraînées. Certes, ce moyen assez fiable est loin d’être économique 
compte tenu des prix élevés de ces machines et du nombre d’installations en exploitation. 

Le cycle d’une turbine à gaz est un cycle très souple de sorte que ses paramètres de 
performance puissent être améliorés, en ajoutant des composants supplémentaires à un cycle 
simple [15-18].  

A cet effet différentes méthodes (régénération [19-22], refroidissement intermédiaire 
[23-32], préchauffage [33-38] et injection d’eau [39-43] ou de vapeur d’eau [44-51]) ont été 
utilisées afin d’améliorer les performances des turbines à gaz. 

L’avantage de toutes ces méthodes est d’augmenter les performances et la puissance 
spécifique comparée à un cycle sec de turbine à gaz. L’addition de l’eau ou de vapeur d’eau 
dans le cycle de turbine à gaz aide également à la diminution des émissions à l’échappement. 

La méthode d’injection de vapeur à l’amont de la chambre de combustion d’une turbine 
à gaz (STIG cycle) a été étudiée et appliquée.  

L’augmentation de la puissance spécifique est une conséquence de la masse 
supplémentaire traversant la chambre de combustion. L’injection de vapeur a été employée 
dans des turbines à gaz aussi pour réduire les émissions NOx [52-58]. La quantité de vapeur 
produite dans le HRSG dépend du débit d’eau d’alimentation et des conditions de 
fonctionnement de la chaudière. 

Pour cela le processus de combustion dans la turbine à gaz s’effectue en présence d’une 
quantité supplémentaire de vapeur d’eau. Celle-ci a été injectée à l’amont de la chambre de 
combustion. La méthode la plus commune pour améliorer le rendement de la turbine à gaz du 
cycle simple consiste à employer la chaleur des gaz d’échappement pour produire la vapeur 
surchauffée à injecter. L’augmentation du rendement et de la puissance à la sortie de la 
turbine est une conséquence de la masse supplémentaire traversant la turbine. 

L’objectif principal de notre travail consiste en l’amélioration des performances des 
turbines à gaz utilisées dans des conditions climatiques rudes du sud Algérien, tels que la 
variation de la température ambiante et l’humidité par des quantités appropriées de vapeur 
d’eau à injecter à l’amont de la chambre de combustion.  

Un programme de calcul, basé sur les relations analytiques des différents processus 
d’une turbine à gaz, a été établi pour une gamme de taux de compression et de température de 
combustion en considérant les propriétés thermodynamiques du fluide moteur variables en 
fonction des paramètres de pression et de la température.  

Dans ce travail une étude théorique est faite en modélisant un cycle simple avec 
récupération de la chaleur des gaz d’échappement afin d’obtenir la vapeur surchauffée pour 



                                                                                                                                 Introduction générale 

 2

l’utilisation, en considérant tous les facteurs qui affectent réellement les performances du 
cycle. 

Nous avons pris les caractéristiques d’une turbine à gaz GE MS5002 comme machine 
d’application de notre programme. Ce travail permet l’étude de l’effet de plusieurs paramètres 
tels que la température ambiante, la pression atmosphérique et l’humidité du climat de 
fonctionnement sur les performances de cet équipement. 

Ce travail, qui s’inscrit dans le cadre d’un projet de recherche sur les Turbomachines et 
Lutte Contre la Pollution Gazeuse et Particulaires, consiste en l’élaboration d’un code de 
calcul et d’analyse des paramètres des différents processus d’une turbine à gaz tels que la 
compression, la combustion et la détente. L’influence des conditions ambiantes sur les 
performances de la machine considérée a été mise en évidence. Afin de rendre cet équipement 
insensible à la variation de la température ambiante, l’injection de la vapeur d’eau à l’amont 
de la chambre de combustion a été étudiée et appliquée à la turbine GE MS5002 largement 
utilisée dans l’industrie des hydrocarbures [59-62]. 

 

Le présent travail est réparti en six chapitres. 
 

- Le premier chapitre consiste essentiellement en une revue bibliographique sur les 
turbines à gaz, leurs domaines d’utilisations, et leurs particularités de fonctionnement. Parmi 
les domaines d’applications, nous citerons : les centrales électronucléaires, le transport des 
hydrocarbures et la propulsion. 

 

- La description des différents cycles thermodynamiques et une étude détaillée des 
performances d’une turbine à gaz ont été présenté dans le deuxième chapitre. 

 

- Dans le troisième chapitre, les corrélations principales de prédiction des émissions lors 
d’une combustion et les différentes techniques d’amélioration des cycles thermodynamiques 
des turbines à gaz tels que la régénération, le refroidissement intermédiaire dans le 
compresseur, le préchauffage et l’injection de masse d’eau et de vapeur d’eau ont été 
exposées.  

 

- Dans le quatrième chapitre, nous présentons l’étude et la modélisation du cycle 
thermodynamique d’une turbine à gaz en fonction de la variation de la température et du taux 
de compression. La modélisation dans ce chapitre a été établie sans et avec injection de 
vapeur d’eau, en tenant compte d’un climat sec et humide. 

 

- Le code informatique d’analyse et de calcul des performances d’une turbine à gaz dans 
des gammes de température ambiante, des taux de compression, de l’humidité relative et de 
vapeur d’eau donnés, est exposé dans le cinquième chapitre.  

 

- Enfin, dans le dernier chapitre, les différents résultats obtenus à l’aide du code de 
calcul concernant l’influence des conditions ambiantes température, pression et l’humidité sur 
les performances d’une turbine à gaz. Les effets d’injection de vapeur d’eau et l’amélioration 
des caractéristiques principales de cet équipement sont analysés, discutés et interprétés.  
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Chapitre-I : Revue bibliographique sur les TAG  
et leurs applications 

 
I.1- Généralités 

 
Les turbines à gaz font partie des turbomachines définies par Rateau comme étant des 

appareils dans lesquels a lieu un échange d’énergie entre un rotor tournant autour d’un axe à 
vitesse constante et un fluide en écoulement permanent. Une turbine à gaz, appelée aussi 
turbine à combustion, est une machine tournante thermodynamique appartenant à la famille 
des moteurs à combustion interne dont le rôle est de produire de l’énergie mécanique (rotation 
d’un arbre) à partir de l’énergie contenue dans un hydrocarbure (fuel, gaz...) [63-66]. 

Selon le type de fluide utilisé, dit fluide actif ou fluide moteur, on a une turbine 
hydraulique, une turbine à vapeur ou une turbine à gaz. Dans ce dernier cas, le fluide moteur 
le plus fréquemment utilisé provient des gaz de combustion d’un combustible liquide ou 
gazeux. 

Selon le type d’énergie délivrée, les turbines à gaz se répartissent en deux classes : 
d’une part, les turbomoteurs fournissant de l’énergie mécanique disponible sur un arbre et, 
d’autre part, les turboréacteurs fournissant de l’énergie cinétique utilisable pour la propulsion. 

 
C’est dans l’aéronautique que la turbine à gaz s’est imposée en priorité. Les 

turboréacteurs sont utilisés de façon quasi universelle pour la propulsion des appareils à 
voilure fixe : avions et missiles. Seule l’aviation générale (tourisme, affaires) utilise encore 
les moteurs alternatifs mais leur domaine est sans cesse grignoté par la turbine à gaz. Pour les 
voilures tournantes, de façon similaire, les turbomoteurs équipent aussi la quasi-totalité des 
différents types d’hélicoptères. 

 
Parmi les utilisations non aéronautiques, très diversifiées on peut citer [67-69] : 

 
 les turboalternateurs, destinés aux centrales de pointe et aux groupes de secours, 

bénéficient au mieux des qualités fondamentales de la turbine à gaz que sont la 
rapidité de démarrage, la facilité de mise en œuvre, la fiabilité élevée ; 

 les machines, utilisées dans les stations de pompage et de recompression des gazoducs 
et oléoducs ainsi que sur les plates-formes pétrolières off-shore, bénéficient des 
mêmes avantages avec en plus l’emploi d’un carburant local bon marché ; 

 la traction terrestre, qu’elle soit ferroviaire avec les turbotrains ou d’application 
militaire pour les véhicules blindés, utilise en outre la grande puissance volumique de 
la turbine à gaz comparée à celles des moteurs Diesel ; 

 les installations industrielles dites à énergie totale où le turbomoteur peut fournir 
simultanément trois formes d’énergie : électrique (alternateur), pneumatique (par 
prélèvement d’air sur le compresseur), calorifique (récupérateur de chaleur des gaz 
d’échappement). Le rendement d’ensemble de telles installations est ainsi fortement 
revalorisé et peut atteindre 50 à 60 % ; 

 les groupes auxiliaires de puissance ou GAP constituent enfin une classe de machines 
bien adaptée à la turbine à gaz : les groupes de conditionnement d’air sont utilisés tant 
sur les aéronefs que sur les turbotrains, d’autres types de GAP sont employés à des 
fins militaires (génération d’électricité) ou civiles (groupes de mise en œuvre et de 
maintenance au sol des avions). 
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I.2- Présentation 
 
Les turbines à gaz sont construites dans une gamme très large de puissance de 25 kW à 

250 MW [15-18, 65-68]. Les informations ci-après concernent surtout les machines de 1 à 
40 MW les plus utilisées en cogénération. 

A poste fixe, les combustibles utilisés sont, pour les turbines courantes, du gaz (naturel, 
GPL ou biologique) ou du fuel domestique. Les TAG peuvent aussi brûler du fuel lourd ; 
mais celui-ci doit subir des traitements très complexes (enlèvement du sodium et des 
particules solides, inhibition du vanadium, etc.). De plus, les gaz d’échappement doivent aussi 
être traités pour répondre aux normes environnementales. L’exploitation et la maintenance 
sont donc beaucoup plus couteuses et la durée de vie réduite. 

 
Le combustible doit être injecté dans les chambres de combustion à des pressions 

élevées (13 à 45 bar). Cela est aisé pour les fiouls. Par contre, le gaz naturel est délivré par des 
réseaux, soit de transport entre 40 et 75 bar, soit, le plus souvent, de distribution entre 4 et 
16 bar. Quand la pression du réseau n’est pas suffisante, il faut ajouter des surpresseurs de 
gaz. Ces appareils sont coûteux et consomment de la force motrice. Pour les petites 
installations, ils diminuent l’intérêt économique de la filière. 

 
La combustion dans une TAG s’effectue avec des excès d’air très importants (350 à 

500%). Il en résulte que, pour un modèle donné, la puissance va varier sensiblement avec la 
température d’entrée d’air et avec l’altitude. Le compresseur, pour une même vitesse, donnant 
un débit massique plus important, la puissance sera plus forte en hiver, ce qui est un avantage 
pour l’utilisation en génie climatique. Une autre conséquence est la décroissance très rapide 
du rendement avec la charge. 

 
La puissance fournie par une TAG dépend des caractéristiques de l’air aspiré : 

température, humidité et pression. Elle va donc varier suivant la saison et l’altitude du lieu 
d’implantation. De même, la puissance est fonction des pertes de charge amont sur l’air aspiré 
(gaine, filtre et silencieux) et aval sur les gaz d’échappement (silencieux, batterie ou chaudière 
de récupération, gaine, cheminée, etc.). Les constructeurs fournissent des courbes précises 
donnant les caractéristiques de fonctionnement en fonction de ces différentes valeurs. 

 
Quasiment, toute l’énergie thermique du combustible non transformée en énergie 

mécanique se retrouve sous forme de chaleur dans les gaz d’échappement. Ceux-ci sont donc 
très chauds (entre 450 et 550°C) et servent, comme on le voit dans les différents schémas 
illustrant ce paragraphe, à réchauffer des fluides caloporteurs ou utilisés pour la production de 
la vapeur. Les gaz d’échappement sont normalement dirigés soit sur une batterie, soit sur une 
chaudière. Une vanne de dérivation dite d’aiguillage permet d’envoyer tout ou une partie des 
gaz d’échappement directement à l’atmosphère. Elle sert aux démarrages et pour la marche en 
secours, ainsi que pour les périodes où toute la chaleur récupérable des gaz d’échappement ne 
peut être utilisée. Un soin particulier doit être apporté à l’étanchéité de cette vanne pour éviter 
une perte continue de gaz chauds à l’atmosphère.  

 
Les gaz d’échappement des TAG sont peu chargés en poussières et comportent 15 à 

17 % d’oxygène. Ils peuvent être utilisés dans l’industrie pour le chauffage direct de séchoirs 
et, surtout, comme air comburant dans des brûleurs spéciaux dits de postcombustion qui 
s’adaptent à des chaudières ou à des générateurs. On obtient ainsi d’excellentes performances 
globales. 
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I.2.1- Composants d’une turbine à gaz 
 

Une turbine à gaz (figure(I-1)) est constituée par : une entrée conditionnant l’air 
(filtration et éventuellement refroidissement), un compresseur, une chambre de combustion, 
une turbine de détente, l’échappement vers une cheminée. Pour la production d’électricité, 
une majorité de turbines à gaz sont construites autour d’un seul arbre sur lequel sont disposés 
le compresseur, la turbine de détente, l’alternateur et éventuellement certaines pompes ou un 
réducteur pour les machines de puissance inférieure à 100 MW [15-18, 65-68]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

I.2.1.1- Entrée d’air  

Elle comporte un système de filtration générant une perte de charge qui varie de 0,3 % à 
1,3 % (usuellement exprimée en mm de colonne d’eau : de 30 à 130 mm CE) en fonction de 
son encrassement ; il est modélisé par un coefficient de perte de charge, qui peut être calé sur 
une perte de charge de 0,6 % à pleine puissance. L’éventuel refroidissement de l’air à l’entrée 
sans descendre au-dessous d’une température de 5 à 7 °C pour éviter les problèmes de 
givrage, s’effectue par des systèmes réfrigérants à évaporation, à brumisation d’eau ou à 
fluide caloporteur froid. Le premier et le dernier de ces systèmes induisent une perte de 
charge supplémentaire de l’ordre de 0,25 %. Les deux premiers sont efficaces en cas d’air 
chaud et sec et utilisent l’enthalpie de vaporisation de l’eau pour refroidir l’air en accroissant 
son humidité à respectivement 90 % et 95 %. La mesure de la perte de charge dans l’entrée 
d’air est importante pour estimer l’encrassement des filtres en la corrigeant des influences du 
débit d’air aspiré et des conditions atmosphériques. 

I.2.1.2- Compresseur 

Celui-ci utilise plus de la moitié de la puissance produite par la turbine de détente, 
puissance qui s’exprime suivant l’équation(I-1) en tenant compte des prélèvements d’air aux 
étages intermédiaires pour refroidir les parties chaudes : 

  ( )C a Ref S _C Ref Ref a E _CP m m H m H m H= − + −∑ ∑      (I-1) 

L’enthalpie H peut être estimée en gaz parfait à partir de la température, donc 
l’estimation de la puissance du compresseur nécessite la mesure des températures de l’air à 
son entrée et à sa sortie. Les débits d’air sont mesurés à l’aide de diaphragme ou de venturi-
tuyère équipés de prises de pressions statiques et totales. 

Figure(I-1) : Différents composants d’une turbine à gaz. 
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I.2.1.3- Chambre de combustion 

Elle se traduit par une perte de charge de l’ordre de 6 % et par un échauffement de l’air 
lié à la combustion du gaz avec un rendement proche de 100 %. C’est dans la chambre de 
combustion que peut être injectée de l’eau ou de la vapeur pour soit réduire les émissions 
d’oxydes d’azote, soit augmenter la puissance produite ; cette possibilité est introduite sous la 
forme d’un débit d’eau meau à une enthalpie Heau. Le bilan énergétique dans la chambre de 
combustion s’exprime par : 

   30

30

1  

 1
a Ref e g fl g

a Ref S _C g g e e

(( - a ) m - m m m ) H m PCI

(( - a ) m - m ) H m H m H

+ + =

+ + +
∑

∑
     (I-2) 

La température des gaz à la sortie de la chambre de combustion n’est pas mesurable car 
trop hétérogène et élevée et n’est accessible par cette formule que si le PCI du combustible est 
connu. Sa connaissance conditionne la durée de vie des parties chaudes en effet : 

• la température entrée turbine ISO (telle que définie par la norme ISO 2314) qui suppose 
que tout le débit d’air entrée turbine à gaz passe dans la chambre de combustion, qu’il n’y 
a pas de prélèvement d’air sur le compresseur et que l’entrée d’air et son échappement 
s’effectuent sans perte de charge. C’est la valeur la plus basse ;  

• la température entrée roue de turbine qui est calculée en considérant que l’air sortie 
chambre de combustion est parfaitement mélangé avec l’air de refroidissement de la 
directrice d’entrée. C’est une valeur intermédiaire d’environ 80 °C plus élevée que la 
précédente, ce qui signifie que le débit d’air de refroidissement des aubes et cavités en 
aval est de l’ordre de 8 % du débit total ;  

• la température sortie de chambre combustion qui est calculée avec le débit d’air qui 
traverse les tubes à flamme, soit environ 80 % du débit d’air entrée compresseur. C’est la 
plus élevée environ 80 à 100 °C d’écart avec la précédente, figure(I-2). Le débit d’air qui 
traverse les tubes à flamme est accessible par la mesure de la courbe débit-réduit/perte de 
charge d’un tube à flamme au banc d’essai. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Dans le brûleur, la température des gaz est élevée de T2 à T3 afin d’optimiser la 

combustion, on doit doser correctement le rapport carburant/air défini par :  

      f

a

mf
m

=        (I-3) 

Figure(I-2) : Définitions des températures de flamme.
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 Le problème consiste à déterminer le rapport f requis pour transformer une unité de 
masse d’air à T2 et f unité de masse de carburant à Tf en (1+f) unité de produits de combustion 
à T3, figure(I-3). 

 

 

 

 

• Efficacité de la combustion  

 Le rapport ainsi déterminé a été calculé pour des conditions idéales d’une combustion 
complète. Pour comptabiliser les différentes pertes, on introduit : 

    id
Cmb

rel

f
f

η =          (I-4) 

 Avec :   fid  est le rapport idéal du carburant-air pour un ∆T donnée. 
   frel  est le rapport réel du carburant-air pour un ∆T donnée. 

 En général 98 %Cmbη =  

• Vitesse de propagation d’une flamme dans un mélange laminaire 

Plusieurs approches ont été faites pour essayer de prédire cette vitesse de propagation, 
les théories thermiques montraient que la vitesse de flamme était proportionnelle à la racine 
de la diffusivité thermique et à la racine du temps de réaction moyen [54]. 
 

     
,

~l
i p i c

S
c
λ

ρ τ
     (I-5a) 

 
Avec λ la conductivité thermique et τc le temps chimique nécessaire à la réaction, 

inversement proportionnel au taux de réaction moyen (ω ) : 

     1
cτ

ω
=       (I-5b) 

 
L’expression déduite de ceci pour l’épaisseur de flamme est donnée par : 

 

    1~ ~ .
2

i
c

l

a a
S

δ τ       (I-5c) 

Où a est la diffusivité thermique des gaz chauds. 

 

Figure(I-3) : Bilan énergétique dans le brûleur.
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• Consommation spécifique 

Bien que le concept de rendement thermique soit utile pour la comparaison de cycles 
thermodynamiques, il est plus pratique d’utiliser une mesure de la performance qui inclut le 
débit du carburant. Ainsi, la performance des turbines à gaz est très souvent exprimée par la 
consommation spécifique, appelée SFC (Specific fuel consumption) : 

     . . f

net

mS F C
P

=         (I-6) 

I.2.1.4- Turbine de détente 

Elle produit l’énergie pour entraîner le compresseur et l’alternateur. Elle est modélisée 
par : 

   
( )( )

( ) ( )( )
30

30

1  

  1

T a Ref g e fl

Ref Ref Réfr a g e Echap

P - a m - m m m H

m H - H - - a m m m H

= + +

+ + +

∑
∑

    (I-7) 

L’hypothèse que l’air à travers la directrice d’entrée travaille dans la turbine est 
généralement employée par les constructeurs et les conditions chaudes amont sont prises à 
l’entrée de la roue de turbine. Cependant, le plus simple est de calculer aux conditions ISO 
puisque les débits d’air de refroidissement sont considérés négligeables. Certaines turbines à 
gaz ont leur air de refroidissement qui se refroidit à travers un échangeur qui prélève HRéfr en 
chauffant de la vapeur ou le combustible. 

La mesure la plus délicate est celle de la température moyenne des fumées à 
l’échappement : en effet la répartition des températures est hétérogène et pour avoir une 
mesure représentative, un nombre important de thermocouples est nécessaire, localisés au 
minimum sur deux diamètres. C’est une donnée essentielle, et sur certaines turbines à gaz, un 
coefficient de correction est appliqué à la mesure pour la «caler» sur la valeur réelle. 

I.2.1.5- Echappement de la turbine à gaz 

Il influe par la perte de charge qui est créée par tous les éléments en aval : diffuseur 
d’échappement (de 0,5 à 1 %), grille de tranquillisation (0,5 %), système de réchauffe des gaz 
(0,3 %), chaudière, vannes et coudes, cheminée. 

I.2.2- Puissances et rendements 

La puissance fournie par une TAG dépend en premier lieu du débit d’air qui la traverse, 
qui conditionne sa taille et son encombrement. Le rendement thermodynamique est une 
fonction directe du taux de compression p2/p1 et de la température T3 à la sortie de la chambre 
de combustion. Consécutivement, les chambres de combustion doivent supporter la pression 
p2, les aubes directrices et les ailettes du premier étage de la turbine de détente doivent 
supporter la température T3. Les températures et les pressions aux différents points de la 
turbine sont de l’ordre de celles indiquées ci-dessous [66, 70].  
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Dans le diagramme T-s de la figure(I-4), le rendement thermodynamique est représenté 
graphiquement par : 
 

     Aire (1,2,3,5,1)
Aire (a,2,3,b,a)thη =        (I-8) 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

I.3- Applications de la turbine à gaz 
 

I.3.1- Réalisation pratique 
 
La phase de compression est réalisée par un compresseur d’air axial ou centrifuge. Le 

travail de compression peut être réduit par pulvérisation d’eau à l’admission. L’air comprimé 
est réparti en trois flux : 

• une alimentation stœchiométrique vers le brûleur alimenté en carburant,  
• un flux refroidissant la paroi de la chambre de combustion est mélangé aux produits de 

combustion,  
• un flux destiné au refroidissement de la turbine.  

Il existe des machines utilisant une injection de vapeur dans les produits de combustion 
à l’entrée de turbine pour augmenter le débit et donc la puissance de celle-ci. La vapeur est 
produite par une chaudière utilisant l’énergie des gaz d’échappement. Il s’agit en fait d’un 
cycle combiné simplifié. 

 
Deux grands types de turbines à gaz sont à distinguer : 

• simple arbre : le compresseur et l’ensemble des étages de détente sont regroupés sur le 
même arbre entraînant également l’organe récepteur,  

• double arbre : le compresseur est sur le même arbre que les étages de turbine 
strictement nécessaires à son entraînement, les autres étages de turbine étant groupés 
sur un second arbre solidaire de la machine entraînée.  

La seconde disposition plus complexe permet un meilleur fonctionnement à charge 
partielle et variable ce qui est le cas des moteurs destinés à la propulsion. Les turbines à 
simple arbre sont adaptées à la production électrique qui se fait à régime constant et charge 
plus élevée. 

La réalisation de la turbine et notamment de son premier étage (turbine de feu) pose des 
problèmes métallurgiques liés à la température élevée et à la force centrifuge s’exerçant sur 
les aubages mobiles. Elle nécessite l’emploi d’aciers fortement alliés (Cr-Ni-Va) et un 

Figure(I-4) : Représentation du cycle d’une turbine à gaz. 
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refroidissement énergique par l’air de charge prélevé sur le compresseur. L’utilisation de 
matériaux céramiques est à l’étude pour augmenter la température T3 [71, 73]. 

 
I.3.2- Limites techniques et avantages 
 
La turbine à gaz présente de sévères limitations dues aux contraintes techniques de sa 

réalisation. Ces principales limites sont les suivantes : 
• taux de compression (et donc rendement) limité par le nombre d’étage de compression 

nécessaires, 
• baisse importante de rendement des compresseurs centrifuges à un régime plus faible que 

le régime nominal, 
• température de combustion (et donc rendement) limitée par la résistance mécanique de la 

turbine.  
• chute importante du rendement à charge partielle en particulier pour les machines à simple 

arbre.  
• coût d’usinage des aubages élevé, notamment de la turbine.  
• Inaptitude aux arrêts et démarrages fréquents et peu progressifs.  

 
Les avantages inhérents à ce type de machine sont les suivants : 

 
• puissance massique et volumique très élevée du fait du fonctionnement continu,  
• simplicité apparente de construction (un rotor dans un carter et un brûleur) et équilibrage 

(peu de vibrations),  
• pollution limitée en HC et NOx du fait de l’excès d’air et de la température limitée,  
• aptitude à la récupération de chaleur (cogénération),  
• longévité en marche stationnaire.  
• aptitude potentielle à utiliser des combustibles variés et de moindre qualité (gaz pauvre, 

fuel lourd).  
 
I.3.3- Domaines d’utilisation 
 
Les applications des turbines à gaz découlent directement de leurs avantages 

spécifiques. Ainsi, la puissance massique élevée se prête bien à la propulsion aéronautique en 
particulier sur les hélicoptères. La propulsion navale fait également de plus en plus appel aux 
turbines à gaz notamment pour les navires à grande vitesse. Il existe enfin des exemples 
d’application à la propulsion ferroviaire et à des véhicules militaires comme des chars 
d’assaut (XM-1 Abrams ou Leclerc). 

Par contre, la turbine à gaz est mal adaptée aux véhicules routiers. En effet, les 
variations de charge et de régime sont trop importantes et trop rapides pour être réalisables 
avec un rendement correct. De plus, le rendement atteint difficilement 30% pour des moteurs 
compacts et de faible puissance. 

L’autre grand domaine d’emploi des turbines à gaz est la production d’électricité. En 
effet, il s’agit d’applications à régime constant et à charge relativement constante pour 
lesquelles le rendement de ces machines est le meilleur. La puissance varie de quelques 
centaines de kW à près de 300 MW. Les machines les plus puissantes sont en général 
associées à des turbines à vapeur dans des cycles combinés dont le rendement global tend 
actuellement vers 60%. En cycle simple, le rendement est de l’ordre de 30 à 35%. Dans les 
faibles puissances, le rendement est même inférieur à 30% mais on met alors à profit 
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l’aptitude des turbines à combustion pour la récupération de chaleur dans des applications de 
cogénération (production simultanée d’électricité et de chaleur). 

Les turbines à gaz sont des groupes de force dont l’utilisation est très répandue dans 
différents domaines d’applications [71-77], nous citerons : l’industrie des centrales électriques 
(nucléaires ou non nucléaires), transport des hydrocarbures et du transport par la propulsion. 
Parmi ces domaines d’application : 

 
I.3.3.1- Aéronautique  
 
I.3.3.1.1- Turbocompresseur 

 
Ce terme désigne une turbine actionnée par les gaz d’échappement d’un moteur à piston 

et dont le travail sert à comprimer l’air admis dans le moteur. Ce dispositif représente une 
amélioration importante du moteur classique notamment sur les points suivants : 
 

• augmentation de la puissance massique et volumique par une puissance supérieure à 
cylindrée égale. Afin de maximiser cet effet, il est nécessaire de refroidir l’air comprimé 
par un échangeur (intercooler),  

• suppression de l’inconvénient de la détente écourtée des cycles Otto et Diesel d’où 
amélioration de rendement. L’amélioration du rendement est très limitée sur les moteurs à 
essence car les risques d’auto-inflammation (cliquetis) imposent de réduire sensiblement le 
taux de compression du moteur proprement dit d’où une perte de rendement.  

 
Le moteur turbocompressé combine donc un moteur à pistons et une turbine à gaz, les 

deux étant liés par une chambre de combustion commune. Il permet de concilier les avantages 
des deux types de moteurs tout en réduisant leurs inconvénients respectifs, en particulier pour 
les cycles Diesel. Ceci explique la généralisation actuelle de cette technique. Le problème 
majeur du turbocompresseur est le même que les autres turbines à gaz, à savoir la gestion de 
la marche à faible charge ou en régime transitoire. Il est en grande partie résolu aujourd’hui 
par les turbocompresseurs dits «à géométrie variable» munis d’aubages fixes à incidence 
variable. 
 

I.3.3.1.2- Turbine à gaz d’avion 
 

Dans les moteurs d’avion, l’unité de turbine à gaz fonctionne entièrement comme 
générateur de gaz dans le turbojet et les moteurs de turboréacteur, tandis qu’elle fournit la 
puissance exigée au propulseur dans le moteur de turbopropulseur. 
 

La centrale de turbine à gaz utilisée pour la propulsion d’avion travaille sur le cycle de 
circuit ouvert à pression constante. Une centrale de turbine à gaz d’avion utilisant un tel cycle 
est montré à la figure(I-5). L’air entre dans le moteur à l’admission de diffuseur, une partie de 
la compression se produit dans le diffuseur et le reste dans le compresseur. L’air à haute 
pression du compresseur pénètre dans la chambre de combustion (ou des chambres) en tant 
qu’air primaire, secondaire et tertiaire. Les gaz chauds de la chambre de combustion 
traversent l’étage de turbine (ou des étages) qui entraîne le compresseur et le propulseur (s’il 
existe). Une partie de la détente des gaz se produit également dans la tuyère [65]. 

Il est évident que le processus de rejet de la chaleur ne peut pas se produire dans le 
moteur d’avion; donc la centrale doit être un type de circuit ouvert. Pour des considérations de 
poids, le réchauffage est seulement utilisé entre la turbine et la tuyère de propulsion pour 
obtenir l’augmentation de la poussée. 
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Le choix d’un type particulier de dispositif de propulsion (ou moteur) dépend du type 
d’avion, sa gamme, sa vitesse de croisière et l’altitude. Les moteurs à piston ont des 
applications très limitées dans la propulsion moderne d’avion et donc ne sont pas discutés ici. 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Avant de décrire les divers types de dispositifs de propulsion, un bref aperçu sur la 

poussée est donné ci-dessous. 
 
a- Poussée  
 
La figure(I-6) montre un dispositif de propulsion général se déplaçant à la vitesse (u) de 

l’avion. La poussée (F) peut être produite en accélérant une petite masse d’air à une vitesse 
élevée ou une grande masse d’air à une vitesse comparativement basse. Le changement de 
vitesse à travers le dispositif est de u au cj. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
La poussée due à la différence de pression sur les des deux faces ascendante et 

descendante du dispositif est : 
 

      ( ).j a jF p p A= −       (I-9) 
 

u 

i 
1 

Diffuseur 
d’admission 

Compresseur Chambre de 
combustion 

Tuyère de 
propulsion 

Etage d’une 
turbine 

2 3 4 
5 

Figure(I-5) : Composants principaux d’un turboréacteur. 

 
 
 
 

Dispositif de 
propulsion d’un 
Turboréacteur 

Figure(I-6) : Dispositif général de la propulsion. 
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Par conséquent toute la poussée sur le dispositif est : 
 
     ( ) ( ) jajj AppucmF .' −+−=    (I-10) 
 

Pour une détente complète pj = pa, la poussée pour cette condition est donnée par :  
 

    ( ) ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=−= 1.

u
c

umucmF j
j      (I-11) 

 
Pour des conditions de vol stationnaire cette poussée doit égale à la force de résistance à 

l’avancement sur l’avion. On peut noter que la vitesse de tuyère cj est toujours plus grande 
que la vitesse de vol. Une augmentation de poussée peut être obtenue par l’augmentation de 
l’un des deux paramètres : la vitesse à la tuyère ou le débit massique ( m ) traversant le 
dispositif.  
 

La puissance de propulsion PF de la poussée est le produit de la poussée et la vitesse du 
vol, elle est donnée par : 

    ( ) 2. . . 1j
F j

c
P m u c u m u

u
⎛ ⎞

= − = −⎜ ⎟
⎝ ⎠

    (I-12) 

 
b- Rendement de propulsion 
 
Le rendement thermique du moteur est défini par le rapport entre l’énergie utile pour la 

propulsion et l’énergie fournie au moteur. 
 
L’énergie fournie au moteur par le carburant est : 
 

     .f f fE m Q=        (I-13) 
 

Le travail utile du moteur est la somme du travail utile effectué par la poussée et 
l’énergie cinétique à la sortie est donné par : 

 

   ( ) ( ) ( )2 2 21 1. . .
2 2moteur j j jE m u c u m c u m c u= − + − = −    (I-14) 

 
Par conséquent le rendement thermique est donné par : 

 

     
( )

ff

j

th Qm

ucm

.

.
2
1 22 −

=η      (I-15) 

 
Le rendement de propulsion est défini par le rapport entre le travail utile effectué par la 

poussée et l’énergie cinétique disponible pour la propulsion : 
 

     
( )
( )22.

2
1

.

ucm

ucum

j

j
p

−

−
=η      (I-16) 
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     ( )uc j
p /.1

2
+

=η      (I-17) 

 
Ceci est connu comme rendement de Froude [16]. Le rendement de propulsion diminue 

et la poussée augmente à mesure que le rapport cj/u augmente. Pour cj = u, le rendement de 
propulsion est égal à l’unité mais la poussée est nulle. 

 
c- Rendement global 
 
Le rendement global du dispositif de propulsion est défini par le rapport entre le travail 

utile effectué par la poussée et l’énergie fournie au moteur : 
 

     
( )

ff

j

ff
o Qm

ucum
Qm
uF

.
..

.
. −

==η     (I-18) 

 
I.3.3.1.3- Moteur de turbopropulseur 
 
Dans le système de turbopropulseur la centrale de turbine à gaz montrée à la figure(I-5) 

conduit un propulseur à une vitesse raisonnable mais relativement basse. La turbine extrait 
une grande proportion de l’énergie à partir des gaz chauds en développant la puissance 
requise pour conduire le propulseur. Par conséquent l’énergie restante dans les gaz 
d’échappement est basse. Ainsi la poussée due à la détente des gaz dans la tuyère de 
propulsion ne représente que (≈ 10%) de toute la poussée. 

 
Le grand diamètre du propulseur manipule de très grandes quantités d’air avec une 

petite différence de vitesse. La masse d’air passant par le moteur est seulement une petite 
fraction d’air manipulée par le propulseur. Ainsi le moteur du turbopropulseur peut être 
considéré comme une sorte de réacteur à double flux avec un rapport très élevé de déviation. 

 
I.3.3.1.4- Moteur de Turbojet 
 
Le turbojet diffère du moteur de turbopropulseur parce que la puissance de la turbine est 

complètement consommée par le compresseur; dans ce cas aucune puissance de sortie d’axe. 
L’avion est complètement propulsé par la poussée de la tuyère. Par conséquent il y a une 
augmentation substantielle de la vitesse des gaz lorsqu’ils se détendent dans la tuyère de 
propulsion. Le diagramme T-s pour un tel moteur est montré sur la figure(I-7). Dans ce cas 
tous les processus sont supposés idéaux. Pour des vitesses plus élevées de vol, la compression 
(i-1) dans le diffuseur est substantielle. La nouvelle élévation de pression se produit dans le 
compresseur qui peut être purement axial ou une combinaison des étages axiaux et 
centrifuges. L’addition de la chaleur dans la chambre de combustion est représentée par le 
processus de combustion à pression constante (2-3). La détente des gaz de haute température 
et de pression dans l’étage ou les étages de turbine est représentée par le processus (3-4). 
L’autre détente dans la tuyère de propulsion est représentée par (4-5). Le processus (5-i) n’a 
pas lieu à l’intérieur du moteur. La figure(I-7) est également valable pour un moteur de 
turbopropulseur. Cependant, à cause des vitesses inférieures de vol et de petite poussée de la 
tuyère, les changements de pression pendant les processus (i-1) et (4-5) sont relativement 
faibles. 
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Puisque les gaz à la sortie de la turbine contiennent encore une grande quantité 

d’oxygène, la combustion du carburant dans cette région assure l’augmentation de poussée. 
Ceci est réalisé en installant des dispositifs de post-combustion (réchauffeur) dans la pipe de 
la tuyère entre l’échappement de turbine et la tuyère de propulsion. 

 
Un diagramme T-s pour un tel arrangement est montré à la figure(I-8). Des détentes 

dans la turbine et la tuyère de propulsion sont représentées par 3-4 et 5-6 respectivement. Le 
réchauffage à la pression constante a lieu pendant le processus 4-5. Beaucoup d’avions 
militaires utilisent ce système. 

Un moteur de turbojet a une consommation de carburant spécifique relativement élevée 
à de bas nombre de Mach et altitudes de vol et exige un plus long gauchissement de 
décollage. 

 
I.3.3.1.5- Moteur de turboréacteur 
 
La figure(I-9) montre les principaux composants d’un moteur de turboréacteur.  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Les deux étages de turbine B.P entraînent le ventilateur tandis que l’étage H.P de 
turbine entraîne le compresseur. L’air passant par le compresseur, après l’addition de la 
chaleur dans la chambre de combustion fournit toute la puissance entrainant les trois étages de 
la turbine. Les gaz chauds partant du dernier étage de turbine alors se détendent dans la tuyère 
de propulsion (tuyère principale) et développent la poussée à une vitesse élevée et à un débit 
relativement bas. 

Figure(I-7) : Diagramme T-s pour un turbojet.  

s 
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i 
Figure(I-8) : Digramme T-s d’un turbojet  

avec réchauffage. 
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Figure(I-9) : Composants principaux d’un turboréacteur. 
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La quantité totale du débit d’air entrant dans le ventilateur est : 
 
     c hm m m= +       (I-19) 
 

Avec : hm : est la partie du débit massique d’air traversant l’unité conventionnelle du 
moteur. 

  cm : est la partie du débit massique d’air qui est déviée dans la tuyère du 
ventilateur. 

 
Le facteur de déviation (bypass ratio) est défini par : 

      c

h

mB
m

=      (I-20) 

 
La combinaison des deux équations (I-19) et (I-20) donne : 

      
1h

mm
B

=
+

     (I-21) 

 

      .
1c
m Bm

B
=

+
     (I-22) 

 
Supposant que la détente dans les tuyères froides et chaudes se fait jusqu’à la pression 

atmosphérique, l’application de l’équation de quantité de mouvement nous donne la poussée : 
 
     . . .c jc h jhF m c m c m u= + −     (I-23) 
 Avec :  

  
: Vitesse du jet correspondante au débit .

: Vitesse du jet correspondante au débit .
jc c

jh h

c m

c m
⎧⎪
⎨
⎪⎩

 

     ( ) .
1 jc jh

mF Bc c m u
B

= + −
+

    (I-24) 

 
La figure(I-10) montre le principe d’un moteur de turboréacteur. Dans ce cas les pales 

du ventilateur sont une prolongation des lames de rotor de turbine de B.P et la turbine de H.P 
entraîne le compresseur d’air. 
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Figure(I-10) : Turboréacteur avec un ventilateur arrière. 
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I.3.3.1.6- Moteur de turbofusée 
 
Comme l’indique son nom, le moteur de turbofusée, figure(I-11), est situé entre le 

moteur de fusée et le moteur du turboréacteur. La turbine est entraînée par les gaz fournis à 
partir de la chambre de combustion de fusée. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Un réchauffeur en aval de la turbine remplace la chambre de combustion des systèmes 

conventionnels de turboréacteur. De tels moteurs peuvent être utilisés pour aider les gros 
porteurs au décollage et en s’élevant sans chargement élevé d’aile. Des avions à fusée 
propulsée peuvent également être utilisés pour transporter les hommes et le matériel aux 
stations spatiales. 

 
I.3.3.1.7- Moteur d’avion nucléaire 
 
La figure(I-12) montre un moteur d’air chaud d’un turbojet à propulsion nucléaire. La 

chambre de combustion du moteur turbojet conventionnel est remplacée ici par un échangeur 
de chaleur où s’effectue des transferts appropriés de la quantité de la chaleur d’un liquide 
réfrigérant requise du réacteur à l’air. Le compresseur d’air est entraîné par une turbine à air 
chaud qui fonctionne ici dans un environnement moins hostile comparé aux turbines à gaz. 
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Figure(I-12) : Avion nucléaire. 
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I.3.3.2- Turbines à gaz pour des véhicules 
 
Les problèmes et les caractéristiques de conception des turbines à gaz utilisées sur les 

véhicules sont considérablement différents de ceux des turbines à gaz d’avion. 
 
I.3.3.2.1- Automobiles 
 
Des tentatives ont été faites par un certain nombre de compagnies de fabrication 

d’automobile dans plusieurs pays de perfectionner des turbomoteurs pour des voitures. Un 
échangeur de chaleur d’échappement a été employé pour une consommation optimale du 
carburant. Un certain degré de succès a été réalisé dans le domaine des véhicules avec des 
moteurs de plus de 200 kilowatts [65]. 

 
I.3.3.2.2- Locomotives ferroviaires 
 
Dans beaucoup de pays, les trains de voyageurs de longue distance utilisent des 

locomotives à turbine à gaz et celles avec transmission électrique peuvent être présentées dans 
les secteurs où la traction à TAG est peu économique. 

 
I.3.3.2.3- Suralimentation par les gaz d’échappement 
 
De petites turbines à gaz sont également utilisées dans les automobiles pour la 

suralimentation. Tous les grands camions et locomotives à moteur diesel ferroviaire sont 
suralimentés. Ils utilisent les turbines entraînées par les gaz d’échappement pour 
l’entraînement des compresseurs d’air. 

 
I.3.3.3- Turbine à gaz pour la production d’énergie électrique  

 
• Cycle de Brayton 

 
Le cycle de Brayton est le procédé thermodynamique qui gouverne le fonctionnement 

des turbines à combustion ou à gaz. Ces turbines fonctionnent suivant trois types de cycle 
thermique (simple, combiné et en cogénération) [72]. 

On distingue deux types de machines : celles dérivées des moteurs d’avion et les 
turbines de type industriel, de construction plus robuste. Ces machines nécessitent du 
combustible distillé de haute qualité, comme du kérosène ou du gaz naturel. La tendance 
actuelle appuie le développement de procédés qui permettront d’obtenir des combustibles 
gazeux fiables à partir de sources alternatives, comme le charbon ou la biomasse. 

Les machines à cycle simple peuvent être installées, figure(I-13), et mises en service 
assez rapidement. Elles démarrent en peu de temps et servent de génératrice de secours ou 
d’urgence. Quand le coût du combustible est faible, les machines à cycle simple peuvent aussi 
être utilisées pour la production de base. Les turbines à combustion (à gaz) fonctionnent avec 
des volumes très élevés d’air (3 ou 4 fois plus que la quantité stœchiométrique). Elles 
produisent des volumes de combustion élevés qui contiennent du CO2 et des NOx, et ce, à des 
températures de plus de 500°C. Les technologies de combustion peuvent diminuer la 
production de NOx en dessous de 25 ppmv, et l’utilisation du SCR peut la réduire sous 5 
ppmv. Les SOx ne sont généralement pas un contaminant significatif, étant donné que le 
soufre est quasi absent du combustible. 
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Les centrales électriques à cycle combiné, figure(I-14), utilisent les gaz d’échappement 
de la turbine à gaz pour produire de la vapeur dans une chaudière de récupération de chaleur. 
La vapeur produite entraîne une turbine à vapeur, ce qui améliore l’efficacité de la centrale. 
Une unité à cycle combiné peut produire, à elle seule, environ 400 MW. Actuellement, ce 
sont les centrales électriques les plus efficaces. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Une variante de la centrale à cycle combiné, figure(I-15), est une installation qui 
comprend une turbine à gaz avec une chaudière de récupération dont la vapeur peut également 
servir à un procédé industriel. 

Souvent, une turbine à vapeur à contrepression est incorporée dans la centrale. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(I-13) : Production d’électricité par Turbine à gaz- cycle simple. 
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Figure(I-14) : Production d’électricité : centrale électrique à cycle combiné. 
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Figure(I-15) : Centrale de cogénération. 
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• Unité d’énergie totale 
 
La figure(I-16) montre une unité de turbine à gaz dans le système d’énergie totale. La 

chaudière à vapeur utilise l’énergie dans haute température des gaz d’échappement de la 
turbine. La vapeur peut être employée directement pour le chauffage d’espace. Le rendement 
global de toute l’unité varie entre 60 et 75%. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

• Centrale nucléaire 
 
La figure(I-17) montre une unité nucléaire à turbine à gaz à circuit fermé. L’hélium est 

employé comme liquide réfrigérant dans le réacteur et fluide de fonctionnement de l’unité de 
turbine à gaz à circuit fermé. Après la compression l’hélium, subit d’abord un chauffage dans 
l’échangeur de chaleur, et dans le réacteur puis une détente dans la turbine. Grace à la haute 
pression et température (P ≈ 25 - 50 bar, T = 1000 - 1200 K) des gaz, la turbine entraine le 
compresseur et la charge utile (générateur électrique). 
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Figure(I-16) : Unité de turbine à gaz dans le système d’énergie global. 

Figure(I-17) : Centrale nucléaire de turbine à gaz à circuit fermé. 
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La figure(I-18) représente le réacteur à neutrons rapides à caloporteur gaz.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Dans ce système de conversion d’énergie, le fluide du circuit primaire, l’hélium (He), 
transmet son énergie au travers d’un échangeur intermédiaire à un circuit secondaire 
fonctionnant en gaz, un mélange hélium/azote (He-N2), et comprenant une turbine, un 
générateur de vapeur et un compresseur. La vapeur formée dans le générateur de vapeur est 
utilisée dans un cycle à vapeur classique. L’énergie électrique est produite en partie par la 
turbine à gaz sur le circuit secondaire et par les turbines à vapeur sur le circuit tertiaire. 
L’estimation du rendement est de l’ordre de 45 %. Hormis ce type de réacteur, les composants 
sont de conception classique. En imaginant pouvoir utiliser un cycle eau/vapeur supercritique 
et en optimisant mieux la répartition de la production d’électricité entre le secondaire et le 
tertiaire, il deviendrait possible d’atteindre un rendement (~ 48 %) [76]. 

 
I.3.3.4- Turbines à gaz dans l’industrie pétrochimique 

 
Les turbines à gaz ont des applications spéciales dans une variété d’industries. Parmi les 

avantages des turbines à gaz dans ces applications est qu’une variété de carburants peut être 
employée aux unités de la TAG. Quelques processus de gaz (qui sont autrement perdus) 
peuvent également être employés dans divers processus. La figure(I-19) montre une turbine à 
gaz fournissant l’air de combustion préchauffé aux chaudières. Le refroidissement de l’air à 
l’aspiration réduit la taille du compresseur et son travail. 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figure(I-19) : Turbine à gaz fournissant l’air de combustion préchauffé pour des chaudières à vapeur. 
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Figure(I-18) : Réacteurs à neutrons rapides à caloporteur gaz. 
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La figure(I-20) montre un générateur à gaz fourni les gaz chauds pour un processus 
industriel. Du carburant additionné est brûlé dans une chambre de combustion placée après la 
turbine. Les gaz chauds, après le processus peuvent être encore employés dans des chaudières 
à vapeur. Le démarrage de la turbine fonctionne sur l’air comprimé. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
La figure(I-21) montre l’application de la turbine à gaz et des compresseurs dans la 

fabrication de l’acide nitrique. La turbine à gaz travaille avec la chaleur perdue du processus - 
elle entraîne les étages axial et centrifuge du compresseur. L’oxygène est enlevé de l’air à 
haute pression avant d’injecter la vapeur. La turbine à vapeur est utilisée pour le démarrage de 
la centrale. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

I.3.3.5- Utilisation des turbines à gaz dans les stations de réinjection dans un gisement 
de pétrole et de gaz 

Un des procédés utilisés pour améliorer la production des gisements de pétrole 
consiste à maintenir la pression du réservoir en injectant du gaz naturel dans le gisement. 
Compte tenu de la valeur élevée de la pression de réinjection (jusqu’à plusieurs centaines de 
bars), le taux de compression est très élevé. Il est donc nécessaire de prévoir plusieurs étages 
de compression avec refroidissement intermédiaire. 

Figure(I-21) : Processus pressurisé utilisé dans la fabrication de l’acide nitrique. 
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Figure(I-20) : Générateur à gaz assurant les gaz chauds pour un 
processus industriel. 
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On trouve essentiellement trois types de machines assurant la compression du gaz sur 
les stations de réinjection. 

• Compresseurs centrifuges entraînés par turbines à gaz, 

• Compresseurs à pistons entraînés par moteurs à gaz, 

• Compresseurs centrifuges ou des compresseurs à pistons entraînés par des 
moteurs électriques.  

Les turbines à gaz sont particulièrement bien adaptées à l’entraînement des 
compresseurs centrifuges. En effet, ces deux appareils font appel à des technologies voisines, 
et de nombreux constructeurs sont capables de fournir un ensemble complet. Par ailleurs, les 
deux machines sont du type rotatif, et il est possible de transmettre directement la puissance 
motrice au compresseur entraîné, la plupart du temps par un accouplement direct entre la 
turbine de puissance et le compresseur. 

Aussi, dans la majorité des cas en ce qui concerne le transport du gaz, les compresseurs 
centrifuges sont entraînés par des turbines à gaz à deux lignes d’arbres. 

Cet ensemble est parfois appelé “turbocompresseur” terme impropre mais plus facile à 
manier. Compte tenu de leurs faibles encombrements, de leurs faibles poids et du peu 
d’auxiliaires nécessaires à leur fonctionnement, les groupes turbocompresseurs, tant que leur 
puissance n’est pas trop importante, et l’on peut dire jusqu’à 6 000 kW environ, peuvent être 
montés sur un seul socle, entièrement capotés avec tous leurs auxiliaires de fonctionnement et 
leur panneau de commande contrôle. 

Dans le complexe gazier, la zone de réinjection comporte trois groupes identiques. 
Chaque groupe contient deux compresseurs centrifuges haute pression – basse pression (HP-
BP) entraînés par turbine à gaz et les accessoires. Un exemple de processus de réinjection est 
présenté sur la figure(I-22). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

Le gaz résiduel est acheminé vers le ballon d’aspiration du 1er étage du compresseur de 
réinjection BP à une pression de 70 à 80 bars effectifs et une température de 60°C. Le 
compresseur HP porte la pression du gaz de 80 à 163 bars effectifs. Le gaz chaud refoulé par 
HP est refroidi jusqu’à 60°C dans l’aéro-réfrigérant ; ensuite il est introduit dans un second 
étage de HP par l’intermédiaire du ballon à une pression de 160 bars effectifs et une 
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Figure(I-22) : Réinjection des gaz résiduels.
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température de 60°C. Le gaz est comprimé à 321 bars effectifs. Le gaz chaud refoulé est 
refroidi à 85°C dans l’aéro-réfrigérant avant d’être acheminé vers le circuit de réinjection vers 
le puit pour le maintien de pression afin d’augmenter la durée de vie du gisement pétrolier.  
 
 Conclusion  
 

D’après cette revue bibliographique on voit bien que les domaines d’utilisation des TAG 
sont multiples et variés, néanmoins nous allons nous intéresser plus particulièrement à celles 
employées dans l’industrie des hydrocarbures compte tenu de la rudesse du climat du sud 
saharien et du nombre élevé de machines en exploitation. 
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Chapitre-II : Description des cycles thermodynamique  
& performances des TAG 

 
Introduction 
 
Les turbines à gaz sont disponibles dans deux modèles d’axe. Les turbines d’axes 

simples (figure(II-1a)) se composent par un compresseur, la turbine, et la charge sur un seul 
axe fonctionnant à une vitesse constante. Cette configuration est employée pour entraîner des 
générateurs pour l’usage de service. Les turbines à deux axes (figure(II-1b)) qui tournent aux 
différentes vitesses. Le premier axe reliant le compresseur et la turbine qui le commande, 
l’autre reliant la turbine de puissance et la charge externe. Où un axe pourrait avoir les 
sections à haute pression du compresseur et de la turbine, alors que l’autre a le compresseur 
de basse pression, la turbine, et la charge externe. Dans l’un ou l’autre cas, la partie du 
système contenant le compresseur, la chambre de combustion, et la turbine à haute pression 
s’appelle parfois le générateur de gaz. La configuration à deux axes permet à la charge d’être 
conduite à vitesse variable, ce qui convient bien à beaucoup d’applications industrielles [15-
17, 78]. Les caractéristiques des turbines à gaz industrielles dépendent des conditions 
ambiantes et de fonctionnement. Elles sont non seulement influencées par l’élévation de site, 
température ambiante, et humidité relative, mais également par la vitesse des équipements 
pilotés, du carburant et des conditions de charge. L’application appropriée des turbines à gaz 
exige la considération de ces facteurs [1-14]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
II.1- Principe de fonctionnement 

 
La turbine à gaz est un moteur thermique réalisant les différentes phases de son cycle 

thermodynamique dans une succession d’organes traversés par un fluide moteur gazeux en 
écoulement continu (figure(II-2)). 

a- Arbre simple 

Figure(II-1) : Turbine à gaz à un seul arbre (entraînement d’extrémité froid)  
et à deux d’arbres (Entraînement d’extrémité chaud). 
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Dans sa forme la plus simple, la turbine à gaz fonctionne selon le cycle dit de Joule 

comprenant successivement [63-66, 79-81] : 
• une compression adiabatique qui consomme de l’énergie mécanique,  
• un chauffage (combustion) isobare comme pour un moteur diesel,  
• une détente adiabatique jusqu’à la pression ambiante qui produit de l’énergie 

mécanique,  
• un refroidissement isobare.  

 
La turbine à gaz est le plus souvent à cycle ouvert et à combustion interne. Dans ce cas, 

la phase de refroidissement est extérieure à la machine et se fait par mélange à l’atmosphère. 
La turbine à gaz peut également être à cycle fermé et à combustion externe. Le chauffage et le 
refroidissement sont alors assurés par des échangeurs de chaleur. Cette disposition plus 
complexe permet l’utilisation de gaz particuliers ou de travailler avec une pression basse 
différente de l’ambiante. 
 

II.1.1- Principes 
 

Le compresseur (C), constitué d’un ensemble de roues munies d’ailettes, comprime l’air 
ambiant extérieur (E), simplement filtré, jusqu’à 10 à 15 bars, voir 30 bars pour certains 
modèles. Du gaz (G), ou un combustible liquide atomisé, est injecté dans la chambre de 
combustion (Ch) où il se mélange à l’air compressé et s’enflamme (figure(II-3)). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Les gaz chauds se détendent en traversant la turbine (T), ou l’énergie thermique des gaz 
chauds est transformée en énergie mécanique, la dite Turbine est constituée d’une ou 
plusieurs roues également munies d’ailettes et s’échappent par la cheminée (Ec) à travers un 
diffuseur. Le mouvement de rotation de la turbine est communiqué à l’arbre (A) qui actionne 
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Figure(II-2) : Fonctionnement d’une turbine à gaz à compresseur axial. 

Figure(II-3) : Coupe longitudinale d’une turbine à gaz. 
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d’une part le compresseur, d’autre part une charge qui n’est autre qu’un appareil (machine) 
recepteur(ice) (pompe, alternateur...) accouplé à son extrémité droite. Pour la mise en route, 
on utilise un moteur de lancement (M) qui joue le rôle de démarreur. Le réglage de la 
puissance et de la vitesse de rotation est possible en agissant sur le débit de l’air en entrée et 
sur l’injection du carburant. 
 

II.1.2- Rendement 
 
Le rendement faible de la turbine à gaz (25 à 35%) est dû au fait qu’une quantité de 

l’énergie fournie par le combustible est détournée par le compresseur ou perdue sous forme de 
chaleur dans les gaz d’échappement. Il est possible d’améliorer légèrement le rendement en 
augmentant la température dans la chambre de combustion (plus de 1200°C) mais on se 
heurte au problème de tenue des matériaux utilisés pour la réalisation de la partie turbine. 
C’est en récupérant la chaleur des gaz d’échappement (chauffage, production de vapeur...) 
que le rendement global de la machine peut dépasser 50%. On utilise alors la chaleur des gaz 
d’échappement (plus de 500 °C) pour produire de la vapeur dans une chaudière. 

 
La vapeur produite est ensuite utilisée de deux manières : 
 la centrale à cycle combiné où une turbine à vapeur complète la turbine à gaz pour 

actionner un alternateur, le rendement global atteint alors 55%  
 la cogénération où la vapeur produite est utilisée dans un autre domaine (papeterie...)  
 
On fabrique des turbines à gaz de puissances allant de quelques kilowatts à plusieurs 

centaines de mégawatts. 
 
II.2- Configurations des cycles de turbine à gaz 
 
Les gaz chauds provenant d’une chambre de combustion ou d’un réacteur refroidi par 

gaz peuvent être employés directement comme fluide de fonctionnement primaire, c.-à-d., par 
l’extension par une turbine à gaz, ou indirectement, en chauffant un fluide secondaire agissant 
en tant que fluide de fonctionnement. Pour chacun des cas, le cycle direct ou indirect, nous 
pouvons également prendre un cycle ouvert ou fermé, suivant les combinaisons possibles [15, 
76], figures(II-4 et II-5). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

II.2.1- Cycle ouvert direct 
 
Le cycle ouvert direct est montré schématiquement sur la figure(II-4). L’air entre dans 

un compresseur au point 1, où il est comprimé puis diriger dans la chambre de combustion 2 
ou le réacteur, où il reçoit la chaleur à la pression constante (idéalement) et sort chaud au 
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Figure(II-4) : Turbine à gaz à cycle ouvert direct, (a) d’un axe simple, et (b) deux axes. 
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point 3. La détente s’effectue au niveau de la turbine qui assure l’entraînement du 
compresseur et de la charge utile point 4. Puisque c’est un cycle ouvert, l’air est le seul fluide 
de fonctionnement utilisé [15]. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
II.2.2- Cycle ouvert indirect 
 
Les éléments du cycle ouvert indirect figure(II-5) sont semblables à ceux du cycle 

ouvert direct sauf qu’ici l’air est un fluide secondaire qui reçoit sa chaleur d’un liquide 
réfrigérant primaire dans un échangeur de chaleur. Ce cycle convient pour des usages où les 
soucis environnementaux empêchent l’air de recevoir la chaleur directement, comme d’un 
réacteur nucléaire où les dégagements de radioactivité peuvent aller à l’atmosphère. 
L’utilisation de réacteur nucléaire est cependant, mieux servie par un cycle fermé. 

 
II.2.3- Cycle fermé direct  
 
Dans le cycle fermé direct (figure(II-6)) le liquide réfrigérant de gaz est chauffé dans le 

réacteur, détendu dans la turbine, refroidit dans un échangeur de chaleur, et comprimé de 
nouveau au réacteur. Dans ce cycle un gaz autre que l’air peut être employé. Aucun effluent 
des gaz radioactifs ne passe dans l’atmosphère en fonctionnement normal. Les cycles fermés 
permettent la pressurisation du fluide de fonctionnement avec la réduction conséquente de la 
taille des machines rotatives. Le fluide de fonctionnement le plus approprié est dans ce cas 
l’hélium. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(II-6) : Cycle d’une turbine à gaz  
fermé direct. 
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II.2.4- Cycle fermé indirect 
 
Le cycle fermé indirect combine le cycle ouvert indirect et le cycle fermé direct parce 

que le réacteur est séparé du fluide de fonctionnement par un échangeur de chaleur, tandis que 
le gaz fonctionnant rejette la chaleur à l’atmosphère par l’intermédiaire d’un échangeur de 
chaleur (figure(II-7)). Le liquide réfrigérant primaire peut être l’eau, un métal liquide ou un 
gaz tel que l’hélium. 

 
II.3- Cycles de puissance de turbine à gaz 
 
Les centrales de turbines à gaz peuvent travailler avec un cycle à pression constante 

(cycle de Joule ou de Brayton) ou un cycle à volume constant (cycle d’Atkinson) [82-84]. 
Pour un but d’analyse théorique du cycle, on suppose que la centrale à turbine à gaz 
fonctionne avec un circuit fermé, bien que dans la pratique le cycle de Joule soit utilisé 
également à une station d’un circuit ouvert comme le montre la figure(II-8). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
II.4- Cycles thermodynamique d’une turbine à gaz  
 
La conversion de la chaleur dégagée de la combustion du carburant en énergie 

mécanique dans une turbine à gaz est réalisée suivant le cycle de Brayton montré dans un 
diagramme h-s comme l’indique la figure(II-9). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’air est comprimé dans le compresseur de la TAG de la position 1 à la position 2. La 
chaleur ajoutée dans la chambre de combustion ramène le cycle de 2 à 3. Les gaz chauds alors 
se détendent. Dans une turbine à un seul arbre, la détente s’effectue de 3 à 7, alors que dans 
un moteur à deux arbres, les gaz se détendent de 3 à 5 dans la turbine de générateur de gaz et 

  
Figure(II-9) : Diagramme h-s d’un cycle de Brayton. 
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après de 5 à 7 dans la turbine de puissance. La différence entre les travaux spécifiques de 
détente 3-7 et de compression 1-2 constitue le travail utile de la turbine, la majeure partie du 
travail de la détente 3-7 est employée pour fournir le travail 1-2 de compression. 

Dans un moteur à deux arbres, les distances de 1 à 2 et de 3 à 5 doivent être 
approximativement égales, parce que le travail du compresseur doit être fourni par la turbine 
de générateur de gaz. La ligne 5-7 décrit le travail net de la turbine de puissance. 
 

II.4.1- Cycle idéal de Joule  
 
Dans le cycle idéal de Joule les processus : la compression (1 - 2) et la détente (3 - 4) se 

produisent dans le compresseur et la turbine sont supposés isentropiques. La chaleur 
additionnée (2 - 3) dans l’échangeur de chaleur (chambre de combustion) et le rejet (4 - 1) se 
produisent à pression constante. 

Dans la figure(II-8) les gaz à la sortie de la turbine sont perdus dans l’atmosphère; donc 
le processus 4 - 1 ne se produit pas au sein de l’unité. D’autres hypothèses pour le cycle idéal 
de Joule sont comme suit [63-66] :  

1- Les pertes de pression dans les échangeurs de chaleur et les passages reliant les 
équipements sont négligeables. 

2- Le fluide de fonctionnement est un gaz parfait. 
3- L’efficacité des échangeurs de chaleur est 100%. 
Le cycle idéal de Joule dans les diagrammes p-v et T-s est montré sur les figures(II-10 

et II-11) respectivement.  
 
Le travail spécifique de sortie : 
    ( ) ( )3 2 4 1Ut p s p sw c T T c T T= − − −     (II-1) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Le rendement thermique du cycle de Joule est donnée par : 
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Les rapports de températures dans les processus isentropiques sont donnés par : 
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Figure(II-11) : Diagrammes T-s 
               d’un cycle idéal de Joule. 

Figure(II-10) : Diagrammes p-v  
               d’ un cycle idéal de Joule. 
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Donc :  

   
( )

1
1 11 1Joule t γ

γ

η
τ

−= − = −       (II-4) 

L’équation(II-4) prouve que le rendement du cycle idéal de Joule augmente avec le taux 
de compression (τ) et est indépendant de la température. 

 
II.4.2- Cycle réel de Joule 
 
Dans le cycle réel à pression constante le travail dans le compresseur et la turbine est 

adiabatique au lieu d’isentropique comme montré à la figure(II-12).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Par conséquent Les rendements de compresseur et de turbine sont d’après [65-66] : 
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En l’absence des pertes de pression les rapports idéaux de pression et de température 

pour le compresseur et la turbine sont les même qu’avant, c.-à-d. l’équation(II-3) est encore 
applicable. Les valeurs réelles du travail de turbine et du compresseur sont indiquées par : 
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Soit le rapport des températures extrêmes du cycle : 
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Figure(II-12) : Diagramme T-s pour un cycle réel sans pertes de pression. 
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    ( )1. 1 −= tT
c

w
C

p
C η

               (II-11) 

Le travail net est donné par : 
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Pour   CT ηηβα ..=                 (II-14) 
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La chaleur spécifique fournie dans la chambre de combustion est exprimée par : 

 
    ( )23 TTcQ ps −=                (II-16) 
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Le rapport des équations(II-15 et II-17), nous donne le rendement thermique réel de 

l’installation : 
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Dans une installation réelle de turbine à gaz, voir la figure(II-13), les pressions, durant 

les processus (2-3) et (4-1), ne demeurent pas constantes à cause des pertes inhérentes de 
pression dans les circuits d’air et de gaz. Par conséquent les rapports de pression et de 
température dans le compresseur et la turbine ne sont plus identiques. La réduction double du 
rapport de pression de turbine réduit le travail de l’installation et le rendement thermique.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Figure(II-13) : Diagramme T-s pour un cycle réel avec pertes de pression. 
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II.4.3- Cycle d’Atkinson  
 
La figure(II-14) montre le diagramme p-v d’un cycle à volume constant connu sous le 

nom de cycle d’Atkinson [15-18]. Egalement les processus de compression et de détente sont 
isentropiques dans ce cycle. L’addition de la chaleur a lieu à volume constant et son rejet à 
pression constante. Les difficultés pratiques de réaliser l’addition de la chaleur à volume 
constant et le déplacement intermédiaire de l’écoulement dans l’installation ont été certe les 
obstacles majeurs dans son développement. Pour quelques applications industrielles, ce cycle 
a été profitablement employé à une unité combinée de turbine à gaz et de turbine à vapeur. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
La plupart des centrales modernes de turbine à gaz utilisent un certain nombre de 

variations du cycle de combustion à pression constante (cycle de Brayton). 
 

II.5- Excursion rapide dans l’aérodynamique  
 

Toute turbine à gaz se compose de plusieurs turbomachines. Selon le modèle de 
conception de la turbine à gaz, la section turbine peut consister en un générateur de gaz 
fonctionnant avec le même arbre que le compresseur d’air, et d’une turbine de puissance sur 
un arbre séparé. 
 

Le rôle du compresseur est de ramener l’air d’amont de la machine de la pression 
ambiante à une pression élevée. Pour effectuer ce processus, un travail est nécessaire, c.-à-d., 
le compresseur donne une puissance mécanique à l’air. Les mêmes relations qui sont 
appliquées au compresseur peuvent également être appliquées à la turbine, sauf que la turbine 
extrait le travail des gaz de combustion. Le transfert d’énergie est accompli avec la rotation du 
rotor d’aubes, alors que les aubes du stator permettent la conversion d’une partie de l’énergie 
cinétique du débit des gaz en pression ou vice versa. 
 

La loi fondamentale décrivant la conversion de l’énergie mécanique avec la pression 
dans une turbomachine est la loi d’Euler. La loi d’Euler relie les propriétés 
thermodynamiques (principales) aux propriétés aérodynamiques figure(II-15) : 
 
     2 2 1 1u uh u c u c∆ = −               (II-19) 
 

Où, pour les machines à écoulement axial, où les vitesses d’entraînement u sont à peu 
près identiques pour l’amont et à la sortie d’un étage : 
     ( )2 1u uh u c c∆ = −               (II-20) 

v 

p 
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3 
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Figure(II-14) : Cycle à volume constant d’Atkinson. 
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Cette corrélation exprime le fait que la force sur l’aube tournante dans le sens de rotation 
est proportionnelle à la déviation du flux dans le sens tangentiel, c.-à-d. : 

 
     ( )1 2u u uF m c c= −               (II-21) 

 
Et par conséquent la puissance engendrée par le couple et la vitesse de rotation :  

 
  ( ) ( )1 2 1 2u u u u uP .r.F .r.m c c m. u c c m. h⎡ ⎤= Ω = Ω − = − = ∆⎣ ⎦             (II-22) 

 
Une canalisation inter-aubage tournante du compresseur (étage) transmet 

l’énergie sur le fluide (air) en augmentant le moment angulaire du fluide (couple).  
 

II.5.1- Nombre de Mach 
 
Le comportement aérodynamique d’une turbine ou d’un compresseur est influencé 

considérablement par le nombre de Mach de l’écoulement. La même turbine ou compresseur 
indiquera des différences significatives de fonctionnement (gamme du débit entre le col et 
l’étranglement), le taux de compression et le rendement. 

Le nombre de Mach augmente avec l’augmentation de la vitesse débitante et de la 
diminution de la température. Il dépend également de la composition du gaz, caractérisée par 
le rapport des chaleurs spécifiques et la constante du gaz. Pour caractériser le niveau 
aérodynamique d’une turbomachine, le nombre de Mach Mn est fréquemment utilisé. Mn ne se 
rapporte pas à une vitesse de gaz, mais à la vitesse tangentielle u d’un composant, par 
exemple un bout d’aube situé au diamètre D : 

    2
n

u . .D.NM
.R.T .R.T

π
γ γ

= =               (II-23) 

 
Ceci indique que le nombre de Mach du composant augmente avec l’augmentation de la 

vitesse de rotation N et du diamètre de roue. Les conséquences pour le fonctionnement de la 
turbine à gaz sont telles que : 
 

Figure(II-15) : Vitesses à un étage du compresseur. 
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• Le nombre de Mach du compresseur dépend de sa vitesse, de la température ambiante, 
et de l’humidité relative. 

• Le nombre de Mach de la turbine du générateur de gaz dépend de sa vitesse, de la 
température d’allumage, et de la composition de gaz d’échappement (ainsi, la charge, le 
carburant, et l’humidité relative). 

• Le nombre de Mach de la turbine de puissance dépend de sa vitesse, de la température 
d’amont de turbine de puissance, et de la composition de gaz d’échappement. 

 
Pour une géométrie donnée, le diamètre de référence sera toujours le même. Ainsi, le 

nombre de Mach de la machine peut être défini également en termes de vitesse, par exemple, 
la vitesse corrigée du générateur de gaz est obtenue : 
 

     corr
Ref

NN
T / T

=               (II-24) 

 
Bien que Ncorr ne soit pas sans dimensions, c’est une méthode conventionnelle 

d’écriture le nombre de Mach du composant de la machine. 
Dans une turbine à gaz moderne, les premiers étages du compresseur sont 

transsoniques, ce qui signifie que la vitesse relative de l’écoulement dans le rotor est plus 
élevée que la vitesse du son, alors que l’écoulement quitte le rotor avec une vitesse en dessous 
de la vitesse du son (figure(II-16). Habituellement des vitesses en amont des étages de turbine 
sont subsoniques, mais les vitesses dans les canaux inter-aubages peuvent être localement 
supersoniques (figure(II-17)). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’écoulement entre avec des vitesses supersoniques, et se ralentit jusqu’à ce qu’il sort 
avec des vitesses subsoniques. 

Ecoulement 

Rotation 

Figure(II-16) : Distribution du nombre de Mach pour les aubes de compresseur de type transsoniques. 
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Dès que la vitesse maximale locale de l’écoulement dépassera 1 Mach à un taux de 
compression de 1.5 dans cet exemple, le débit d’écoulement à l’entrée ne peut plus être 
augmenté [85]. 

Le diagramme de performances indique une sensibilité significative aux changements 
du nombre de Mach. Il y a une dépendance intense des pertes de charge, l’augmentation ou la 
diminution d’enthalpie, et la gamme du débit pour une aube d’une roue donnée sur les 
caractéristiques du nombre de Mach. Les figures(II-18 et II-19) indiquent le rétrécissement de 
la gamme de fonctionnement avec une augmentation du nombre de Mach, pour deux 
compresseurs typiques [63-66, 85]. 
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Figure(II-17) : Distribution de vitesse dans la tuyère de turbine avec différents taux de compression. 

Figure(II-18) : Performances d’un compresseur 
typique avec les lignes de fonctionnant d’un moteur 

à un seul d’arbre. 
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Figure(II-19) : Performances d’un compresseur 
typique avec les lignes de fonctionnant d’un 

moteur à deux arbres. 
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Pour des tuyères de turbine, un des effets liés au nombre de Mach est la limite au débit 
maximal qui peut passer à travers la tuyère. Au delà d’un certain taux de compression, le débit 
réel m  qui peut passer par la tuyère ne peut plus être augmenté en augmentant le taux de 
compression. Un accroissement du taux de compression peut entrainer des vitesses plus 
élevées en aval du col, mais l’acheminement du dédit ne peut plus augmenté. 

Puisque chaque turbine à gaz se compose de plusieurs composants aérodynamiques, le 
nombre de Mach de chacun de ces composants devrait être maintenu constant afin de réaliser 
une condition de fonctionnement semblable pour la machine globale.  

 
La condition du maintien du nombre de Mach sensiblement identique pour le 

compresseur et la turbine du générateur de gaz peut être exprimée par : 

    1 2

1 1 1 2

GP,op GP,op

,op ,op

N N
T T

=                (II-25) 

 
Et pour la température d’allumage est :  

    3 1 3 2

1 1 1 2

,op ,op

,op ,op

T T
T T

=                 (II-26) 

 

Dans ce cas, le fait que le débit volumique traversant la section turbine est déterminé 
par la géométrie de la tuyère (donc imposé) les principaux coefficients d’écoulement pour le 
compresseur et la turbine restent sensiblement identiques.  

Cette approche ne tient pas compte des effets comme les variations du nombre de 
Reynolds, les changements dans les dégagements de chaleur, les changements des 
caractéristiques de gaz, ou les effets des charges accessoires considérés [85]. 
 

II.5.2- Nombre de Reynolds 

 
Tandis que le nombre de Mach explique essentiellement les effets de la compressibilité 

du gaz lors du fonctionnement, le nombre de Reynolds décrit l’importance relative des effets 
de frottement. Dans les turbines à gaz industrielles, où ni les températures de fonctionnement 
changent ni les pressions d’utilisation changent aussi nettement que dans le fonctionnement 
des moteurs d’avion, les effets de variations du nombre de Reynolds ne sont pas typiquement 
très prononcés. Un changement de la température ambiante de -17°C au 37°C fait changer le 
nombre de Reynolds du premier étage du compresseur d’environ 40 %. Les nombres de 
Reynolds de fonctionnement typiques des aubes du compresseur et des aubes de turbine sont 
au-dessus des niveaux où l’effet de changement du nombre de Reynolds est significatif [85]. 
 

II.5.3- Refroidissement des aubes  
 

La température dans la section chaude des turbines à gaz exige un refroidissement des 
tuyères et des aubes (aussi bien que le refroidissement pour le recouvrement de chambre de 
combustion). De l’air pressurisé du compresseur est apporté vers les aubes et les tuyères 
internes. Dans quelques types de conceptions, la vapeur est employée pour le refroidissement 
au lieu d’air. Il y a un certain nombre de manières différentes du refroidissement qui est 
présenté dans la figure(II-20).  

 
Dans le but d’évacuer autant que possible de la chaleur sur la surface de l’aube, l’air est 

injecté avec pression à l’intérieur de celle-ci. A cet effet, des filets sont employés pour 
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augmenter la turbulence et ainsi le transfert thermique (refroidissant par convection), et des 
jets d’air sont soufflés à travers de petits trous pour chevaucher les parois internes d’aube 
(refroidissement impact). Une autre conception apporte l’air froid de l’intérieur de l’aube à 
travers de petits trous à la surface externe de l’aube, qui produit une couche mince d’air plus 
froide entre la surface de l’aube et le gaz chaud (film de refroidissement). La quantité d’air 
utilisée affecte la performance de la turbine à gaz, parce qu’une partie du travail est perdue 
pour comprimer l’air de refroidissement. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

II.5.4- Combustion 

 
La chambre de combustion de la turbine à gaz est l’endroit où le carburant est injecté 

dans l’air comprimé par le compresseur entrainant la combustion et l’augmentation de la 
température des gaz : 
 

     ( )3 2
f f

p g
E .mc T T m
⎛ ⎞− = ⎜ ⎟
⎝ ⎠

             (II-27) 

 

La capacité de chaleur p gc  dans l’équation ci-dessus est une capacité de chaleur 
moyenne appropriée. Les chambres de combustion modernes convertissent l’énergie 
emmagasinée dans le carburant presque totalement en chaleur (les rendements de combustion 
typiques pour les chambres de combustion des moteurs à gaz naturel se situent environ de 
99.9 %). 

Il est évident que les produits de la combustion incomplète, à savoir l’oxyde de carbone 
(CO) et les hydrocarbures non brûlés (UHC), seront rejetés vers l’extérieur. 
 

Une partie d’air comprimé participe directement dans la combustion, alors que le reste 
est mélangé plus tard dans le jet de gaz pour le refroidissement. Le profil de la température 
dans une chambre de combustion typique est montré sur la figure(II-21). Les températures 

Figure(II-20) : Types de refroidissement des aubes : 
Refroidissant par convection et impact (Gauche) et refroidissement par film (Droit). 
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locales sont plus élevées dans la zone de flamme. Le refroidissement du recouvrement de la 
chambre de combustion et l’addition ultérieure d’air réduisent la température de gaz de sortie 
de chambre de combustion à une température acceptable. L’écoulement subit également une 
perte de pression due au frottement et au mélange. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

II.5.5- Faible émission des NOx secs 
 

L’idée générale derrière une faible émission des NOx secs (DLN) d’une chambre de 
combustion en service est de produire un carburant prémélangé d’air avant d’entrer dans la 
chambre de combustion [84-87]. Le carburant prémélangé est responsable d’une basse 
température de flamme, produisant ainsi des taux inférieurs d’oxyde d’azote NOx (figure(II-
22)). Puisque le mélange est très pauvre, assez près de la limite d’extinction, le rapport f doit 
être maintenu constant dans des limites assez étroites. C’est également nécessaire à une autre 
contrainte : les températures de combustion inférieures tendent à mener à une quantité plus 
élevée de produits liés à la combustion incomplète, telle que le CO et UHC. La nécessité de 
contrôler le rapport f est directement lié aux différentes performances de la partie charge 
lorsqu’on compare les turbines à gaz à chambre de combustion conventionnelle aux moteurs 
de DLN. 

Dans certains niveaux de la section charge, habituellement les moteurs de DLN purgent 
une certaine quantité d’air de la sortie du compresseur directement dans le canal 
d’échappement. Tandis que le débit d’air d’un moteur quelconque à deux arbres est réduit à la 
partie charge, la réduction du débit d’air pour un moteur à combustion conventionnel est plus 
grande que pour un moteur de DLN.  

Cependant, les niveaux d’émissions de NOx des moteurs de DLN sont toujours plus bas 
que pour des moteurs avec la combustion conventionnelle. 

Distance axiale  
Figure(II-21) : Profil de la température axiale dans la chambre de combustion. 
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Il n’y a aucune évidence que le taux de compression influence sur le taux de production 
de NOx dans des systèmes de DLN. Il pourrait y avoir quelques compromis nécessaires pour 
des moteurs avec les températures d’allumage élevées concernant l’utilisation d’air de 
refroidissement. Mais c’est un effet secondaire, parce que la température de sortie de chambre 
de combustion et la température de flamme ne sont pas directement reliées. Quelques moteurs 
aerodérivatives, qui tendent à avoir des taux de compression élevés, ont de l’espace limité 
pour le système de combustion, pourraient ainsi être dans une position défavorable. Ce n’est 
pas principalement dû au haut taux de compression, mais plutôt à la conception particulière 
du moteur. Un facteur limiteur d’abaisser des émissions de NOx est souvent conduit par le 
début des oscillations de la chambre de combustion. Encore, il n’y a aucune évidence que les 
fenêtres de régulation qui permettent le fonctionnement sans oscillations sont influencées par 
la pression ou la température d’allumage. Elles semblent plutôt bien dépendre davantage de la 
conception particulière du moteur. 
 

II.6- Interaction des composants d’une TAG 
 

Quand le compresseur, la turbine de générateur de gaz, et la turbine de puissance sont 
combinés dans une turbine à gaz, le fonctionnement de chaque composant subit certaines 
contraintes de fonctionnement, qui sont provoquées par l’interaction entre les composants 
(figure(II-23)). 
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Figure(II-22) : Température de flamme en fonction du rapport Carburant-à-Air. 
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Par exemple, le compresseur comprime une certaine masse d’air d’écoulement, qui 
quitte le compresseur avec une pression nécessaire pour forcer la masse à traverser la section 
turbine. D’autre part, la turbine de générateur de gaz doit produire une puissance suffisante 
pour entraîner le générateur. La puissance produite par la turbine est liée à la température 
d’allumage, et celle-ci a un effet sur la pression de débit nécessaire du compresseur. 

Les composants sont conçus pour un fonctionnement global à leurs rendements plus 
élevés à un point de conception optimal, mais le fonctionnement des composants l’un à l’autre 
doit également être considéré au point de conception. Les contraintes et les conditions sont 
différentes pour le cas d’un seul arbre et à deux arbres, par conséquent elles sont traitées 
séparément.  
 

II.6.1- Turbines à gaz à un seul arbre 
 
Un moteur d’axe simple se compose d’un compresseur d’air, d’une chambre de 

combustion et d’une turbine. Le compresseur produit de l’air à une haute pression, qui est 
introduit dans la chambre de combustion où le carburant est brûlé. Les produits et les gaz de 
combustion laissent la chambre de combustion à la pression et à la température élevées. Ces 
gaz sont détendus dans la turbine de générateur de gaz qui fournit la puissance à 
l’entraînement du compresseur d’air. La puissance restante est utilisée comme moyen 
d’entraînement la charge. La plupart des turbines à un seul arbre sont utilisées pour entraîner 
les générateurs électriques aux vitesses constantes. Le fonctionnement des composants exige 
les conditions suivantes : 

• Vitesse du compresseur = vitesse de la turbine du générateur de gaz 
• débit massique traversant la turbine = débit massique traversant le compresseur – le 

débit massique de purge + débit massique du carburant. 
• Puissance du compresseur < puissance de la turbine. 
Des diagrammes typiques de compresseur et de turbine sont montrés sur les figues(II-6 

et II-7), respectivement. 
Le fait que le fonctionnement de la turbine à gaz s’effectue avec une vitesse moyenne 

constante pour n’importe quel point de fonctionnement du compresseur de moteur se trouve 
sur une ligne de vitesse simple (pour des conditions ambiantes données). Des augmentations 
de charge sont initiées par l’augmentation du débit de carburant, qui augmente la température 
d’allumage. Etant donné que la première tuyère de la turbine est habituellement saturée 
(choking), le point de fonctionnement du compresseur se déplace à un taux de compression 
plus élevé pour compenser la densité réduite (de la température plus élevée d’allumage). Les 
points de fonctionnement possibles du compresseur dépendent du fonctionnement de charge 
sont également montrés dans les diagrammes du compresseur (figures(II-18 et II-19)). 

Dans le cas du moteur à axe simple entraînant un générateur, la diminution de la 
puissance de sortie est due aux changements minutieux du débit massique du compresseur et à 
une certaine réduction du taux de compression de compresseur. 

 
II.6.2- Turbines à gaz à deux arbres  

 
Une turbine à gaz à deux axes (figure(II-1b)) se compose d’un compresseur d’air, d’une 

chambre de combustion, d’une turbine de générateur de gaz et d’une turbine de puissance. Le 
compresseur d’air produit de l’air à une haute pression, qui est introduit dans la chambre de 
combustion où le carburant est brûlé. Les produits de combustion et l’excès d’air quittent la 
chambre de combustion et se détendent dans la turbine de générateur de gaz, qui a un rôle 
unique de fournir la puissance du compresseur d’air. Après avoir quitté la turbine de 
générateur de gaz, le gaz ayant encore une haute pression et température se détend dans la 
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turbine de puissance reliée à l’équipement à entraîner. On doit noter que la turbine de 
puissance ainsi que l’équipement entraîné peuvent fonctionner à une vitesse indépendante de 
celle du générateur de gaz.  

La vitesse du générateur de gaz est contrôlée par la quantité de combustible injectée 
dans la chambre de combustion. Les deux contraintes de fonctionnement sont la température 
d’allumage et la vitesse maximale du générateur de gaz. Si le débit du combustible est 
augmenté, la température d’allumage et vitesse de générateur de gaz augmentent, jusqu’à ce 
qu’une des deux limites de fonctionnement soit atteinte. Des ailettes variables du stator du 
compresseur sont fréquemment utilisées, afin de contrôler le flux d’air, optimisant ainsi la 
vitesse du générateur de gaz. Dans le moteur à deux axes, le débit d’air est contrôlé par les 
capacités d’écoulement de gaz du générateur de gaz et des tuyères de la turbine de puissance. 

L’augmentation de la vitesse et de la température du générateur de gaz fournissent à la 
turbine de puissance un gaz à une énergie plus élevée, qui permet à celle-ci de produire plus 
de puissance. Si la puissance de la turbine est plus grande que la puissance absorbée par la 
charge, le système accélère jusqu’à ce que l’équilibre soit atteint. 

Le fonctionnement des composants exige les conditions suivantes : 
 

• Vitesse de rotation du compresseur = vitesse de rotation de la turbine du 
générateur de gaz 

• Débit massique traversant la turbine = débit massique traversant le compresseur – 
débit massique des pertes (refroidissement) + débit massique du carburant. 

• Puissance du compresseur = puissance de la turbine de générateur de gaz – 
puissance des pertes mécanique. 

Des diagrammes typiques du compresseur et de la turbine sont montrés 
respectivement sur les figures(II-19 et II-24). Le générateur du gaz pour un moteur à 
deux axes s’adapte pour différentes conditions de charge (et, en conséquence, au débit 
du combustible différent) en changeant les deux paramètres : la vitesse de rotation et la 
température d’allumage du cycle. Notez que les points de fonctionnement du 
compresseur sont différents entre moteur d’un axe simple et un moteur à deux axes. 

Le moteur à deux axes fonctionne avec la turbine de générateur de gaz et la turbine 
de puissance en série. Le taux de compression de détente de turbine de puissance p5/pa est 
ainsi lié au taux de compression de compresseur p2/pa par : 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(II-24) : Carte schématique de performance de turbine pour deux turbines. 
(Générateur de gaz et turbine de puissance) en série. 
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Le taux de compression maximum possible p5/pa est contrôlé par la capacité du flux 5Q  

de la turbine de puissance. En particulier si la turbine de puissance est saturée «choked», il est 
nécessaire de fonctionner la turbine de générateur de gaz à un point fixe (figure(II-24)). Dans 
plusieurs cas, les deux composants : la tuyère du premier étage de la turbine du générateur du 
gaz et la tuyère de la turbine de puissance fonctionnent près des conditions d’étranglement de 
l’écoulement (choked flow conditions). Dans ce cas, l’écoulement réel 3Q  qui traverse la 
tuyère de la turbine du générateur de gaz est pratiquement constant. Le débit massique dépend 
alors seulement de la pression p3, de la température d’allumage T3, la composition du gaz (qui 
détermine la chaleur spécifique des gaz à la sortie de la chambre de combustion, ainsi que 
l’augmentation du volume pendant la détente), et la géométrie de la tuyère, qui détermine la 
section du passage d’écoulement.  
 

La variation des paramètres ci-dessus entraîne les conséquences suivantes : 
 
• L’augmentation de la température d’allumage (sans changement de la vitesse de rotation 

ou de géométrie) conduit à un débit massique plus bas. 
• L’augmentation de la vitesse de rotation du générateur de gaz, de ce fait la croissance du p2 

et du p3, tiendra compte d’un plus grand débit massique de l’écoulement. 
• Le taux de compression, la vitesse, et la température d’allumage sont tous liés, et ne 

peuvent pas être changés indépendamment les uns des autres. La géométrie de la turbine 
détermine les deux débits d’écoulement 3Q  et 5Q , aussi bien que le rendement de la 
turbine du générateur de gaz. La géométrie et la vitesse du compresseur sont déterminées 
par le flux d’air. 

• Avec les ailettes de guidage d’admission variable le flux d’air peut être changé sans 
changer la vitesse de générateur de gaz, de ce fait en fixant une nouvelle T3 et un taux de 
compression du compresseur p2/p1 différent. La relation entre τ et T3 demeure, cependant, 
inchangeable. Seuls les paramètres d’écoulement de turbine déterminent le comportement 
du générateur de gaz, pas l’arrangement du réglage d’ailettes de guidage d’admission. 

Le moteur à deux arbres à une turbine de puissance n’est pas mécaniquement couplé 
avec l’axe du générateur de gaz. Les performances globales de la turbine à gaz sont optimales 
pour une température ambiante de fonctionnement donnée. Si la puissance utile de la turbine 
de puissance doit être augmentée, la soupape de commande du carburant doit s’ouvre pour 
injecter plus du carburant dans la chambre de combustion. Ceci conduit à une augmentation 
de la vitesse du générateur de gaz et de la température maximale du cycle, de ce fait une 
augmentation de la puissance disponible de la turbine à gaz. 
 

En raison des contraintes mécaniques, les deux paramètres : la vitesse du générateur de 
gaz et la température d’allumage ont des limites supérieures qui ne peuvent pas être dépassées 
sans endommager le moteur ou réduire sa durée de vie.  
 

II.6.3- Comparaison entre les TAG à un arbre et à deux arbres 
 

Le choix d’employer une centrale d’axe simple ou à deux axes est déterminé par les 
caractéristiques de la charge motrice. Si la vitesse de charge est constante, comme dans le cas 
d’un générateur électrique, une unité d’axe simple est souvent indiquée. Si la charge doit être 
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conduite avec des vitesses variables (compresseurs, pompes), un moteur à deux arbres est 
avantageux.  

Les caractéristiques du couple sont différentes, et la variation du couple avec la vitesse 
de sortie à une puissance donnée peut déterminer le moteur convenable pour certaines 
applications. Le compresseur d’un moteur d’axe simple est destiné pour tourner à un certain 
multiple de la vitesse de charge, fixé par le rapport de vitesse de transmission, de sorte qu’une 
réduction de vitesse de charge implique une réduction de vitesse de compresseur. Ceci a 
comme conséquence une baisse du débit massique par conséquent du rendement et du couple. 
Ce type de turbine est d’utilisation limitée pour l’entraînement mécanique. L’unité à deux 
axes, ayant une turbine de puissance libre possède la caractéristique de couple très favorable. 
Pour un débit de combustible constant, et la vitesse du générateur de gaz constante, la turbine 
de puissance libre peut fournir une puissance relativement constante pour une large gamme de 
vitesse. C’est dû au fait que le compresseur peut assurer un débit constant à une vitesse 
donnée, indépendamment de la vitesse de la turbine libre. En outre, pour des conditions de 
fonctionnement du générateur de gaz fixes, la réduction de la vitesse de sortie est comme une 
conséquence d’une augmentation du couple.  
 

II.6.4- Charge 
 
Toute turbine à gaz subit une réduction du rendement avec la baisse de la charge 

(figure(II-25)). La réduction du rendement est différente d’une conception à une autre. En 
particulier, les moteurs de DLN montrent différents rendements de partie charge par rapport à 
ceux de combustion conventionnel. Le comportement de la partie charge d’axe simple et à 
deux axes, de la combustion standard, et de concepts de bas secs NOx sont fondamentalement 
différent. C’est dû à la configuration aérodynamique différente et aux conditions de garder un 
rapport minimal du f pour des moteurs conventionnels. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour un moteur d’axe simple, qui doit fonctionner à une vitesse constante du générateur 
de gaz (pour garder la fréquence du générateur constante), ceci signifie que la température 
d’allumage sera changée avec la charge. Un capteur maintiendra la vitesse constante et 
augmentera le débit du combustible avec l’augmentation de la charge, augmentant ainsi la 
température d’allumage, jusqu’à ce que la limite de contrôle soit atteinte. En raison de la 
vitesse constante, le flux d’air à travers le moteur ne changera pas considérablement entre le 
chargement complet et la charge partielle. Ceci signifie que le rapport carburant-air baisse 
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Figure(II-25) : Rendement des turbines à gaz industrielles typiques en fonction de la charge. 
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d’une manière significative à la charge partielle et la température de sortie de la chambre de 
combustion baisse de la manière significative du chargement complet au chargement partiel. 
Par conséquent, la plupart des moteurs de NOx secs bas d’axe simple utilisent des ailettes du 
stator variable sur le compresseur du moteur pour changer le flux d’air, et gardant ainsi le 
rapport carburant-air relativement constant. 

Pour un moteur à deux axes, la vitesse du générateur de gaz et la température 
d’allumage changent avec la charge. Une augmentation de charge à la turbine de puissance 
fera augmenter le débit du combustible. Comme le générateur de gaz n’est pas couplé 
mécaniquement avec la turbine de puissance, son accélération conduit à une augmentation du 
débit d’air, de la pression à la sortie du compresseur et du débit massique du fluide moteur. 
L’augmentation de la vitesse du générateur de gaz signifie que le compresseur fonctionne à un 
nombre de Mach plus élevé. En même temps le débit du combustible de combustible accru 
augmentera également la température d’allumage.  
 

II.6.5- Vitesse de rotation de la turbine de puissance 
 

Pour des conditions de fonctionnement fixées du générateur de gaz, il existe une vitesse 
optimale de la turbine de puissance à laquelle son rendement est maximal. 
Aérodynamiquement, ce point optimum est caractérisé par un certain débit d’écoulement réel 

5Q  au-dessus de la vitesse de rotation NPT. Le débit volumétrique dépend de la température 
ambiante et de la charge.  
 

II.7- Influence des technologies de contrôle d’émission 
 

Toutes les technologies de contrôle d’émission qui emploient une combustion 
prémélangée exigent une gestion précise du rapport carburant-air dans la zone primaire de la 
chambre de combustion (c.-à-d. où la combustion initiale a lieu) aussi bien qu’une distribution 
précise des débits de refroidissement de recouvrement de la chambre de combustion (eau ou 
vapeur à injecter). Les déviations dans ces sections peuvent mener à l’augmentation de la 
production de NOx, les niveaux plus élevés de CO s’obtiennent à l’extinction de la flamme de 
combustion. 

La combustion pré-mélangée réalise la réduction des émissions de NOx en abaissant la 
température de flamme déterminée par le rapport carburant-air dans la zone de combustion. 
Un rapport stœchiométrique (comme dans des chambres de combustion conventionnelles) 
mène aux températures élevées de flamme, alors qu’une déviation du rapport carburant-air 
peut abaisser la température de flamme d’une manière significative, et faire fonctionner la 
TAG près de la limite d’extinction. 

Plusieurs approches pour contrôler le rapport carburant-air afin d’éviter l’extinction à la 
charge partielle ou aux situations transitoires. 

Toutes ces approches peuvent avoir un effet sur les caractéristiques de performances de 
la partie charge de la turbine à gaz. 
 

II.7.1- Ailettes d’admission et ailettes du stator variables  
 

Beaucoup de turbines à gaz modernes utilisent des ailettes variables à l’admission et 
dans le stator du compresseur. Les palettes réglables permettent le changement des 
caractéristiques d’étages du compresseur. Ceci signifie que pour un taux de compression 
donné elles changent le passage du débit d’air du compresseur. Il est donc possible de changer 
le parcours du débit à travers le compresseur sans changer sa vitesse. Il y a trois applications 
importantes : 
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1. Pendant le démarrage de la TAG, il est possible de maintenir le compresseur depuis le 
fonctionnement dans la montée subite. 

2. Le flux d’air peut être contrôlé pour maintenir un rapport carburant-air constant dans la 
chambre de combustion pour des applications de bas sec NOx sur les machines d’axe simples. 

3. Dans la TAG à deux axes, le fonctionnement de la turbine de générateur de gaz peut être 
gardé à son rendement plus élevé. 
 

II.7.2- Charges d’accessoire 
 
Les charges d’accessoires sont dues au guidage mécanique de la pompe hydraulique de 

lubrification. La charge d’accessoire peut être traitée facilement dans un moteur d’axe simple 
par un moteur électrique est soustraite ainsi du rendement global de la turbine. 

Dans une turbine à gaz à deux arbres, la charge d’accessoire est typiquement prise du 
générateur de gaz. Afin de satisfaire les conditions d’équilibre le générateur de gaz devra 
mettre en marche plus de charge. Ceci conduit à obtenir plus de puissance nette à des 
conditions au-dessous de la température maximale du cycle. Quand la température d’allumage 
est limitée, la puissance utile décroît rapidement sans la charge.  

 
II.7.3- Contrôle de la température 
 
Un des deux paramètres de fonctionnement d’une turbine à gaz est la température 

d’admission du rotor de la turbine (T3). Il n’est pas possible de mesurer cette température 
directement [88]. Par conséquent, la température d’admission dans la turbine de puissance 
(T5) est mesurée à la place de T3. Le rapport entre T3 et T5 est déterminé pendant le test d’essai 
de la centrale, où T5 est mesuré et T3 est déterminée à partir d’un bilan énergétique 
thermodynamique. Ce bilan énergétique exige la détermination précise de la puissance de 
sortie et du débit d’air, et peut donc être déterminé mieux pendant le test d’essai de la centrale 
à TAG. 

Il doit être noté que les températures T3 et T5 ne sont pas distribuées uniformément 
radialement et longitudinale dans les plans de référence (c.-à-d., à la sortie de la chambre de 
combustion, à l’admission du rotor, à l’admission de la turbine de puissance). Mais le calcul 
des performances emploie une température thermodynamique moyenne. 
 

II.8- Influence des conditions ambiantes 
 

II.8.1- Température ambiante 
 

Les variations de la température ambiante ont un impact sur la puissance de la charge 
totale et du rapport de chaleur, mais également sur les performances de la turbine de 
puissance. Les fabricants donnent les diagrammes typiques des performances qui décrivent 
ces rapports pour des conditions standard (ISO). Ces courbes sont le résultat de l’interaction 
entre les divers éléments mobiles et le système de contrôle.  

 
Effets du changement de température ambiants sur les performances des TAG 
 

• L’augmentation de la température ambiante baisse la masse volumique d’air 
d’admission, de ce fait une réduction du débit massique traversant la turbine, et cela 
conduit à une réduction du rendement à la sortie. A une vitesse constante, où le débit 
volumique reste approximativement invariable, le débit massique augmente avec la 
diminution de la température et vis versa. 
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• Le taux de compression, à une vitesse constante, devient plus petit avec 
l’augmentation de la température. Ceci peut être déterminé à partir du diagramme de 
Mollier, prouvant que plus la température d’admission est haute, plus du travail absorbé est 
exigé pour réaliser une certaine élévation de pression. Le travail accru doit être fourni par 
la turbine de générateur de gaz, et ainsi une puissance perdue de la turbine libre. 

Le diagramme h-s (figure(II-9)) décrit le cycle de Brayton pour une turbine à gaz à deux 
axes. Les lignes 1-2 et 3-5 doivent être approximativement égales, parce que le travail du 
compresseur doit être fourni par la puissance de la turbine du générateur de gaz et la ligne 5-7 
décrit la détente dans la turbine de puissance. A des températures ambiantes plus élevées, le 
point de départ 1 se déplace à une température plus élevée et ainsi la pression de sortie sera 
inférieure.  

Le processus de combustion 2-3, avec une température plus élevée de sortie du 
compresseur et en considérant que la température d’allumage T3 est limitée, on constate que 
moins de chaleur possible est donnée, c.-à-d., moins de carburant sera consommé. Le 
processus de la détente qui a lieu avec un taux de détente moins de ce de compression, ou une 
plus grande partie du travail disponible de la détente est employée dans la turbine de 
générateur de gaz, laissant moins du travail disponible pour la turbine de puissance. 

L’effet des températures ambiantes élevées est une augmentation de la quantité de 
chaleur et une réduction de la puissance utile. L’impact de la température ambiante est 
habituellement moins prononcé pour la quantité de chaleur que pour la puissance utile, parce 
que l’impact des changements de la température ambiante est moins évident sur les 
rendements des composants que sur la puissance globale du cycle. 
 

II.8.2- Pertes de pression à l’admission et à l’échappement  
 

Le système d’admission se compose d’un ou plusieurs systèmes de filtration, d’un 
silencieux, d’une canalisation, d’un humidificateur, du refroidisseur par évaporation, et 
d’autres systèmes. Le dispositif d’échappement peut inclure un silencieux, une canalisation, et 
des systèmes de régénération de la chaleur de récupération. Tous ces systèmes causent des 
chutes de pression. Ces pertes inévitables de pression dans l’admission et le dispositif 
d’échappement causent une réduction dans la puissance et le rendement du cycle de la 
machine. La réduction de la puissance, peut être décrite par les courbes simples de correction, 
qui sont habituellement fournies par le fabricant de l’équipement représentées sur la figure(II-
26) [85]. L’impact sur la quantité de chaleur est calculé en prenant le débit du combustible à 
des conditions ISO et en le divisant par la puissance réduite. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Figure(II-26) : Facteurs de correction pour des pertes d’admission, des pertes d’échappement et l’altitude 

d’emplacement. 
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II.8.3- Pression ambiante 
 

L’altitude d’emplacement de l’équipement ou simplement le changement des conditions 
atmosphériques entraine la réduction de la masse volumique d’air influe sur la puissance de 
sortie de la TAG, voir figures(II-26 et II-27). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’impact est universel pour n’importe quelle TAG, si la pression ambiante est connue, 
la correction de performance peut être décrite d’après [85] par la relation : 

   [ ]
[ ]29 929

Ambp " Hg
. " Hg

δ =                 (II-29) 

 
Si seulement l’altitude d’emplacement est connue, la pression ambiante aux conditions 

normales d’après [85] est : 

   27200
elevation ( ft )

Amb elevap p .e
−

=                (II-30) 

 
II.8.4- Carburant 
 
L’influence de la composition du carburant sur les performances des TAG est plutôt 

complexe, l’effet positif sur la performance est plutôt petit si le carburant est le gaz naturel. 
Le gaz carburant avec une grande quantité de composants inertes (tels que (CO2) ou (N2)) a 
un bas indice de Wobbe, alors que les substances avec une grande quantité des hydrocarbures 
plus lourds ont un indice de Wobbe élevé.  

Cet indice est utilisé dans les applications domestiques du gaz pour déterminer les 
pressions d’alimentation à appliquer à un injecteur pour conserver la puissance pour des 
pressions variables. 

Généralement les moteurs fourniront légèrement plus de puissance si l’indice de Wobbe 
est réduit : 
 

    w
G

PCII
S

=                 (II-31) 

Avec  PCI est le pouvoir calorifique inférieur du carburant, 
  SG : est la pesanteur spécifique du gaz. 
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Figure(II-27) : Taux de puissance et de chaleur en fonction de l’altitude d’emplacement. 
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La pression du gaz carburant dans l’injecteur doit être suffisante pour surmonter toutes 
les pertes de pression dans l’installation du carburant et dans la chambre de combustion. 

 
Les turbines à gaz industrielles permettent le fonctionnement avec une grande variété de 

combustibles liquides et gazeux. Pour déterminer le carburant convenable au fonctionnement 
d’une installation, divers paramètres physiques du carburant proposé doivent être déterminés : 
valeur calorifique, point de condensation, coefficient de Joule-Thompson, indice de Wobbe, 
et autres.  

 
Les gaz carburants des turbines à gaz sont les gaz du combustible ou les mélanges 

combustibles et des gaz inertes avec une variété de compositions couvrant une gamme de 
valeurs calorifiques et de densités. Les composants du combustible peuvent être du méthane 
et d’autres hydrocarbures moléculaire à faible poids, hydrogène et oxyde de carbone. Les 
principaux composants inertes sont l’azote, le dioxyde carbonique CO2, et  la vapeur d’eau.  

 
Les combustibles gazeux peuvent varier leurs qualités par l’ajout des contaminants dans 

leur composition : 
 
• Solides. 
• L’eau. 
• Gaz lourds présenté comme liquides. 
• Huile typique d’huiles de compresseur. 
• Sulfure d’hydrogène (H2S), 
• Hydrogène (H2), 
• Oxyde de carbone (CO). 
• Dioxyde carbonique (CO2), 
• Siloxane. 
 
D’autres facteurs qui affectent la turbine ou la durée de vie et les performances du 

système de combustion tels que la valeur calorifique inférieure (PCI), la pesanteur spécifique 
(SG), la température de carburant, et la température ambiante. 

 
II.8.5- Humidité relative 
 
L’impact sur les performances de la TAG sera mieux décrit par la teneur en eau d’air. 

Puisque la concentration d’eau dans l’air pour la même humidité relative augmente avec 
l’augmentation de la température, les effets sur les performances de la machine sont 
négligeables pour de basses températures ambiantes. Ces effets sont assez petits dans la 
gamme d’humidité de 1 à 2 % si les températures vont jusqu’à 38°C. Comme la teneur en eau 
change les propriétés thermodynamiques de l’air (telles que la densité et la capacité 
calorifique), elle cause les changements de performances des TAG. 

 
II.9- Courbes typiques des TAG 
 
Les performances d’une turbine à gaz changent d’une manière significative d’une 

conception à une autre, le procédé pour déterminer les performances de ces machines pour un 
point de fonctionnement indiqué est d’employer les diagrammes de performances du 
fabricant. 

Les courbes typiques de performance des TAG, pour les moteurs d’axe simple et pour 
les moteurs à deux axes, sont montrées dans la référence [85]. Généralement ces courbes 
peuvent être employées pour déterminer le chargement complet de la TAG obtenu à une 
température ambiante fixe et à une vitesse donnée de la turbine de puissance. Ces courbes 
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montrent également le débit du combustible et des gaz d’échappement en fonction de la 
charge. Dans le but du diagnostique, les diagrammes permettent également la détermination 
de la pression à la sortie du compresseur, de la température de contrôle (typiquement la 
température d’admission de turbine de puissance ou la température d’échappement), et de la 
vitesse prévue du générateur de gaz pour n’importe quel point de fonctionnement. 
 

II.10- Dégradation des performances des TAG 
 

Toute machine en fonctionnement dépend considérablement de son niveau d’utilisation 
et de la durée de vie de ces composants. De nos jours limiter les effets de l’usure et de 
corrosion et la recherche pour prédire les performances d’une TAG sont des questions 
d’actualité. Les mécanismes qui causent la dégradation de la machine sont : 

 
• Changements des surfaces des aubes dues à l’érosion ou à l’encrassement, et l’effet sur 

l’aérodynamique d’aube. 
• Changements de la géométrie des joints et des dégagements, et l’effet sur les 

écoulements parasites. 
• Changements dans le système de combustion. 

 
II.11- Protection contre les dégradations 

 
La dégradation des moteurs à combustion interne ne peut pas être entièrement évitée, 

néanmoins certaines précautions peuvent clairement ralentir les effets vers le bas. Ces 
précautions incluent le choix et l’entretien soigneux de l’équipement de filtration d’air, et le 
traitement du carburant, de la vapeur, ou de l’eau qui sont injectés dans le processus de 
combustion. Il faut inclure également le respect des recommandations des fabricants 
concernant l’arrêt et la remise en marche des machines. Pour cela il est recommandé de ne pas 
faire subir à l’équipement une montée brusque et subite en puissance après un arrêt prolongé. 
Quant à l’injection de vapeur, il est à noter que les conditions pour des limites de 
contaminants pour une turbine à gaz sont, en raison des températures de processus plus 
élevées, plus rigoureuses que pour une turbine à vapeur. 

Les conditions d’emplacement et d’environnement qui dictent les contaminants 
aéroportés, leur taille, la concentration et la composition ont besoin d’être considéré dans le 
choix de la filtration d’air. Les conditions atmosphériques, telles que l’humidité, précipitation, 
brume, brouillard, la poussière, la vapeur, les échappements industriels, affecteront 
principalement le compresseur de moteur. La qualité du carburant affectera la section chaude. 
La propreté du gaz de processus, les particules entraînées affectera les performances de 
l’équipement entraîné. 

 
Conclusion 
 
Dans ce chapitre, le principe de fonctionnement et les différentes configurations d’une 

turbine à gaz ont été exposés. Pour cela les deux types de cycle de Joule, idéal et réel, et la 
description des équations des différents processus du cycle ont été présentés. 

En outre on a passé en revue les effets des changements de la température de l’air 
ambiant, de la pression atmosphérique, des pertes de charge à l’admission et à l’échappement, 
de l’humidité relative, des charges accessoires, des différents constituants du carburant utilisé 
sur les performances de la machine. 

Les matières présentées visent à justifier les actions futures à mener pour améliorer les 
performances des TAG utilisées dans l’industrie des hydrocarbures. 
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Chapitre-III : Méthodes d’amélioration du cycle d’une TAG 
 
Introduction  
 
L’utilisation des TAG dans les centrales thermique et dans l’industrie des hydrocarbures 

est très répandue, néanmoins leur haute sensibilité à la variation de la température de l’air 
ambiant, fait que leur rendement thermique n’est pas élevé. De nos jours, plusieurs 
techniques, récupération, réchauffage, refroidissement intermédiaire, traitement d’air à 
l’amont du compresseur et injection de masse supplémentaire de vapeur dans le cycle sont 
utilisées pour augmenter la puissance utile des turbines à gaz [1-14]. 

 
III.1- Cycle idéal de Brayton 
 
Le cycle idéal de travail d’une turbine à gaz est le cycle de Brayton, il se compose de 

deux adiabatiques réversibles (isentropique) et de deux processus à pression constante 
(figure(III-1)). Le gaz est comprimé isentropiquement du point 1 à 2, le chauffage à la 
pression constante de 2 à 3, et alors une détente isentropique dans la turbine du point 3 à 4. Le 
refroidissement se produit du point 4 au point 1, dans un échangeur de chaleur (cycle fermé) 
ou à l’atmosphère (cycle ouvert).  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
La puissance développée dans la turbine, avec une variation relativement négligeable de 

l’énergie cinétique du gaz, PT, est égale à la chute d’enthalpie, est exprimée par : 

   ( )
. . .

3 4 3 4TP H H m h h= − = −                 (III-1) 

 
Dans le cas ou la chaleur spécifique est en fonction de la température, cette équation 

peut être récrite sous la forme : 
 

   
4

3

.
( ).

T

T p
T

P m c T dT= ∫                  (III-2) 

Et le taux de détente à travers la turbine est donné par : 

   3

4
T

P
P

τ =                   (III-3) 

Ce qui est lié au rapport de température absolue à travers la turbine par : 

Figure(III-1) : Diagrammes p-v et T-s pour un cycle idéal de Brayton.  
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1

3

4

k
k

T
T
T

τ
−

=                   (III-4) 

 
Où k est le rapport des chaleurs spécifiques à pression constante et à volume constant : 

   
p

v

p v

c
k

c
c c R

⎧
=⎪

⎨
⎪ − =⎩

                  (III-5) 

 
La combinaison des équations (III-3) et (III-4) et en remplaçant dans (III-1) : 

   
.

3 1
1. . 1T p k
k

T

P m c T
τ

−

⎛ ⎞
⎜ ⎟= −⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

                (III-6) 

 
Le taux de compression à travers le compresseur est donné aussi par : 

   2

1
C

P
P

τ =                   (III-7) 

 
Et : 

   
1

2

1

k
k

C
T
T

τ
−

=                   (III-8) 

 
La puissance du compresseur serait également indiquée par : 

   ( )
. .

2 1 2 1
1. . 1C a a p k
k

C

P m h h m c T
τ

−

⎛ ⎞
⎜ ⎟= − = −⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

              (III-9) 

 
Supposons que C Tτ τ τ= = , c’est-à-dire, aucune perte de pression dans le cycle, une 

condition commune dans le cas idéal, le travail net du cycle est donné par : 

   ( )
.

3 2 1
1. 1Ut T C p k
k

P P P m c T T
τ

−

⎛ ⎞
⎡ ⎤ ⎜ ⎟= − = − −⎢ ⎥ ⎜ ⎟⎣ ⎦ ⎜ ⎟

⎝ ⎠

            (III-10) 

 
La première expression entre parenthèses du côté droit de l’équation(III-10) est 

évidemment la chaleur amenée par la combustion : 

   ( )
. .

3 2. pQ m c T T= −                (III-11) 
 

La deuxième expression doit alors être le rendement thermique du cycle qui est une 
fonction de τ et de k : 

 

   1
11th k

k

η
τ

−= −                 (III-12) 
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Bien que les équations ci-dessus concernent les gaz dont la chaleur spécifique est 
constante, les tendances qu’elles prévoient s’appliquent à tous les gaz. Le rendement 
thermique du cycle est une fonction de τ et de k, est proportionnel avec τ, et indépendant des 
températures T1 et T3 du cycle, le travail spécifique peut être déterminé en réécrivant 
l’équation(III-10) en termes de T1 et T3, en utilisant l’équation(III-4) : 

   
1

1 3 1
11 1

k
k

Ut p k
k

w c T Tτ
τ

−

−

⎡ ⎤⎛ ⎞
⎛ ⎞⎢ ⎥⎜ ⎟= − + −⎜ ⎟⎢ ⎥⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

            (III-13) 

 
L’examen des équations(III-8 et III-13) permet d’écrire ce qui suit : 

Pour n’importe quel gaz, une augmentation de τ de sa valeur plus basse de 1.0 (où le travail 
est zéro) diminue un terme d’équation(III-13) et augmente l’autre. Le travail net passe ainsi 
par un maximum pour une valeur optimale de τ.  

Le taux de compression optimum peut être évalué pour le cycle idéal en différenciant le 
travail utile de l’équation(III-13) par rapport à τ et en égalisant la dérivée à zéro. Ceci donne 
une valeur de T2 exprimée par : 

 
   2 1 3.T T T=               (III-14a) 
 

Et pour le même taux de compression et de détente, on aura alors : 
   ( )2 4 1 3.

opt
T T T T= =              (III-14b) 

 
Et : 

   
( 1) 2( 1)

32

1 1

k k
k k

opt
TT

T T
τ

− −⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= =⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

            (III-14c) 

 
III.2- Cycle non-idéal de Brayton 

 
Le cycle de Brayton compte tenu du frottement du fluide est représenté sur les 

diagrammes p-v et T-s à la figure(III-2), par 1-2-3-4. Les processus de compression et de 
détente en présence du frottement du fluide sont représentés par les lignes 1-2 et 3-4, on 
constate une augmentation d’entropie par rapport aux processus idéaux correspondants.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(III-2) : Diagrammes de P-v et T-s de cycle idéal et non-idéal de Brayton. 
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Les baisses de pression pendant l’addition de la chaleur (2 - 3) et le rejet de la chaleur 
(4-1) sont négligées dans cette analyse, on considère aussi que le taux de détente dans la 
turbine égal au taux de compression du compresseur comme précédemment. 

Les processus de compression et de détente avec le frottement du fluide peuvent être 
assignés à des polytropiques, également caractérisées par des rendements adiabatiques ou 
isentropiques, comme suit : 
 

Rendement polytropique du compresseur :  

   2 1

2 1

s
c

h h
h h

η −
=

−
                (III-15) 

 
Si nous supposons que la chaleur spécifique est constante : 

   
12

12

TT
TT s

c −
−

=η                 (III-16) 

 
Pour le rendement polytropique de la turbine nous avons : 

   3 4

3 4
T

s

h h
h h

η −
=

−
                (III-17) 

 
Et pour la chaleur spécifique constante, le rendement thermique sera : 

   
s

T TT
TT

43

43

−
−

=η                 (III-18) 

 
La puissance utile du cycle est exprimée par :  

 

   ( )
.

2 1
3 4. s

Ut p s T
c

T TP m c T T η
η

⎡ ⎤−
= − −⎢ ⎥

⎣ ⎦
             (III-19) 

 
Cette équation peut être écrite en fonction des températures extrêmes du cycle (T1 et T3) 

et des rendements du compresseur et de la turbine : 
 

   

1
.

3
1 1

1

1. . 1

k
k

Ut p T k
c k

TP m c T
T

τη
η τ

−

−

⎡ ⎤⎛ ⎞⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟= − −⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎝ ⎠⎣ ⎦

            (III-20) 

 
La deuxième quantité entre parenthèses peut être identifiée au rendement du cycle idéal 

correspondant, c.-à-d., en ayant le même taux de compression et le même fluide. Comme dans 

le cas du cycle idéal, la puissance spécifique du cycle non-ideal, 
. .

/UtW m , atteint une valeur 
maximale à un certain taux de compression et il est une fonction directe de la chaleur 
spécifique du gaz utilisé. 
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La chaleur supplémentaire dans le cycle, Q, est donnée par: 

  ( ) ( )
1

. . .

3 2 3 1 1
1. .

k
k

n p p
c

Q m c T T m c T T T τ
η

−⎡ ⎤⎛ ⎞
−⎢ ⎥⎜ ⎟= − = − −⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

           (III-21) 

 
Le rendement du cycle non-idéal peut être obtenu en divisant l’équation(III-20) par 

l’équation(III-21).  
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T
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T
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⎡ ⎤⎛ ⎞⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟− −⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎝ ⎠⎣ ⎦=
⎡ ⎤⎛ ⎞
⎛ ⎞ −⎢ ⎥⎜ ⎟− −⎜ ⎟⎢ ⎥⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

             (III-22) 

 
Bien que le rendement du cycle idéal soit indépendant des températures du cycle, à 

moins qu’elles peuvent affecter k, est en augmentation asymptotique avec le τ, le rendement 
du cycle réel est une fonction des températures du cycle. Les deux taux de compression 
optimums, pour la puissance utile et pour le rendement, ne sont pas identiques, et ceci rend 
nécessaire un arrangement dans la conception. 

Un autre effet du cycle non-idéal est le frottement du fluide dans les échangeurs de 
chaleur, la tuyauterie, etc... Ces résultats entraînent une chute de pression entre 2 et 3 
(figure(III-2)) et la pression en 4 est plus grande qu’en 1. En d’autres termes le taux de 
compression τC à travers le compresseur serait plus grand que le taux de détente à travers la 
turbine τT. 

D’autres effets tels que les pertes mécaniques dues aux frottements de roulements et les 
auxiliaires, pertes de chaleur, formes des chambres de combustion et déviation d’air pour 
refroidir les aubes de turbine sont à signaler dans le cycle réel. 

 
III.3- Combustion et émissions  
 
III.3.1- Processus de combustion 
 
La combustion est une réaction chimique pendant laquelle un carburant est oxydé et une 

grande quantité d’énergie est libérée [52]. Dans la littérature, on distingue la combustion 
complète et la combustion incomplète. Il est souvent utile d’étudier la combustion d’un 
carburant en supposant que la combustion est complète. Cependant, en traitant les processus 
réels de combustion on se rend compte qu’ils sont très souvent inachevés.  

 
III.3.1.1- Processus d’une combustion complète 

 
Un processus de combustion est complet si tout le carbone dans le carburant est 

complètement brûlé [54]. La forme générale de l’équation d’une combustion complète et 
stœchiométrique est donnée par [55, 84] : 

 ( )2 2 2 2 23.76 3.76
4 2 4x y
y y yC H x O N xCO H O x N⎛ ⎞ ⎛ ⎞+ + + → + + +⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎝ ⎠ ⎝ ⎠
          (III-23) 
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Le coefficient stœchiométrique fStoech est défini par : 

     
4Stoech
yf x= +               (III-24) 

 
La quantité d’air au-dessus de la quantité stœchiométrique s’appelle excès d’air. Il est 

également exprimé à l’aide du rapport d’équivalence éqφ  défini par : 

     act
éq

Stoech

FA
FA

φ =               (III-25) 

 
Le rapport stœchiométrique carburant/air est défini : 

   
( )2 2

3.76
f

Stoech
Stoech O N

M
FA

f M M
=

+
             (III-26) 

Le rapport réel carburant/air peut être trouvé de l’écoulement de la masse réel d’air et de 
carburant : 

    act

act

f
act

a

m
FA

m
=                (III-27) 

III.3.1.2- Processus d’une combustion incomplète 
 
La combustion est incomplète si les produits de combustion contiennent les composants 

suivants : C, H2, CO, NO, ou OH. 
 
La réaction chimique du processus s’effectue d’après [55,84] par : 
 

( ) 1 2 2 2 3 2 4 2 5
2 2

6 2 7 8 9 10

3.76Stoech
x y

n CO n H O n N n O n COfC H O N
n H n H n O n OH n NOφ

+ + + +⎧
+ + → ⎨ + + + + +⎩

          (III-28) 

 
Pour trouver les produits n1-n10, à l’ensemble d’équations est appliqué un bilan de 

conservation de masse [82, 90] : 
 

III.3.2- Brûleur  de faibles secs NOx  
 
La figure(III-3) montre un schéma d’une chambre de combustion conventionnelle et un 

pré-mélangé pauvre.  
 
L’idée générale derrière une chambre de combustion à bas sec de NOx (DLN) est de 

produire un mélange pauvre du carburant et l’air complètement mélangé avant d’entrer dans 
la chambre de combustion de la turbine à gaz. Le mélange pauvre crée une flamme de 
température relativement basse, qui produit des quantités inférieures de NOx. Puisque le 
mélange est très pauvre, donc près de la limite d’extinction de la flamme, le rapport 
carburant/air doit être maintenu constant dans des limites étroites. En comparant les turbines à 
gaz à chambres de combustion conventionnelles aux moteurs de DLN on constate. 

 
Pour certains niveaux de la charge, les moteurs de DLN purgent habituellement une 

certaine quantité d’air de la sortie du compresseur directement dans le conduit 
d’échappement. Tandis que le flux d’air pour un moteur à deux axes est réduit à la partie 
charge, la réduction du flux d’air est plus grande pour un moteur à combustion conventionnel 
que pour un moteur de DLN [91]. 



Chapitre-III                                                                         Méthodes d’amélioration du cycle d’une TAG 

 57

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Formation de NOx dans une turbine à gaz 
 
La combustion traditionnelle dans les turbines à gaz utilise une flamme de diffusion où 

du carburant est pulvérisé dans le centre d’un jet d’air. Des mélanges du carburant avec de 
l’air par une diffusion turbulente à eu lieu et l’avant de la flamme peut être considéré comme 
le lieu du mélange stœchiométrique où les températures atteignent les valeurs maximales. Les 
produits chauds de combustion sont refroidis par dilution avec l’excès d’air à des températures 
acceptables pour éviter la température limite des parois de la chambre de combustion et de 
l’aubage de turbine. 

Le processus de combustion se compose de trois phases, la dissociation endothermique 
des molécules du carburant, suivie d’une formation rapide et exothermique de CO et de H2O, 
et finalement de l’oxydation plus lente du CO ou de CO2. Environ 80 % de l’énergie est 
libérée dans la deuxième phase pendant la formation de CO. La génération de CO2 qui est 
plus lente peut exiger 75 % de la longueur de zone de combustion. 

Des oxydes d’azote sont formés à une température élevée par la dissociation de la 
molécule O2 et de l’action du radical O sur des molécules de l’azote. Dans la référence [53], 
ils ont montré qu’aux températures au-dessus de 1500 °C, NOx a été formé de l’azote d’air 
atmosphérique participant au processus de combustion, le produit étant dénoté NOx 
thermique. Ce produit est constitué à 95 % de NO, avec NO2 qui compose l’équilibre plus un 
peu de N2O. 

 
Les réactions principales sont : 
 

    
2

2

2

O O O
N O NO O
N O NO O

→ +
+ → +
+ → +

              (III-29) 

Le taux de formation de NO a été déterminé théoriquement par [52-53] et est décrit : 

   [ ] [ ] [ ]
2

1 2 2. . . .
K
TNO K N e O t

⎛ ⎞−⎜ ⎟
⎝ ⎠=              (III-30) 

 
La quantité formée de NO est une fonction exponentielle de la température et est 

proportionnelle à la concentration de N2, à la racine carrée de la concentration O2 et au temps 
de séjour, t, à une température élevée. 

 
Figure(III-3) : Représentation d’un combusteur conventionnel  

                         et d’un combusteur pré-mélangé faible. 
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D’autres autres corrélations sont disponibles pour prédire d’autres polluants tels que le 
CO, l’UHC, et la fumée mais elles tendent à être moins fiables; par conséquent, elles n’ont 
pas été employées. D’après [28, 92], l’émission de NOx d’une turbine à gaz peut être prédite 
par la relation suivante : 
    0.008*63.32*10 CT

xNO e P−=              (III-31) 
 
Cette équation empirique est utilisée pour la prédiction de l’émission de NOx de la 

turbine à gaz en termes de g/kWh. La forme de conversion d’unité de ppmv vers g/kg du 
carburant (EI), qui devrait être employé dans le calcul de l’émission de NOx en termes de 
g/kWh, ne peut pas être entrepris à moins que le rapport d’équivalence soit connu; cependant, 
comme guide approximatif, 1 EI est environ équivalent au 12 ppmv [93]. 

 
III.3.3- Autre système paramétrique de surveillance d’émissions 
 
Un papier intéressant sur le développement du système de surveillance paramétrique a 

été édité en 1997 par [94]. Le but de leur projet était de développer les algorithmes d’émission 
de CO et de NOx pour de petites  turbines à gaz stationnaires (< 20 MW) utilisées dans les 
stations de compression du gaz naturel.  

Un certain nombre d’expressions semi-analytiques ont été développées pour déterminer 
les émissions de NOx des turbines à gaz récapitulées dans le tableau suivant : 

 
Corrélation Description Référence 

Expressions de prédiction de NOx 
sur des données expérimentales de 
flamme publiées. 

36 8.28*10 *7.50*10 T
xNO e

−−=  
 

[95]. 
 

Une corrélation publiée en tenant 
compte de la pression. ( )6 0.008* 0.53.32*10 *T

xNO e p−=  
 

[96]. 

La nouvelle corrélation a été 
développée pour inclure les effets de 
la dégradation des composants. 

4

635
0.5 1.462* * T

xNO p FA e
⎛ ⎞−
⎜ ⎟
⎝ ⎠=  

 
 

[97]. 
 

L’équation trouvée a été très 
satisfaisante aux mesures des 
émissions de NOx pour cinq machines 
industrielles différentes fonctionnant 
au gaz naturel dans la gamme de 
puissance de 1.5 à 34 MW. 

1.42 0.3 0.7218.1* * *x aNO p m FA=  

 
 

[98]. 
 

Modèles des corrélations de CO 
par Rizk. 

( )

7800

9

0.5
2

0.18*10 * pzT

Rizk

eCO
PP C

P

⎛ ⎞
⎜ ⎟⎜ ⎟+ ⎝ ⎠

=
∆⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

 
 

[99]. 

Corrélation de CO proposée par 
Lefebvre. 

( )

( )

0.00345*

0.5
1.5

86* * *

*

pzT
a pz

c Lefebvre

m T e
CO

PV C P
P

−

=
∆⎛ ⎞− ⎜ ⎟

⎝ ⎠

 

 
[93]. 

 

 

Tableau(III-1) : Corrélations de prédiction des émissions de NOx et CO. 
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III.4- Amélioration du cycle de Brayton  
 
Un moteur de turbine à gaz aéronautique doit rester léger et compact et il n’est pas 

possible d’ajouter d’une manière significative des composants afin d’améliorer ses 
performances. La turbine à gaz industrielle ne subit pas ces contraintes. En tenant compte de 
ces grands avantages, les chercheurs ont exploré un certain nombre de stratégies qui peuvent 
être appliquées afin d’obtenir des améliorations significatives des performances de ces 
machines [17]. 

 
Durant ces dernières années, beaucoup de recherches ont été effectuées sur les centrales 

de turbines à gaz tels que les cycles combinés, la régénération, le refroidissement 
intermédiaire dans le compresseur, le réchauffage du gaz après la première détente et 
l’injection de masse. Généralement, l’objectif principal de ces investigations est d’obtenir un 
rendement plus élevé [19-51]. 

En règle générale, la puissance d’une TAG peut être relevée en augmentant la puissance 
de sortie de la turbine de détente ou en diminuant la puissance absorbée par le compresseur. 

 
III.4.1- Régénération (cycle de récupération)  
 
La régénération est l’échange interne de la chaleur dans le cycle. Dans le cycle de 

Brayton, T4 est souvent plus haute que T2 (figure(III-4)). La régénération, donc, est employée 
pour préchauffer le gaz comprimé à 2 par les gaz d’échappement à 4 dans un échangeur de 
chaleur extérieur appelé le régénérateur ou, parfois, le récupérateur.  

 
Dans le cycle régénérateur, de l’énergie thermique des gaz d’échappement est transférée 

à l’air de sortie du compresseur avant d’être présenté dans la chambre de combustion. 
Pour un régénérateur idéal, la température T5 sera égale à T4 et similaire pour T2 qui sera 

égale à T6. 
 
Puisque moins d’énergie est rejetée du cycle (diminutions de QL), on aura une 

augmentation du rendement thermique. 
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Figure(III-4) : Cycle de Brayton avec la régénération. 
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Le rendement thermique d’un cycle de Brayton avec régénération : 
 

   T C
Th

in

w w
q

η
−

=                (III-32) 

 
 Avec : 

   
( )
( )

3 5

3 4

in p

T p

q C T T

w C T T

= −⎧⎪
⎨

= −⎪⎩
             (III-33a) 

 
Pour un régénérateur idéal nous avons : 

   T5=T4               (III-33b) 
 

Nous obtenons : 
   turbin wq =                 (III-34) 
 

Par conséquent, 
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En utilisant des relations isentropiques, nous avons : 
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Si nous remplaçons dans l’équation (III-35) : 
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Et finalement;  
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En comparant ce rendement à celui d’un cycle simple de Brayton équation(III-12) : 
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La différence entre l’expression du rendement du cycle de Brayton avec la régénération 
et le cycle simple est la présence du rapport des températures extrêmes du cycle (T1/T3). 

Par conséquent, pour un cycle de Brayton avec régénération, le rendement thermique 
dépend non seulement du taux de compression, mais également du rapport de température. 

Un point important à noter qui est contraire à un cycle simple de Brayton, le rendement 
thermique du cycle avec régénération diminue avec l’augmentation du taux de compression. 

 
* Pour τ = Constant     ηTh ↑ avec (T1/T3)↓ 
 
* Pour (T1/T3) = Constant  ηTh ↓ avec τ↑ 

 
Par conséquent, toutes les combinaisons des taux de compressions et de température 

causent une augmentation du rendement thermique. La figure(III-5) montre les limites 
d’utilisation de la régénération. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’efficacité d’un régénérateur est définie par : 
 

    5 2

4 2
R

h h
h h

ε −
=

−
               (III-39) 

 
Un régénérateur ayant une efficacité élevée économisera évidemment une plus grande 

quantité de combustible puisqu’il préchauffera l’air à une combustion antérieure de la 
température plus élevée. Cependant, un régénérateur très efficace n’est pas justifié puisque le 
prix sera très élevé et il inclura des pertes significatives de pression. 
Le choix est justifié à moins que l’épargne des coûts de carburant excède les étendues 
additionnelles impliquées. 
 

L’efficacité de la plupart des régénérateurs utilisés dans la pratique est d’environs 85%. 

ηTh 

τcr τ 

Avec un 
régénérateur idéal 

Sans régénérateur 

T1/T3=0.2 

T1/T3=0.25 

T1/T3=0.30 

Amélioration sans 
régénérateur 

Amélioration avec 
régénérateur 

Figure(III-5) : Effets du taux de compression et du rapport de températures sur ηTh. 
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III.4.2- Refroidissement intermédiaire du compresseur 
 
La compression avec refroidissement intermédiaire, figure(III-6) est un autre moyen 

pour augmenter la puissance utile du cycle. Le refroidissement diminue la puissance requise 
par la compression comme on peut le voir sur le diagramme (p, v) et le rendement du cycle 
augmente. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Rappelons que, 32

1 4'

TT
T T

=  ainsi, les isobares du diagramme T-s ci-dessous divergent : 

 
La puissance absorbée par le compresseur sans refroidissement intermédiaire est : 

 
   ( ) ( )_ 2' 1C Base c cW h h h h m= − + −⎡ ⎤⎣ ⎦              (III-40) 
 

La puissance totale absorbée par le compresseur avec refroidissement intermédiaire est : 
 
  ( ) ( ),1 ,2 1 2

/
C Avec c c c d

Interc
W W W h h h h m= + = − + −⎡ ⎤⎣ ⎦             (III-41) 

 
Puisque, 2' 2c dh h h h− > −  

 
On a donc :  

 
    _

/
C Avec C Base

Interc
W W<               (III-42) 

 
 Et puisque le travail de la turbine de détente (h3 – h4) est inchangé, on a donc :  
 
    _

/
Cycle Cycle Base
Avec Interc

W W>              (III-43) 

2 

c d 1 

Qout 

WC 

Refroidisseur 
intermédiaire 

Compressor 
Etage-1 

Compressor 
Etage-2 

2' 2c dh h h h− > −  

2’

T 

s 

p2 

P1 
2

c 

1 d 

pc 

Figure(III-6) : Cycle de Brayton avec refroidissement intermédiaire du compresseur. 
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Une compression avec le refroidissement intermédiaire ne fournit pas une augmentation 
très significative du rendement de la turbine à gaz parce que la température à l’admission de 
la chambre de combustion exige un transfert thermique additionnel pour réaliser la 
température désirée d’admission de turbine. 

 
III.4.3- Réchauffage inter-turbines de détente 
 
Une chambre de combustion de réchauffage est un composant qui peut être ajouté à un 

cycle de turbine à gaz pour améliorer ses performances. Dans cette méthode le processus de 
détente dans la turbine est divisé en deux processus et une chambre de combustion 
additionnelle est placée entre les turbines à haute pression et à basse pression comme il est 
indiqué à la figure(III-7). Le gaz d’échappement de la turbine à haute pression (HPT), qui 
contient suffisamment d’oxygène, décrit une chambre de combustion de réchauffage, et la 
température des gaz peut être augmentée en raison de la combustion supplémentaire [66].  

Les recherches antérieures sur le réchauffage des cycles idéaux montrent que celui-ci 
augmente le travail spécifique net mais diminue le rendement thermodynamique comparée à 
un cycle simple [33]. En outre, ces investigations prouvent que le travail spécifique utile 
maximum dans les cycles de réchauffe est obtenu si les taux de détente pour les turbines à 
haute et à basse pression sont supposés égaux. Dans le cas contraire le rendement n’est pas 
maximum et le taux de compression le plus bas pour la turbine à haute pression augmente le 
rendement, mais ceci mène à une réduction du travail à la sortie [34, 100-101]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour cela la turbine de détente est coupée en deux, et une deuxième chambre de 
combustion est disposée où de la chaleur additionnelle peut être ajoutée. 

Rappelons que : 32

1 4'

TT
T T

=  ainsi, les isobares sur le diagramme T-s sont divergentes 

comme la figure(III-7). 
 
 On a : 
 
    4 4'b ah h h h− > −               (III-44) 
 

Le travail utile de la turbine sans le réchauffage est : 
 
   ( ) ( )_ 3 4'Cycle Base a aW h h h h m= − + −⎡ ⎤⎣ ⎦             (III-45) 
 

3 2 a b 

4 1 

Qin, 1 Qin, 2 

WCycle 

C-C : 1 

Compresseur Turbine-2 Turbine-1 

C-C :2 T 

3 

2 

1 

a 

b 

4 

s 

1,inQ  

4’ 

2,inQ

Figure(III-7) : Cycle de Brayton avec réchauffage de la turbine. 
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Le travail net de la turbine avec le réchauffage est : 
 
  ( ) ( ),1 ,2 3 4turbine T T a b

avec réchauffe
W W W h h h h m= + = − + −⎡ ⎤⎣ ⎦          (III-46a) 

 
 A partir de l’équation(III-44), on donc : 
 
    _turbine cycle Base

avec réchauffe
W W>            (III-46b) 

 
Puisque le travail du compresseur : h2 - h1 est inchangé par le réchauffage : 
 

   
/

Cycle Cycle
avec réchauffe Base

W W>                (III-47) 

 
Le rendement d’un cycle de réchauffage n’est pas nécessairement plus haut quand la 

chaleur additionnelle ,2inQ  est ajoutée entre les états a et b. l’étude comparative est portée au 
tableau(III-2). 
 

Avantagse Inconvénienst 
Est appliquée à des TAG ayant de basses 
températures d’admission de turbine, par 
exemple 1000 °C 

Faible amélioration relative à la méthode 
de STIG. 

Dans les cycles réels de réchauffage, pour 
n’importe quelle température donnée 
d’admission, de taux de compression et de 
détente, le travail net spécifique maximum est 
réalisé quand les taux de détente pour le HPT 
et le LPT sont presque identiques. 

Faible réductions de production de NOx. 

Combinaison du réchauffage et de la 
régénération donne une augmentation 
significative du rendement thermique du 
cycle.  

 

 

Tableau(III-2) : Avantages et inconvénients de réchauffage de la turbine. 
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Un cycle de Brayton avec refroidissement intermédiaire, réchauffage et régénération 
combiné est montré sur la figure(III-8). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Les équations générales pour le travail et la quantité de chaleur spécifiques pour un 
cycle combiné dans le cas ou la chaleur spécifique est constante sont données d’après [16] : 
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  (III-49) 

Figure(III-8) : Diagrammes d’écoulement et T-s pour un cycle idéal fermé de Brayton avec 
refroidissement de deux étages : une surchauffe et l’autre de régénération. 
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III.4.4- Injection de masse de fluide dans le circuit de TAG 
 
Beaucoup de processus à turbine à gaz utilisent l’injection de l’eau ou de vapeur d’eau 

pour améliorer les performances [39-51, 102-106]. Par exemple, de l’eau ou de la vapeur est 
ajoutée au fluide de fonctionnement (air) pour augmenter le rendement et la puissance de 
sortie et pour diminuer la formation de NOx (oxydes d’azote) dans le processus de 
combustion [52-58]. Les points d’injections d’eau ou de vapeur dans un cycle d’une turbine à 
gaz peuvent être soit à l’amont du compresseur, à la sortie du compresseur ou à l’amont de la 
combustion et présentés sur la figure(III-9).  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
L’effet positif de l’injection de vapeur ou d’eau sur les performances d’une turbine à gaz 

est bien connu. L’injection de l’eau a été employée pour l’augmentation de puissance dans 
des moteurs d’avion depuis les années 50, et dans des turbines à gaz industrielles depuis les 
années 60 [107]. L’injection augmente le débit massique et la chaleur spécifique du fluide de 
fonctionnement, qui donne une puissance additionnelle au cycle. Cette méthode consiste aussi 
en une diminution de la formation de NOx dans la chambre de combustion et un 
refroidissement plus efficace des aubes de la turbine. 

 
L’injection de vapeur est plus efficace que l’injection d’eau, puisque la vapeur produite 

dans le HRSG est introduite dans la turbine, de ce fait améliorant le rétablissement de la 
chaleur. Un tel cycle est souvent nommé cycle de STIG (turbine à gaz d’injection de vapeur). 
La vapeur à haute pression peut être injectée dans la chambre de combustion, comme la 
vapeur à une pression intermédiaire et à basse pression est souvent injectée dans le premier 
étages de turbine à gaz, suivant les indications de la figure(III-9) [108]. Il y a plusieurs 
turbines à gaz particulièrement conçues avec l’injection de vapeur, telle que General Electric 
LM2500 et les séries de LM5000 STIG, l’Allison 501-K, ou le Ruston TB5000 [109, 110]. Le 
cycle de STIG est économique et performant est valable dans la gamme de puissance au-
dessous de 150 MW comparé à d’autres cycles combinés [111,112]. 

Figure(III-9) : Différentes configurations d’injection d’eau ou de vapeur 
 dans un cycle simple d’une TAG. 

T C2 C1 

H 

C1, C2 : Compresseurs 
C : Chambre de combustion 
H : Tour d’humidification 
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Augmentation de puissance 

et/ ou control de NOx 
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par l’évaporatif/ brouillard 
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un jet/ Compression humide. 
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III.4.4.1- Cycles avec injection d’eau à l’amont du compresseur 
 
L’injection de l’eau pour le refroidissement d’air d’admission du compresseur est une 

méthode établie pour l’augmentation de puissance lors des journées chaudes. Quand la 
température ambiante est haute, la puissance de sortie d’une turbine à gaz est réduite en raison 
de la diminution du débit massique d’air fourni par le compresseur [113]. 

Avec la suralimentation, la pression d’admission dans le système peut être augmentée et 
cela a comme conséquence une puissance additionnelle développée dans la turbine à gaz. 
L’utilisation d’un séparateur de particules tournant peut donner deux objectifs ; comme filtre 
à air d’admission, et comme suralimentation (figure(III-10)). Le séparateur tournant permet 
une séparation efficace des particules solides et liquides du diamètre 0.1 millimètre et celles 
les plus grandes des molécules du gaz [108]. Pour une production importante de puissance, il 
est préférable d’ajouter un refroidisseur évaporatif à l’amont du filtre. Les avantages du 
refroidissement d’air pour l’augmentation de puissance sont décrits par plusieurs auteurs 
[111]. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

III.4.4.2- Cycles avec injection d’eau dans le compresseur 
 

Dans les systèmes de survaporisation, plus d’eau que celle qui est nécessaire pour la 
saturation est injectée et les gouttelettes de l’eau entrent dans le compresseur où elles 
s’évaporent pour donner un effet d’un refroidissement intermédiaire figure(III-11). L’eau 
injectée peut être froide [114] ou chaude [115]. L’eau peut également être ajoutée sans 
interruption à l’intérieur du compresseur pour refroidir l’air [115, 116]. Pour les turbines à gaz 
multi-arbres, il est possible d’injecter de l’eau entre les compresseurs pour réaliser un 
refroidissement intermédiaire [117]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

M 

Carburant 

Turbine à gaz  
Séparateur de particule 

de l’air

Air  

Eau 

Figure(III-10) : Suralimentation d’une turbine à gaz avec un filtre de particule  
et un refroidisseur d’évaporation. 
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Figure(III-11) : Turbine à gaz avec injection d’eau dans le compresseur. 

Refroidisseur d’air 
d’admission 

Echappement  



Chapitre-III                                                                         Méthodes d’amélioration du cycle d’une TAG 

 68

III.4.4.3- Cycles avec injection d’eau à l’aval du compresseur 
 
L’eau peut être injectée après le compresseur dans un évaporateur entraîné par l’énergie 

des gaz d’échappement pour améliorer le rendement du cycle. Cette augmentation de 
puissance par un débit massique supplémentaire est le principe de base de tous les cycles avec 
l’injection d’eau ou de vapeur. Différentes configurations de cycle avec injection d’eau à 
plusieurs endroits et modes de récupération de l’énergie des gaz chauds ont été suggérées par 
[118-121].  

La principale difficulté reste toutefois la nécessité de soumettre l’eau injectée à un 
traitement préalable, et une installation de traitement entraîne un accroissement des 
investissements. Les turbines à gaz fonctionnant selon ce principe sont récapitulées dans le 
tableau(III-3). 

 
Turbine à gaz avec 

injection d’eau ou de 
vapeur 

Description Référence

Refroidissement de l’air 
d’admission / brouillard : 
1. refroidissement moyen 

d’évaporatif, 
2. refroidissement du jet 

jusqu’à la saturation, 
3. jet de refroidissement 

jusqu’à la sursaturation. 

L’air est refroidi à l’admission du compresseur 
par l’humidification pour augmenter le rendement 
et la puissance quand la température ambiante est 
haute. 

 
 
 

[114] 
[115] 

Compression humide. 
L’eau est injectée entre les étages du compresseur 
pour le refroidissement intermédiaire de l’air, de 
ce fait réduisant le travail de compression. 

[115] 
[116] 

Refroidissement 
intermédiaire par jet 

L’eau est injectée entre basse et haute pression de 
compresseurs pour refroidir l’air et pour réduire le 
travail de compression. 

[117] 

L’injection de l’eau dans 
un post après-refroidisseur 
combiné avec la 
récupération. 

L’eau est injectée après le compresseur pour 
réduire la température du fluide moteur et pour 
augmenter la quantité de la chaleur récupéré du 
gaz d’échappement de turbine à gaz, soulevant de 
ce fait le rendement et la puissance de sortie. 

 
 

[118-119] 

Turbine à gaz 
d’évaporative (EvGT) ou 
turbine à air humide 
(HAT). 

L’eau est ajoutée à l’air comprimé dans une tour 
d’humidification pour relever le rendement et la 
puissance de sortie. 

[117;120-
121] 

Injection de vapeur (cycle 
de STIG ou cycle de 
Cheng). 

1. La vapeur produite à l’aide des gaz 
d’échappement de turbine à gaz est injectée 
avant, dans, ou après la chambre de combustion 
pour augmenter le rendement et la puissance de 
sortie. 

2. L’eau ou la vapeur est injectée dans la chambre 
de combustion pour diminuer la température et 
de ce fait réduire la formation de NOx. 

[122-125] 

 

Tableau(III-3) : Processus de turbine à gaz avec le mélange de l’air-eau en tant que fluide moteur. 
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III.4.4.4- Cycles avec injection de vapeur à l’amont, dans et à l’aval de la chambre de 
combustion 

 
La vapeur produite à l’aide de l’énergie gratuite des gaz d’échappement peut être 

injectée, par exemple avant la chambre de combustion, dans la chambre de combustion, après 
la chambre de combustion, ou entre les turbines (s’il y a plusieurs détentes). L’augmentation 
du débit massique du fluide moteur à travers la détente relève le rendement et la puissance 
utile de la turbine à gaz. Les deux noms commerciaux les plus connus de la turbine à gaz 
injectée par la vapeur sont le cycle de Cheng et le cycle de STIG [122]. Différentes variations 
de cycle pour améliorer les performances des TAG ont été proposées [123-124]. Comparé au 
cycle évaporatif d’une turbine à gaz, le point d’ébullition dans la chaudière du cycle vapeur-
injectée est déterminé par la pression totale dans le cycle. 

 
L’injection d’eau ou de vapeur dans la chambre de combustion est employé initialement 

pour réduire l’émission de NOx, particulièrement avant l’introduction de brûleurs à bas NOx 
secs dans le début des années 90 [125]. La formation de NOx est fortement dépendante de la 
température et l’eau ou la vapeur réduit la température de combustion. Dans les turbines à gaz 
où le fluide moteur est humidifié, la génération de NOx est réduite dans une certaine mesure. 

 
Les constructeurs signalent que, pour permettre l’injection de vapeur dans la chambre 

de combustion, il est nécessaire de la produire sous une pression de l’ordre de 12 à 16 bars, 
donc supérieure à celle qui règne au refoulement du compresseur [102]. Il est à noter qu’un 
accroissement du rapport du débit d’eau au débit d’air, (ou débit vapeur au débit d’air), peut 
rendre nécessaire une modification de brûleur, et même de la chambre de combustion et de la 
turbine. En effet, d’une part, l’injection du diluant entraine un accroissement du rapport du 
diluant au débit d’air, d’autre part, elle a pour effet une modification aussi bien du débit-
masse que des propriétés thermodynamiques du fluide moteur traversant la turbine. 

 
Conclusion 
 
Les recherches antérieures sur les effets de l’injection d’eau ou de vapeur sur les 

performances des TAG montrent toutes que le rendement de la machine augmente. On sent 
même un vrai engouement depuis la remontée des prix des Hydrocarbures durant la décennie 
écoulée. L’objectif principal initial de notre travail était de contribuer par une solution 
technologique à rendre les TAG industrielles utilisées dans le domaine des Hydrocarbures, 
dans le sud du Sahara algérien insensibles à l’augmentation de la température de l’air ambiant 
par l’injection de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion.  

Nous avons ciblé l’injection de la vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion 
car celle-ci apporte une augmentation sensible du rendement et une baisse des NOx rejetés à 
l’atmosphère. La généralisation de la méthode à l’ensemble des machines de même type 
entraînera un gain de puissance et un moyen de lutte contre la pollution par les rejets.  

A cet effet, un programme de calcul et d’analyse des effets des conditions ambiantes sur 
les performances d’une turbine à gaz a été réalisé. La modélisation du programme est étendue 
à l’étude de l’influence de l’injection de vapeur d’eau sur les performances de la TAG (GE 
MS5002) largement utilisée dans le domaine des Hydrocarbures. 
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Chapitre-IV : Etude & modélisation thermodynamique  
du cycle de STIG 

 
Introduction 

 
Dans ce chapitre on va étudier et modéliser le cycle d’une turbine à gaz à un seul arbre 

dans les deux cas de fonctionnement sans et avec injection de vapeur d’eau. Cette étude est 
effectuée en deux cas à l’état sec et en présence d’humidité. 
 

IV.1- Analyse thermodynamique d’un cycle simple 
 

IV.1.1- Description générale 
 
Les centrales à turbine à gaz sont des systèmes thermodynamiques qui emploient le 

carburant et l’air pour produire un transfert positif de travail. L’unité de turbine à gaz 
fonctionne sur un cycle ouvert avec seulement un circuit de fluide moteur. Un diagramme 
schématique pour un cycle simple d’une turbine à gaz à un seul arbre est montré sur la 
figure(IV-1). Les conditions standards employées par l’industrie des turbines à gaz sont : 
tAmb= 15°C, pAmb=1.013 bar et l’humidité relative du climat est 60%, qui sont établies par 
l’organisme international de normalisation (ISO). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

IV.1.2- Cycle de Brayton 
 

Le cycle thermodynamique sur lequel les turbines à gaz fonctionnent s’appelle le cycle 
de Brayton, comme indiqué à la figure(II-13) du deuxième chapitre. 

Généralement le cycle de Brayton peut être caractérisé par deux paramètres 
significatifs : le taux de compression et la température de combustion. 

Actuellement toutes les tuyères de détente du premier étage sont refroidies pour garder 
les températures dans les limites de fonctionnement de la matière employée. Les deux types 
de fluide de refroidissement utilisés sont l’air et la vapeur d’eau [102,127]. 
 

IV.1.3- Analyse de la compression 
 

Les équations suivantes peuvent être écrites, en supposant l’air comme un gaz idéal et 
en employant le rendement polytropique (rendement infinitésimal d’étage) [66, 128-129]. 
 

Puissance 
utile 

 

Chambre de 
combustion  

Entrée du 
carburant  

Détente  

Gaz 
d’échappement  

Compression 

Entrée 
d’air 

Figure(IV-1) : Schéma d’un cycle simple. 
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Pour un changement d’état de compression dans une turbomachine l’équation d’énergie 
du flux stationnaire peut être écrite : 

   ( )21 .
2

dQ dW m dh d c g dz⎡ ⎤− = + +⎢ ⎥⎣ ⎦
             (IV-1) 

 
D’après la deuxième loi de la thermodynamique : 

   1. .dQ m T ds m dh dp
ρ

⎡ ⎤
= = −⎢ ⎥

⎣ ⎦
             (IV-2a) 

 
Pour un processus réversible adiabatique : 

   

1. 0

p a

T ds dh dp

dT dpds c R
T p

ρ
⎧ = = −⎪⎪
⎨
⎪ = −
⎪⎩

             (IV-2b) 

 
En utilisant le rendement isentropique pour calculer la température à la sortie du 

compresseur, l’équation (IV-2b) devient : 

   p a
C

dT R dpc
T pη

=                (IV-2c) 

 
Le travail infinitésimal d’une turbomachine est donnée par : 

   ( )21 .
2

dW m dh d c g dz⎡ ⎤= − + +⎢ ⎥⎣ ⎦
            (IV-2d) 

 
En négligeant les énergies potentielle et cinétique de l’écoulement (car le compresseur 

est axiale), le travail spécifique global du compresseur produit entre l’état initial 1 et l’état 
final 2 est : 

   
2

1

( ).
T

C p a
T

w c T dT= ∫                 (IV-3) 

 
IV.1.4- Analyse de la combustion 
 
La réaction chimique de combustion peut être écrite en utilisant une formule générale 

CnHm pour le carburant hydrocarbure et un coefficient d’excès d’air 
4

n m+⎛ ⎞λ ⎜ ⎟
⎝ ⎠

 : 

  
[ ]

( ) ( ) ( )

2 2

2 2 2 2

3.76
4

/ 2 1 3.76
4 4

n m
n mC H O N

m n mn CO m H O n O N

+⎛ ⎞+ λ + →⎜ ⎟
⎝ ⎠

⎡ ⎤ ⎡ ⎤+⎛ ⎞ ⎛ ⎞+ + λ − + + λ⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦ ⎣ ⎦

           (IV-4) 

 
La première loi de la thermodynamique pour un processus de combustion adiabatique 

est :  

   ( ) ( )
Produits1Réactifs1

∑∑
==

=
n

i
ii

n

i
ii hnhn               (IV-5) 
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Où :  

   
298

T

f ph h c dT°= + ∫                 (IV-6) 

 
IV.1.5- Analyse de la détente 

 
D’abord, nous considérons la turbine non-refroidie, c.-à-d. aucun fluide réfrigérant n’est 

extrait à partir du compresseur. Par analogie au compresseur, on emploie le rendement 
isentropique de la turbine de détente pour déterminer la température de sortie par la relation : 

    ( ). .p g T
dT dpc T R
T p

η=               (IV-7) 

 
L’intégration de l’équation de l’état 3 à l’état 4 : 

    
4 4

3 3

( ). . .
T p

p g T
T p

dT dpc T R
T p

η=∫ ∫               (IV-8) 

 
La pression d’admission de la turbine peut être calculée en diminuant la chute de 

pression de la chambre de combustion de la pression à la sortie du compresseur et le travail 
spécifique de la turbine de détente s’exprime par : 

    ( )
4

3

1 ( ).
T

T p g
T

w f c T dT= + ∫               (IV-9) 

 
IV.2- Analyse thermodynamique d’un cycle avec injection de vapeur (cycle STIG) 

 
IV.2.1- Cycle proposé 
 
La figure(IV-2) représente l’arrangement d’un cycle injecté par la vapeur d’eau. De l’air 

est refoulé en aval du compresseur à une pression p2.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

La combustion s’effectue dans la chambre de combustion où le carburant est injecté en 
présence d’une quantité supplémentaire de vapeur d’eau, produite à l’aide de l’énergie 
gratuite des gaz d’échappement dans HRSG [74,124]. Les propriétés thermodynamique de la 

Figure(IV-2) : Cycle d’une turbine à gaz injecté par la vapeur. 
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vapeur d’eau sont calculées pour des conditions d’injection à l’amont de la chambre de 
combustion par des corrélations récapitulées dans l’annexe-C éditées par [130-133]. Le débit 
du mélange des gaz de combustion et de la quantité de vapeur supplémentaire traversant les 
canaux inter-aubage de la turbine conduit à une augmentation progressive de la puissance 
délivrée par la turbine. L’énergie des gaz d’échappement, à la sortie de la turbine, est utilisée 
pour chauffer l’eau d’alimentation afin d’obtenir la vapeur surchauffée au niveau d’un 
récupérateur. 
 

IV.2.2- Analyse de la compression 
 

Les équations suivantes peuvent être écrites, en supposant l’air comme un gaz idéal et 
en employant le rendement polytropique (rendement infinitésimal d’étage), pour un 
comportement réel du compresseur. 
 

IV.2.3- Analyse de la combustion 
 

Afin de rendre la turbine à gaz insensible à la variation de la température ambiante, la 
méthode d’injection de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion a été appliquée. 
Cette opération ne se réalisera que lorsque les paramètres d’entrées du compresseur dépassent 
les valeurs des conditions standards de la machine. 

 

[ ] ( )

( ) ( ) ( )

2 2 2

2 2 2 2

3.76
4

1 3.76 / 2
4 4

n m
n mC H O N v a p H O

m n mn CO n O N m vap H O

+⎛ ⎞+λ + +⎜ ⎟
⎝ ⎠

⎡ ⎤ ⎡ ⎤+⎛ ⎞ ⎛ ⎞→ + λ− + + λ + +⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦ ⎣ ⎦

         (IV-10) 

 
Le calcul des nouveaux processus s’effectue à partir d’un bilan thermique appliqué au 

régime stationnaire d’un volume élémentaire de la chambre de combustion présenté sur la 
figure(IV-3). 
  ( )2 3inj CC

' '
a ,a CC f v v ,t a f ,g v v ,tm * h * m * PCI m * h m m * h m * hη+ + = + +          (IV-11) 

 

 

 

 

 

 

 

 
Quand la vapeur est injectée juste à l’amont de la chambre de combustion, les 

caractéristiques principales de la TAG qui changent sont celles des deux processus de 
combustion et de détente. 

Le débit massique du carburant, dans le cas sans injection, est donné par : 

    
*
const

f
const

P
m

PCI
=

η
             (IV-12) 

Figure(IV-3) : Volume de contrôle de la chambre de combustion. 
                     (Application du bilan thermique). 

vm

3 ,3g vm m m= +

'
fm

2,am  
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Avec : 

    f

a

m
f

m
= ,  v

a

mvap
m

=             (IV-13) 

Pour maintenir la température à la sortie de la chambre de combustion constante, en 
présence de vapeur d’eau (dont les paramètres d’injection tinj, pinj), il est nécessaire d’ajouter 
encore plus de carburant.  

 

   
( ) ( )3, 2, 3, ,

3,

*

*
Injg a v t v

CC g

h h vap h h
f

PCI h

− + −
′ =

η −
            (IV-14) 

 
Avec : 

    f

a

m
f

m

′
′ =               (IV-15) 

 
La relation entre la quantité de vapeur injectée et le rendement thermodynamique est 

exprimée par : 

   ( ) ( )
( )

1 1 1 1

1 1 1

' * * *
* ' * *

The

The

A C B C
vap

D A C
η α γ
γ η β

− + −
=

− −
            (IV-16) 

Avec : 

   
3, 2,

3, ,

3,*
Inj

g a

v t v

CC g

h h

h h

PCI h

⎧α = −
⎪⎪β = −⎨
⎪
γ = η −⎪⎩

et 
1

1

1 3, 4,

1 3, 4,

/
/

méc

C méc

g g

v v

A PCI
B w
C h h

D h h

= η⎧
⎪ = η⎪
⎨ = −⎪
⎪ = −⎩

            (IV-17) 

 
Comme le débit de vapeur est très petit comparé au flux d’air, nous pouvons négliger 

l’augmentation de pression dans la chambre de combustion quand la vapeur est injectée. Le 
compresseur détermine la pression dans la chambre de combustion. 
 

IV.2.4- Analyse de la détente 
 

IV.2.4.1- Puissance fournie par la turbine 
 

La puissance développée par la turbine est donnée par : 
  ( ) ( ) ( )43 4 CC

' '
T a f ,g ,g v v ,t v ,tP m m * h h m * h h= + − + −            (IV-18) 

 
IV.2.4.2- Puissance utile 

 
La puissance utile représente la différence entre l’énergie produite par la turbine et 

celle absorbée par le compresseur. La forme de base simplifiée peut être écrite par : 
 
  ( ) ( ) ( ) ( )4 2 1

' '
3, 4, , , , ,* * *

ccUt a f g g v v t v t a a t a tP m m h h m h h m h h= + − + − − −          (IV-19) 
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IV.3- Etude de l’humidité 
 

La concentration en eau dans l’atmosphère pour la même humidité relative augmente 
avec l’augmentation de la température, les effets sur les performances des moteurs à 
combustion internes sont négligeables pour les faibles variations de températures ambiantes 
[7, 64, 84 et 89]. Puisque la teneur en eau change les propriétés thermodynamiques de l’air, 
elle cause ainsi des variations non négligeables de performances des moteurs. 
 

IV.3.1- Humidité relative 
 

L’humidité relativeφ  est définie comme le rapport de la fraction molaire de la vapeur 
dans le mélange, à la fraction molaire de la vapeur dans un mélange saturé à la même 
température et à une même pression totale [7, 64, 84 et 89]. Puisque la vapeur est considérée 
comme un gaz parfait, la définition peut s’écrire comme le rapport de la pression partielle de 
la vapeur pv, telle qu’elle existe dans le mélange, à la pression de saturation de la vapeur psat à 
la même température : 

    v

sat

p
p

φ =               (IV-20) 

 
Le point de rosé d’un mélange gaz-vapeur est la température à laquelle la vapeur se 

condense ou gèle lorsqu’elle est refroidie à pression constante. Cela est illustré dans le 
diagramme représenté sur la figure(IV-4), l’humidité relative serait alors :  

    1

4

p
p

φ =               (IV-21) 

 
Supposons que la température du mélange gazeux et la pression partielle de la vapeur 

dans le mélange sont telles que la vapeur est initialement surchauffée à l’état 1. Si le mélange 
est refroidi à pression constante, la pression partielle de la vapeur demeure constante jusqu’à 
ce que le point 2 soit atteint et, alors, la condensation commence. La température à l’état 2 est 
la température du point de rosé [84, 89]. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Puisque nous considérons la vapeur comme un gaz parfait, l’humidité relative peut aussi 

être définie en termes de volume massique ou de masse volumique : 

    v v sat

sat sat v

p v
p v

ρφ
ρ

= = =              (IV-22) 
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Figure(IV-4) : Diagramme T-s illustrant la définition du point de rosé. 

p = constante 
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IV.3.2- Humidité absolue 
 

L’humidité absolue ω  d’un mélange air-vapeur d’eau est définie comme le rapport de 
la masse mv de la vapeur d’eau à la masse ma de l’air sec. L’expression «air sec» est utilisée 
pour insister sur le fait qu’il s’agit de l’air seulement et non pas d’un mélange d’air et de 
vapeur d’eau [7, 64, 84 et 89]. 
 

    v

a

m
m

ω =               (IV-23) 

 
Puisque nous considérons la vapeur et le mélange comme des gaz parfaits, une 

expression très utile de l’humidité absolue peut être établie en termes de pressions partielles et 
de masses moléculaires : 
 

    v v v
v

v

p V p VMm
R T RT

= =              (IV-24) 

 Et : 
 

    a a a
a

a

p V p VMm
R T RT

= =              (IV-25) 

Alors : 
 

   v r

a a

p V R T
p V / R T

ω = = a v v v

v a a a

R p M P
R p M P

=             (IV-26) 

 
 Pour un mélange air-vapeur d’eau, cela se réduit à : 
 

    0 622 v

a

p. *
p

ω =              (IV-27) 

 
Le degré de saturation est défini comme le rapport entre l’humidité absolue réel et 

l’humidité absolue d’un mélange saturé à la même température et à la même pression totale. 
 

Une expression entre l’humidité relative φ  et l’humidité absolue ω  peut être établie à 
partir des équations précédentes par : 

 

    
0 622

a

sat

p
. p
ωφ =               (IV-28) 

 
IV.3.3- Mesure de l’humidité - Psychromètre 

 
On mesure l’humidité relative de l’air à l’aide de deux thermomètres, un thermomètre 

ordinaire (sec) et un thermomètre dont le bulbe est entouré d’un coton imbibé d’eau (mouillé). 
L’eau dans laquelle trempe le coton est à la température de l’air ambiant (figure(IV-5)). Ce 
système de deux thermomètres se nomme «psychromètre» [7, 64, 84 et 89]. 
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Lorsqu’un courant d’air passe autour des deux thermomètres, le thermomètre sec 
indique la température de l’air.  

Le thermomètre mouillé indique normalement une température plus basse que celle du 
thermomètre sec. C’est que de l’eau s’évapore du coton imbibé et on sait que l’évaporation 
produit un refroidissement (voir l’évaporation). Plus l’air est sec, plus il y a d’eau qui 
s’évapore du coton et plus la température du thermomètre mouillé est basse. La différence de 
température entre les deux thermomètres est donc d’autant plus grande que l’air est sec.  

Au contraire, si l’air est très humide, peu d’eau s’évaporera du coton et la température 
du thermomètre mouillé diminuera moins. Lorsque l’air est saturé (100 % d’humidité 
relative), il n’y a pas d’évaporation et le thermomètre mouillé indique la même température 
que le thermomètre sec.  
 

IV.4- Modélisation thermodynamiques de la TAG 
 

Le calcul thermodynamique des différents processus est basé sur les propriétés 
thermodynamiques réelles des fluides utilisés. La détermination des paramètres d’exploitation 
de l’ensemble turbo-compresseur (schématisé à la figure(IV-6)) se fait en tenant compte des 
conditions de travail in-situ. Autrement dit, nous allons étudier l’influence des conditions 
réelles d’exploitations sur les caractéristiques principales de la turbine à gaz. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(IV-5) : Psychromètre.
 

Figure(IV-6) : Analyse énergétique et thermodynamique d’une TAG. 
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IV.4.1- Performances d’un cycle simple de la TAG  
 

Dans ce cas les caractéristiques principales de la TAG sont déterminées sans injection de 
vapeur d’eau, pour différentes valeurs, de température ambiante (0 à 50°C), de taux de 
compression, de pertes de charge dans le filtre, d’altitude de fonctionnement et d’humidité. 
 

IV.4.1.1- Caractéristiques principales de la TAG à l’état sec 
 
 a- Chaleur spécifique à pression constante de l’air 
 

La chaleur spécifique est déterminée en fonction de la température et la pression (voir 
l’annexe-A). 
    ( ),

a ap pc c Tτ=              (IV-29) 
 
 b- Travail adiabatique du compresseur 
 
 Le travail adiabatique du compresseur est exprimé par : 
 
 ( ) ( ) ( )2 2, , * , *

a aC Amb p p Amb Amb Ambw T c T T c p T Tτ τ= −            (IV-30) 
 Avec : 

   ( )
1

2 2,
a

aAmb

Amb Amb

T T p
T p

γ
γτ
−

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

             (IV-31) 

 Avec :  

  
( ) ( )

( )
2

1

,
,

,
a

a

p
a

p a

c p T
p T

c p T R

p
p

γ

τ

⎧
=⎪

−⎪
⎨
⎪ =⎪⎩

              (IV-32) 

 
 La détermination de ( )2 , AmbT Tτ  et ( )

2 2,pac Tτ  se fait par une méthode itérative (en 
utilisant une fonction appropriée qui vérifie les conditions de la convergence du théorème de 
pointe). 
 

c- Travail indiqué du compresseur 
 
 Le travail indiqué relatif du compresseur est donné par : 

  ( ) ( ),
, C Amb

iC Amb
iC

w T
w T

τ
τ

η
=               (IV-33) 

 Avec : iCη : rendement indiqué relatif du compresser on le prend égal : 0.90iCη ≈  
 

d- Travail spécifique réel du compresseur 
 
 Le travail spécifique du compresseur est donné par : 

  ( ) ( ),
, iC Amb

eC Amb
mécC

w T
w T

τ
τ

η
=               (IV-34) 
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 Avec : mécη : rendement mécanique relatif du compresser . 0.97mécCη ≈  
 
 e- Travail adiabatique de la turbine de détente  
 
 Le travail adiabatique de la turbine de détente est exprimé par :  
 
  ( ) ( ) ( )3 3 3 4 4 4, , * , *

a gT Amb p pw T c p T T c p T Tτ = −            (IV-35) 
 

La chaleur spécifique des gaz d’échappement est déterminée en fonction de la 
température et de la pression (voir l’annexe-A). 
 
 Avec:  

    

1

4 4

3 3

g

gT p
T p

γ
γ
−

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

             (IV-36) 

 Soit :  

   
( )

( )
( )

3

4

,
,

,
g

g

p
g

p g

c p T
p T

c p T R

p
p

γ

τ

⎧
=⎪

−⎪
⎨
⎪ =⎪
⎩

             (IV-37) 

 
La détermination de ( )4 , AmbT Tτ  et ( )

4 4 4,pgc p T  se fait par une méthode itérative (en 
utilisant une fonction appropriée qui vérifie les conditions de la convergence du théorème de 
pointe). 
 
 f- Travail indiqué de la turbine de détente 
 
  ( ) ( ), * ,iT Amb iT T Ambw T w Tτ η τ=              (IV-38) 
 
 Avec : iTη : rendement indiqué relatif de la turbine. 0.88iCη ≈  
 
 g- Travail réel spécifique de la turbine de détente 
 
  ( ) ( ), * ,eT Amb mécT iT Ambw T w Tτ η τ=              (IV-39) 
 
 Avec : mecTη : rendement mécanique relatif de la turbine. 0.98mécTη ≈  
 
 h- Quantité de chaleur spécifique fournie par la chambre de combustion 
 
   ( ) ( )3 2, *Amb pgQ T c T Tτ = −              (IV-40) 
 
 Avec : 

  ( ) ( ) ( )
3

23 2

1, *
T

pg Amb pg
T

c T c T dT
T T

τ =
− ∫             (IV-41) 
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 i- Débit théorique de l’air pour la combustion d’un Kg de combustible 
 
  0 *kL PCIλ=  
 Avec : 
 kλ : Caractéristique qui est en fonction de l’unité de mesure du pouvoir calorifique. 
Dans notre cas: 031.43*10kλ

−=  
 PCI : pouvoir calorifique inférieur du combustible (gaz naturel dans notre cas). 
 
 j- Coefficient d’excès d’air 

   
( )0

*
,
CC

Amb

PCI
L Q T

ηα
τ

=              (IV-42) 

 
Avec : L0 : débit massique spécifique théorique d’air. 

CCη : Rendement de la chambre de combustion. 0.95CCη ≈  
 
 k- Débit massique du combustible 
 

Le rendement est défini pour des conditions de référence en termes d’air entrant 
(température, excès). Il est corrigé si les conditions opératoires pour l’air entrant diffèrent de 
l’état de référence, soit en température, soit en excès ou le taux du compresseur utilisé. 
 

Pour des conditions :  T=TIso, p=pIso et τ= τConst 
 

  ( ), ,
*

Const
Cmb Const Iso Iso

Const

Pm T p
PCI

τ
η

=              (IV-43) 

 
 l- Rendement thermodynamique 

  ( ) ( )
0

, ,
* * eT Amb eC Amb

The

w T w T
L

PCI
τ τ

η α
⎛ ⎞−

= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

            (IV-44) 

 
 m- Débit de l’air sec comprimé par le compresseur 
 
  ( ) ( )0, , * * , ,a Const Iso Iso Comb Const Iso Isom T p L m T pτ α τ=            (IV-45) 
 
 n- Débit massique du générateur de gaz à travers la turbine de détente 
 
  ( ) ( ) ( ), , , , , ,T Const Iso Iso a Const Iso Iso Comb Const Iso Isom T p m T p m T pτ τ τ= +          (IV-46) 
 
 o- Débit massique de l’air total comprimé par le compresseur 
 
 Le débit massique d’air global en tenant compte des fuites à travers les systèmes 
d’étanchéités dans le trajet de l’air, en tenant compte du coefficient du débit fC  et ainsi que le 
débit massique d’air nécessaire pour le refroidissement de la turbine : 
 
  ( ) ( ) ( )_ , , , , * , ,a Tot Const Iso Iso a Const Iso Iso f a Const Iso Isom T p m T p C m T pτ τ τ= +      (IV-47) 
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 En utilisant une méthode linéaire pour déterminer la distribution des deux débits air et 
le carburant selon le taux de compression (τ) et la température ambiante (TAmb) : 
 
  ( )_ 1 , ,a Tot Amb Ambm f T pτ=  et ( )2 , ,T Amb Ambm f T pτ=  
 Avec :  2.0 %fC ≈  
 
 p- Puissance absorbée par le compresseur 
 
  ( ) ( ) ( )_, , , , * , ,C Amb Amb a Tot Amb Amb eC Amb AmbP T p m T p w T pτ τ τ=          (IV-48) 
 
 q- Puissance fournie par la turbine de détente 
 
  ( ) ( ) ( ), , , , * ,T Amb Amb T Amb Amb eT AmbP T p m T p w Tτ τ τ=            (IV-49) 
 
 r- Puissance utile disponible 
 
  ( ) ( ) ( )_ , , , , , ,Ut Disp Amb Amb T Amb Amb C Amb AmbP T p P T p P T pτ τ τ= −          (IV-50) 
 
 s- Puissance développée par la chambre de combustion 
 
  ( ) ( ) ( ) ( )3 2, , , * , , *CC Amb Amb pg Amb T Amb AmbP T p c T m T p T Tτ τ τ= −          (IV-51) 
 
 t- Rendement thermique global 

  ( ) ( )
( )

_
_

, ,
, ,

, , *
Ut Disp Amb Amb

Th gb Amb
Comb Amb Amb

P T p
T p

m T p PCI
τ

η τ
τ

=            (IV-52) 

 
IV.4.1.2- Caractéristiques principales de la TAG en présence d’humidité 

 
 Pour une pression à l’amont du compresseur de la TAG fixe ( Isop p= ), la 
modélisation des performances à l’état humide est similaire celle de l’état sec, la variable 
température ambiante (tAmb) transformée à température humide (ta_hum) voir (l’annexe-B). 
 
   _ 1 _ sec( , )a hum at g t= φ               (IV-53) 
 
 Et le débit du fluide moteur traversant la machine devient : 
 

 
( ) ( )( )

( ) ( )( )
_ _ _ _

_ _ _ _

, , , 1

, , , 1

a hum a hum a Tot a hum

T h a hum a Tot a hum

m T m T

m T m T

τ φ τ ω

τ φ τ ω

⎧ = +⎪
⎨

= +⎪⎩
           (IV-54) 

 
 a- Puissance absorbée par le compresseur 
 
 ( ) ( ) ( )_ _ _ _, , , , * , ,C a hum a Tot a hum eC a humP T m T w Tτ φ τ φ τ φ=            (IV-55) 
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 b- Puissance fournie par la turbine de détente 
 
 ( ) ( ) ( )_ _ _ _, , , , * ,T a hum T h a hum eT a humP T m T w Tτ φ τ φ τ=             (IV-56) 
 
 c- Puissance utile 
 
 ( ) ( ) ( )_ _ _ _, , , , , ,Ut Disp a hum T a hum C a humP T P T P Tτ φ τ φ τ φ= −            (IV-57) 
 
 d- Puissance développée par la chambre de combustion 
 
 ( ) ( ) ( ) ( )_ _ _ 3 2, , , * , , *CC a hum pg a hum T a humP T c T m T T Tτ φ τ τ φ= −           (IV-58) 
 
 e- Rendement thermique global 
 

 ( ) ( )
( )

_ _
_ _

_

, ,
, ,

, , *
Ut Disp a hum

Th gb a hum
Comb a hum

P T
T

m T PCI

τ φ
η τ φ

τ φ
=             (IV-59) 

 
IV.4.2- Performances du cycle STIG 
 
Dans le but de valider nos résultats par rapport à ceux de la littérature, l’influence de 

l’injection de vapeur d’eau sur les caractéristiques principales de la TAG a été étudiée. A cet 
effet, les quantités de vapeur à injecter compte tenu des augmentations de température 
ambiante par rapport aux conditions de référence pour maintenir stable le rendement de la 
TAG ont été bien évaluées. 
 

IV.4.2.1- Effets de l’injection de vapeur sur les caractéristiques principales de la TAG 
 
 Pour des conditions de référence données (TIso, pIso et φIso) les caractéristiques de la 
TAG avec l’injection de vapeur sont exprimées par : 
 
 a- Puissance fournie par la turbine de détente 
 
 D’après les équations (IV-14) et (IV-18), la puissance délivrée par la turbine de 
détente est donnée par : 
 
  ( ) ( ) ( ) ( )43 4 CC

'
T Amb a f ,g ,g v v ,t v ,tP ,T ,vap m m * h h m * h hτ = + − + −          (IV-60) 

 
 b- Puissance utile 
 
  ( ) ( ) ( )_ , , , , ,Ut Disp Amb T Amb C AmbP T vap P T vap P Tτ τ τ= −           (IV-61) 
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 c- Rendement thermique global 
 

D’après les équations (IV-16) et (IV-17), le rendement thermique est exprimé par : 
 

  ( ) ( )
( )

1 1 1* * * * * *
,

* *
méc

The

B vap C vap D
vap

PCI vap
γ α β γ γ η

η τ
β α

− + + + +⎡ ⎤⎣ ⎦=
+

         (IV-62) 

 
Avec : 

  
3, 2,

3, ,

3,*
Inj

g a

v t v

CC g

h h

h h

PCI h

⎧α = −
⎪⎪β = −⎨
⎪
γ = η −⎪⎩

et 
( )

( )
1

1

1 3, 4,

1 3, 4,

* /

, /
The méc

C méc

g g

v v

A PCI

B w vap
C h h

D h h

⎧ = η η
⎪

= τ η⎪
⎨

= −⎪
⎪ = −⎩

            (IV-63) 

 
IV.4.2.2- Amélioration des caractéristiques principales de la TAG par l’injection de 
vapeur 

 
 Dans le but de stabiliser le rendement de la TAG lorsque la température de l’air 
ambiant dépasse celle de référence, les quantités convenables de vapeur d’eau à injecter ont 
été évaluées. 
 
 a- Rapport débit vapeur–débit air 
 

D’après les équations (IV-16) et (IV-17), la quantité de vapeur d’eau nécessaire à un 
fonctionnement similaire à celui de référence, lorsque la température ambiante varie jusqu’à 
50°C, est exprimée par : 

 

( ) ( )

( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( )

( )

3, 4, 3,

3, 3, 4, 3, 4, 3, ,

3, 4, 3, 2,

3, 3,

( , ) * *
( , )

* * * *

* *

* *

Inj

C Amb
g g CC g

méc
Amb

Iso
CC g v v The g g v t v

méc

Iso
The g g g a

méc

CC g v

w T h h PCI h
vap T

PCIPCI h h h h h h h

PCI h h h h

PCI h h

τ ηη
τ

η η η

η η

η

⎡ ⎤⎛ ⎞ − − −⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦=
⎡ ⎤⎛ ⎞− − − − − −⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

⎡ ⎤⎛ ⎞ − − −⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦+
− −( ) ( ) ( )4, 3, 4, 3, ,* *

Inj

Iso
v The g g v t v

méc

PCIh h h h hη η
⎡ ⎤⎛ ⎞− − − −⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

 (IV-64) 

 
 La détermination de ce rapport s’obtient par un processus itératif à l’aide de 
l’équation(IV-14). 
 
 b- Caractéristiques principales de la TAG 
 
 Les expressions de calcul de la puissance délivrée par la turbine de détente, la 
puissance utile et le rendement global sont similaires à celles du § IV-4-2-1. 
 
 Conclusion  

 
Une modélisation basée sur les relations analytiques des différents processus d’une 

installation à turbine à gaz dans les deux cas : cycle simple sans injection de vapeur (un 
fonctionnement à l’état sec et état humide) et un cycle avec injection de vapeur (cycle de 
STIG) a été présentée. 
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Chapitre-V : Description du programme de calcul  
«ImprovSTIG» 

 
Introduction 

 
Dans cette partie, nous avons établi un programme de calcul des différents processus 

d’une turbine à gaz industrielle dont les caractéristiques sont définies dans les références [59-
62], en utilisant le langage Fortran. Ce programme permet l’analyse paramétrique des 
performances d’un cycle simple sans injection et avec injection de vapeur d’eau. Ce 
programme est basé sur les relations analytiques des différentes parties de la machine 
considérée en introduisant la table thermodynamique récente de l’eau et de vapeur [131]. Les 
calculs ont été réalisés avec des gammes de taux de compression, de pression atmosphérique, 
d’humidités et de températures ambiantes variables. 

 

V.1- Données d’exploitation de la turbine à gaz 
 
Le détail sur les différents paramètres et les hypothèses de bases considérées est donné 

dans le tableau(V-1), d’après [59-62]. 
 

PConst 18000 kW tAmb 0 / 50 °C 
ηTh_Const 23 % ηCC 95 % 

tCC 900 °C ηG 96 % 
PCI (GN) 45119 kJ/kg ηT 88 % 

Cf 1.02 ηméc 95 % 
ηC 90 % ∆pGén 1,25 % 

pAmb 1,0132 bar ∆pCC 4 % 
τ 7.3761 ∆pAdm 1 % 

 

Tableau(V-1) : Caractéristiques de la turbine à gaz GE MS5002. 
 

V.2- Présentation du Programme 

 
Le programme de calcul global est constitué de trois modules. Le premier consiste en 

l’analyse des effets des conditions atmosphériques sur les performances d’une turbine à gaz 
en se basant sur les propriétés thermodynamiques réelles de l’air. Le deuxième sert à 
déterminer les effets de l’injection de vapeur d’eau sur les performances de la turbine à gaz 
(STIG cycle), en tenant compte des conditions standards fixes et sans dépasser une marge 
donnée du débit de la vapeur, pour éviter les problèmes de saturation et le choking. Une fois 
les paramètres de fonctionnement optimaux connus, le calcul des performances de 
l’installation est revu en injectant des quantités convenables de vapeur d’eau à l’amont de la 
chambre de combustion afin d’améliorer les performances de l’équipement considéré. Le 
dernier module sert à compenser la baisse de performances engendrée par les conditions 
climatiques rudes, par l’injection de quantités de vapeur appropriées. La description de ces 
modules est la suivante. 
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V.2.1- Algorithme 

  Le programme de calcul est constitué par des blocks suivants : 

 Program Main : 
- Lecture des données (caractéristiques de la turbine à gaz, données du 

climat,…..) 
- Choix du type d’analyse (effets des conditions ambiantes, effets d’injection 

de vapeur d’eau ou amélioration des performances de la turbine à gaz 
considérée) et cela à l’état sec ou en présence d’humidité. 

- Stockage des résultats. 
 

 Module Cond_Amb : 
Calcul du cycle thermodynamique de la turbine à gaz qui comporte les deux cas 
sec et dans une gamme d’humidité. 

- processus de la compression (la température à la sortie du compresseur, le 
travail spécifique du compresseur). 

- processus de la combustion (détermination du débit d’air nécessaire à la 
combustion). 

- processus de la détente (la température à la sortie de la turbine, le travail 
spécifique fourni par la turbine). 

- puissance utile et rendement thermique de la turbine à gaz. 
 

 Module Effet_vap_perf :  
Calcul du cycle thermodynamique de la turbine à gaz à la température standard 
(Tiso) s’effectue en deux cas sec et en présence d’humide fixe et cela avec une 
gamme de quantité de vapeur d’eau injectée à l’amont de la chambre de 
combustion.  

- Processus de la compression sans injection de vapeur. 
- Processus de la combustion en présence de la vapeur. 
- processus de la détente en présence de vapeur. 
- puissance utile et rendement thermique de la turbine à gaz. 

 
 Module Improv_STIG : 

Calcul du cycle thermodynamique de la turbine à gaz s’effectue en deux cas sec et 
en présence d’humide fixe. Dans ce cas l’injection de vapeur commence lorsque 
la température ambiante devient supérieure à celle de référence. 

- Processus de la compression sans injection de vapeur. 
- Processus de la combustion (détermination du débit d’air nécessaire à la 

combustion). 
- processus de la détente (la température à la sortie de la turbine, le travail 

spécifique fourni par la turbine et le travail fourni par la détente). 
- puissance utile et rendement thermique de la turbine à gaz. 

 
La description et la présentation sont détaillées dans le manuel d’utilisation du code de 

calcul IImmpprroovvSSTTIIGG.. 
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V.2.2- Organigrammes 
 

V.2.2.1- Organigramme du programme principal 
 
Le code de calcul établi ImprovSTIG est représenté par l’organigramme global suivant : 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Début 

 
Module 

Cond_Amb 

 
Module 

ImprovSTIG 

1 

 
Module 

Effet_vap_perf 

3 

2 

Stockage des résultats 

Figure(V-1) : Organigramme global de calcul. 
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V.2.2.2- Organigramme de calcul de l’influence des conditions ambiantes sur les 
performances de la TAG 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Début 

Performances de la TAG à l’état sec 

Calcul :  
1,

( , ),
1,

Amb

Rap
air

T

i N
m i j

j N

=⎧⎪
⎨ =⎪⎩

 

Traçage du domaine selon : 1 ; 2,i i Rapi Nε ε ε−= + ∆ =  

, , 1 ; 2,
AmbAmb j Amb j Amb TT T T j N−= + ∆ =  

Calcul :  ,1 ,1 ,1 ,1( , ); ( , )pa pa a ac c p T p Tγ γ= =  

Initialisation :  , 2 , 0 , 2 , 0;pa pa a ac c γ γ= =  

Calcul :  2T ′  

Subroutine 
Prop_air 

Calcul : , 2 , 2 , 2 , 2( , ); ( , )pa pa a ac c p T p Tγ γ′ ′= =  
Subroutine 

Prop_air 

Non 

, 2 , 2

, 2 , 2

pa pa

a a

c c

γ γ

′=⎧⎪
⎨ ′=⎪⎩

 

Calcul :  _sp cw  

i=
i+

1 

Rapi N≤  

j=
j+

1 

Oui 

Initialisation :  1; 1i j= =  

Initialisation :  k=1 

B A 

, 2 , 2

, 2 , 2ou: 

pa pa r

a a r

c c ε

γ γ ε

′ − ≤

′ − ≤
 

C 
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Rapi N≤  

AmbTj N≤  Oui 

Calcul :  , 3 , 3 , 3 , 3( , ); ( , )pg pg g gc c p T p Tγ γ= =  

Initialisation :  , 4 , 0 , 4 , 0;pg pg g gc c γ γ= =  

Calcul :  4T ′  

Subroutine 
Prop_gaz 

Calcul : , 4 , 4 , 4 , 4( , ); ( , )pg pg g gc c p T p Tγ γ′ ′= =  
Subroutine 
Prop_gaz 

Non 

, 4 , 4

, 4 , 4

pg pg

g g

c c

γ γ

′=⎧⎪
⎨ ′=⎪⎩

 

Calcul :  _sp Tw  

Calcul des performances de la TAG . 

_

1,
( , ), ( , ), ( , ), ( , )

1,
Amb

Rap
C T Ut Disp The

T

i N
W i j P i j P i j i j

j N
η

=⎧⎪
⎨ =⎪⎩

 

Oui 

Oui 

Initialisation :  1; 1i j= =  

i=
i+

1 

j=
j+

1 

A C 

E D 

, 4 , 4

, 4 , 4ou: 

pg pg r

g g r

c c ε

γ γ ε

′ − ≤

′ − ≤
 

AmbTj N≤  

B 
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Calcul des performances de la TAG à l’état humide 

Calcul 
sec 

Non 

Stop 

Stockage des 
résultats humides 

Stockage des résultats secs  

Calcul : 
1,

( , ); ( , );
1,

Temp
Hum

Hum

j N
j k T j k

k N
ω

=⎧⎪
⎨

=⎪⎩
 

E 

Subroutine 
Temperature_Hum 

Traçage du domaine selon : , , 1 ; 2,
AmbAmb j Amb j Amb TT T T j N−= + ∆ =  

1 ; 2,k k Humk Nϕ ϕ ϕ−= + ∆ =  

Calcul :  ( )_

1,

( , , ) ( , )* 1 ( , ) , 1,

1,
Amb

Rap

air T air T

Hum

i N

m i j k m i j j k j N

k N

ω

=⎧
⎪

= + =⎨
⎪ =⎩

 

Oui 
Humk N≤  

STOP 

k=
k+

1 

D 

Figure(V-2) : Organigramme de calcul de l’influence des conditions ambiantes 
 sur les performances de la TAG. 
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V.2.2.3- Organigramme de calcul des effets d’injection de vapeur d’eau sur les 
performances de la TAG 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

A 
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1,
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air
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i N
m i j
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1 ; 2,k k VapVap Vap Vap k N−= + ∆ =  

Calcul :  ,1 ,1 ,1 ,1( , ); ( , )pa pa a ac c p T p Tγ γ= =  

Initialisation :  , 2 , 0 , 2 , 0;pa pa a ac c γ γ= =  

Calcul :  2T ′  

Subroutine  
Prop_air 

Calcul : , 2 , 2 , 2 , 2( , ); ( , )pa pa a ac c p T p Tγ γ′ ′= =  Subroutine  
Prop_air 

Non 
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, 2 , 2
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γ γ

′=⎧⎪
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Figure(V-3) : Organigramme de calcul des effets d'injection de vapeur d'eau  
sur les performances de la TAG. 
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V.2.2.4- Organigramme d’amélioration des performances de la TAG par l’injection de 
vapeur d’eau 
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Subroutine  
Prop_air 

Non 

, 2 , 2

, 2 , 2

pa pa

a a

c c

γ γ

′=⎧⎪
⎨ ′=⎪⎩

 

Calcul :  ( )_ ,sp cw i j  

j=
j+

1 

i=
i+

1 

Rapi N≤  Oui 

Initialisation :  1; 1i j= =  

, 2 , 2

, 2 , 2ou: 

pa pa r

a a r

c c ε

γ γ ε

′ − ≤

′ − ≤
 

Calcul :  , 2 , 2 2 2

, 2 , 2 2 2

( , )

( , )
pv pv

v v

c c p T

p Tγ γ

=⎧⎪
⎨ =⎪⎩

 

Subroutine  
Stewat 

Début 

AmbTj N≤  Oui 

Non 



Chapitre-V                                                                Description du programme de calcul «IImmpprroovvSSTTIIGG»» 

 94

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Calcul :  , 3 , 3 , 3 , 3( , ); ( , )pg pg g gc c p T p Tγ γ= =  

Initialisation :  , 4 , 0 , 4 , 0;pg pg g gc c γ γ= =  

Calcul :  4T ′  

Subroutine  
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Calcul : , 4 , 4 , 4 , 4( , ); ( , )pg pg g gc c p T p Tγ γ′ ′= =  
Subroutine  
Prop_gaz 

Non 

, 4 , 4

, 4 , 4

pg pg

g g

c c

γ γ

′=⎧⎪
⎨ ′=⎪⎩

 

Calcul :  ( )_ ,sp Tw i j  

Oui 

Oui 

j=
j+

1 

i=
i+

1 

B 

, 4 , 4

, 4 , 4ou: 

pg pg r

g g r

c c ε

γ γ ε

′ − ≤

′ − ≤
 

AmbTj N≤  

A 

Initialisation : 1; 1i j= =  

Calcul :  , 4 , 4 4

, 4 , 4 4 4

( , )

( , )
pv pv

v v

c c p T

p Tγ γ

=⎧⎪
⎨ =⎪⎩

 

Calcul :  , 3 , 3 3

, 3 , 3 3 3

( , )

( , )
pv pv

v v

c c p T

p Tγ γ

=⎧⎪
⎨ =⎪⎩

 

_Amb ISOTj N≤  Non 

Rapi N≤  

Subroutine  
Stewat 

Subroutine  
Stewat 



Chapitre-V                                                                Description du programme de calcul «IImmpprroovvSSTTIIGG»» 

 95

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(V-4) : Organigramme d’amélioration des performances de la TAG par l'injection  
de vapeur d'eau à l’amont de la chambre de combustion. 
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V.2.2.5- Organigramme de calcul des propriétés thermodynamiques de l’air 
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Figure(V-5) : Organigramme de calcul des propriétés thermodynamiques de l’air. 
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V.2.2.6- Organigramme de calcul d’humidité et de la pression de saturation 
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Figure(V-6) : Organigramme de calcul d’humidité et de la pression de saturation. 

Stop 

Oui

Oui 

( )
7h h st t t=  

( )int 6 7 6 7g , , , , ,h s h ht t t t= φ φ φ  

Oui

Oui 

( )
8h h st t t=  

( )int 7 8 7 8g , , , , ,h s h ht t t t= φ φ φ  

Oui

Oui 

( )
9h h st t t=  

( )int 8 9 8 9g , , , , ,h s h ht t t t= φ φ φ  

Oui 

( )int 9 10 9 10g , , , , ,h s h ht t t t= φ φ φ

Oui 

( )
11h h st t t=

( )int 10 11 10 11g , , , , ,h s h ht t t t= φ φ φ

Oui 

( )
10h h st t t=  

11>φ φ  

10=φ φ  

10<φ φ

9=φ φ  

9<φ φ

8=φ φ  

8<φ φ

7=φ φ  

7<φ φ

( )
( )

sat hp p t

f

=⎧⎪
⎨

=⎪⎩ω φ

4 5 6 1 2 3 7 11 12 8 9 10 



Chapitre-V                                                                Description du programme de calcul «IImmpprroovvSSTTIIGG»» 

 99

V.2.2.7- Organigramme de calcul des propriétés thermodynamiques de l’eau et de la 
vapeur  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Figure(V-7) : Organigramme de calcul des propriétés thermodynamique de l’eau et de la vapeur. 
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V.3- Fichiers Output 

 
Les résultats sont stockés dans des fichiers formatés pour la visualisation, dans les deux 

cas : à l’état sec et en présence des quantités de la vapeur d’eau dans l’air aspiré par le 
compresseur. Ces résultats comportent les travaux spécifiques, les puissances de chaque 
processus, le rendement thermique de l’installation à TAG ainsi que les différents débits du 
fluide moteur nécessaires à la combustion pour chaque cas. L’évolution de chaque paramètre 
est illustrée par l’utilisation des logiciels : 

- «Surfer8 : Courbes tridimensionnelles»,  
- «Origin7.5 : Courbes bidimensionnelles», 
- «Tecplot : des équi-variables». 
 
V.4-  Fonctionnalités du code de calcul  
 
Le code ImprovSTIG est un logiciel qui améliore le cycle des turbines à gaz par 

l’injection des quantités convenables de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion.  
• Il est adapté pour des situations climatiques rudes, 
• Il utilise des modèles théoriques récents, 
• La plus récente est la table thermodynamique de l’eau et de vapeur d’eau introduite, 
• Rendement stable, lorsque la température ambiante devient supérieure à celle de 

référence et allant jusqu’à 50°C. 
• Simplicité d’utilisation du code ; le manipulateur peut facilement s’adapter avec son 

installation, compilation et affichage des résultats, 
Temps d’exécution rapide.  
 
Conclusion 
 
Ce chapitre a permis l’élaboration d’un programme de calcul de l’influence des 

conditions ambiantes et l’analyse des effets d’injection de vapeur d’eau, à l’amont de la 
chambre de combustion sur les caractéristiques des différents processus de la turbine à gaz, tel 
que la compression, la combustion et la détente. Une fois les paramètres de fonctionnement de 
la TAG connus, le calcul des performances de l’installation est revu en injectant des quantités 
convenables de vapeur d’eau. L’objectif initial est que le rendement thermique de la TAG 
demeure constant quand la température ambiante devient supérieure à celle de référence, en 
injectant de la vapeur d’eau provenant du récupérateur de l’énergie sensible des gaz 
d’échappement. 
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Chapitre-VI : Résultats & interprétations 
 

Comme l’air ambiant est nécessaire pour le fonctionnement d’une turbine à gaz, donc 
ses performances sont extrêmement influencées par les facteurs ambiants. A ce propos, on a 
commencé ce travail par l’étude de l’influence de la température, de la pression et de 
l’humidité d’air ambiant sur les performances de la turbine à gaz d’un cycle simple sans 
injection de vapeur d’eau, par la suite l’étude sera suivie des effets d’injection de vapeur sur 
les caractéristiques principales de la GE MS5002. 

Supposant que la turbine à gaz fonctionne dans des gammes de température et de 
pression extrêmes (hivers : 0 °C, été : 50 °C) et du taux de compression (1< τ <10). 
 

VI.1- Présentation des propriétés thermodynamiques de l’air 
 

Les propriétés thermodynamiques de l’air utilisées dans notre calcul sont représentées 
sur les figures ci-dessous : 

Sur les figures(VI-1.a et VI-1.b) la chaleur spécifique à pression constante d’air a été 
représentée sous forme d’une évolution en trois dimensions et sous forme des équi-valeurs en 
deux dimensions successivement. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

La figure(VI-2.a) représente le coefficient polytropique d’air en trois dimensions et les 
équi-valeurs de ce coefficient sont représentées en deux dimensions sur la figure(VI-2.b). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(VI-1) : Chaleur spécifique de l’air. 
a 

b τ  [-] 

τ  [-] 

 

Figure(VI-2) : Coefficient polytropique d’air. 
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VI.2- Influence des conditions atmosphériques sur les performances de la TAG 
 

VI.2.1- Analyse des performances de la turbine à gaz à l’état sec 
 

VI.2.1.1- Influence de la température ambiante sur les performances de la TAG 
Pour une pression atmosphérique fixe p = 1.0132 bar, l’étude de l’influence de la 

température ambiante sur les performances de la TAG est présentée ci-dessous : 
Les rapports carburant-air nécessaires durant le fonctionnement de la turbine à gaz pour les 

deux températures ambiantes extrêmes, en fonction du taux de compression sont représentés 
sur la figure(VI-3). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
On constate sur cette figure que : 

- Pour t=0 °C : Le rapport f est inversement proportionnel au taux de compression τ  ; 
l’augmentation de τ entraîne à celle de la température de sortie du compresseur (l’air 
comprimé est plus chaud) et pour garder la température du gaz à la sortie de la chambre de 
combustion fixe (tcc=900°C) le carburant injecté sera diminué et le rapport f diminue aussi. 

- Pour t=50 °C : Le rapport f diminue lorsque la température d’entrée du compresseur 
augmente ; ceci est du aussi à l’air comprimé qui est plus chaud que précédemment (t=0°C) ce 
qui conduit à une consommation plus basse. 

La figure(VI-4) montre les profils du travail spécifique pour les deux températures 
extrêmes. Le travail absorbé par le compresseur est proportionnel au τ, car pour comprimer 
l’air à une température supérieure, il faut un travail plus important. L’augmentation de la 
température ambiante conduit à l’augmentation du travail spécifique du compresseur ceci est 
du à la variation de la masse volumique de l’air comprimé. 

La figure(VI-5) montre les profils de températures isentropiques en fonction du taux de 
compression à la sortie du compresseur et à la sortie de la turbine de détente pour les deux 
valeurs extrêmes de la température ambiante. 
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Figure(VI-4) : Travail spécifique du compresseur. 
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Figure(VI-3) : Rapport carburant / air. 
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Figure(VI-5) : Températures à la sortie du compresseur et à la sortie de la turbine. 
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Avec l’augmentation du τ les températures de sortie du compresseur augmentent et elles 

sont aussi proportionnelles avec la température ambiante. On constate aussi que : T’2 
(TAmb=50°)> T’2 (TAmb=0) car le travail du compresseur augmente avec l’augmentation de la 
température ambiante. Les températures T’4 (tAmb=50°C) et T’4 (tAmb=0°C) restent les mêmes 
car celles-ci ne dépendent que de la température de la chambre de combustion qui est 
constante, mais elles diminuent avec l’augmentation de τ. 

 
On constate sur les figures(VI-6 et VI-7) que les puissances absorbée par le 

compresseur et délivrée par la turbine, en fonction du taux de compression, sont 
proportionnelles à la variation de la température ambiante. Pour un taux de compression (τ) 
fixe cette différence est plus importante sur la puissance absorbée du compresseur que sur 
celle délivrée par la turbine. 

 
 
 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’augmentation de la puissance absorbée par le compresseur par rapport à celle fournie 
par la turbine, entraîne une diminution de la puissance utile, comme l’indique la figure(VI-8). 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

Figure(VI-6) : Puissance absorbée par le compresseur. 
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Figure(VI-7) : Puissance délivrée par la turbine. 
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Figure(VI-8) : Puissance utile. Figure(VI-9) : Température à la sortie 

 du compresseur. 
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La figure(VI-10) indique pour les deux valeurs extrêmes de la température ambiante, la 

puissance absorbée par le compresseur et la puissance délivrée par la turbine augmentent avec 
l’augmentation de la température ambiante et inversement pour la puissance utile. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

La variation du travail spécifique de détente pour les deux températures 0°C et 50°C en 
fonction du taux de compression est représentée sur la figure(VI-11). On constate que les 
courbes sont identiques. Ceci est dû à des températures de sortie de la chambre de combustion 
et celle des gaz d’échappement qui sont fixées.  

Une différence importante est constatée pour la puissance absorbée par le compresseur, 
(PC (tAmb=0°C) < PC (tAmb=50°C)). En effet lorsque la température ambiante augmente, elle 
cause une diminution de la masse volumique de l’air d’admission. Pour comprimé ce débit 
d’air le compresseur a besoin plus de puissance.  

La figure(VI-12) montre l’évolution du débit massique des gaz de combustion pour les 
deux températures extrêmes. Pour de faibles taux de compression, le débit des gaz de 
combustion pour un climat froid est supérieur à celui du climat chaud, et inversement lorsque 
le taux de compression est important. 
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Figure(VI-12) : Débit des gaz d’échappement. 
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Figure(VI-11) : Travail spécifique de détente. 
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D’après les figures(VI-13 et VI-14), on constate que la puissance utile et le rendement 

global ont les mêmes allures. Pour des conditions de température identiques, le rendement et 
la puissance utile maximaux sont atteints en augmentant le taux de compression jusqu’à une 
certaine valeur. Ces valeurs sont inversement proportionnelles à la température ambiante. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Sur la figure(VI-15), lorsque la température ambiante devient importante ( ≈  

tAmb>30°C), on remarque que le profil du rendement à une valeur maximale th _maxη  pour 
7 9optτ< < . Toute fois, il n’est pas possible de dépasser la valeur (τ ≈ 7,3671) donnée par le 
constructeur, à cause des limitations imposées par la résistance des matériaux (fluage). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Sur la figure(VI-16), les variations de puissances en fonction de la température 
ambiante, dans le cas de notre turbine, est linéaire, la pente de celle de PT est inférieure à celle 
de PC, à cause de la limitation des températures de combustion (donnée par le constructeur, et 
celle d’échappement qui est fixe figure(VI-17). On constate aussi sur cette figure que la 
température de sortie du compresseur est proportionnelle à celle de l’air ambiant. 
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Figure(VI-15) : Rendement thermique global. 
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Figure(VI-16) : Différentes puissances. 
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Figure(VI-13) : Puissance utile. 
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Figure(VI-14) : Rendement thermique global. 
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Le rendement est inversement proportionnel à la température ambiante ce qui est 
représenté sur la figure(VI-18). Cette diminution est due à l’augmentation de la puissance 
absorbée par le compresseur lorsque la température de l’air ambiant augmente. 

 
VI.2.1.2- Influence de la pression d’entrée sur les performances de la turbine à gaz 

 
Dans cette partie, nous allons étudier l’influence de l’altitude caractérisée par pAtm et des 

pertes de charges dans le filtre sur le rendement de la turbine à gaz. 
Pour : TAmb = TIso, et 0.900 <pAtm< 1.100 bar qui est la plage usuelle de variation de 

pression atmosphérique, nous obtenons les caractéristiques de la TAG présentées sur les 
figures(VI-19, VI-20, VI-21, VI-22 et VI-23). 
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Figure(VI-18) : Rendement thermique global. 
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Figure(VI-17) : Températures de sortie. 
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Figure(VI-19) : Puissance absorbée par le compresseur. 
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Figure(VI-20) : Puissance délivrée par la turbine. 
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Figure(VI-21) : Puissance utile. Figure(VI-22) : Température à la sortie du compresseur. 
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 Les figures(VI-19 et VI-23) montrent que, pour des valeurs de pression d’entrée : 
0.900<pAtm<1.100 bar, les profils des paramètres : PC, PT, PUt, ηth et T2 en fonction du taux de 
compression, restent pratiquement identiques. 
 
 Pour les mêmes valeurs de pression à l’entrée du compresseur : 0.900< pAtm <1.100, et 
un taux de compression : τ = 7.3761 on a les résultats suivants : 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’analyse des paramètres des différents processus d’une turbine à gaz (PC, PT, PUt et T4) 
en fonction de la température ambiante, représentés sur les figures(VI-24, VI-25, VI-26, VI-
27 et VI-28) montre que les profils de ces paramètres sont semblables quelque soit la valeur 
de la pression comprise dans 0.900< pAtm <1.100 bar. 
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Figure(VI-23) : Rendement thermique. 
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Figure(VI-24) : Puissance absorbée par le compresseur. 
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Figure(VI-25) : Puissance délivrée par la turbine. 
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Figure(VI-28) : Rendement thermique global. 

0 10 20 30 40 50

15000

20000

25000

30000

35000

40000

45000

 t [°C]

 patm= 0.90 bar
 patm= 0.95 bar
 patm= 1.00 bar
 patm= 1.10 bar

tCC= 900°C; τ  = 7.3761, tAmb=  15°C

P
U

t [k
W

]

 
Figure(VI-26) : Puissance utile. 
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Figure(VI-27) : Température des gaz d’échappement. 
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VI.2.2- Analyse des performances de la turbine à gaz en présence d’humidité 
 

VI.2.2.1- Présentation des paramètres d’humidité 
 

Les données des paramètres d’humidité utilisées dans notre calcul sont présentées sur 
les figures(VI-29.a et VI-29.b).   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

La température du bulbe humide est présentée sous la forme d’isothermes en deux 
dimensions et, d’une évolution en trois dimensions successivement.  

 
Sur les figures(VI-30.a et VI-30.b), l’humidité absolue est présentée sous forme des iso-

valeurs en deux dimensions et sous forme d’une évolution en trois dimensions. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 Figure(VI-30) : Humidité absolue. 
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Figure(VI-29) : Température humide. 
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 VI.2.2.2- Influence du taux de compression 

 
Pour cette partie de l’étude, nous avons supposé un climat de fonctionnement de la 

turbine à gaz humide (05 % < φ <100 %) et à des conditions ambiantes standards. 
 
Les figures(VI-31, VI-32, VI-33 et VI-34) montrent successivement les profils de la 

puissance absorbée par le compresseur, la puissance fournie par la turbine, la puissance utile 
et le rendement thermique de la turbine à gaz, en fonction du taux de compression. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Sur les figures(VI-31, VI-33 et VI-34), on constate une différence importante sur les 
paramètres pour φmin = 05% et φmax = 100% en fonction de l’augmentation du taux de 
compression. Pour un fonctionnement sec, ces paramètres varient à peu près dans la moyenne 
des valeurs d’humidité. 
 

Concernant la puissance délivrée par la turbine de détente (figure(VI-32)), une 
différence négligeable a été constaté lorsque l’humidité varie dans cet intervalle. 
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Figure(VI-31) : Puissance absorbée par le compresseur. 
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Figure(VI-32) : Puissance fournie par la turbine. 

Figure(VI-33) : Puissance utile. 
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Figure(VI-34) : Rendement thermique de la turbine. 
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Les figures(VI-35 et VI-36) montrent successivement les profils des débits massiques 

d’air aspiré par le compresseur et des gaz de combustion à la sortie de la turbine. 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Sur ces figures, on remarque que le débit d’air à l’état sec est inférieur que celui à l’état 

humide, ceci est dû à la quantité de vapeur d’eau qu’il transporte. On constate aussi que le 
débit des gaz d’échappement devient supérieur, à cause de la masse du combustible qui a été 
injectée dans la chambre de combustion. Ces constatations sont illustrées avec détail sur la 
figure(VI-37). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

VI.2.2.3- Influence de la température ambiante sur les performances de la TAG 
 
Nous allons étudier l’effet de la variation de la température ambiante sur les 

performances de la turbine à gaz GE MS5002 dont les caractéristiques sont définies dans les 
références [59-62] pour divers niveaux d’humidité. 

Figure(VI-35) : Débit massique d'air. 
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Figure(VI-36) : Débit massique des gaz d’échappement. 
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Figure(VI-37) : Débits massiques du fluide moteur. 
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Les figures(VI-38, VI-39, VI-40 et VI-41) représentent successivement les profils de la 
puissance absorbée par le compresseur, la puissance fournie par la turbine, la puissance utile 
et le rendement thermique de la turbine à gaz. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
Pour des températures ambiantes relativement faibles (à peu près tAmb≤tIso) et de faibles 

valeurs d’humidité relatives, on remarque que la puissance absorbée par le compresseur est 
sensiblement égale à celle de à l’état sec. Pour une variation de températures ambiantes 
tIso<tAmb<50°C et d’humidité relative : 0<φ<13%, on a une augmentation importante de 
puissance PT et une augmentation relativement faible de PC. La puissance fournie par la 
turbine de détente est supérieure à celle du fonctionnement à l’état sec. L’écart devient 
important lorsque tAmb allant jusqu’à 50°C. Pour de valeurs d’humidités φ>13% les profils des 
caractéristiques principales de la TAG restent identiques. Ceci est du à la masse 
supplémentaire (vapeur d’eau) dans le système entraînant une augmentation du débit 
massique des gaz d’échappement, relevant la puissance utile ainsi que le rendement thermique 
global ce qui est montré sur les figures(VI-40 et VI-41). 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Sur les figures(VI-40 et VI-41) on constate que la puissance utile et le rendement sont 

inversement proportionnels à la température ambiante (variation linéaire) et la pente de ces 
variations augmente avec la diminution de l’humidité relative. On remarque aussi qu’il y a 
une valeur définie pour chaque valeur d’humidité, d’où à partir de cette valeur le rendement 
thermodynamique de la turbine à gaz devient supérieur à celui de l’état sec. 
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Figure(VI-38) : Puissance absorbée par le compresseur. 
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Figure(VI-39) : Puissance fournie par la turbine. 
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Figure(VI-40) : Puissance utile. 

0 10 20 30 40 50
17

18

19

20

21

22

23

24

25

26

η T
h 

[%
]

 
t [°C]

tCC= 900°C ;  τ = 7.3761
     pAmb = 1.0132 bar

 Sec
 φ = 05%
 φ = 13%
 φ = 30%
 φ = 60%
 φ = 100%

 
Figure(VI-41) : Rendement thermique de la turbine. 
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Les figures(VI-42 et VI-43) montrent les profils des débits massiques, d’air aspiré par le 

compresseur et des gaz d’échappement à la sortie de la turbine. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Sur la figure(VI-42), on remarque que le débit massique d’air aspiré par le compresseur 
à l’état sec est inférieur à celui de l’état humide. Sur la figure(VI-43) ce débit est plus élevé à 
l’échappement, car à l’air s’ajoute une masse de combustible depuis la chambre de 
combustion. L’augmentation de tAmb conduit à une augmentation de la teneur en vapeur d’eau 
dans l’air aspiré par le compresseur (l’écart entre les deux débits constaté sur les figures ci-
dessus, devient important lorsque la tAmb augmente). Ces constatations sont illustrées avec 
détail (qualitativement et quantitativement sur la figure(VI-44)). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

VI.3- Effets de l’injection de vapeur d’eau sur les performances de la TAG 
 

Afin d’analyser l’influence de l’injection de vapeur d’eau sur les performances d’une 
turbine à gaz dans des conditions standards, les calculs des caractéristiques principales de la 
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 Figure(VI-42) : Débit massique d'air. 
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Figure(VI-43) : Débit massique des gaz de combustion.  

Figure(VI-44) : Débits massiques du fluide moteur. 
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TAG ont été effectués dans des gammes, de taux de compression (1< τ <10) et de rapport 
vapeur-air injecté 0< vap <5%). 
 

VI.3.1- Influence du taux de compression  
 

Les figures(VI-45, VI-46 et VI-47) montrent l’évolution des caractéristiques principales 
d’une turbine à gaz en fonction du taux de compression pour différentes quantités de vapeur 
d’eau injectées.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour des conditions standards de l’air à l’entrée du compresseur, l’injection de la vapeur 
à l’amont de la chambre de combustion conduit à l’augmentation, de la puissance de la 
turbine de détente, de la puissance utile donc du rendement. Cette augmentation est faible 
pour les taux de compression peu élevés et elle est importante lorsque ce taux se rapproche de 
la limite supérieure de la plage d’étude. 

 
L’injection de vapeur conduit à une faible augmentation du débit des gaz 

d’échappement ceci est illustré sur la figure(VI-47). 
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Figure(VI-45) : Puissances. 
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Figure(VI-46) : Rendement thermique. 
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Figure(VI-47) : Débit des gaz d’échappement. 
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 VI.3.2- Influence de la quantité de vapeur injectée 
 

La distribution des performances de la TAG GE MS5002 sont présentées sur les 
figures(VI-48 et VI-49). Les puissances de détente et utile, le rendement thermique ainsi que 
le débit massique des gaz de combustion sont proportionnels au rapport vapeur-air injecté. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
La puissance absorbée par le compresseur est indépendante du rapport vapeur-air 

injecté, car l’injection s’effectue après le processus de compression. Ces constatations sont 
plus claires sur les figures ci-dessous, où les distributions de la puissance du compresseur 
figure(VI-50) et la puissance de la turbine de détente figure(VI-51) sont présentées en trois 
dimensions. 
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 Figure(VI-48) : Puissances. 
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 Figure(VI-49) : Rendement et débit  
des gaz d’échappement. 
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Les évolutions du rendement et du débit des gaz d’échappement en fonction du rapport 

vapeur-air et du taux de compression son montrées sur les figures(VI-52 et VI-53). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

L’influence de l’injection de vapeur d’eau sur le taux de gain en performance de la TAG 
GE MS5002 est représentée sur la figure(VI-54). On constate sur cette figure que l’écart 
relatif des performances est proportionnel à la variation de la quantité de vapeur injectée. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure(VI-52) : Rendement thermique. 
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Figure(VI-53) : Débit des gaz d’échappement. 
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Figure(VI-54) : Déviations des performances. 
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 VI.3.3- Influence des paramètres d’injections sur les caractéristiques principales  
 
Afin de concourir à des valeurs des paramètres d’injection de vapeur d’eau à l’amont de 

la chambre de combustion, il est intéressant de visualiser l’effet des conditions d’injections 
sur les caractéristiques principales de la TAG.  
 
  VI.3.3.1- Pression d’injection  
 

L’analyse des performances de la TAG s’effectuent dans une gamme de variation de la 
pression : [12 < pInj < 50] bar. 

Les figures(VI-55 et VI-56) montrent les évolutions du rendement thermique et du débit 
massique du fluide moteur en fonction du taux de compression.  

On constate que, pour de faibles valeurs de τ, lorsque la pression d’injection augmente, 
les profils du rendement sont presque identiques, et pour des valeurs importantes de τ, les 
profils du rendement sont proportionnels à la pression d’injection. Le débit du fluide moteur 
(figure(VI-56)) reste indépendant de la pression d’injection de la vapeur. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Les figures(VI-57 et VI-58) montrent les distributions du rendement thermique et du 
débit massique du fluide moteur en fonction de la vapeur injectée. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour de faibles valeurs de vap, lorsque la pression d’injection augmente, une légère 
augmentation du profil de rendement et pour des valeurs importantes de vap, l’augmentation 
du rendement devient notable. Concernant les évolutions du fluide moteur (figure(VI-58)), 
elles restent indépendantes de la pression d’injection. 
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Figure(VI-55) : Rendement en fonction  

                           du taux de compression. 
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Figure(VI-56) : Débit massique en fonction  

                   du taux de compression. 
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Figure(VI-57) : Rendement en fonction 
                        de la   vapeur injectée. 
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Figure(VI-58) : Débit massique en fonction 

                          de la vapeur injectée. 
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  VI.3.3.2- Température d’injection 
 

Les figures(VI-59 et VI-60) montrent les variations du rendement thermique et du débit 
massique du fluide moteur en fonction du taux de compression, dans une gamme de 
température d’injection de vapeur ([200 < tInj < 400] °C). 
On remarque que, pour de faibles valeurs de τ, lorsque la température d’injection augmente, 
les profils du rendement sont identiques, et pour des valeurs importantes de τ, une légère 
augmentation du rendement. Les profils de débit du fluide moteur (figure(VI-60)) restent 
invariables lorsque la température d’injection de la vapeur augmente. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Les figures(VI-61 et VI-62) montrent les profils du rendement thermique et du débit 
massique du fluide moteur en fonction du taux de compression, dans une gamme de variation 
de la température d’injection de la vapeur ([200 < tInj < 400] °C). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour de faibles valeurs du taux de vapeur injecté vap, lorsque la température d’injection 
augmente, une légère augmentation du profil de rendement et pour des valeurs importantes de 
vap, l’augmentation du rendement devient plus grande. Concernant les profils du fluide 
moteur, ils restent indépendants de la température d’injection figure(VI-62). L’augmentation 
du rendement est due à l’augmentation de la charge massique injectée. 

L’analyse des effets des conditions d’injection sur les performances de la TAG nous 
permet de les prendre dans les gammes d’exploitation de l’équipement :  
{Pression d’injection : (pInj > pMax-CC) et la température d’injection : (tsat(pCC)< tinj < t4)}. 
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Figure(VI-59) : Rendement en fonction  

du taux de compression. 
Figure(VI-60) : Débit massique en fonction 

 du taux de compression. 
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Figure(VI-61) : Rendement en fonction de la 

vapeur injectée. 
Figure(VI-62) : Débit massique en fonction de la 

vapeur injectée. 
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VI.4- Amélioration du cycle de la turbine à gaz par l’injection de vapeur 
 
Nous avons constaté précédemment que lorsqu’on augmente la température ambiante au 

dessus de la température de référence les performances de la machine diminuent. Notre 
objectif est de rendre la turbine exploitée dans les conditions du Sahara insensible à la 
variation de la température de l’air ambiant par l’injection de vapeur d’eau lorsque TAmb>TIso.  

 
VI.4.1- Influence du taux de compression sur le débit de vapeur 
 
Les figures(VI-63.a et VI-63.b) montrent la distribution du rapport des débits vapeur-air 

injecté afin de conserver les performances de la turbine lorsque la température ambiante 
devient supérieure à TIso.  

On constate que, pour un taux τ fixe, lorsque la température ambiante augmente, la 
quantité de vapeur d’eau à injecter augmente aussi. Pour maintenir les performances de la 
turbine à gaz fonctionnant à une température ambiante plus élevée, on doit injecter une 
quantité de vapeur d’eau plus importante. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

On constate que pour un taux de compression fixe, le rendement diminue lorsque la 
température ambiante augmente jusqu’à la température TIso, où l’injection de la vapeur d’eau 
a commencé. A partir de cette température, pour garder le rendement de la machine stable, on 
augmente la quantité de vapeur d’eau injectée (voir figure(VI-64)). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

Figure(VI-64) : Rendement thermique global. 

Figure(VI-63) : Rapport vapeur-air injecté. 
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La figure(VI-65) montre la comparaison des performances de la turbine à gaz 
fonctionnant sans injection et avec injection de vapeur d’eau pour la température ambiante 
maximale. 

On constate que pour un τ <2, il y a une légère différence entre les puissances délivrée 
par la turbine et utile, lorsque τ >2 cette différence devient importante. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

La figure(VI-66) montre une comparaison entre les rendements de la turbine à gaz pour 
un fonctionnement à tAmb=50°C avec et sans injection de vapeur d’eau et à tAmb= 0 °C, sans 
injection de vapeur d’eau. On constate que  l’injection d’une quantité convenable de vapeur 
d’eau a rendu le fonctionnement de la turbine insensible à la variation de la température 
ambiante. 
 
 VI.4.2- Influence de la température ambiante 
 

La figure(VI-67) montre les distributions de puissances des différents processus d’une 
turbine à gaz en fonction de la température ambiante.  

La puissance absorbée par le compresseur est la même dans les deux cas, sans injection 
et avec injection de vapeur, car aucune modification n’a été effectuée au niveau de la 
compression. 

La puissance délivrée par la turbine augmente avec l’injection de vapeur d’eau à 
l’amont des chambres de combustion, ceci est du à la masse supplémentaire de fluide injectée 
qui se détend dans la turbine. 
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Figure(VI-67) : Puissances. 
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Figure(VI-66) : Rendements. 
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Figure(VI-65) : Puissances. 
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La figure(VI-68) montre les distributions de la quantité de vapeur injectée et du 
rendement thermique global en fonction de la variation de la température ambiante. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

On constate sur cette figure que :  
- Pour TAmb<TIso, l’évolution du rendement est celui d’une turbine à gaz fonctionnant sans 

injection ce qui est remarqué pour v=0. 
- Le rendement commence à se stabiliser lorsque TAmb>TIso (où l’injection de la vapeur 

d’eau commence). En augmentant la température ambiante la quantité de vapeur d’eau 
injectée augmente et le rendement de la TAG reste stable (ramené le fonctionnement de la 
turbine à une température ambiante standard TIso). 

 
La figure(VI-69) montre la variation du débit de fluide moteur pour un cycle simple et 

un cycle injecté par la vapeur en fonction de la variation de la température ambiante. On 
constate que lorsque tAmb devient supérieure à tiso, le profil du débit des gaz d’échappement 
s’éloigne du débit initial vers le haut car il contient un débit supplémentaire de vapeur d’eau. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

La figure(VI-70) montre une comparaison entre les résultats de calcul pour un cycle 
simple et un cycle injecté par la vapeur au cours d’un fonctionnement de la machine selon la 
température ambiante. Avec l’injection de quantités de vapeur d’eau convenables, il est 
possible de ramener le fonctionnement de la turbine à gaz dans des conditions ambiantes 
(tAmb>tIso) vers un fonctionnement aux conditions de référence. 

Figure(VI-68) : Rendement et rapport de vapeur-air injecté. 
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Figure(VI-69) : Débit du fluide moteur. 
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Figure(VI-70) : Rendements sans 
et avec injection de la vapeur. 
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VI.4.3- Influence de la température de la chambre de combustion 

 
L’évolution de la température de combustion est du domaine des constructeurs des 

équipements elle est liée plus particulièrement aux matériaux, et plus la T3 est élevée et 
d’autant plus chère la turbine. L’injection de vapeur améliore les performances est peut être 
un moyen particulier pour réhabiliter les TAG à bon marcher. 

Les variations des performances pour une gamme de température de combustion, pour 
des conditions d’injection de vapeur fixes et des températures ambiantes variables sont 
présentées sur les figures ci-dessous.  

 
On constate à la figure(VI-71) que l’injection de vapeur d’eau commence à  partir de la 

température TIso et la quantité injectée est décroissante avec la température de combustion. 
Parmi les méthodes d’amélioration des performances d’une turbine à gaz l’augmentation de la 
température de combustion est l’une des voies principales. Dans ce cas on a une combinaison 
de deux méthodes. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Sur les figures(VI-72 et VI-73), on remarque que le rendement et la puissance utile 
augmentent lorsque la température de combustion augmente. Ceci est du à la diminution du 
travail absorbé par le compresseur. 
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Figure(VI-71) : Quantité de la vapeur injecté. 
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Figure(VI-72) : Rendements. 
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Figure(VI-73) : Puissance utile. 
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VI.4.4- Influence des paramètres d’injection sur la quantité de vapeur injectée  
 

Les paramètres d’injection tels que la pression, la température ont été choisis afin 
d’analyser leurs effets sur la quantité de vapeur injectée et sur les performances de turbine à 
gaz.  

Les figures(VI-74, VI-75, VI-76 et VI-77) montrent les variations, de la puissance de la 
turbine de détente, la puissance utile, la quantité de vapeur injectée et le rendement en 
fonction de la variation de la température ambiante pour différentes valeurs des paramètres 
d’injection. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Les courbes caractéristiques de la TAG présentées sur les figures(VI-74 et VI-75) 

(puissance de turbine de détente et puissance utile disponible) commencent à changer à partir 
de la température TAmb = Tiso = 288.15 K. C’est la position du début d’amélioration des 
performances de la TAG. 
 

Pour une température ambiante fixe (TAmb > Tiso) la quantité de vapeur injectée diminue 
avec l’augmentation des paramètres d’injection figure(VI-76). Il est devenu important de tenir 
compte de la valeur calorifique de la vapeur constante dans l’aubage de la turbine. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Sur la figure(VI-77), nous notons que la variation du rendement thermique est 

indépendante  des paramètres d’injection, car leur influence sur la quantité de carburant à 
consommer est négligeable. 

L’analyse de ces figures prouve que l’augmentation des paramètres d’injection de 
vapeur entraîne une réduction de la quantité de vapeur injectée. 

Figure(VI-74) : Puissance de détente. 
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Figure(VI-75) : Puissance utile. 
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Figure(VI-76) : Quantité de vapeur injectée. 
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Figure(VI-77) : Rendements. 
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VI.5- Validation des résultats 

 
La validation de l’étude réalisée passe par la comparaison des résultats obtenus, avec 

ceux de la littérature. A cet effet les conditions d’entrée à l’amont du compresseur sont fixes 
(conditions standard). Pour une gamme de quantités de vapeur d’eau injectée, les 
performances obtenues ont été comparées à celles de la littérature.  
 

VI.5.1- Influence de l’injection de vapeur sur la puissance disponible 
 

La figure(VI-78) montre l’évolution des profils des écarts relatifs de puissance utile en 
fonction du taux de vapeur d’eau injectée à l’amont de la chambre de combustion. On 
constate que pour de faibles quantités de vapeur d’eau injectées, la puissance prédite est plus 
proche de la borne supérieure (d’une gamme réalisée pour plusieurs turbines à gaz) [126]. 
Lorsque la quantité de vapeur injectée devient importante, l’écart relatif de puissance calculée 
à l’aide de notre programme rentre dans cette gamme présentée à la figure(VI-78). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

VI.5.2- Influence de l’injection de vapeur sur le rendement thermique 
 

La figure(VI-79) montre l’évolution des profils des écarts de rendement au cours de 
l’injection de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion. Les mêmes remarques 
concernant le profil des puissances sont constatées sur cette figure.  

 
Conclusion 
 
L’analyse des résultats obtenus par notre programme montre qu’ils sont en bonne 

concordance avec ceux de la littérature [21, 40, 41, 71, 81 et 126]. Ces résultats ont fait l’objet 
de publications et communications internationales [134-141]. 
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Figure(VI-79) : Profil du rendement global. 
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Figure(VI-78) : Profil de la puissance utile. 
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Conclusion générale 

 
Les turbines à gaz sont utilisées dans le monde pour la génération de l’électricité, dans les 

centrales thermique et dans l’industrie des hydrocarbures pour l’entraînement des pompes et 
compresseurs à fluide, dans différents endroits géographiques avec des conditions climatiques 
variables. Les turbines à gaz sont très sensibles à la variation de la température de l’air ambiant. 
De ce fait rendre les turbines utilisées dans les conditions du sud algérien insensibles à la 
variation de la température de l’air ambiant, revêt un caractère urgent.  

 
Le cycle de turbine à gaz est un cycle très souple de telle sorte que ses performances, 

peuvent être améliorées en ajoutant des composants supplémentaires à l’installation. Durant ces 
dernières années, beaucoup de recherches ont été effectuées dans ce domaine dont les cycles 
avancés de turbine à gaz tels que le cycle de turbine à gaz injecté par la vapeur, la turbine à air 
humide, le cycle d’échangeur de chaleur, etc. L’objectif principal de ces investigations a été 
d’augmenter le rendement thermique de la turbine à gaz. 

A cet effet, plusieurs techniques ont vu le jour, récupération, réchauffage, refroidissement 
intermédiaire, traitement d’air à l’amont du compresseur et injection de masse, appliquées dans 
un cycle de turbine à gaz qui cause l’augmentation de la charge massique à l’admission, 
permettent une certaine amélioration de la puissance utile de l’installation de la turbine à gaz. 

 
La méthode de STIG représente la turbine à gaz injectée par la vapeur d’eau. La vapeur 

produite à haute pression est injectée dans la chambre de combustion de la TAG. Les deux 
fluides l’air comprimé par le compresseur et la vapeur du générateur de vapeur (HRSG) 
reçoivent l’énergie du carburant dans la chambre de combustion et le mélange des fluides se 
détend à l’intérieur de la turbine pour amplifier le rendement de la machine.  

En outre, la chaleur spécifique de la vapeur surchauffée est presque double de celle de l’air 
et l’enthalpie de la vapeur est plus haute que celle d’air à une température donnée. Par 
conséquent, la méthode STIG est une manière très efficace d’améliorer la puissance utile et 
d’augmenter le rendement global de la turbine à gaz. 

 
Les recherches antérieures consistent en l’amélioration des performances des TAG en 

augmentant le rendement en tenant compte de la température de l’air ambiant égale à la 
température de référence et aussi à la réduction de formation de NOx par l’injection de vapeur. 
L’objectif principal de notre travail est de contribuer par une solution technologique à la 
stabilisation du rendement de la TAG quand la température de l’air ambiant devient supérieure à 
celle de référence par l’injection de vapeur d’eau à l’amont de la chambre de combustion. 

 
Une installation équipée d’un circuit d’eau d’alimentation, un économiseur et un 

évaporateur est proposée. Cette partie est traversée par le flux de chaleur des gaz d’échappement 
afin d’obtenir la vapeur d’eau surchauffée nécessaire à l’injection avec des paramètres désirés. 

Le processus de combustion s’effectue en présence d’une quantité supplémentaire de 
vapeur d’eau injectée à l’amont de la chambre de combustion. Cette méthode conduit à une 
amélioration du rendement et de la puissance utile de la turbine à gaz.  

Dans ce travail on a élaboré un programme de calcul de l’influence des conditions 
ambiantes et l’analyse des effets d’injection de vapeur d’eau, à l’amont de la chambre de 
combustion sur les caractéristiques des différents processus de la turbine à gaz, tel que la 
compression, la combustion et la détente. Une fois les paramètres de fonctionnement connus, le 
calcul des performances de l’installation est revu en injectant des quantités convenables de 
vapeur.  
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Ce programme permet la détermination des profils des paramètres, de la compression, de la 
détente et du rendement thermique de la machine. 

Pour cela, nous avons pris les caractéristiques d’une turbine à gaz GE MS5002 largement 
utilisée dans l’industrie pétrolière comme machine d’application à notre programme. 

Ce travail décrit une analyse théorique de l’influence des conditions ambiantes sur les 
performances d’une turbine à gaz donnée. 

Une recherche détaillée a été faite pour prévoir les performances d’un cycle réel de turbine 
à gaz sans injection et avec injection de vapeur d’eau.  

 
Les résultats obtenus prouvent que la puissance utile et le rendement thermique de la 

turbine à gaz se stabilisent, comme dans un fonctionnement à des conditions ISO quand une 
quantité de vapeur d’eau est injectée proportionnellement à la température de l’air ambiant. 

Cette étude nous a permis de mettre en évidence l’influence de plusieurs paramètres tels 
que la température ambiante, la pression atmosphérique et l’humidité du climat de 
fonctionnement sur les performances de l’équipement. 

Les facteurs les plus influents sont la température de l’air atmosphérique et la pression. 
Une turbine à gaz située à une altitude supérieure à celle de référence produit une puissance 
inférieure a celle donnée par le constructeur ou si elle est alimentée par l’air à 50 °C, 28 % de la 
puissance est perdue. La pression ambiante a peu d’effet sur le rendement de la turbine à gaz, 
alors que la forte température va dégrader considérablement le rendement. 

 
L’illustration des nombreux résultats obtenus a fait apparaître clairement l’allure, du moins 

qualitative des paramètres décrivant les différents processus (puissance absorbée par le 
compresseur, puissance délivrée par la turbine et le rendement thermodynamique du cycle) et 
leur bonne concordance avec les données actuelles fournies par la littérature. 

Et si en plus de l’amélioration des performances des TAG, l’injection de vapeur d’eau à 
l’amont de la chambre de combustion, contribue à la réduction de la formation de NOx donc à 
l’effet de serre cela ne peut être que bénéfique.  

 
Perspectives  
 
Afin de compléter ce travail et de l’enrichir, il serait souhaitable de poursuivre l’étude des 

différents modèles de prédiction des émissions de CO et NOx en utilisant la technique 
d’injection de l’eau ou de vapeur d’eau aux différents points du cycle thermodynamique de cet 
équipement. Et pour une meilleure validation de ces résultats on propose l’adaptation des codes 
de calcul actuels tels que : le Thermoptim, Apros, GateCycle… 

 
Pour avoir la quantité de vapeur d’eau nécessaire au rendement voulu avec des conditions 

d’injection utilisées, il est préférable de réaliser un dimensionnement d’une chaudière traversée 
par la chaleur des gaz d’échappement de la turbine et suivie d’une validation par des codes 
systèmes tel que Relap5/Mode3.2,…... 

 
Une amélioration du code de calcul établi, consiste à ajouter des procédures concernant 

l’étude de l’influence de l’injection de l’eau aux différents points présentés sur la figure(III-9), 
sur les caractéristiques principales des turbines à gaz en vu de l’amélioration des performances. 

 
Le programme de calcul développé dans ce travail pour un cycle simple d’une turbine à 

gaz à deux lignes d’arbres peut être étendu à un nombre relativement grand de turbines 
semblables au type G.E MS5002. Toutefois, on propose de réaliser un banc d’essai expérimental 
pour la validation in situ de l’étude. 
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Annexe-A : Propriétés thermodynamiques de l’air  
et des gaz d’échappement 

 
A.1- Propriétés thermodynamiques de l’air 
 
La composition de l’air par masse est considérée par [128, 129] :  
 
Air : 77.44%N2 + 20.76% O2 + 0.92% Ar + 0.85 % H2O + 0.03% CO2. 
 
D’après les références [84-86], les propriétés thermodynamiques de l’air, pour les trois 

valeurs de pression, sont données dans les tableaux(A-1, A-2 et A-3). 
 Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 1 bar. 

 
t [°C] pc  [kJ/(kg*°C)] γ  

0 1.006 1.403 
20 1.006 1.402 
40 1.007 1.401 
60 1.008 1.400 
80 1.010 1.399 
100 1.011 1.398 
120 1.013 1.397 
140 1.016 1.395 
160 1.019 1.393 
180 1.022 1.392 
200 1.025 1.390 
220 1.029 1.388 
240 1.033 1.386 
260 1.037 1.384 
280 1.041 1.381 
300 1.045 1.379 
320 1.050 1.377 
340 1.054 1.374 
360 1.059 1.372 
380 1.064 1.370 
400 1.069 1.368 
420 1.073 1.365 
440 1.078 1.363 
460 1.083 1.361 
480 1.088 1.359 
500 1.093 1.357 
520 1.097 1.355 
540 1.102 1.353 
560 1.106 1.351 
580 1.111 1.349 
600 1.115 1.347 
620 1.119 1.345 
640 1.124 1.343 
660 1.128 1.342 
680 1.132 1.340 
700 1.136 1.338 
720 1.140 1.337 
740 1.143 1.335 
760 1.147 1.334 
780 1.151 1.332 
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800 1.154 1.331 
820 1.158 1.330 
840 1.161 1.329 
860 1.164 1.327 
880 1.167 1.326 
900 1.170 1.325 
920 1.173 1.324 
940 1.176 1.323 
960 1.179 1.322 
980 1.182 1.321 

1000 1.184 1.320 
 

Tableau(A-1) : Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 1 bar. 
 
D’après le tableau(A-1), les fonctions polynomiales de la chaleur spécifique et 

l’exposant polytropique sont déduits en utilisant le logiciel des courbes (Origin5.0) : 
 

 A.1.1- Chaleur spécifique 
 

cp = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7 + B8*t8    (A-1) 
 

Avec les constantes données ci-dessous : 
 

A = 1.00592 
B1 = 5.85008*10-6 
B2 = 4.82464*10-7 
B3 = 9.73296*10-11 
B4 = -1.53841*10-12 
B5 = 1.98812*10-15 
B6 = -1.07611*10-18 
B7 = 2.13945*10-22 
B8 = 5.15505*10-27 

 
 A.1.2- Cœfficient polytropique 

 
γ = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7   (A-2) 

 
Avec les constantes données ci-dessous : 

 
A = 1.4029 
B1 = -4.60272*10-5 
B2 = 9.1687*10-8  
B3 = -1.79521*10-9  
B4 = 5.72943*10-12  
B5 = -8.22925*10-15  
B6 = 5.74835*10-18  
B7 = -1.58199*10-21  

 
 Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 5 bar. 

 
t [°C] pc  [kJ/(kg*°C)] γ  

0 1.013 1.412 
20 1.013 1.410 
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40 1.013 1.408 
60 1.013 1.406 
80 1.014 1.404 

100 1.015 1.402 
120 1.017 1.400 
140 1.019 1.398 
160 1.021 1.396 
180 1.024 1.394 
200 1.027 1.392 
220 1.031 1.390 
240 1.034 1.388 
260 1.038 1.385 
280 1.042 1.383 
300 1.047 1.381 
320 1.051 1.378 
340 1.056 1.376 
360 1.060 1.373 
380 1.065 1.371 
400 1.070 1.369 
420 1.074 1.366 
440 1.079 1.364 
460 1.084 1.362 
480 1.089 1.360 
500 1.093 1.357 
520 1.098 1.355 
540 1.102 1.353 
560 1.107 1.351 
580 1.111 1.349 
600 1.116 1.347 
620 1.120 1.346 
640 1.124 1.344 
660 1.128 1.342 
680 1.132 1.340 
700 1.136 1.339 
720 1.140 1.337 
740 1.144 1.336 
760 1.147 1.334 
780 1.151 1.333 
800 1.154 1.331 
820 1.158 1.330 
840 1.161 1.329 
860 1.164 1.328 
880 1.167 1.326 
900 1.171 1.325 
920 1.174 1.324 
940 1.176 1.323 
960 1.179 1.322 
980 1.182 1.321 
1000 1.185 1.320 

 

Tableau(A-2) : Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 5 bar. 
 

De la même manière et d’après le tableau(A-2), on déduit les fonctions des deux 
propriétés de l’air à savoir cp et γ : 
 

A.1.3- Chaleur spécifique 
 

cp = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7  (A-3) 
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Avec les constantes données ci-dessous : 

 

A = 1.01315   
B1 = -2.47413*10-5 
B2 = 3.59566*10-7  
B3 = 1.39535*10-9  
B4 = -5.47807*10-12  
B5 = 7.64994*10-15  
B6 = -5.03843*10-18  
B7 = 1.30815*10-21  

 
A.1.4- Cœfficient polytropique 

 
γ = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7   (A-4) 

 
Avec les constantes données ci-dessous : 
 

A = 1.41214   
B1 = -1.15621*10-4   
B2 = 2.67131*10-7   
B3 = -1.51689*10-9  
B4 = 3.41578*10-12 
B5 = -3.65621*10-15 
B6 = 1.88799*10-18  
B7 = -3.74246*10-22  
 
 Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 10 bar 

 
t [°C] pc  [kJ/(kg*°C)] γ  

0 1.023 1.432 
20 1.021 1.419 
40 1.020 1.416 
60 1.019 1.413 
80 1.019 1.410 

100 1.020 1.408 
120 1.021 1.405 
140 1.023 1.403 
160 1.025 1.400 
180 1.027 1.398 
200 1.030 1.395 
220 1.033 1.393 
240 1.037 1.390 
260 1.041 1.388 
280 1.044 1.385 
300 1.049 1.383 
320 1.053 1.380 
340 1.057 1.377 
360 1.062 1.375 
380 1.066 1.372 
400 1.071 1.370 
420 1.076 1.368 
440 1.080 1.365 
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460 1.085 1.363 
480 1.090 1.361 
500 1.094 1.358 
520 1.099 1.356 
540 1.103 1.354 
560 1.108 1.352 
580 1.112 1.350 
600 1.116 1.348 
620 1.121 1.346 
640 1.125 1.344 
660 1.129 1.343 
680 1.133 1.341 
700 1.137 1.339 
720 1.141 1.338 
740 1.144 1.336 
760 1.148 1.335 
780 1.151 1.333 
800 1.155 1.332 
820 1.158 1.331 
840 1.162 1.329 
860 1.165 1.328 
880 1.168 1.327 
900 1.171 1.326 
920 1.174 1.325 
940 1.177 1.323 
960 1.180 1.322 
980 1.182 1.321 
1000 1.185 1.320 

 

Tableau(A-3) : Propriétés thermodynamiques de l’air pour p = 10 bar. 
 
De la même manière et d’après le tableau(A-3), on déduit les fonctions des deux 

propriétés de l’air : 
 

A.1.5- Chaleur spécifique 
 
  

cp = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7 + B8*t8    (A-5) 
 
 Avec les constantes données ci-dessous : 
 

A = 1.023   
B1 = -1.16336*10-4   
B2 = 9.26175*10-7   
B3 = -6.50564*10-10   
B4 = -1.57808*10-12   
B5 = 4.38114*10-15   
B6 = -5.18642*10-18   
B7 = 3.22826*10-21   
B8 = -8.42328*10-25   

 
A.1.6- Cœfficient polytropique 

 
γ = A + B1*t + B2*t2 + B3*t3 + B4*t4 + B5*t5 + B6*t6 + B7*t7   (A-6) 
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Avec les constantes données ci-dessous : 
 

A = 1.42282   
B1 = -1.91741*10-4   
B2 = 6.19161*10-7   
B3 = -2.70592*10-9   
B4 = 6.06888*10-12   
B5 = -7.18362*10-15   
B6 = 4.38295*10-18   
B7 = -1.09274*10-21   

 
A.2- Propriétés thermodynamiques des gaz d’échappement 

 
D’après les références [68, 128-129], les propriétés thermodynamiques des gaz 

d’échappement sont présentées ci-dessous : 
 
A.2.1- Chaleur spécifique 
 
La chaleur spécifique est définie par la relation : 
 

   
2 3 4 5

0 1 2 3 4 5

6 7 8 9 10
6 7 8 9 10

* * * * *

* * * * *
p g z z z z z

z z z z z

c A A T A T A T A T A T

A T A T A T A T A T

= + + + + +

+ + + + +
  (A-7) 

 
 Avec : 

  1000
: est la température statique

s
z

s

TT

T

⎧ =⎪
⎨
⎪⎩

      (A-8) 

 
 Et les constantes Ai sont définies dans le tableau(A-4). 
 

Coefficients Air humide O2 N2 CO2 H2O 
A0 0.992313 1.006450 1.075132 0.408089 1.937043 
A1 0.236688 -1.047869 -0.252297 2.027201 -0.967916 
A2 -1.852148 3.729558 0.341859 -2.405549 3.338905 
A3 6.083152 -4.934172 0.523944 2.039166 -3.652122 
A4 -8.893933 3.284147 -0.888984 -1.163088 2.332470 
A5 7.097112 -1.095203 0.442621 0.381364 -0.819451 
A6 -3.234725 0.145737 -0.074788 -0.052763 0.118783 
A7 0.794571 — — — — 
A8 -0.081873 — — — — 
A9 0.422178 0.369790 0.443041 0.366740 2.860773 
A10 0.001053 0.000491 0.0012622 0.001736 -0.000219 

 

Tableau(A-4) : Constantes pour différents gaz (produits de combustion). 
 

A.2.2- Cœfficient polytropique 
 
 Le coefficient polytropique est défini par : 
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    ( ),g p vf c cγ =       (A-9) 
 

    p
g

v

c
c

γ =                 (A-10) 

 
 Avec : 
 
    p vR c c= −                 (A-11) 
 
 Où 

    p
g

p

c
c R

γ =
−

                (A-12) 

 
 Conclusion 
 
 A partir de ces polynômes, définis ci-dessus, deux sous programmes ont été établi 

permettant de calculer les propriétés thermodynamiques de l’air et des gaz de combustion 

pour une température et une pression données. C’est-à-dire : ( )1 ,a f t pγ = , ( )2 ,p ac f t p= , 

( )3 ,g f t pγ =  et ( )4 ,p gc f t p= . 
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Annexe-B : Températures & humidités 
 
Introduction  
 
En météorologie, il est important de connaître le taux d’humidité présent dans l’air pour 

prévoir le temps. 
L’humidité relative compare la quantité d’eau présente dans l’air à la quantité qu’il 

faudrait pour saturer cet air à une température donnée.  
 

B.1- Température humide de l’air 

Température humide : en °C - Wet bulb temperature : C’est la température enregistrée 
par un thermomètre où le bulbe est recouvert d’une mèche imprégnée d’eau. Les températures 
humides sont toujours inférieures aux températures sèches et le seul cas où elles sont 
identiques est avec une humidité relative à 100%.   

La température humide de l’air ambiant est donnée en fonction de l’humidité relative du 
climat et de la température d’air sec dans le tableau(B-1), sous la pression p = 1.013 bar [84-
86, 132]. 

• ta_sec = température sèche en °C, 
• thum = température d’un bulbe humide en °C, 
• φ = humidité relative. 

ta_sec  φ = 
100% 

φ = 
90% 

φ = 
80% 

φ = 
70% 

φ = 
60% 

φ = 
50% 

φ = 
40% 

φ = 
30% 

φ = 
20% 

φ = 
10% 

φ  = 
1% 

-10 °C  -10,00  -10,32  -10,64  -10,96 -11,30 -11,62 -11,96 -12,30 -12,62  -12,96 -13,30  
-9 °C  -9,00  -9,34  -9,68  -10,02 -10,38 -10,74 -11,08 -11,44 -11,80  -12,16 -12,52  
-8 °C  -8,00  -8,36  -8,72  -9,10 -9,46  -9,84  -10,22 -10,60 -10,98  -11,36 -11,74  
-7 °C  -7,00  -7,38  -7,76  -8,16 -8,56  -8,96  -9,36  -9,76  -10,16  -10,58 -10,98  
-6 °C  -6,00  -6,40  -6,82  -7,22 -7,64  -8,06  -8,50  -8,92  -9,36  -9,80  -10,24  
-5 °C  -5,00  -5,42  -5,86  -6,30 -6,74  -7,20  -7,64  -8,10  -8,56  -9,02  -9,48  
-4 °C  -4,00  -4,44  -4,90  -5,38 -5,84  -6,32  -6,80  -7,28  -7,76  -8,26  -8,76  
-3 °C  -3,00  -3,48  -3,96  -4,44 -4,94  -5,44  -5,96  -6,46  -6,98  -7,50  -8,04  
-2 °C  -2,00  -2,50  -3,00  -3,52 -4,04  -4,58  -5,12  -5,66  -6,20  -6,76  -7,32  
-1 °C  -1,00  -1,52  -2,06  -2,60 -3,16  -3,72  -4,28  -4,86  -5,44  -6,02  -6,62  
0 °C  0,00  -0,54  -1,12  -1,68 -2,26  -2,86  -3,46  -4,06  -4,68  -5,30  -5,92  
1 °C  1,00  0,42  -0,16  -0,76 -1,38  -2,00  -2,62  -3,26  -3,92  -4,58  -5,24  
2 °C  2,00  1,40  0,78  0,14 -0,50  -1,14  -1,80  -2,48  -3,16  -3,86  -4,56  
3 °C  3,00  2,38  1,72  1,06 0,38  -0,30  -1,00  -1,70  -2,42  -3,16  -3,90  
4 °C  4,00  3,34  2,66  1,98 1,26  0,56  -0,18  -0,92  -1,68  -2,46  -3,26  
5 °C  5,00  4,32  3,60  2,88 2,14  1,40  0,62  -0,16  -0,96  -1,78  -2,60  
6 °C  6,00  5,28  4,54  3,80 3,02  2,24  1,44  0,60  -0,24  -1,10  -1,98  
7 °C  7,02  6,26  5,50  4,70 3,90  3,08  2,24  1,36  0,48  -0,42  -1,36  
8 °C  8,02  7,24  6,44  5,62 4,78  3,92  3,02  2,12  1,20  0,24  -0,74  
9 °C  9,02  8,20  7,38  6,52 5,64  4,74  3,82  2,88  1,90  0,90  -0,14  
10 °C  10,02  9,18  8,32  7,42 6,52  5,58  4,62  3,62  2,60  1,54  0,46  
11 °C  11,02  10,14  9,24  8,32 7,38  6,40  5,40  4,36  3,30  2,18  1,06  
12 °C  12,02  11,12  10,18  9,24 8,24  7,24  6,18  5,10  3,98  2,82  1,62  
13 °C  13,02  12,08  11,12  10,14 9,12  8,06  6,96  5,84  4,66  3,46  2,20  
14 °C  14,02  13,06  12,06  11,04 9,98  8,88  7,74  6,56  5,34  4,08  2,76  
15 °C  15,02  14,02  13,00  11,94 10,84  9,72  8,52  7,30  6,02  4,70  3,30  
16 °C  16,02  15,00  13,94  12,86 11,72  10,54  9,30  8,02  6,70  5,30  3,86  
17 °C  17,02  15,96  14,88  13,76 12,58  11,36  10,08  8,74  7,36  5,90  4,38  
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18 °C  18,02  16,94  15,82  14,66 13,44  12,18  10,86  9,48  8,02  6,50  4,92  
19 °C  19,02  17,92  16,76  15,56 14,30  13,00  11,62  10,20  8,68  7,10  5,44  
20 °C  20,02  18,88  17,70  16,46 15,18  13,82  12,40  10,90  9,34  7,68  5,94  
21 °C  21,02  19,86  18,64  17,36 16,04  14,64  13,18  11,62  10,00  8,26  6,44  
22 °C  22,02  20,82  19,58  18,28 16,90  15,46  13,94  12,34  10,64  8,84  6,94  
23 °C  23,02  21,80  20,52  19,18 17,76  16,28  14,72  13,06  11,30  9,42  7,42  
24 °C  24,02  22,76  21,46  20,08 18,64  17,10  15,48  13,76  11,94  9,98  7,90  
25 °C  25,02  23,74  22,40  21,00 19,50  17,92  16,26  14,48  12,58  10,56  8,38  
26 °C  26,02  24,72  23,34  21,90 20,36  18,74  17,02  15,18  13,22  11,12  8,84  
27 °C  27,02  25,68  24,28  22,80 21,24  19,58  17,80  15,90  13,86  11,68  9,30  
28 °C  28,02  26,66  25,22  23,72 22,10  20,40  18,56  16,60  14,50  12,22  9,76  
29 °C  29,02  27,64  26,18  24,62 22,98  21,22  19,34  17,32  15,14  12,78  10,20  
30 °C  30,02  28,60  27,12  25,54 23,84  22,04  20,12  18,02  15,78  13,32  10,64  
31 °C  31,02  29,58  28,06  26,44 24,72  22,88  20,88  18,74  16,40  13,86  11,08  
32 °C  32,02  30,56  29,00  27,36 25,60  23,70  21,66  19,44  17,04  14,40  11,50  
33 °C  33,02  31,52  29,94  28,26 26,46  24,52  22,44  20,16  17,68  14,94  11,92  
34 °C  34,02  32,50  30,90  29,18 27,34  25,36  23,20  20,88  18,32  15,48  12,34  
35 °C  35,02  33,48  31,84  30,10 28,22  26,18  23,98  21,58  18,94  16,02  12,76  
36 °C  36,02  34,46  32,78  31,00 29,08  27,02  24,76  22,30  19,58  16,56  13,16  
37 °C  37,02  35,42  33,74  31,92 29,96  27,86  25,54  23,02  20,20  17,08  13,56  
38 °C  38,02  36,40  34,68  32,84 30,84  28,68  26,32  23,72  20,84  17,62  13,96  
39 °C  39,02  37,38  35,64  33,76 31,72  29,52  27,10  24,44  21,48  18,14  14,34  
40 °C  40,02  38,36  36,58  34,68 32,60  30,36  27,90  25,16  22,12  18,66  14,72  
41 °C  41,02  39,34  37,54  35,60 33,48  31,20  28,68  25,88  22,74  19,20  15,10  
42 °C  42,02  40,32  38,48  36,50 34,38  32,04  29,46  26,60  23,38  19,72  15,48  
43 °C  43,02  41,28  39,44  37,42 35,26  32,88  30,26  27,32  24,02  20,24  15,84  
44 °C  44,02  42,26  40,38  38,36 36,14  33,72  31,04  28,04  24,66  20,76  16,20  
45 °C  45,02  43,24  41,34  39,28 37,02  34,56  31,84  28,78  25,30  21,28  16,56  
46 °C  46,02  44,22  42,28  40,20 37,92  35,40  32,62  29,50  25,94  21,80  16,92  
47 °C  47,02  45,20  43,24  41,12 38,80  36,26  33,42  30,22  26,58  22,32  17,26  
48 °C  48,02  46,18  44,20  42,04 39,70  37,10  34,22  30,96  27,22  22,84  17,60  
49 °C  49,02  47,16  45,14  42,96 40,58  37,94  35,02  31,68  27,86  23,38  17,94  
50 °C  50,02  48,14  46,10  43,90 41,48  38,80  35,82  32,42  28,52  23,90  18,28  
51 °C  51,02  49,12  47,06  44,82 42,36  39,66  36,62  33,16  29,16  24,42  18,62  
52 °C  52,02  50,10  48,00  45,74 43,26  40,50  37,42  33,90  29,80  24,94  18,94  
53 °C  53,02  51,06  48,96  46,68 44,16  41,36  38,22  34,64  30,46  25,46  19,28  
54 °C  54,02  52,04  49,92  47,60 45,04  42,22  39,02  35,38  31,12  25,98  19,60  
55 °C  55,02  53,02  50,88  48,52 45,94  43,08  39,84  36,12  31,76  26,50  19,90  
56 °C  56,02  54,00  51,84  49,46 46,84  43,92  40,64  36,86  32,42  27,04  20,22  
57 °C  57,02  54,98  52,78  50,38 47,74  44,78  41,46  37,60  33,08  27,56  20,54  
58 °C  58,02  55,96  53,74  51,32 48,64  45,64  42,26  38,36  33,74  28,08  20,84  
59 °C  59,02  56,94  54,70  52,24 49,54  46,50  43,08  39,10  34,40  28,62  21,14  
60 °C  60,02  57,92  55,66  53,18 50,44  47,36  43,88  39,86  35,06  29,14  21,44  
61 °C  61,02  58,90  56,62  54,10 51,34  48,24  44,70  40,62  35,74  29,68  21,74  
62 °C  62,02  59,88  57,58  55,04 52,24  49,10  45,52  41,36  36,40  30,20  22,02  
63 °C  63,02  60,86  58,54  55,98 53,14  49,96  46,34  42,12  37,06  30,74  22,32  
64 °C  64,02  61,84  59,48  56,90 54,04  50,82  47,16  42,88  37,74  31,28  22,60  
65 °C  65,02  62,82  60,44  57,84 54,94  51,70  47,98  43,64  38,42  31,82  22,88  
66 °C  66,02  63,80  61,40  58,76 55,84  52,56  48,80  44,40  39,08  32,36  23,16  
67 °C  67,02  64,78  62,36  59,70 56,76  53,42  49,62  45,16  39,76  32,90  23,44  
68 °C  68,02  65,78  63,32  60,64 57,66  54,30  50,46  45,94  40,44  33,44  23,72  
69 °C  69,02  66,76  64,28  61,58 58,56  55,16  51,28  46,70  41,12  33,98  23,98  
70 °C  70,02  67,74  65,24  62,50 59,46  56,04  52,10  47,46  41,80  34,52  24,26  
71 °C  71,02  68,72  66,20  63,44 60,38  56,92  52,94  48,24  42,50  35,06  24,52  
72 °C  72,02  69,70  67,16  64,38 61,28  57,78  53,76  49,00  43,18  35,62  24,78  
73 °C  73,02  70,68  68,12  65,32 62,18  58,66  54,58  49,78  43,86  36,16  25,04  
74 °C  74,02  71,66  69,08  66,24 63,10  59,52  55,42  50,56  44,56  36,72  25,30  
75 °C  75,02  72,64  70,04  67,18 64,00  60,40  56,26  51,32  45,26  37,28  25,56  
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76 °C  76,02  73,62  71,00  68,12 64,90  61,28  57,08  52,10  45,94  37,82  25,82  
77 °C  77,02  74,60  71,96  69,06 65,82  62,16  57,92  52,88  46,64  38,38  26,06  
78 °C  78,02  75,58  72,92  70,00 66,72  63,02  58,74  53,66  47,34  38,94  26,32  
79 °C  79,02  76,56  73,88  70,92 67,64  63,90  59,58  54,44  48,04  39,50  26,56  
80 °C  80,02  77,54  74,84  71,86 68,54  64,78  60,42  55,22  48,74  40,06  26,80  
81 °C  81,02  78,52  75,80  72,80 69,46  65,66  61,26  56,00  49,44  40,64  27,04  
82 °C  82,02  79,50  76,76  73,74 70,36  66,54  62,10  56,78  50,14  41,20  27,28  
83 °C  83,02  80,48  77,72  74,68 71,28  67,42  62,92  57,56  50,84  41,76  27,52  
84 °C  84,02  81,48  78,68  75,62 72,18  68,30  63,76  58,36  51,56  42,34  27,76  
85 °C  85,02  82,46  79,64  76,56 73,10  69,16  64,60  59,14  52,26  42,92  27,98  
86 °C  86,02  83,44  80,60  77,50 74,00  70,04  65,44  59,92  52,98  43,48  28,22  
87 °C  87,02  84,42  81,56  78,42 74,92  70,92  66,28  60,72  53,68  44,06  28,44  
88 °C  88,02  85,40  82,54  79,36 75,82  71,80  67,12  61,50  54,40  44,64  28,68  
89 °C  89,02  86,38  83,50  80,30 76,74  72,68  67,96  62,28  55,12  45,22  28,90  
90 °C  90,02  87,36  84,46  81,24 77,66  73,56  68,80  63,08  55,82  45,80  29,12  
91 °C  91,02  88,34  85,42  82,18 78,56  74,44  69,64  63,86  56,54  46,38  29,34  
92 °C  92,02  89,32  86,38  83,12 79,48  75,32  70,48  64,66  57,26  46,98  29,56  
93 °C  93,02  90,30  87,34  84,06 80,38  76,20  71,34  65,46  57,98  47,56  29,78  
94 °C  94,02  91,28  88,30  85,00 81,30  77,08  72,18  66,24  58,70  48,16  29,98  
95 °C  95,02  92,26  89,26  85,94 82,22  77,96  73,02  67,04  59,42  48,74  30,20  
96 °C  96,02  93,24  90,22  86,88 83,12  78,86  73,86  67,84  60,14  49,34  30,42  
97 °C  97,02  94,24  91,18  87,82 84,04  79,74  74,70  68,62  60,86  49,92  30,62  
98 °C  98,02  95,22  92,14  88,74 84,94  80,62  75,54  69,42  61,58  50,52  30,84  
99 °C  99,02  96,20  93,10  89,68 85,86  81,50  76,40  70,22  62,30  51,12  31,04  
100 °C  -  -  -  -  -  -  -  -  -  -  -  

 

Tableau(B-1) : Données des valeurs de la température d’un bulbe humide. 
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 1 %, la température humide s’exprime par :  
 
  3

sec_3
2

sec_2sec_1_ *** aaahuma tBtBtBAt +++=     (B-1) 
 
 Avec des constantes A et Bi ayant pour valeurs :  
 
  A  = -5.93534 
  B1 =  0.67916 
  B2 = -0.00469 
  B3 =  1.63221*10-5 
 
  Pour une valeur d’humidité relative φ = 10 %, la température humide s’exprime par :  
 
 5

sec_5
4

sec_4
3

sec_3
2

sec_2sec_1_ ***** aaaaahuma tBtBtBtBtBAt +++++=   (B-2) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A  = -5.28174 
  B1 =  0.7233 
  B2 = -0.00445 
  B3 =  3.32222*10-5 
  B4 =  3.40562*10-8 
  B5 = -7.52369*10-10 
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 20 %, la température humide s’exprime par :  
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 5

sec_5
4

sec_4
3

sec_3
2

sec_2sec_1_ ***** aaaaahuma tBtBtBtBtBAt +++++=   (B-3) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A  = -4.65237 
  B1 =  0.75818 
  B2 = -0.00383 
  B3 =  4.60955*10-5 
  B4 = -1.37328*10-7 
  B5 = -2.2481*10-10 
 

Pour une valeur d’humidité relative φ = 30 %, la température humide s’exprime par :  
 
 5

sec_5
4

sec_4
3

sec_3
2

sec_2sec_1_ ***** aaaaahuma tBtBtBtBtBAt +++++=   (B-4) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A =  -4.03867 
  B1 =  0.79204   
  B2 = -0.00321   
  B3 =  5.2702*10-5   
  B4 = -2.96139*10-7   
  B5 =  4.82423*10-10   
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 40 %, la température humide s’exprime par :  
 
   3

sec_3
2

sec_2sec_1_ *** aaahuma tBtBtBAt +++=    (B-5) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A  = -3.53018   
  B1 =  0.80304   
  B2 = -6.35553*10-4   
  B3 =  7.11329*10-6   
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 50 %, la température humide s’exprime par :  
 
   3

sec_3
2

sec_2sec_1_ *** aaahuma tBtBtBAt +++=    (B-6) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A = -2.92614 
  B1 =  0.83853 
  B2 = -2.6183*10-4 
  B3 =  4.29317*10-6 
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 60 %, la température humide s’exprime par :  
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   3

sec_3
2

sec_2sec_1_ *** aaahuma tBtBtBAt +++=    (B-7) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
  A = -2.32732   
  B1 =  0.87322   
  B2 = -3.59023*10-5   
  B3 =  2.29289*10-6   
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 70 %, la température humide s’exprime par :  
 
    sec__ * ahuma tBAt +=       (B-8) 
 
 Avec des constantes A et B : 
 
  A = -1.92692   
  B = 0.92144   
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 80 %, la température humide s’exprime par :  
 
    sec__ * ahuma tBAt +=       (B-9) 
 
 Avec des constantes A et B : 
 
  A = -1.27918   
  B = 0.95083   
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 90 %, la température humide s’exprime par :  
 
    sec__ * ahuma tBAt +=                (B-10) 
 
 Avec des constantes A et B : 
 
  A = -0.63132 
  B = 0.97683 
 
 Pour une valeur d’humidité relative φ = 100 %, la température humide s’exprime par :  
 
    sec__ * ahuma tBAt +=                (B-11) 
 
 Avec des constantes A et B : 
 
  A = 0.01057   
  B = 1.00014   
 
 Pour les valeurs d’humidités relatives comprises entre deux valeurs successives, la 
température de l’air humide sera calculée avec une interpolation linéaire entre ces valeurs. 
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B.2- Principe de saturation et la pression de la vapeur d’eau 
 
La pression atmosphérique de l’air est la somme des pressions de tous les gaz qui 

composent l’atmosphère. Le gaz qu’est la vapeur d’eau exerce donc une partie de la pression 
atmosphérique totale. 

 
B.3- Propriétés de saturation de la vapeur d’eau 

 
 D’après les références [84-85] concernant la table thermodynamique de la vapeur 
saturée, la pression de saturation de la vapeur d’eau en fonction de la température est donnée 
dans le tableau(B-2). 
 

ta_hum [°C] psat [kpascal] 
0.01 0.6113 
5 0.8721 
10 1.2276 
15 1.7051 
20 2.339 
25 3.169 
30 4.246 
35 5.628 
40 7.384 
45 9.593 
50 12.349 
55 15.758 
60 19.940 
65 25.03 
70 31.19 
75 38.58 
80 47.39 
85 57.83 
90 70.14 
95 84.55 
100 101.35 

 

Tableau(B-2) : Pression de saturation en fonction de la température. 
 
 A partir du tableau(A-2), la pression est exprimée par :  
 
  2 3 4 5

1 _ 2 _ 3 _ 4 _ 5 _* * * * *sat a hum a hum a hum a hum a hump A B t B t B t B t B t= + + + + +            (B-12) 
 
 Avec des constantes A et Bi : 
 
 A  = 0.61138   
 B1 = 0.04405   
 B2 = 0.00146   
 B3 = 2.60917*10-5   
 B4 = 2.8332*10-7   
 B5 = 2.73161*10-9   
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 La subroutine de calcul de la température humide en fonction de l’humidité relative, la 
température de l’air sec, la pression partielle de la vapeur dans l’air et l’humidité absolue a été 
établie.  
 
 Conclusion 
 

Ces polynômes nous conduisent à réaliser un sous-programme qui permet de calculer les 
deux variables de l’humidité : la température du bulbe humide et l’humidité absolue pour 
deux valeurs données : température de l’air sec et l’humidité relative. C’est-à-dire : 

_ 1 _ sec( , )a hum at g t= φ . 
 
Et enfin la pression de saturation de la vapeur d’eau en fonction de la température d’air 

humide est donnée en utilisant la relation (B-12) ou en déduisant : 2 _( )sat a hump g t= . 
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Annexe-C : Propriétés thermodynamiques de l’eau 
et de la vapeur d’eau 

 
Introduction  
 
L’eau est non seulement l’une des substances nécessaire à la vie, elle est également l’un 

des moyens les plus importants dans les applications technologiques. Les engins à vapeur 
avec de l’eau comme fluide de fonctionnement étaient au début de la révolution industrielle 
les moyens mécanique de transport. L’augmentation de l’énergie électrique est reliée aux 
centrales hydroélectriques et à la vapeur. L’eau est employée comme un moyen de 
refroidissement ou fluide de transfert thermique et elle joue un rôle important pour le 
conditionnement d’air.  

C’est pourquoi beaucoup de travaux ont été consacrés à l’investigation et la mesure des 
propriétés de l’eau au cours des années. Les données précises sont particulièrement 
nécessaires pour la conception de l’équipement d’une centrale à turbine à vapeur. 

Une norme pour les propriétés thermodynamiques de l’eau sur des gammes de 
température et de pression a été développée dans les années 60, la formulation pour l’usage 
industriel 1967 IFC (IFC-67). Depuis 1967 IFC-67 a été employée pour des calculs officiels 
tels que les calculs de garantie des performances des cycles de puissance. Les équations 
fondamentales de IFC-97 sont éditées dans la référence [131]. 

En 1997, IFC-67 a été remplacé par une nouvelle formulation, IAPWS-IF97 
(formulation industrielle de 1997 pour les propriétés thermodynamique de l’eau et de vapeur) 
qui a été développée dans un projet de recherche international coordonné par l’association 
Internationale pour les propriétés de l’eau et de la vapeur. Dans cette annexe les corrélations 
des propriétés thermodynamique de l’eau et de vapeur d’eau des différentes régions de la 
courbe caractéristique ont été présentées.  

 
C.1- Description des constantes de la vapeur d’eau 
 
IAPWS-IF97 emploie quelques constantes des propriétés de l’eau pour évaluer les 

équations thermodynamiques. Les valeurs de référence de ces constantes sont comme suit : 
Valeur de la constante spécifique de la vapeur d’eau en tant que gaz supposé parfait. 

R = 0.461  kJ/(kg K) 
 
Résultats de la valeur recommandée de la constante de vapeur molaire : 

Rm = 8.314  kJ/(kmol K)  
 
Et la masse moléculaire de l’eau ordinaire : 

M = 18.015 kg/kmol  
Les valeurs de la température critique, de la pression critique et de la masse volumique 

critique sont prises égales à :  
Tc = 647.10  K;   pc = 220.64  bar;   ρc= 322  kg/m3  

La température du point triple comme ça été définie dans l’Echelle Internationale de la 
Température de 1990 (ITS-90) est : 

Tt = 273.16  K = 0.01  °C  
Et la pression correspondante au point triple : 

pt = 611.657 Pa  
Enfin, la température au point d’ébullition normal (à une pression de 1.013 25 bar) est :  

Tb = 373.12 K = 99.97  °C 
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C.2- Définition des différentes zones 

L’IAPWS-IF97 divise la surface thermodynamique en cinq régions comme indique la 
figure(C-1). 

• région 1 : Zone à l’état liquide pour basse et haute pressions, 
• région 2 : Zone à l’état gaz idéal ou vapeur, 
• région 3 : Zone d’état thermodynamique autour du point critique, 
• région 4 : Zone sur la courbe de saturation (équilibre vapeur-liquide), 
• région 5 : Zone à haute température au dessus de 1073.15 K (800 °C) et pression 

jusqu’à 10 MPa (100 bar) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pour les régions : 1, 2, 3 et 5 les auteurs d’IAPWS-IF97 ont développé des corrélations 
de très grande précision. Les régions : 1, 2 et 5 sont régies par des équations fondamentales 
pour l’énergie libre de Gibbs g(T, p), la région 3 par une équation fondamentale pour 
l’énergie libre de Helmholtz f(T, v). Toutes les propriétés thermodynamiques peuvent alors 
être calculées à partir de ces équations en employant les relations thermodynamiques 
appropriées. Pour la région 4 une équation de pression de saturation a été développée.  

 
La gamme de validité des équations dans ces régions pour calculer les propriétés 

thermodynamiques sont récapitulées ci-dessous. 
 

Pour les régions 1 et 2, les propriétés thermodynamiques sont données en fonction de la 
température et de la pression, pour la région 3 elle est en fonction de la température et de la 
densité (figure(C-2)). Pour d’autres variables indépendantes un calcul itératif est 
habituellement exigé. 

Figure(C-1) : Présentation des différentes régions de IAPWS -IF97 Améliorée en 2007.
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C.3- Equations de IAPWS-IF97 

La formulation industrielle de 1997 IAPWS consiste en l’ensemble d’équations 
applicables pour différentes régions dans les gammes de validités suivantes : 

    
( )
( )
273.15 1073.15 ; 100

1073.15 2273.15 ; 10

T K p MPa

T K p MPa

⎧ ≤ ≤ ≤⎪
⎨

≤ ≤ ≤⎪⎩
  (C-1) 

 
C.3.1- Constantes de référence 

 
La constante spécifique de la vapeur d’eau utilisée pour cette formulation est : 

 
    1 10.461526 . .R kJ kg K− −=      (C-2) 
 

Les valeurs des paramètres critiques sont données par l’IAPWS [131-132] : 

    
3

647.096
22.064

322 .

c

c

c

T K
p MPa

kg mρ −

⎧ =
⎪

=⎨
⎪ =⎩

      (C-3) 

 
C.3.2- Equations pour la région 1 
Limites :  ( ) ( )( ){ }273.15 623.15 100sT K et p T p MPa≤ ≤ ≤ ≤  

 
Pour la pression de saturation ( )sp T , voir § C.3.5- “Equations pour la région 4”. 

 
Enthalpie spécifique 

    
( ),h T p
RT ττγ=        (C-4) 

Figure(C-2) : Equations des différentes régions. 
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Capacité de la chaleur spécifique à pression constante 
 

    
( ) 2,pc T p
R τττ γ= −       (C-5) 

 
Equation fondamentale pour g 

   ( ) ( )( )34
1

1
7.1 * 1.222i iI J

i i
i

n Jτ
π

γγ π τ
τ

−

=

∂⎛ ⎞= = − −⎜ ⎟∂⎝ ⎠
∑    (C-6) 

 

   ( ) ( )( )( )
2 34

2
2

1
7.1 * 1 1.222i iI J

i i i
i

n J Jττ
π

γγ π τ
τ

−

=

⎛ ⎞∂
= = − − −⎜ ⎟∂⎝ ⎠

∑   (C-7) 

 
Température réduite inverse 

 

   1386 K
T

τ =         (C-8) 

 
Pression réduite 

 

   
16.53

p
MPa

π =        (C-9) 

Les coefficients et les exposants des équations(C-6 et C-7) sont présentés dans le 
tableau(C-1). 
 

i  
iI  iJ  in  

1 0 -2 0.14632971213167 E+00 
2 0 -1 -0.84548187169114 E+00 
3 0 0 -0.37563603672040 E+01 
4 0 1 0.33855169168385 E+01 
5 0 2 -0.95791963387872 E+00 
6 0 3 0.15772038513228 E+00 
7 0 4 -0.16616417199501 E-01 
8 0 5 0.81214629983568 E-03 
9 1 -9 0.28319080123804 E-03 

10 1 -7 -0.60706301565874 E-03 
11 1 -1 -0.18990068218419 E-01 
12 1 0 -0.32529748770505 E-01 
13 1 1 -0.21841717175414 E-01 
14 1 3 -0.52838357969930 E-04 
15 2 -3 -0.47184321073267 E-03 
16 2 0 -0.30001780793026 E-03 
17 2 1 0.47661393906987 E-04 
18 2 3 -0.44141845330846 E-05 
19 2 17 -0.72694996297594 E-15 
20 3 -4 -0.31679644845054 E-04 
21 3 0 -0.28270797985312 E-05 
22 3 6 -0.85205128120103 E-09 
23 4 -5 -0.22425281908000 E-05 
24 4 -2 -0.65171222895601 E-06 
25 4 10 -0.14341729937924 E-12 
26 5 -8 -0.40516996860117 E-06 
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27 8 -11 -0.12734301741641 E-08 
28 8 -6 -0.17424871230634 E-09 
29 21 -29 -0.68762131295531 E-18 
30 23 -31 0.14478307828521 E-19 
31 29 -38 0.26335781662795 E-22 
32 30 -39 -0.11947622640071 E-22 
33 31 -40 0.18228094581404 E-23 
34 32 -41 -0.93537087292458 E-25 

 

Tableau(C-1) : Coefficients et exposants des équations et ses dérivées. 
 

C.3.3- Equations pour la région 2 
 
Limites 

  

( ) ( )( )
( ) ( )( )
( ) ( )

273.15 623.15 0

623.15 863.15 0

863.15 1073.15 0 100

s

B

T K et p p T MPa

T K et p p T MPa

T K et p MPa

⎧ ⎫≤ ≤ ≤ ≤
⎪ ⎪⎪ ⎪≤ ≤ ≤ ≤⎨ ⎬
⎪ ⎪

≤ ≤ ≤ ≤⎪ ⎪⎩ ⎭

 

Pour la pression de saturation ( )sp T , voir § C.3.5- “Equations pour la région 4”. 
 
La pression ( )Bp T  située dans la frontière des deux régions 2 et 3 (figure(C-2)) est 

définie par la courbe, p=p(T), allant du : point : (623.15 K à 16.5292 MPa) vers le point : 
(863.15 K à 100 MPa). La relation est exprimée explicitement en pression par :  
 
   2

1 2 3. .n n nπ θ θ= + +                 (C-10) 
 

Ou θ  dans la température est donnée par :  
 

   
0.5

5
4

3

nn
n

πθ
⎛ ⎞−

= + ⎜ ⎟
⎝ ⎠

                (C-11) 

   
1

1

B

B

p
MPa

T
K

π

θ

⎧ =⎪⎪
⎨
⎪ =
⎪⎩

                 (C-12) 

 
Les coefficients des équations des limites sont donnés dans le tableau(C-2). 

 
i  in  
1 0.34805185628969 E+03 
2 -0.11671859879975 E+01 
3 0.10192970039326 E-02 
4 0.57254459862746 E+03 
5 0.13918839778870 E+02 

 

Tableau(C-2) : Coefficients des équations des limites. 
 

Enthalpie spécifique 

    
( ) ( )0, rh T p
RT τ ττ γ γ= +                 (C-13) 
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Capacité de chaleur spécifique à pression constante 

   
( ) ( )2 0,p rc T p
R ττ τττ γ γ= − +                (C-14) 

 
Equation fondamentale pour g 

  

( ) ( ) ( ) ( )

( )

( ) ( )

0

0

9
0 0

1
43

1

,
, , ,

, ln

, 0.5

i

ii

r

J
i

i

JIr
i

i

g T p
T p T p T p

RT

T p n

T p n

γ γ γ

γ π τ

γ π τ

=

=

⎧
= = +⎪

⎪
⎪

= +⎨
⎪
⎪

= −⎪
⎩

∑

∑

              (C-15) 

 
Dérivées de la partie γ0 du gaz idéal (vapeur d’eau) 

  

( )

0

0

0 9
10 0 0

1

2 0 9
20 0 0 0

2
1

1

i

i

J
i i

i

J
i i i

i

n J

n J J

τ
π

ττ
π

γγ τ
τ

γγ τ
τ

−

=

−

=

⎧ ⎛ ⎞∂
= =⎪ ⎜ ⎟∂⎝ ⎠⎪

⎨
⎛ ⎞∂⎪ = = −⎜ ⎟⎪ ∂⎝ ⎠⎩

∑

∑
              (C-16) 

 
Dérivées de la partie résiduelle γ0 

  

( )

( )( )

43
1

1

2 43
2

2
1

0.5

1 0.5

ii

ii

r
JIr

i i
i

r
JIr

i i i
i

n J

n J J

τ
π

ττ
π

γγ π τ
τ

γγ π τ
τ

−

=

−

=

⎧ ⎛ ⎞∂
= = −⎪ ⎜ ⎟∂⎝ ⎠⎪

⎨
⎛ ⎞∂⎪ = = − −⎜ ⎟⎪ ∂⎝ ⎠⎩

∑

∑
             (C-17) 

 
Température réduite inverse 

  540 K
T

τ =                   (C-18) 

 
Pression réduite 

  
1

p
MPa

π =                   (C-19) 

 
Les coefficients et les exposants de la partie vapeur de l’équation de l’énergie spécifique 

libre de Gibbs, équation(C-15), et ses dérivées, équations(C-16), sont présentés dans le 
tableau(C-3). 
 

i  0
iJ  0

in  
1 0 -0.96927686500217 E+01 
2 1 0.10086655968018 E+02 
3 -5 -0.560879112 83020 E-02 
4 -4 0.71452738081455 E-01 
5 -3 -0.40710498223928 E+00 
6 -2 0.14240819171444 E+01 
7 -1 -0.43839511319450 E+01 
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8 2 -0.28408632460772 E+00 
9 3 0.21268463753307 E-01 

 

Tableau(C-3) : Coefficients et exposants de la partie vapeur de l’équation f et ses dérivées. 
 
Les coefficients et exposants de la partie résiduelle de l’équation de l’énergie spécifique 

libre de Gibbs, équation(C-15), et de ses dérivées équations(C-17), sont présentés dans le 
tableau(C-4). 
 

i  iI  iJ  in  
1 1 0 -0.17731742473213 E-02 
2 1 1 -0.17834862292358 E-01 
3 1 2 -0.45996013696365 E-01 
4 1 3 -0.57581259083432 E-01 
5 1 6 -0.50325278727930 E-01 
6 2 1 -0.33032641670203 E-04 
7 2 2 -0.18948987516315 E-03 
8 2 4 -0.39392777243355 E-02 
9 2 7 -0.43797295650573 E-01 

10 2 36 -0.26674547914087 E-04 
11 3 0 0.20481737692309 E-07 
12 3 1 0.43870667284435 E-06 
13 3 3 -0.32277677238570 E-04 
14 3 6 -0.15033924542148 E-02 
15 3 35 -0.40668253562649 E-01 
16 4 1 -0.78847309559367 E-09 
17 4 2 0.12790717852285 E-07 
18 4 3 0.48225372718507 E-06 
19 5 7 0.22922076337661 E-05 
20 6 3 -0.16714766451061 E-10 
21 6 16 -0.21171472321355 E-02 
22 6 35 -0.23895741934104 E+02 
23 7 0 -0.59059564324270 E-17 
24 7 11 -0.12621808899101 E-05 
25 7 25 -0.38946842435739 E-01 
26 8 8 0.11256211360459 E-10 
27 8 36 -0.82311340897998 E+01 
28 9 13 0.19809712802088 E-07 
29 10 4 0.10406965210174 E-18 
30 10 10 -0.10234747095929 E-12 
31 10 14 -0.10018179379511 E-08 
32 16 29 -0.80882908646985 E-10 
33 16 50 0.10693031879409 E+00 
34 18 57 -0.33662250574171 E+00 
35 20 20 0.89185845355421 E-24 
36 20 35 0.30629316876232 E-12 
37 20 48 -0.42002467698208 E-05 
38 21 21 -0.59056029685639 E-25 
39 22 53 0.37826947613457 E-05 
40 23 39 -0.12768608934681 E-14 
41 24 26 0.73087610595061 E-28 
42 24 40 0.55414715350778 E-16 
43 24 58 -0.94369707241210 E-06 

 

Tableau(C-4) : Coefficients et exposants de la partie résiduelle de l’équation f et de ses dérivées. 
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C.3.4- Equations pour la région 3 
 
Limites 

  ( )( ) ( )( ){ }623.15 100B BT T p K et p T p MPa≤ ≤ ≤ ≤  

Pour les paramètres ( )BT p et ( )Bp T , voir § C.3.3- “Equations pour la région 2”. 
 

Pression 

  ( ),p T
RT δ

ρ
δφ

ρ
=                  (C-20) 

 
Enthalpie spécifique 

  ( ),h T
RT τ δ

ρ
τφ δφ= +                  (C-21) 

 
Capacité de chaleur spécifique à pression constante 

  
( ) ( )2

2
2

,
2

pc T
R

δ δτ
ττ

δ δδ

ρ δφ δτφ
τ φ

δφ δ φ
−

= − +
+

               (C-22) 

 
Equation fondamentale pour  f 

  ( ) ( ) 40

1
2

,
, ln i iI J

i
i

f T
T n n

RT
ρ

φ ρ δ δ τ
=

= = + ∑               (C-23) 

 
Dérivées deφ  

  
40

11

2

i iI J
i i

i

n n Iδ
τ

φφ δ τ
δ δ

−

=

∂⎛ ⎞= = +⎜ ⎟∂⎝ ⎠
∑                (C-24) 

  ( )
2 40

21
2 2

2
1 i iI J

i i i
i

n n I Iδδ
τ

φφ δ τ
δ δ

−

=

⎛ ⎞∂
= = − + −⎜ ⎟∂⎝ ⎠

∑              (C-25) 

  
40

1

2

i iI J
i i

i
n Jτ

δ

φφ δ τ
τ

−

=

∂⎛ ⎞= =⎜ ⎟∂⎝ ⎠
∑                 (C-26) 

  ( )
2 40

2
2

2
1i iI J

i i i
i

n J Jττ
δ

φφ δ τ
τ

−

=

⎛ ⎞∂
= = −⎜ ⎟∂⎝ ⎠

∑               (C-27) 

  
2 40

1 1

2

i iI J
i i i

i
n I Jδτ

φφ δ τ
δ τ

− −

=

⎛ ⎞∂
= =⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠

∑                (C-28) 

 
Température réduite inverse 

  647.096cT K
T T

τ = =                  (C-29) 

 
Densité réduite 

  3322 /c kg m
ρ ρδ
ρ

= =                  (C-30) 
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Les coefficients et les exposants de l’équation d’énergie spécifique libre de Helmholtz, 
équation(C-23) et de ses dérivées sont présentés dans le tableau(C-5). 

 
i  iI  iJ  in  
1 0 0 0.10658070028513 E+01 
2 0 0 -0.15732845290239 E+02 
3 0 1 0.20944396974307 E+02 
4 0 2 -0.76867707878716 E+01 
5 0 7 0.26185947787954 E+01 
6 0 10 -0.28080781148620 E+01 
7 0 12 0.12053369696517 E+01 
8 0 23 -0.84566812812502 E-02 
9 1 2 -0.12654315477714 E+01 

10 1 6 -0.11524407806681 E+01 
11 1 15 0.88521043984318 E+00 
12 1 17 -0.64207765181607 E+00 
13 2 0 0.38493460186671 E+00 
14 2 2 -0.85214708824206 E+00 
15 2 6 0.48972281541877 E+01 
16 2 7 -0.30502617256965 E+01 
17 2 22 0.39420536879154 E-01 
18 2 26 0.12558408424308 E+00 
19 3 0 -0.27999329698710 E+00 
20 3 2 0.13899799569460 E+01 
21 3 4 -0.20189915023570 E+01 
22 3 16 -0.82147637173963 E-02 
23 3 26 -0.47596035734923 E+00 
24 4 0 0.43984074473500 E-01 
25 4 2 -0.44476435428739 E+00 
26 4 4 0.90572070719733 E+00 
27 4 26 0.70522450087967 E+00 
28 5 1 0.10770512626332 E+00 
29 5 3 -0.32913623258954 E+00 
30 5 26 -0.50871062041158 E+00 
31 6 0 -0.22175400873096 E-01 
32 6 2 0.94260751665092 E-01 
33 6 26 0.16436278447961 E+00 
34 7 2 -0.13503372241348 E-01 
35 8 26 -0.14834345352472 E-01 
36 9 2 0.57922953628084 E-03 
37 9 26 0.32308904703711 E-02 
38 10 0 0.80964802996215 E-04 
39 10 1 -0.16557679795037 E-03 
40 11 26 -0.44923899061815 E-04 

 

Tableau(C-5) : Coefficients et exposants de l’équation f et ses dérivées. 
 

C.3.5- Equations pour la région 4 
 
Gamme de validité 

  ( ) ( ){ }273.15 647.096 611.213 22.064T K ou Pa p MPa≤ ≤ ≤ ≤  
Courbe de saturation de Vapeur-liquide : 
 
Pour les paramètres ( )BT p et ( )Bp T  , voir § C.3.3- “Equations pour la région 2”. 
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Pression de saturation 

  ( )
( )

4

0.52

2
1 4

sp T C
MPa B B AC

⎡ ⎤
⎢ ⎥=
⎢ ⎥− + −⎣ ⎦

               (C-31) 

  

2
1 2

2
3 4 5

2
6 7 8

9

10
1

1

A n n

B n n n

C n n n
nT

TK n
K

ϑ ϑ

ϑ ϑ

ϑ ϑ

ϑ

= + +

= + +

= + +

= +
−

                 (C-32) 

 
Température de saturation 

  
( ) ( ) ( )

0.52
10 10 9 104

1 2

n D n D n n DTs p
K

⎡ ⎤+ − + − +⎣ ⎦=              (C-33) 

 

   

( )0.52

2
3 6

2
1 4 7

2
2 5 8

0.25

2

4

1

GD
F F EG

E n n

F n n n

G n n n

p
MPa

β β

β β

β β

β

⎧ =⎪
− − −⎪

⎪
= + +⎪

⎪ = + +⎨
⎪ = + +⎪
⎪ ⎛ ⎞⎪ = ⎜ ⎟⎪ ⎝ ⎠⎩

               (C-34) 

 
Les coefficients des équations des paramètres de saturation (pression et température) 

sont présentés dans le tableau(C-6). 
 

i  in  
1 0.11670521452767 E+04 
2 -0.72421316703206 E+06 
3 -0.17073846940092 E+02 
4 0.12020824702470 E+05 
5 -0.32325550322333 E+07 
6 0.14915108613530 E+02 
7 -0.48232657361591 E+04 
8 0.40511340542057 E+06 
9 -0.23855557567849 E+00 

10 0.65017534844798 E+03 
 

Tableau(C-6) : Coefficients des équations des paramètres de saturation (pression et température). 
 

C.3.6- Equations pour la région 5 
 
Gamme de validité 

   ( ) ( ){ }1073.15 2273.15 0 50T K et p MPa≤ ≤ < ≤  
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L’équation de base pour cette région à hautes températures est une relation 
thermodynamique pour l’énergie spécifique libre de Gibbs. Cette relation à une forme 
adimensionnelle exprimée par, /( )g RTγ = , et est composée en deux parties : une partie de 
gaz idéal (vapeur) 0γ  et une autre résiduelle rγ , telle que : 

   ( ) ( ) ( ) ( )0,
, , ,rg p T

RT
γ π τ γ π τ γ π τ= = +             (C-35) 

 L’équation pour la partie de gaz idéal (vapeur) de l’énergie libre de Gibbs sans 
dimensions s’exprime par :  

   ( ) 0
6

0 0

1
, ln iJ

i
i

nγ π τ π τ
=

= + ∑                (C-36) 

 
  Avec :  

   

*

*

* *

/
/

1 ; 1000

p p
T T

p MPa T K

π

τ

⎧ =
⎪

=⎨
⎪ = =⎩

               (C-37) 

Les valeurs numériques des coefficients et des exposants du gaz idéal (vapeur) de la 
partie 0γ  de l’énergie libre de Gibbs sans dimensions sont présentés dans le tableau(C-7). 

 
i  0

iJ  0
in  i 0

iJ  0
in  

1 0 –0.13179983674201 E+02 4 –2 0.36901534980333 E+00 
2 1 0.68540841634434 E+01 5 –1 –0.31161318213925 E+01 
3 – 3 –0.24805148933466 E-01 6 2 –0.32961626538917 E+00 

 

Tableau(C-7) : Coefficients et exposants du gaz idéal (vapeur) de la partie 0γ  de l’énergie libre de Gibbs. 
 

La forme de la partie résiduelle rγ  de l’énergie libre de Gibbs sans dimensions est 
comme suit : 

  ( )
6

1
, i iI Jr

i
i

nγ π τ π τ
=

= ∑                  (C-38) 

 
 Les coefficients et les exposants son présentés dans le tableau(C-8). 
 

i  iI  iJ  in  
1 1 1 0.15736404855259 E-02 
2 1 2 0.90153761673944 E-03 
3 1 3 −0.50270077677648 E-02 
4 2 3 0.22440037409485 E-05 
5 2 9 −0.41163275453471 E-05 
6 3 7 0.37919454822955 E-07 

 

Tableau(C-8) : Coefficients et exposants du gaz idéal (vapeur) de la partie rγ  de l’énergie libre de Gibbs. 
 

Enthalpie spécifique 

   
p

gh g T
T

∂⎛ ⎞= − ⎜ ⎟∂⎝ ⎠
                (C-39) 

  
( ) ( )0, rh
RT τ τ

π τ
τ γ γ= +                  (C-40) 
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Capacité de la chaleur spécifique à pression constante 

  p
p

hc
T

∂⎛ ⎞= ⎜ ⎟∂⎝ ⎠
                  (C-41) 

  
( ) ( )2 0,p rc
R ττ ττ

π τ
τ γ γ= − +                 (C-42) 

 
La partie adimensionnelle 0γ  du gaz idéal (vapeur) de l’énergie libre de Gibbs et de ses 

dérivés sont définis par :  

  
0

6
10 0 0

1
0 iJ

i i
i

n Jτγ τ −

=

= + ∑                  (C-43) 

 

  ( ) 0
6

20 0 0 0

1
0 1 iJ

i i i
i

n J Jττγ τ −

=

= + −∑                (C-44) 

 
Les résiduelles de la partie adimensionnelle rγ  du gaz idéal (vapeur) de l’énergie libre 

de Gibbs et ses dérivés sont données par : 

  
6

1

1

i iI Jr
i i

i
n Jτγ π τ −

=

= ∑                  (C-45) 

 

  ( )
6

2

1
1i iI Jr

i i i
i

n J Jττγ π τ −

=

= −∑                 (C-46) 

 
Symboles 

 
cp : Capacité de chaleur spécifique à pression constante, 
f : Energie libre spécifique de Helmholtz, 
g : Energie libre spécifique de Gibbs, 
h : Enthalpie spécifique, 
I, J : Exposants, 
n : Coefficient, 
p : Pression, 
pS : Pression de saturation, 
R : Constante spécifique de la vapeur d’eau, R = 0.461 526 kJ/(kg K) 
T : Température, 
TS : Température de saturation, 
β  : Pression transformée, 
δ  : Densité réduite, 
φ : Energie libre spécifique de Helmholtz adimensionnelle,  
γ : Energie libre spécifique de Gibbs adimensionnelle, 
π  : Pression réduite, 
θ : Température réduite,  
ϑ: Température transformée, 
ρ : Densité,  
τ : Température réduite inverse. 
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