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Résumé  

Avec l’augmentation remarquable du prix de l’énergie, et l’augmentation 

brutale des besoins en énergie qui est apparue à cause du développement 

économique et social mondial, il est devenu nécessaire de chercher à optimiser 

les moyens d’exploitation et de production. Ceci permettra d’assurer un 

rendement important  et d’améliorer la rentabilité d’une installation de 

production. La production de l’énergie à grande échelle est possible à partir de la 

combinaison d’un cycle de turbine à gaz simple avec le cycle de Brayton 

inversé. 

Le travail que nous avons réalisé constitue l’analyse énergétique et 

éxergétique du cycle de Brayton simple et du cycle combiné (en combinant le 

cycle de Brayton simple avec le cycle Brayton inversé).  Par la suite nous avons 

effectué  une comparaison des résultats pour identifier le meilleur cycle. Nous 

avons aussi analysé l’effet de la variation des conditions de fonctionnement pour 

retrouver les paramètres optimaux pour le cycle combiné. A la fin de cette étude 

nous avons trouvé que le  cycle combiné  et mieux que le cycle simple en terme 

de performances énergétiques et éxergétiques. 

 

Abstract  

With the remarkable increase in the price of energy in general, and 

increase in energy requirements arose due to the global economic and social 

development resulted in growth in energy demand, It became necessary to seek 

to optimize the means of operation and production. This permits to ensure high 

efficiency and  to improve the power plant  profitability. The large-scale energy 

production is possible from the combined gas turbine with the inverted Brayton 

cycle. 

The work constitutes the energy and exergy analysis of the simple 

Brayton cycle and the combined cycle (by combining the simple Brayton cycle 

with inverted Brayton cycle). Then we perform a comparison of the results to 

identify the best cycle. We also studied the effect of varying parameters and 

conditions to find the optimal parameters for the combined cycle. At the end of 

this study, we find that the combined cycle is better than the simple cycle in 

terms of energetic and exergetic performances. 
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 ملخص

مع انضٌبدة انمهحُظت فً أسعبس انطبقت ،َانضٌبدة انمفبخئت فً متطهببث انطبقت انتً وشأث وتٍدت نهتىمٍت 

َالإوتبج.   أصبح مه انضشَسي انسعً إنى تحسٍه َسبئم الاستغلال َالاختمبعٍت انعبنمٍت ،  الاقتصبدٌت

ٌمكه تُنٍذ انطبقت عهى وطبق َاسع مه خلال  سٍضمه رنك عبئذاً مشتفعبً ٌَحسه سبحٍت مىشأة الإوتبج.

   َدَسة بشاٌتُن انعكسٍت. اندمع بٍه دَسة تُس بٍىبث غبصٌت بسٍطت

بشاٌتُن انبسٍطت َانذَسة انمشكبت )مه خلال   ٌشكم انعمم انزي قمىب بً انتحهٍم انىشط َانمدٍذ نذَسة

أفضم  نتحذٌذ انىتبئح بٍه مقبسوت أخشٌىبثم  اندمع بٍه دَسة بشاٌتُن انبسٍطت َدَسة بشاٌتُن انمقهُبت(.

  َسة انمشكبت.نمختهفت نهعثُس عهى الا عذاداث انمثهى نهذدَسة. قمىب أٌضًب بتحهٍم تأثٍش ظشَف انتشغٍم ا

ٌزي انذساست َخذوب أن انذَسة انمشكبت أفضم مه انذَسة انبسٍطت مه حٍث انطبقت َالأداء  وٍبٌت  فً

  انمدٍذ.

 



Nomenclature 
 

 

Symbole  Unité  Signification 

Cpa J/kg.K Capacité calorifique de l’air 

CPg J/kg.K Capacité calorifique du gaz 

C S kg/w.s Consommation  spécifique  

Ex W L’exergie 

I W Pertes éxergétiques 

P  Pa  Pression 

Pc  W  Puissance du compresseur 

Pcal W Puissance calorifique  

PCI  kJ/N𝑚3
  Pouvoir calorifique de chaque constituant 

Pech W Puissance de l’échangeur   

Pnet W Puissance nette 

Pt  W  Puissance de la turbine 

Qin  W Energie d’entrée de la turbine  

Qh KJ/kg  Quantité de chaleur dégagée dans la chambre de combustion 

Qṁair kg/s Débit massique de l’air 

QVair    m
3
/s  Débit volumique de l’air  

Rg / Constante du gaz 

rc /  Taux de compression 

𝑆 J/kg.K Entropie 

T  K  Température réelle 

Tav   K Température moyenne  

Tcool   K Température de fluide de refroidissement  

Tis K Température isentropique 

Wc J/kg  Travail du compresseur 

W  J/kg Travail  

Wu  J/ kg Travail utile 

ρair kg/m
3
  Masse volumique de l’air 



Nomenclature 
 

 

Symbole  Unité  Signification 

𝛕t  / Rapport de détente 

ηt  % Rendement isentropique de turbine  

ηc % Rendement isentropique de compresseur  

ηc % Rendement isentropique de chambre de combustion 

ηth % Rendement thermique 

ηex % Rendement  exégétique  

ℇ / Efficacité de l’échangeur 

𝛶   / Coefficient isentropique de l’air 

∆p  %  Perte de pression dans  la combustion 

 



Liste des abréviations  
 

 

Symbole Signification 

 

IBC 
 

Inverted Brayton Cycle  

CO 

 

Compresseur axial 

CC Chambre de combustion 

 

Tu 

 

Turbine 

CH 

 

Charge 

Tuhp 

 

Turbine à haute pression 

Tubp 

 

Turbin à basse pression 

N 

 

Réducteur 

 



LISTE DES TABLEAUX  

 

Tableaux Titre Page 

Tableaux  1 Paramètres et conditions initiales utilisés 21 

Tableaux 2 Résultats de l’analyse énergétique du cycle simple  22 

Tableaux 3 Résultats de l’analyse énergétique du cycle combiné   23 

Tableaux 4 Résultats de l’analyse éxergétique du cycle simple  38 

Tableaux 5 Résultats de l’analyse éxergétique du cycle combiné  39 
 

 

 

 



LISTE DES FIGURES 

 

FIGURES TITRE PAGE 

Figure 1 Eléments de la turbine à gaz 3 

Figure 2 Classification des turbines à gaz 4 

Figure 3 Turbine à gaz mono-arbre 4 

Figure 4 Turbine à gaz bi-arbre 5 

Figure 5 Turbine à action et a réaction 6 

Figure 6 Cycle fermé 6 

Figure 7 Cycle ouvert 7 

Figure 8 Composants du cycle de Brayton inversé 11 

Figure 9 Cycle inverse de Brayton 12 

Figure 10 Element s du cycle combiné 13 

Figure 11 Cycle combiné 14 

Figure 12 Représentation du cycle de Brayton 16 

Figure 13 Représentation du cycle combiné 19 

Figeur14 Puissance de compresseur dans le cycle simple et le cycle 

combiné 

23 

Figure 15 Puissance de turbine dans le cycle simple et le cycle 

combiné 

24 

Figure 16 Puissance nette  dans le cycle simple et le cycle combiné 24 

Figure 17 Rendement thermique obtenu dans le cycle simple et le 

cycle combiné 

25 

Figure 18 Evolution de la puissance du compresseur en fonction de la 

température ambiante 

26 

Figure 19 Evolution de la puissance de la turbine en fonction de la 

température ambiante 

26 

Figure 20 Evolution de la puissance nette en fonction de la 

température ambiante 

27 

Figure 21 Evolution du rendement thermique en fonction de la 

température ambiante 

27 

Figure 22 Evolution de la puissance du compresseur en fonction du 

taux de compression 

28 

Figure23 Evolution de la puissance de la turbine en fonction du taux 

de compression 

28 

Figure 24 Evolution de la puissance nette en fonction du taux de 

compression 

29 

Figure 25 Evolution de rendement thermique en fonction du taux de 

compression 

29 

Figure 26 Evolution de la puissance du compresseur en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

30 

Figure 27 Evolution de la puissance de la turbine en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

30 

Figure 28 Evolution de la puissance nette en fonction de l’efficacité 

de l’échangeur 

31 

Figure29 Evolution du rendement thermique en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

31 



 

Figure 30 Pertes éxergétiques dans les éléments du cycle simple 39 

Figure 31 Pertes éxergétiques dans les éléments du cycle combiné 40 

Figure 32 Pertes éxergétiques totales des cycles simple combiné 40 

Figure 33 Rendement  éxergétique du cycle simple et du cycle 

combiné 

41 

Figure 34 Evolution des pertes éxergétiques  dans le  compressur 1 en 

fonction de la température ambiante 

42 

Figure 35 Evolution des pertes éxergétiques  dans le  compressur 2 en 

fonction de la température ambiante 

42 

Figure 36 Evolution des pertes éxergétiques  dans la  chambre de 

combustion en fonction de la température ambiante 

43 

Figure 37 Evolution des pertes éxergétiques  dans la turbine 1 en 

fonction de la température ambiante 

43 

Figure 38 Evolution des pertes éxergétiques  dans la turbine 2 en 

fonction de la température ambiante 

44 

Figure 39 Evolution des pertes éxergétiques  dans  l’échangeur de 

chaleur en fonction de la température ambiante 

44 

Figure 40 Evolution des pertes éxergétiques  totale du cycle en 

fonction de la température ambiante 

45 

Figure 41 Evolution du rendement éxergétique   en fonction de la 

température ambiante 

45 

Figure 42 Evolution des pertes éxergétiques  dans le compresseur 2 

en fonction du taux de compression 

46 

Figure 43 Evolution des pertes éxergétiques  dans  la turbine 2 en 

fonction du taux de compression 

47 

Figure 44 Evolution des pertes éxergétiques  dans l’échangeur en 

fonction du taux de compression 

47 

Figure 45 Evolution des pertes éxergétiques  totales du cycle en 

fonction du taux de compression 

48 

Figure 46 Evolution du rendement éxergétique en fonction du taux de 

compression 

48 

Figure 47 Evolution des pertes éxergétiques au niveau du 

compression 2 en fonction de l’efficacité de l’échangeur 

49 

Figure 48 Evolution des pertes éxergetiques au niveau de l’échangeur  

en fonction de l’efficacité de l’échangeur 

49 

Figure 49 Evolution des pertes éxergetiques totales du cycle en 

fonction de l’efficacité de l’échangeur 

50 

Figure 50 Evolution  du rendement éxergetique en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

50 

 



Sommaire  
 

 

Remerciements  

Dédicace   

Résumé   

Nomenclature  

Liste des tableaux   

Liste des figures  

Introduction générale 1 

Chapitre 1 : Etude théorique de cycle de Brayton, cycle deBrayron 
inversé, cycle combiné 

 

I-Généralités sur les turbines à gaz 2 

I-1-Éléments d'une  turbine à gaz 3 

I-2-Classification des turbines à gaz 3 

I-2-1-Par le mode de construction 4 

I-2-2-Par le mode de travail 5 

I-2-3- Par le mode de fonctionnement thermodynamique 6 

I-3-Principe de fonctionnement de la turbine à gaz 7 

I-4-Domaines d’application des turbines à gaz 8 

I-5-Avantages et inconvénients des turbines à gaz 8 

II- Cycle de Brayton inversé 9 

II-1- Analyse bibliographique 9 

II-2-Composants 11 

II-3-Fonctionnent 11 

II-4- Avantages et  inconvénients du cycle inversé 12 

II-5-Utilisation 12 

III-Cycle combiné 13 

III-1-Cycle thermodynamique 14 

III-2-Principe de fonctionnement 14 

III-3-Avantages et inconvénients du cycle 14 

Conclusion 15 

Chapitre 2 : Analyse énergétique  

I- Analyse énergétique 16 

I-1-Cycle de Brayton simple 16 

I-2-Cycle combiné 19 

I-3-Paramètres et les conditions initiales utilisées 21 

I-4-Résultats 22 

I-4-1-Les résultats de cycle simple 22 

I-4-2-Les résultats de cycle combiné 23 

I-4-3-Analyse comparative 23 

I-5- Analyse paramétrique 25 

Conclusion 32 

  



Sommaire  
 

Chapitre 3 : Analyse éxergétique 

III-1-Cycle simple 33 

III-2-Cycle combiné 36 

III-3-Résultats 38 

III-3-1-Résultats du cycle simple 38 

III-3-2-Résultats du cycle combiné 39 

III-3-3-Analyse comparative 40 

III-4- Analyse paramétrique 42 

Conclusion générale 53 

Références  bibliographiques  54 
 



 

 

 

 

 

 

 

 

Introduction générale 



Introduction générale 
 

1 
 

Introduction générale  

La consommation de l’énergie est restée très longtemps stable lorsque l’homme ne 

l’utilisait que pour sa survie et ses besoins alimentaires. Une augmentation brutale des besoins 

en énergie est apparue, celle-ci ne cessait de croître de façon explosive à cause du    

développement économique et social mondial. Les turbines à gaz jouent un rôle essentiel dans 

de nombreuses sociétés, et à mesure que les exigences de production d'électricité augmentent, 

la puissance et l'efficacité des turbines à gaz doivent également augmenter [7]. 

L’énergie électrique reste toujours un besoin primordial pour le fonctionnement d’une 

machine ou d’une entreprise d’un pays. Cette énergie est assurée par les centrales thermiques 

à gaz ou nucléaires. Néanmoins, il faut assurer un rendement important afin d’améliorer la 

rentabilité d’une installation de production, la production de l’électricité à grande échelle est 

possible, pour actionner un cycle thermodynamique efficace et produire de l’électricité en 

faisant tourner une ou des turbines à gaz de cycle simple combinées à une ou des cycles 

inverse   « cycle combiné »[3]. Le cycle de Brayton inversé est un cycle développé à base du 

cycle de Brayton avec des rapports de pression faibles à modérés. 

Notre travail est consacré pour l’analyse énergétique et l’analyse éxergétique du cycle 

de Brayton simple et du cycle combiné (en combinant le cycle de Brayton simple avec le 

cycle de Brayton inversé). Par la suite nous avons effectué une comparaison des résultats pour 

identifier le meilleur cycle afin d’améliorer le rendement de la turbine la puissance nette et 

diminuer des pertes éxergétiques. Dans un deuxième lieu nous avons étudié l’effet de la 

variation des conditions de fonctionnement (température ambiante, taux de compression et 

efficacité de l’échangeur de chaleur) sur les performances du cycle combiné (la puissance 

nette, le rendement thermique, les pertes éxergétiques et le rendement éxergétique) pour voir 

les paramètres optimaux pour le cycle combiné. 

A cet effet, nous avons structuré notre mémoire comme suit : 

Dans le premier chapitre, nous présentons des notions de base sur les turbines à gaz 

avec leurs classifications selon le mode de travail, le mode de fonctionnement 

thermodynamique et le mode de construction. Ainsi que le cycle simple, le cycle de Brayton 

inversé et le cycle combiné.  

Le chapitre 2 est dédié à la l’analyse énergétique du cycle simple et du cycle combiné 

ensuite nous allons développer une analyse paramétrique pour déterminer les paramètres 

optimaux pour le cycle combiné. 

Le chapitre 3 est dédié à la l’analyse  éxergétique  du cycle simple et du cycle combiné 

ensuite nous allons développer une analyse paramétrique pour délimiter les paramètres 

optimaux pour le cycle combiné 

Une conclusion générale, synthétisant l’ensemble des travaux effectués, et les résultats 

obtenus, ainsi que des perspectives de développement ultérieur, parachèvent ce manuscrit. 
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Ce chapitre comprend des généralités sur les turbines à gaz et l’étude théorique du cycle de 

Brayton, du cycle de Brayton inversé et du cycle combiné, leurs domaines d’utilisation, modes de 

fonctionnement et leurs caractéristiques. 

I-Généralités sur les turbines à gaz 

Les turbines à gaz font partie des TURBOMACHINES définies par râteau 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…). 

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 [7]. 

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, affaire) 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 :  

 Les turboalternateurs, destinés aux centrales de pointe et aux groupes de secours, 

bénéficient au mieux des qualités fondamentales de la turbine à gaz qui sont la rapidité de 

démarrage, la facilité de mise en œuvre, la fiabilité élevée ;  

 Les machines utilisées dans les stations de pompage et de recomparaissions des gazoducs 

et oléoducs ainsi que sur les plates-formes pétrolières off-shore qui 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 celle 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% ; 
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 Les groupes auxiliaires de puissance ou GAP constituent en fin 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) [9]. 

I-1- Éléments d'une turbine à gaz  

Dans sa forme la plus simple et la plus répandue, une turbine à gaz est composée de trois 

éléments: 

 Un compresseur : 

 Centrifuge ou plus généralement axial, qui a pour rôle de comprimer de l'air ambiant à une 

pression comprise aujourd'hui entre 10et 30 bars environ; 

 Une chambre de combustion : 

 Dans laquelle un combustible gazeux ou liquide est injecté sous pression, puis brûlé avec l'air 

comprimé, avec un fort excès d'air afin de limiter la température des gaz d'échappement;  

 Une turbine : 

Généralement axiale, dans laquelle sont détendus les gaz qui sortent de la chambre de 

combustion. 

 

 

Figure 1: Eléments de la turbine à gaz 
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I-2- Classification des turbines à gaz   

On peut classer les turbines selon différents points: 

 Par le mode de travail. 

 Par le mode de fonctionnement  thermodynamique. 

 Par le mode de construction. 

 

Figure 2: Classification des turbines à gaz 

 

I-2-1-  Par le mode de construction  

 Turbine mono-arbre 

Le compresseur et les sections de la turbine de ces machines se composent d’un seul rotor 

simple, où la turbine produit l’énergie pour entrainer le compresseur ainsi que l’énergie pour entrainer la 

charge. Les turbines à un seul arbre sont favorables dans le cas où la charge est constante. Les turbines à 

gaz à un seul arbre sont aptes à l’entrainement des machines qui fonctionnent à vitesse constante telles 

que les alternateurs et. Pour cette raison, elles sont employées dans la génération d’énergie électrique.  

CO : Compresseur axial 

CC : Chambre de combustion.  

T : Turbine. CH : Charge.  
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Figure 3 : Schéma d’une turbine à gaz mono-arbre 

 

 Turbine bi-arbre 

La turbine à gaz se compose de deux roues turbines indépendantes mécaniquement.  

La roue turbine HP entraîne le rotor du compresseur axial et les accessoires, tandis que la roue 

BP deuxième étage sert à entraîner l’organe récepteur (ex : les compresseurs).  

Le but des roues turbines non reliés est de permettre aux deux roues de fonctionner à des 

vitesses différentes pour satisfaire aux exigences de charge variable de l’organe récepteur. 

CO : Compresseur axial.  

CC : Chambre de combustion.  

Thp : Turbine à haute pression.  

Tbp : Turbin à basse pression.   

N : Réducteur.  

CH : Charge 



CHAPITRE 1 : Etude théorique des cycle de Brayton, cycle de Brayton 
Inversé, cycle combiné 

 

6 
 

 

Figure 4 : Schéma d’une turbine à gaz bi-arbre 

 

I-2-2-  Par le mode de travail  

On distingue deux types de turbine : 

 Turbine à action 

 Où l’énergie thermique est transformée complètement en énergie cinétique dans la 

directrice. L’évolution des gaz dans la roue se fait sans variation de pression statique P1>P2=P3.  

 Turbine à réaction 

 Une partie de l’énergie thermique est transformée dans la roue en énergie cinétique et 

mécanique. L’évolution des gaz dans la roue se fait avec variation de la pression statique P1>P2>P3. Le 

taux de réaction ε caractérisera le pourcentage  d’énergie thermique totale [2]. 
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Figure 5 : Turbine (a) à action et (b) à réaction  

I-2-3-  Par le mode de fonctionnement thermodynamique 

 Il existe deux cycles thermodynamiques : 

 Turbine à gaz à cycle fermé  

 

Figure 6 : Cycle fermé  
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Dans laquelle le même fluide est repris après chaque cycle. 

 Turbine à gaz à cycle ouvert  

C’est une turbine dont l’aspiration et l’échappement s’effectuent directement dans 

l’atmosphère. 

 

Figure 7 : Cycle ouvert 

Ce type de turbine qui est le plus répandu se divise en deux classes : 

 Turbine à cycle simple  

C’est une turbine utilisant un seul fluide pour la production d’énergie mécanique, après la 

détente les gaz, possédant encore un potentiel énergétique, sont perdus dans l’atmosphère à travers 

l’échappement.  

 Turbine à cycle régénéré  

 C’est une turbine dont le cycle thermodynamique fait intervenir plusieurs fluides moteurs dans 

le but d’augmenter le rendement de l’installation. De nos jours la turbine à gaz connaît une large 

utilisation et dans différents domaines et en particulier dans le domaine des hydrocarbures à cause de 

leur grande gamme de puissance et leurs propres avantages 

I-3-  Principe de fonctionnement de la turbine à gaz  

Une turbine à gaz fonctionne de la façon suivante : 

 Elle extrait de l’air du milieu environnant;  

 Elle le comprime à une pression plus élevée; 

 Elle augmente le niveau d’énergie de l’air comprimé en ajoutant et en brûlant le 

combustible dans une chambre de combustion; 
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 Elle achemine de l’air à pression et à température élevées vers la section de la turbine, 

qui convertit l’énergie thermique en énergie mécanique pour faire tourner l’arbre. Ceci 

sert, d’un côté, à fournir l’énergie utile à la machine conduite, couplée avec la machine 

au moyen d’un accouplement et, de l’autre coté à fournir l’énergie nécessaire pour la 

compression de l’air, qui a lieu dans un compresseur relié directement à la section 

turbine. 

I-4-  Domaines d’application des turbines à gaz  

 Les domaines d’application des turbines à gaz se devisent en deux catégories : 

 Domaines fixes (utilisation industrielle)  

 Entraînement des compresseurs. 

 Entraînement des pompes. 

 Entraînement des alternateurs. 

 Domaines mobiles  

 Pour la traction automobile. 

 Pour la traction ferroviaire.  

 Pour l’application marine.  

 Pour l’aviation (turboréacteur et turbo hélice).  

I-5-  Avantages et inconvénients des turbines à gaz  

 Avantages  

 Une puissance élevée dans un espace restreint dans lequel un groupe diesel de même 

puissance ne pourrait pas être logé; 

 A l'exception au démarrage et à l’ arrêt, la puissance est produite d'une façon continue; 

 Démarrage facile même à grand froid; 

 Diversité de combustible pour le fonctionnement; 

 Possibilité de fonctionnement à faible charge. 

 Puissance massique et volumique très élevés du fait du fonctionnement continu, 

 Simplicité apparente de construction (un rotor dans un carter et 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 [10]. 

 Inconvénients  

 Au-dessous d'environ 3000kW, son prix d'installation est supérieur à celui d'un groupe 

diesel;  

 Temps de lancement beaucoup plus long que celui d’un groupe diesel ; à titre indicatif : 

30 à 120 s pour une turbine, 8 à 20 s pour un groupe diesel; 

 Rendement inférieur à celui d’un moteur diesel (cycle simple). À titre indicatif : 28 à 33 

% pour une turbine de 3000 kW, 32 à 38 % pour un groupe diesel [3]. 
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La turbine à gaz contribue dans une grande mesure aux motorisations actuelles et un facteur 

important et efficace dans de nombreux projets futurs. Son  avantage de légèreté  la rend utilisée dans de 

nombreux domaines, en particulier dans  la production d’énergie électrique  et  l’aviation.  

II- Cycle de Brayton inversé  

Parallèlement au développement de la civilisation et au progrès technique, les besoins 

mondiaux en énergie électrique augmentent, de nombreux problèmes d'électricité apparaissent [12].  

A part l'augmentation des coûts pour le transport d'énergie primaire utilisée pour produire 

l’électricité [21] , une grande partie de l'énergie du carburant libérée pendant le processus de 

combustion est rejetée dans l'environnement sous forme de chaleur par les gaz d'échappement [23]. 

Il convient d'attirer l'attention sur le fait que des signaux alarmants de l'environnement et des 

effets météorologiques ont été remarqués récemment. La croissance économique des pays doit être 

optimisée avec la politique énergétique durable pour se développer dans l'ordre environnemental, 

économique et social. Et c'est ainsi que nous décrivons la durabilité, dont le principal pilier est la 

conversion d'énergie à tempérament égal. La solution  vers une conversion énergétique propre est  par 

l’utilisation de sources d’énergie renouvelables et également par la technologie du carbone «propre», 

qui dépend de la récupération de l’énergie thermique des gaz émis par les turbines gaz et de leur 

utilisation dans la production d’énergie électrique et autres types d'énergies utilisée dans le domaine 

industriel. Cela aiderait à diversifier les sources d'énergie [27]. 

Le cycle de Brayton inverse serait une solution idéale pour récupérer l’énergie perdue dans 

l’atmosphère et la protection de l’environnement contre les gaz d’échappement émis par les turbines 

avec des températures élevées qui nuisent à la nature. Le cycle de Brayton inverse est caractérisé par 

plusieurs avantages compatibles avec les gaz d’échappement et leur température élèvée   car il 

fonctionne à pression atmosphérique ou inferieure en plus du fait que le carburant utilisé pour 

fonctionner est généralement des gaz d’échappement. 

II-1- Analyse bibliographique   

Plusieurs chercheurs  se sont intéressés au cycle de Brayton inversé parmi lesquels on retrouve : 
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from a conventional gas turbine by an inter-cooled inverted Brayton cycle.In : Turbo Expo: Power for 

Land, Sea, and Air. American Society of Mechanical Engineers, 1999. p. V003T03A010. 

-IKI, Norihiko, FURUTANI, Hirohide, et TAKAHASHI, Sanyo. Potential of a reheat gas 

turbine system using inverted Brayton cycle.In : Turbo Expo: Power for Land, Sea, and Air. 2005. p. 

299-305. 

JASSIM, Rahim K., ZAKI, Galal M., et ALHAZMY, Majed M. Energy and exergy analysis of 

reverse Brayton refrigerator for Gas Turbine power boosting. International Journal of Exergy, 2009, vol. 

6, no 2, p. 143-165. 

ZHANG, Wanli, CHEN, Lingen, et SUN, Fengrui. Power and efficiency optimization for 

combined Brayton and inverse Brayton cycles. Applied Thermal Engineering, 2009, vol. 29, no 14-15, 

p. 2885-2894. 
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II-2-Composants  

Le cycle de Brayton inversé se compose de trois éléments essentiels : 

 Turbine de détente : La turbine récupère une partie de l’énergie des gaz chaud. Cette 

énergie est  convertie en énergie mécanique, utilisée pour entretenir la rotation du 

compresseur et des différents accessoires. Près de trois quarts de l’énergie produite est 

nécessaire pour alimenter le compresseur. 

 Échangeur de chaleur : Il sert à refroidir  les gaz venant de la turbine à une pression 

constante   

 Compresseur : Le rôle du compresseur est d’augmenter la température et la pression 

des gaz à une pression proche de la pression atmosphérique puis les rejeter dans 

l’atmosphère. 

 

 

Figure 8: Composants du cycle de Brayton inversé. 

II-3-Fonctionnent   

Le système reçoit directement les gaz d'échappement d'un moteur ou d'un procédé 

technologique. Le gaz se dilate dans la turbine de pression autour de l'atmosphère à la sub-

atmosphérique, 

Le gaz devrait être refroidi dans l'échangeur de chaleur entre la turbine et le compresseur pour 

fournir la différence dans le travail reçu dans la turbine et le travail nécessaire au compresseur. 

Après le compresseur, le gaz est rejeté dans l'atmosphère avec une pression proche 

del'atmosphère comme le montre la figure (9) [25].  
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Figure 9: Cycle inverse de Brayton. 

II-4-Avantages et inconvénients du cycle: 

 Avantages 

 il fonctionne à la pression atmosphérique.  

 aucun carburant n’est nécessaire pour fonctionner, il a besoin d’une source chaude et 

c’est souvent les gaz d’échappement.  

 Inconvénients   

 le cycle nécessite des composants plus grands en raison du fonctionnement à pression 

réduite. 

 sa puissance est faible par rapport au cycle simple  

II-5-Utilisation  

 Le cycle de Brayton inversé peut être utilisé comme option pour la récupération 

d'énergie résiduelle dans un moteur diesel turbocompressé.   

 L’utilisation du cycle de Brayton inversé comme moteur thermique. La chaleur reçue 

dans l’échangeur de chaleur entre la turbine et le compresseur et après le compresseur 

peut être utilisé pour le chauffage, assurant  un mode de fonctionnement du système en 

cogénération (chauffage des bâtiments, chauffage de l’eau) [25]. 

 Récupération de l’énergie des gaz d’échappement pour produire l’électricité. 

 Il est utilisé pour faire tourner les compresseurs centrifuges qui compriment le gaz pour 

extraire le pétrole. 

            Le cycle de Brayton inversé présente des solutions fiables pour la récupération de l’énergie 

perdue issue des gaz d’échappement de la turbine à gaz en améliorant le rendement de la turbine et la 

puissance nette et en diminuant la température des gaz d’échappement qui joue un rôle important dans la 

protection de l’environnement. 
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III-Cycle combiné 

              Le monde cherche à obtenir la plus grande quantité d’énergie au moindre coût et carburant,  

zhang a proposé la combinaison entre les deux cycles, le cycle  Brayton direct et le cycle de Brayton 

inverse dans le  domaine de la récupération d’énergie et de la préservation de l’environnement. Les 

performances de ce cycle combiné sont supérieures au cycle de turbine à gaz simple et conviennent aux 

applications de cogénération de faible qualité, L’analyse exégétique et l'optimisation des cycles 

combinés de Brayton et de Brayton inverse ont été effectuées par Zhang [15]. Sur la base des cycles 

combinés de Brayton et de Brayton inverse [16–17] il a proposé des configurations développées, y 

compris le cycle de régénération et le cycle de réchauffage, et en utilisant deux cycles de Brayton 

inverses parallèles comme cycles inférieur. Il a constaté que le système avec régénération atteint une 

efficacité thermique plus élevée que celle du système de base, mais avec un rendement de travail plus 

faible. Zhang [43]. 

Ce système, est construit à partir d'un cycle supérieur (cycle de Brayton) et d'un cycle inférieur (cycle de 

Brayton inverse). Le cycle supérieur est utilisé comme générateur de gaz pour alimenter le cycle  

inférieur. Le but de la turbine dans le cycle supérieur est d’alimenter le compresseur du cycle supérieur 

et produire une énergie mécanique. La puissance de sortie du cycle combiné est entièrement produite 

par les deux turbines (supérieure et inferieure). Dans le cycle combiné le cycle de Brayton inverse 

récupère l'énergie thermique des gaz d’échappement et l’utilise pour produire plus d’énergie mécanique 

[14]. 

 

 

Figure 10: Éléments  du  cycle combiné 
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III-1-Cycle thermodynamique  

 

 

Figure 11 : Cycle combiné. 

III-2-Principe de fonctionnement  

Le cycle fonctionne de la façon suivante : 

L’air est extrait du milieu environnant, après  il est comprimé dans le compresseur à une pression 

plus élevée lorsque l’énergie de l’air augmente il est jeté dans la chambre de combustion avec le 

carburant pour brûler. Après il est acheminé vers  la turbine avec une pression et température très 

élevée, où l’énergie thermique est convertit en énergie mécanique pour faire tourner l’arbre du 

compresseur et alimenter la deuxième turbine. Les gaz d’échappement sont acheminés dans la deuxième 

turbine à une pression atmosphérique et température élevée où l’énergie thermique est convertit en une 

énergie mécanique et la pression et la température des gaz d’échappement diminuent. Ensuite ils sont 

dirigés vers l’échangeur de chaleur pour les refroidir à pression constante, enfin ils sont comprimés dans 

le compresseur pour augmenter leur pression à la pression atmosphérique et ils sont rejetés dans 

l’atmosphère. 

III-3-Avantages et inconvénients de cycle 

 Avantages  

 Obtenir plus d’énergie avec la même quantité de carburant  

 rendement plus grand par rapport au cycle simple 

 réduire la pollution environnementale  

 Inconvénients  

 La puissance absorbée par le compresseur est élevée 

 Il se compose de nombreux éléments, cela nécessite un accord de montant plus élevée 
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Conclusion 

D’après tout ce qui a précédé on peut dire que la technologie du cycle combiné est une 

technologie moderne et sa maîtrise permet d’augmenter le rendement et la puissance nette  en 

conservant des niveaux élevés de disponibilité, de fiabilité et de protection de l’environnement. 
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Dans ce chapitre  nous allons faire l’analyse énergétique du cycle simple et du cycle 

combiné, avec des paramètres et conditions initiales  fixés pour savoir lequel entre les deux cycles 

est  meilleure en termes de : puissance du compresseur, puissance de la turbine, puissance nette et 

rendement thermique. Après procédons à une analyse paramétrique pour déterminer les paramètres  

optimaux pour le cycle combiné. 

 

I-Analyse énergétique 

L’analyse énergétique est la méthode traditionnelle d’évaluation de la façon dont l’énergie 

est utilisée dans une opération impliquant des facteurs physiques ou le traitement chimique des 

matériaux et le transfert et/ou la conversion de l’énergie. 

L’analyse des systèmes énergétiques est encore plus souvent réalisée à l’aide du premier 

principe de la thermodynamique qui met en évidence les pertes dues aux interactions avec 

l’environnement à travers les frontières du système. Son but est de réduire les quantités d’énergies 

perdues.  

I-1-Cycle de Brayton simple 

 

Figure 12 : Cycle de Brayton 

 

 Au niveau du compresseur  

Les propriétés de l’air à la sortie du compresseur dépondent du taux de compression, du 

rendement isentropique du compresseur et le débit d’air absorbé. Pour calculer les paramètres T2IS, 

T2, et P2 on utilise les formules suivantes : 
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D’après le premier principe de thermodynamique  

       

 Les capacités calorifiques de l’air et du gaz sont calculées par les équations  suivantes : 

     ( T ) = 1.9327 × 10
-10

× T 
4 
- 7.999 ×10 

-7 
× T 

3 
+ 1.140 × 10 

-1 
× T

2  
- 4.489  × 10 

-1 
× T         

+1.05775 × 10
3   

(2.1) 

   ( T ) =1.8083 × 10 
3 
- 2.3127 × 10 

-3 
× T + 4.045×10 

-6 
× (T)

2 
-1.7363×10

-9
×T 

3             
(2.2) 

 Pour la transformation isentropique on a:  

    

  
 =  (rc) 

(𝚼 -1/ 𝚼 )  ⇔ T2is = T1 × (rc) 
( 𝚼- 1/ 𝚼 )                             (2.3)                                                                 

Avec : 

rc: taux de compression  

  : Le coefficient isentropique de l’air  

Dans le cas réel, la température à la sortie du compresseur est donnée par l’équation : 

ηc 
        

       
⇔     

         

  
                                           (2.4) 

 La pression à la sortie du compresseur P2  : 

rc  = 
  

  
     ⇔⇔  P2 = P1× rc                                                                    (2.5) 

 Le travail fourni  à l’air  par le compresseur est calculé par la formule suivante :  

WC = H2–H1 =       (T2) × (T2) –      (T1) × (T1)                                   (2.6) 

Les capacités calorifiques        (T2),      (T1)  sont calculées à partir de l’équation (I.1) 

 la masse volumique de l’air : 

  

ℓair1 = P1 / r × T1                                                                                  (2.7) 

Avec :   

ℓair1 : la masse volumique de l’air  

P1 : la pression à l’entrée de compresseur  

T1 : la température à l’entrée de compresseur  
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Qm_air = QV_air × ℓair1                                                                         (2.8) 

Avec : 

Qṁ_air: débit massique de l’air  

QV_air : débit volumique de l’air  

 La puissance nécessaire pour entrainer le compresseur est calculée par l’expression 

suivante : 

PC =      × WC                                                                     (2.9) 

 au niveau de la chambre de combustion  

Les propriétés de la combustion dépendent du pouvoir calorifique inférieur PCI, et du débit 

de carburant, ainsi que le rendement de la chambre de combustion. Pendant la transformation de 2 à 

3, nous injectons à l’air comprimé un débit de carburant pour obtenir la quantité de chaleur 

nécessaire dans la chambre de combustion pour entrainer la turbine.  

 La puissance calorifique  fournie par la chambre de combustion est calculée par l’expression 

suivante :
 

Pcc = ηcc× PCI ×  = (  +      ) ×   (T 3)×(T3)–     ×      (T2)×(T2)   (2.10) 

Donc, le débit massique de carburant    : 

   =     × [    (T 3)×(T3)–      (T2)× (T2) ] [ηcc ×PCI -    (T 3)×(T3)]  (2.11) 

 

    (T3) : nous la calculons en utilisant  l’équation (2)
 

 Les pertes de pression au niveau de la chambre de combustion sont considérées par la 

relation suivante : 

P3= (1–𝜟P%) × P2                                                                                         (2.12) 

 au niveau de la turbine  

Pour la détente isentropique : 

    

  
 = (P4 /P3)

 (𝚼-1)/𝚼 = (𝛕t)
 (𝚼-1)/𝚼⇔      = T3× (P4 /P3)

 (𝚼-1) / 𝚼                                  (2.13) 

𝛕t : le rapport de détente 

 Dans le cas réel, la température des gaz d’échappement à la sortie de la turbine est égale : 

ηt = 
     

       
 ⇔T4 = ηt×         ) + T3                                                       (2.14) 

ηt : rendement isentropique de la  turbine  
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 Le travail obtenu par la détente des gaz dans la turbine peut être calculé par la formule 

suivante: 

WT = H3 H4=    (T3) × T3     (T4) × T4                       (2.15) 

    (T4) : nous la calculons en utilisant  l’équation (2)
  

 La puissance produite par la turbine : 

PT=WT× (ṁc +Qm_air)                                            (2.16) 

 Rendement thermique  

Pnette= PT –Pc 

 

      
      

    
                                                       (2.17) 

 La consommation  spécifique  

 C S = ṁc / pnette                                                               (2.18) 

I-2-Cycle combiné 

Le cycle combiné  est différent du cycle simple, il est construit à partir d'un cycle supérieur (cycle 

de Brayton) et d'un cycle inférieur (cycle de Brayton inverse). Le diagramme (T−S) illustré dans la 

figure (Fig. 12) montre le cycle combiné et les points de différence. 

Cycle de fonctionnement  

 

Figure 13 : Représentation du Cycle combiné 

Les points du cycle ci-dessus (1  jusqu’à  4) représente le cycle de Brayton simple dans l’analyse a 

été faite dans la section précédente. 
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 Au niveau du compresseur du cycle inferieur  

Nous avons :   P7=P1 

P6= P7/ rc67                                                                                      (2.19) 

 

Avec : rc67 : le rapport de compression du deuxième compresseur  

 

P5=P6 

 

                                                                  P4=P5× rc67                               (2.20) 

 
 Pour la transformation isentropique on utilise les formules suivantes :  

    

  
=(P5/P4)

(𝚼-1/𝚼) ⟺      =T4× (P5/P4)
( 𝚼 -1/𝚼)                                         

(2.21) 

ηt 
     

       
⟺ T5=ηt×( T5is–T4 ) +T4                                                (2.22) 

T6 =T5 ℇ× (T5 T_cool)                                        (2.23) 

 
    

  
 = (P7/P6)

(𝚼-
1/𝚼) )  ⟺T7  = T6× (P7/P6)

(𝚼-1/𝚼)                                        
(2.24) 

 

ηc 
       

     
⇔   

       

  
                                           (2.25) 

Avec  

ℇ : l’efficacité de l’échangeur 

T_cool : Température de fluide de refroidissement  

Les capacités calorifiques     (T5),    (T6),    (T7) sont calculées par  l’équation (2.1) 

 

 Le travail fourni aux gaz d’échappement par le 2
eme

 compresseur  W67 est : 

 

WC67= (H7–H6) =   (T7) × (T7) –   (T6) × (T6)                         (2.26) 

 La puissance nécessaire pour entrainer le deuxième compresseur est calculée par 

l’expression suivante : 

PC67= (  +     ) × WC67                                                          (2.27) 

 La puissance totale des compresseurs du cycle combiné : 

PC = PC67+PC12                                                                             (2.28) 

 

 au niveau de la chambre de combustion  

La puissance calorifique dans le cycle combiné est la même que celle du cycle simple. 

 au niveau de la turbine  
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 Le travail obtenu par la 2
eme

 turbine : 

WT45= H5–H4 =     (T5) × T5 –   (T4) × T4                                       (2.29) 

 La puissance totale obtenue par les turbines du cycle combiné est: 

                                      PT = (WT34+ WT45) × (  +     )           (2.30) 

 au niveau de l’échangeur de chaleur  

Le rôle  de l’échangeur de chaleur est de refroidir les gaz d’échappement avant leur entrée 

dans le compresseur du cycle inferieur  

Qech = H6 – H5 = (  +      ) × [    (T6) ×T6 –    (T5) ×T5 ]  (2.33) 

Rendement thermodynamique obtenu par le cycle  

Pnette= │PT–PC│ 

ηth= Pnette/Pcal 

La consommation spécifique  

  CS= ṁc/pnette  

 

I-3-Les paramètres et les conditions initiales utilisées 

Pouvoir calorifique inferieur PCI  = 39460000  J/ kg 

Rendement de compresseur  ηc = 0.8 

Rendement de turbine  ηt = 0.8 

Rendement de la chambre de 

combustion  

ηcc = 0.98 

Efficacité de l’échangeur de chaleur  ℇ= 0.95 

T_cool T_cool = 288.15  K 

Débit volumique de l’air  Qvair  = 65.294  m
3
/s 

Rapport de pression de compresseur 1 rc = 14 

Rapport de pression de compresseur 2 rc67 = 2 

Température ambiante  T1 = 288.15   K 

Pression ambiante  P1 = 101325  Pa 

Coefficient isentropique de l’air  𝚼 
= 1.4 

Pertes de pression au cours de la 

combustion  

𝜟P = 0.05 

Tableau 1 : Paramètres et conditions initiales utilisés 

I-4-Résultats  

 

Après avoir effectué l’analyse énergétique du cycle simple et du cycle combiné nous 

obtenons les résultats suivants qui sont présentés dans les deux tableaux ci-dessous. 
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I-4-1-Résultats du cycle simple  

le débit massique  d’air Qm_air =  79.99 kg/s 

la température isentropique T2iso =  612.46 K 

la température   T2 T2 = 693.54 K 

la capacité calorifique    CPair(T1) CPair (T1) =   1.0050×103  J/kg.K 

la capacité calorifique    CPair(T2) CPair (T2) =  1.0724×103J/kg.K 

le travail au niveau du compresseur  Wc =  4.54×105  J 

la puissance du compresseur  Pc=  3.63×107 W 

la capacité calorifique    CPg(T3) CPg (T3) = 1.8083×103 J/kg.K 

le débit massique du carburant  mc =  3.1260  Kg/s 

la puissance calorifique  de la chambre de 
combustion  

Pcal=  1.23×108W 

la pression  P2 P2 = 1418550  Pa 

la pression  P3 P3=1.34×106 Pa 

la pression  P4 P4 = 101325  Pa 

la température isentropique  T4iso T4iso =  572.90  K 

la température   T4 T4 = 698.32  K 

la capacité calorifique    CPg(T4) CPg (T4) = 1.8081×103   J/Kg.K 

le travail au niveau de la turbine  Wt=  9.0741×105   J 

la puissance de la turbine  Pt  =   7.5429×107   W 

le rendement thermodynamique du cycle 
simple  

ηth =  31.69 % 

la puissance nette  p_nette  =   3.9096×107   W 

la consommation spécifique  Cs  = 7.9956×10-8   Kg/W.s 

Tableaux 2 :Résultats de cycle simple 
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I-4-2-Résultats du cycle combiné   

la pression au point 7 P7 = 101325 Pa 

la pression au point 6 P6 = 5.0663×104 Pa 

la pression au point 5 P5 = 5.0663×104 Pa 

la température isentropique T5is T5iso  =  572.8583 K 

la température au point 5 T5 =  597.9510 K 

la température au point 6 T6  =  303.4976 K 

la température isentropique T7iso T7iso =  369.9677 K 

la température au point 7 T7 = 356.6736 K 

la capacité calorifique   CPg(T5) CPg (T5) =   1.8080×103  J/kg.K 

la capacité calorifique   CPg(T6) CPg (T6) =  1.8079×103   J/kg.K 

la capacité calorifique   CPg(T7) CPg (T7) =   1.8079×103  J/kg.K 

le travail au niveau de compresseur Wc67 Wc67 = 9.6134×104  J 

la puissance de compresseur Pc67 Pc67  = 7.9912×106  W 

la puissance de compresseur totale  Pc Pc = 4.4324×107  W 

le travail au niveau de la turbine WT45 WT45  = 1.8152×105  J 

le travail total de la turbine est WT WT = 1.0889×106  J 

la puissance de la turbine PT Pt = 9.0518×107  W 

la puissance nette  p_nette Pnette= 4.1745××107 W 

le rendement thermodynamique du cycle combiné ηth =  37.45 % 

la puissance de l’échangeur  Pech Pech =  4.4255×107W 

la consommation  spécifique Cs Cs =  6.7671×10108 Kg/W.S 
Tableaux 3 : Résultats du cycle combiné 

I-4-3-Analyse comparative  

 

les résultats sont représentés sous forme d’histogrammes. 

 

 

Figure 14 : Puissance du compresseur dans le cycle simple et le cycle combiné 
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Figure15 : Puissance de la turbine dans le cycle simple et le cycle combiné 

 

 

Figure16 : Puissance nette  dans le cycle simple et le cycle combiné 
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Figure 17 : Rendement thermique du cycle simple et du cycle combiné 

La fig.13 montre que la puissance absorbée par les compresseurs du cycle combiné est 

élevée par rapport à celle absorbée par le compresseur du cycle simple, car le cycle combiné 

fonctionne avec deux compresseurs. 

Par ailleurs les figures 14, 15, 16 et 17 montrent que le cycle combiné est meilleur que le 

cycle simple en termes de  puissance de turbine, de puissance nette et de rendement thermique. 

I-5- Analyse paramétrique  

Cette partie est accordée à la présentation et l’analyse de nos résultats, les résultats obtenus 

dans ce qui suit, sont visualisés graphiquement sous forme de courbes pour présenter et analyser les 

effets des variations de la température ambiante, du taux de compression et de l’efficacité de 

l’échangeur  sur les puissances de la turbine et du compresseur, la puissance nette et le rendement  

thermique.  

 Effet de la variation du la température ambiante 

Dans cette partie de notre simulation, nous avons fait varier la température d’entrée du 

compresseur, tout en fixant les autres paramètres tels que le taux de compression (τ =2), et la 

température de combustion (T3  = 1200 K). Il convient de souligner qu'en modifiant la 

température de l'air  à l'entrée du compresseur ceci a des effets importants sur les performances 

du cycle combiné. 
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Figure 18 : Evolution de la puissance du compressur en fonction de la 

température ambiante 

 

 

Figure 19: Evolution de la puissance de la turbine en fonction de la 

température ambiante 
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Figure 20: Evolution de la puissance nette en fonction de la température 

ambiante 

 

Figure 21 : Evolution du rendement thermique en fonction de la température 

ambiante 
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puissance  du compresseur  est élevée. 
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température ambiante augmente, cette diminution est due à la réduction significative de la masse 

volumétrique de l'air en raison de la température ambiante élevée. 

 Effet de la variation de taux de compression   

Nous avons fixé la valeur de la température d’entrée au niveau du compresseur à T1 = 

288.15 K et la valeur de la température T3 = 1200 K, l’efficacité de l’échangeur ƹ=0.95  et nous 

avons fait une variation du taux de compression rc67 de 2 à 14.    

 

Figure 22: Evolution de la puissance du compresseur en fonction du taux de 

compression  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 23 : Evolution de la puissance de la turbine en fonction du taux de 

compression 
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Figure 24 : Evolution de la puissance nette en fonction du taux de 

compression 

 

Figure 25: Evolution du rendement thermique en fonction du taux de 

compression 
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 Effet de la variation de l’efficacité de l’échangeur: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 26 : Evolution de la puissance du compresseur en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

 

 

Figure 27 : Evolution de la puissance de la turbine en fonction de l’efficacité de 

l’échangeur 
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Figure 28: Evolution de la puissance nette en fonction de l’efficacité de 

l’échangeur 

 

Figure 29 : Evolution du rendement thermique en fonction de l’efficacité de 

l’échangeur 
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Conclusion  

Dans cette partie de travail, l’analyse paramétrique a été faite  pour avoir les meilleurs 

paramètres de cycle combiné. 

Les résultats indiquent que le changement des paramètres tels que : la température ambiante, le 

taux de compression et l’efficacité de l’échangeur de chaleur, affecte  les performances du cycle 

combiné, où nous avons constaté que : 

-les conditions ambiantes (température) jouent un rôle important sur les performances de la 

turbine à gaz. Plus la température ambiante est faible et l’efficacité de l’échangeur de chaleur est 

élevée, plus  le rendement thermique et la puissance nette sont grands. 

- le taux de compression est un facteur qui améliore le rendement thermique. De l’augmentation 

du taux de compression résulte une augmentation du rendement thermique et de la puissance 

nette jusqu’à une certaine valeur, puis commence à baisser, c’est t-à-dire que les paramètres 

optimaux pour le cycle combiné sont: 

 Une efficacité d’échangeur maximale.  

 Une très basse température ambiante.  

 Un rapport de compression rc67 = 5. 
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Dans ce chapitre  nous allons faire l’analyse éxergétique du cycle simple et du cycle 

combiné, avec des paramètres et conditions fixes pour montrer lequel entre des deux cycles 

est le meilleure en termes de pertes éxergétiques et de rendement éxergétique. 

Après ça nous allons faire une analyse paramétrique pour déterminer les paramètres optimaux 

pour le cycle combiné. 

L’étude exergétique a pour but d’évaluer l’exergie détruite. La minimisation de 

l’exergie détruite pour  améliorer  le rendement des composants en agissant sur les débits et 

les variables d’état ou sur la création liée à ces composants.  

I-Cycle simple 

L’expression générale de la variation de  l’éxergie Ex s’écrit comme suite : 

 

Ex = Δh – T0× ΔS                                                      (3.1) 

 

 Au niveau du compresseur  

Ra(T)=       (T) ×
   

 
                                                   (3.2) 

La variation de l’entropie dans le compresseur: 

S2 S1=      ×ln 
  

  
  Ra×ln 

  

  
                                          (3.3) 

S2-S1=      (T2) × ln(T2) –      (T1)×ln(T1)–[Ra(T2) ×ln(P2)– Ra(T1)×ln(P1) ] 

 Dans le compresseur d’air, la variation de l’éxergie est exprimée par la relation 

suivante: 

                                                                         (3.4) 

                 

             [      (    )   (    )–       (    )   (    )]–            (   )     (3.5) 

 Les pertes éxergétiques au niveau du compresseur : 

     =T0 ×      ×(S2 S1)                                           (3.6) 

 

 Le rendement exergétique du compresseur comme suite: 

 

       
    

    
                                         (3.7) 
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 Chambre de combustion 

 

                                                             (3.8) 

 

 -Les pertes éxergétiques au niveau de la chambre de combustion: 

 

                                                             (3.9) 

 

 

-Rendement éxergétique de la chambre de combustion 

 

 
  
 

   

             
                                        (3.10) 

 

 
  
 

   

    (  
  

  
)    

 

 

 Au niveau de la turbine  

                                                             (3.11) 

 

Rg(T)= CPg (T)×
   

 
                                                   (3.12) 

 La variation de l’entropie dans la turbine:    

S4 – S3 = cpg × ln
  

  
 Rg × ln

  

  
 

 

S43=CPg  (T4) × ln(T4) – CPg(T3) × ln(T3) – [ Rg(T4) × ln(P4) – Rg(T3)× ln(P3)] 

 

 Dans la turbine, la variation d’éxergie s’exprime par la relation suivante: 

 

Ex_t34= (  +      ) × (h3– h4) – T0 × (  +      ) × (S3– S4) 

 Les pertes éxergétiques au niveau de la turbine : 
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                                                                    (3.13) 

 

     = T0 × (  +      )×  (S4 - S3) 

 

 Rendement éxergétique de la turbine : 

   
      

   
                                                 (3.14) 

 

 Le rendement éxergétique ηEx du cycle de Brayton s’écrit par l’expression suivante : 

 

 

    
   

       
                                            (3.15) 

 

    
   

  
  

  

 

Avec : 

TF=T1 

TC = T3 

III-2-Cycle combiné 

Les points de cycle au-dessus (1  jusqu’à  4) représentent  le cycle de Brayton simple avec les 

mêmes paramètres et les mêmes étapes, mêmes équations et les mêmes conditions initiales 

mentionnées au-dessus. 

 Au niveau du compresseur  

 La variation d’entropie au niveau du deuxième compresseur : 

S7 – S6 = Cpa× ln 
  

  
 –Ra × ln 

  

  
 

S7 – S6 = CPg (T7)× ln(T7) –CPg (T6)×ln(T6)–[Ra(T7)× ln(P7)– Ra(T6)× ln(P6)] 

 

 Dans le compresseur d’air, la variation de l’éxergie ExC est donnée  par la relation 

suivante: 

ExC_67 = (  +      )×(h6–h7) – T0 × (  +      )× (S6–S7) 
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 Les pertes éxergétiques au niveau du deuxième compresseur: 

IC_67 =T0 × (  +      ) × (S7  S6) 

 Rendement éxergétique du compresseur : 

 
  
 

   

        
                                                       (3.16) 

 

 

 Au niveau de la turbine 

 La variation d’entropie au niveau de la deuxième turbine : 

S5 – S4=   × ln 
  

  
 –  × ln 

  

  
 

S5 – S4 =      (T5)× ln(T5) –    (T4)×ln(T4)–[  (T5)× ln(P5) –  (T4)× ln(P4)] 

 la variation de l’éxergie au niveau de la turbine ExT s’exprime par la relation suivante: 

ExT_45 = (  +      )× (h4 –h5) –T0×(  +      )× (S4 –S5) 

 les pertes éxergétiques dans la deuxième turbine : 

          (         )    (    ) 

 Rendement éxergétique de la turbine : 

 

     
        
   

 

 au niveau de l’échangeur de chaleur  

                                                                                   (3.17) 

 la variation d’entropie : 

S56 =     × ln 
  

  
 – Rg × ln

  

  
 

S56=     (  )× ln(T5) –    (  ) ×ln (  )–[  (T5)× ln(P5) –  (T6)× ln(P6)] 

 Les pertes éxergétiques de l’échangeur de chaleur : 

                                                              (3.18) 

     = (  +      ) × T0×[S56 + (    (  )×(  )      (  ) × (  ))/T6 ] 
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 Rendement éxergétique de l’échangeur de chaleur  

 
 

        
   

          
                                        (3.19) 

 

 
      

 
   

    (  
  

    
)     

 

 

 

 

 Le rendement éxergétique ηEx du cycle combiné s’écrit par l’expression suivante : 

 

    
   

       
                                             (3.20) 

 

III-3-Les résultats 

Après avoir effectuer l’analyse éxergétique du cycle simple et du cycle combiné nous 

obtenons les résultats suivants qui sont présentés dans les deux tableaux ci-dessous. 

 

III-3-1-Résultats de cycle simple  

la constante du gaz parfait au point 1   ( T1)  = 287.1425  J/ kg.K 

 

la constante du gaz parfait au point 2   ( T2)  = 306.3955 J/ kg.K 

 

la différence d’entropie au niveau du compresseur     = 293.0471 J/kg.K 

 

la variation d’exergie  au niveau du compresseur  Exc_12=  2.9577×10
7
   W 

 

les pertes éxergétiques du compresseur  Ic_12=  6.7553×10
6
   W 

 

le rendement éxergétique du compresseur      = 84.32  % 

 

la variation d’entropie dans la chambre de 

combustion  

S34 = 4.0384×10
5   

J/kg.K 

 

la variation d’éxergie dans la chambre de 

combustion  
EX_cc= 1.5504×10

8    
W 

les pertes éxergétiques dans la chambre de 

combustion 
Icc = 1.1637×10

8    
 W 

 

le rendement éxergétique de la chambre de 

combustion  
ηex_cc= 74.32   % 

 

la constante du gaz parfait au point 3   (T3)  = 516.6712 J/ kg.K 
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la constante du gaz parfait au point 4   (T4)  = 516.5904 J/ kg.K 

 

La différence d’entropie au niveau de la turbine     = 357.0682   J/kg.K 

 

 

la variation de l’éxergie dans  la turbine Ex_t34 = 6.7198×10
7
  W 

 

les pertes éxergétiques au niveau de la turbine  It_34 =  8.5528×10
6 
  W 

 

le rendement éxergétique dela turbine   ηex_t= 90.16   % 

 

les pertes éxergétiques totales         =1.4261×10
8
  W 

 

le rendement éxergétique du cycle simple ηEX  =  41,71   % 

 

 

Tableaux 4 : Résultats du cycle simple 

 

III-3-2-Résultats du cycle combiné  

 

la constante du gaz parfait au point 6   (T6)  =  516.5492    J/ kg.K 

 

la constante du gaz parfait au point 7   (T7)  =  516.546  J/ kg.K 

 

la variation d’entropie dans le compresseur 2    =   79.4311  J.k
-1

 J/kg.K 

 

la variation de l’exergie au niveau du 

compresseur 2 

    =  1.4317×10
7   

W 

les pertes éxergétiques au niveau du 

compresseur2 
      =    1.9026×10

6   
W 

 

le rendement éxergétique du compresseur 1     =  84.32  % 

 
le rendement éxergétique du compresseur 2     = 87.21  % 

 

la constante du gaz parfait au point 5   (T5)  = 516.5692  J/ kg.K 

 

la variation d’entropie dans la turbine 2 S54 = 77.2683   J/ kg.K 

 

la variation d’exergie dans la turbine 2 Ex_t45 =     1.6870×10
7
    W 
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les pertes éxergétiques au niveau de la turbine 

2  
It_45  = 1.8508×10

6
   W 

le rendement éxergétique de la turbine  1     =   90.16   % 

le rendement éxergétique de la turbine  2     =   89.44   % 

 

la quantité de chaleur cédée par le fluide 

chaud  
      = 4.4255×10

6
   W 

la variation d’entropie au niveau de 

l’échangeur  
S56  =  1.2262×10

3
    J/kg.K 

 

 les pertes éxergétiques dans l’échangeur de 

chaleur 
Iech =  1.2646×10

7
    W 

les pertes éxergétiques totales         = 2.8631×10
8
    W 

 

le rendement éxergétique du cycle combiné      = 49.28   % 

 

 

Tableaux 5 : Résultats du cycle combiné 

 

III-3-3-Analyse comparative  

Les résultats des pertes éxergétiques du cycle simple et du cycle combiné sont 

représentés sous forme d’histogrammes  

 

 cycle simple  

 

Figure30 : Pertes éxergétiques dans les éléments du cycle simple  

0

20

40

60

80

100

120

140

compresseur c.combustion turbine

le
s 

p
er

te
s 

éx
er

gé
ti

q
u

es
  ×

10
6  

  W
   



CHAPITRE 3 : Analyse éxergétique 
 

40 
 

 

 cycle combiné  

 

Figure31: Pertes éxergétiques dans les éléments du cycle combiné 

 

 

Figure32: Pertes  éxergétiques totale du cycle simple et combiné 
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Figure33: Rendement  éxergétique du cycle simple et du cycle combiné 

Aprés avoir fait l’analyse éxergétique représentée par les pertes éxergétiques au niveau 

des composants des deux cycles et leurs rendements exergétiques, les resultats  représentés 

sous forme d’histogrammes  ci-dessus, nous montre que : 

 Les pertes éxergétiques du cycle combiné  sont plus grandes que celles du cycle 

simple, car le cycle combiné fonctionne avec plus de composants que le cycle simple. 

 Les pertes éxergétiques sont plus élevées au niveau de la chambre de combustion et 

l’echangeur de chaleur à cause de la grande différence de temperature entre l’entrée et 

la sortie. Par ailleur les pertes éxergétiques dans les autres composants restent faibles. 

          D’autre part le rendement exergétique du cycle combiné est superieur au rendement du 

cycle simple.  

III-4- Analyse paramétrique  

Dans cette partie nous avons étudié  les effets des variations de la température ambiante, 

du taux de compression  et de l’efficacité de l’échangeur  sur les pertes éxergétiques dans les 

différents éléments du cycle combiné   et sur le rendement éxergétique.  

 Effet de la variation de la température ambiante 

Nous avons varié la température d’entrée du compresseur, tout en fixant les autres 

paramètres tels que le taux de compression (τ =2), et la température de combustion (T3  = 

1200 K). Il convient de souligner qu'en modifiant la température de l'air  à l'entrée du 

compresseur ceci a des effets importants sur les pertes éxergétiques du cycle combiné. 
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Figure 34 : Evolution des pertes éxergétiques  dans le compresseur 1 en fonction de 

la température ambiante 

 

 

Figure35: Evolution des pertes éxergétiques  dans le compressur 2 en fonction de la 

température ambiante 
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Figure36 : Evolution des pertes éxergétiques  dans la chambre de combustion en 

fonction de la température ambiante 

 

 

Figure 37:Evolution des pertes éxergétiques  dans la turbine 1 en fonction de la 

température ambiante 
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Figure38 : Evolution des pertes éxergétiques  dans la turbine 2 en fonction de la 

température ambiante 

 

 

Figure 39 : Evolution des pertes éxergétiques  dans l’échangeur de chaleur en 

fonction de la température ambiante 

 

 

1,844

1,845

1,846

1,847

1,848

1,849

1,85

1,851

1,852

1,853

1,854

270 280 290 300 310 320 330 340

le
s 

p
e

rt
e

s 
e

xe
rg

é
ti

q
u

e
 ×

10
6 

  w
  

T ambiante  

1,26

1,261

1,262

1,263

1,264

1,265

1,266

1,267

270 280 290 300 310 320 330 340

le
s 

p
er

te
s 

ex
er

gé
ti

q
u

e 
×1

0
7

   
w

  

T ambiante  



CHAPITRE 3 : Analyse éxergétique 
 

45 
 

 

Figure 40: Evolution des pertes éxergétiques totales du cycle en fonction de la 

température ambiante 

 

 

Figure 41: Evolution du rendement éxergétique   en fonction de la température 

ambiante 
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est élevée, il y a moins de pertes éxergétiques, mais le rendement éxergétique subit une 

réduction. 

 

 Effet de la variation du taux de compression   

Nous avons fixé la valeur de la température d’entrée au niveau du compresseur à T1 = 

288.15 K et la valeur de la température T3 = 1200 K,  l’efficacité de l’échangeur  ƹ=0.95  et 

nous avons fait une variation du taux de compression  rc67 de 2 à 14 pour  voir l’effet de ce 

dernier sur les pertes éxergétiques et  le rendement éxergétique du cycle. 

 

 

 

Figure 42: Evolution des pertes éxergétiques  dans le compresseur 2 en fonction du 

taux de compression  
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Figure 43: Evolution de pertes éxergétiques  dans la turbine 2 en fonction du taux de 

compression  

 

 

 

Figure 44: Evolution des pertes éxergétiques  dans l’échangeur en fonction du taux 

de compression 
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Figure 45: Evolution des pertes éxergétiques totales du cycle en fonction du taux de 

compression 

 

 

Figure 46: Evolution du rendement éxergétique en fonction du taux de compression 
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 Effet de la variation du l’eficacité de l’échangeur de chaleur  

Nous avons fixé la valeur de la température d’entrée au niveau du compresseur à T1 = 

288.15 K , la valeur de la température T3 = 1200 K et le taux du compression et nous avons 

fait une variation l’efficacité de l’échangeur de 0.55  à 0.95 pour voir l’effet de ce dernier sur 

les pertes éxergétiques et  le rendement éxergétique du cycle. 

 

 

Figure 47: Evolution des pertes éxergétiques au nivau du compression 2 en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

 

 

Figure 48: Evolution des pertes éxergetiques au nivau de l’échangeur  en fonction de  
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Figure 49: Evolution des pertes éxergetiques totales du cycle en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 

 

Figure 50: Evolution du rendement éxergétique en fonction de 

l’efficacité de l’échangeur 
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D’autre part l’augmentation de l’efficacité, l’impact est négatif car nous avons une 

augmentation significative des pertes éxergétiques au niveau de l’échangeur de chaleur. 

En conclusion, les résultats issus des différentes simulations  indiquent que le 

changement de paramètres tels que la température ambiante, le taux de compression et 

l’efficacité de l’échangeur de chaleur, affecte les pertes et le rendement  éxergétiques du cycle 

combiné.  
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Conclusion générale  

Notre travail vise d’une part à réduire la consommation de ressources énergétiques 

fossiles non renouvelables et maximiser l’énergie produite à partir de ces ressources d’autre 

part, à protéger  l’environnement contre les gaz à haute température émise par les usines. 

D’après notre analyse et les résultats obtenus nous pouvons déduire que  le cycle de Brayton 

inversé présente une solution idéale  pour la récupération de l’énergie perdue dans les gaz 

d’échappement à haute température  

L’application numérique a été faite avec les paramètres de la turbine GT-600 qui a 

pour rôle de faire tourner des compresseurs centrifuges.    

Les résultats obtenus à partir  de l’analyse énergétique prouve que  la technique des 

cycles Brayton simple et Brayton inversé combinés est meilleur en termes de puissance nette 

et rendement thermique par rapport au cycle classique simple. D’autre part le rendement du 

compresseur centrifuge entraîné va augmenter car la puissance délivrée par la turbine 

augmente.  

L’analyse éxergétique montre que malgré qu’il y’a  des pertes éxergétiques 

supplémentaires dans le cycle combiné comparativement au cycle simple, le rendement 

éxergétique du cycle combiné est nettement supérieur à celui du cycle simple. 

D’autre part, nous obtenons une quantité de chaleur au niveau de l’échangeur qui peut 

être utilisée pour le chauffage des bâtiments  ou/et chauffage d’eau. 

 

Sur le plan environnemental, l’utilisation du cycle combiné permet de diminuer la 

température des gaz d’échappement émis dans l’air qui a un effet positif sur l’environnement 

et la couche d’ozone. 
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