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Résumé - L’article présente une étude comparative, basée sur l’analyse exégétique, de l’effet de non 

prise en considération du comportement réel de l’agent thermique et de l’utilisation des modèles 

simplifiés pour calculer les performances des cycles de turbines à gaz avec et sans récupération de 

chaleur. Un intérêt spécial a été réservé au processus de combustion et au transfert de chaleur dans le 

préchauffeur d’air. La variation des destructions et des pertes d’exergie par rapport à la variation des 

paramètres fonctionnels est présentée. 

 

Nomenclature  

Cc chambre de combustion 

Cp compresseur 

xE  flux d’exergie, kW  

xe  exergie molaire, kJ.kmol
-1

 

G générateur électrique 

Ga vitesse massique coté air dans le 

préchauffeur d’air, kg.m
-2

.s
-1 

Gg vitesse massique coté gaz dans le 

préchauffeur d’air, kg.m
-2

.s
-1

 

h  enthalpie molaire, kJ.kmol
-1

 

I  flux de destruction d’exergie due aux 

irréversibilités internes, kW 

n̂  nombre de kmols, kmol gaz/kmol 

combustible 

p pression, bar 

P flux de perte d’exergie, kW 

PA préchauffeur d’air 

PCI pouvoir calorifique inférieure, kJ.kmol
-1

 

s  entropie molaire, KJ.kmol
-1

.K
-1

 

T turbine, température, K 

0x  taux molaire – composition de 

l’environnement 

Symboles grecs 

 = T3/T1 rapport de températures 

 

 

 

cb rendement externe de la chambre de 

combustion  

ex rendement exégétique 

paη  efficacité du préchauffeur d’air 

t rendement thermique (énergétique) 

sc rendement isentropique du compresseur 

st rendement isentropique de la turbine 

cp  rapport de compression
 

Indices et exposants 

a air 

cc chambre de combustion 

cb combustible 

g gaz 

g'  gaz sec 

PA préchauffeur d’air 

rec turbine à gaz avec échangeur 

récupérateur 

pa  chute de pression coté air dans le 

préchauffeur d’air 

pg  chute de pression coté gaz dans le 

préchauffeur d’air 

T  différence de température dans le 

préchauffeur d’air 

 



1. Introduction  

La manière simple d'analyser le comportement d'une installation turbine à gaz est de 

considérer l'agent thermique comme un gaz parfait et d'ignorer les changements dans sa 

composition au cours du cycle [1-4].  

Dans la plupart des études, les turbines à gaz sont analysées seulement en utilisant le 

premier principe de la thermodynamique, ou en estimant le rendement global exégétique [1-

5]. 

Le rendement exégétique global révèle l’image réelle du comportement du système 

énergétique mais il n’est pas capable d’indiquer les moyens de son amélioration. L’analyse 

exégétique este la seule méthode qui donne une stratégie pertinente à suivre dans la procédure 

d’optimisation. En mettant en évidence les destructions intrinsèquement liés aux processus 

irréversibles et les pertes externes d’exergie avec les courants de substance et énergie évacués 

à travers la frontière du système dans l’environnement, cette analyse conduit à des solutions 

constructives et fonctionnelles optimales [6,7].  

Pour mettre en évidence l’influence de l’utilisation de modèle du gaz parfait ou agent réel 

pour l’agent thermique, on a fait une étude comparative sur le fonctionnement d’une turbine à 

gaz avec et sans récupération de chaleur. Un intérêt spécial a été réservé au processus de 

combustion et au transfert de chaleur dans le préchauffeur d’air.  

2. Analyse comparative de la performance de la turbine à gaz sur la base 

du modèle de gaz parfait et agent réel 

Les schémas des systèmes de turbine à gaz simple avec et sans récupération de chaleur 

sont présentés sur les figures 1 et 2. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure 1 : Schéma de la turbine à gaz simple   Figure 2 : Installation turbine à gaz avec 

échangeur récupérateur de préchauffage de 

l’air 
 

2.1 Le modèle d’agent réel et le processus de combustion 

La puissance effective du système considéré est Pe=65 MW, et les caractéristiques de 

fonctionnement, considérées constantes sont: sc= 0,86 ; st = 0,87 cb= 0,98. Le carburant 

utilisé est du CH4, la composition molaire de l’air étant : 0
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Tenant compte du fait que dans la chambre de combustion il y a une réaction chimique qui 

provoque des modifications de la composition du gaz de travail, on est amenés à choisir un 

état de référence commune à tous les gaz components afin de déterminer des valeurs des 

paramètres d’états. Comme grandeurs de référence, on a utilisé les enthalpies et les fonctions 

de Gibbs de formation, refT 298,15 K et refp = 1 bar et les entropies absolues. 

Par conséquent : 

)()( 0 ThTh    et  
refp

p
RTspTs ln)(),( 0    (1) 

où (T)h 0  est l’enthalpie molaire de formation et (T)0s  l’entropie molaire absolue. 

Pour 1 kmol de combustible, le bilan énergétique de la chambre de combustion devient [7]: 

)(Thn̂)(Th)(Thn̂PCI1)(η 2aa5cb3ggbc     (2) 

où :  

)(Thn̂)(Thn̂)(Thn̂ 32CO2CO32O2O3gg  )(Thn̂)(Thn̂ 3O2HO2H32N2N   (3) 

Pour une température T3 imposée l’équation (2) donne la composition des gaz de 

combustion à la sortie de la chambre de combustion. 

2.2. L'analyse comparative de la performance basée sur le modèle idéal et réel pour la 

composition de l’agent de travail 

L’évolution du rendement énergétique, calculé pour un modèle idéal et un modèle réel de 

l’agent thermique, en fonction de la variation du taux de compression, est présentée dans les 

figures 3 et 4. 
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Figure 3 : Influence du rapport de compression 

sur le rendement énergétique de l’installation 

turbine à gaz à gaz simple ( = 5) 
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Figure 4 : Influence du rapport de compression 

sur le rendement énergétique de l’installation 

turbine à gaz avec échangeur récupérateur de 

préchauffage de l’air ( = 5 ; PA = 0,75 ; 

Ga = 25 kg/(m
2
 s); Gg= 12 kg/(m

2 
s)) 

On observe un écart important entre les valeurs calculées sur la base du modèle simplifié et 

le cas réel. Le maximum du rendement se déplace vers des taux de compression plus 

importants dans le cas réel, par rapport à l'étude basée sur le modèle de gaz parfait. 

3. L'analyse exégétique 

Outre les pertes, le système est caractérisé par d’importantes destructions internes. La 

valeur et la localisation de ces destructions ne peuvent être précisées que par l'analyse 



exégétique [7,8]. 

L'exergie totale pour une mole de substance, dans un cas déterminé, est la suivante: 

CHTMTOT xexexe        (4) 

où l'exergie thermomécanique devient: 

 )T,(PsT)(P,sT)(Th(T)hT)(P,xe TM
000000     (5) 

Pour la partie chimique de l'exergie, on peut donner l’exemple des gaz de combustion sec: 
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À l'équilibre thermomécanique avec l'environnement les gaz de combustion sont 

représentés par un mélange gazeux et de l'eau de condensation. 

4. L'optimisation paramétrique de l’installation turbine à gaz 

Le minimum de la somme des pertes et des destructions d'exergie conduit à une efficacité 

maximale. 

Non seulement la variation des paramètres du schéma, peut conduire à une solution 

constructive avec un fonctionnement optimale, mais aussi un changement de structure du 

système. 

L'analyse exégétique d'un système de turbine à gaz simple (figure 1), présentées dans la 

figure 5, met en évidence une perte exégétique élevée par les gaz de combustion en sortie de 

turbine. 

La reprise d'une partie du potentiel de chauffage du gaz de combustion est à envisager. 
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Figure 5 : Influence du rapport de compression sur le rendement exégétique et sur les destructions 

et pertes relatives d’exergie pour l’installation turbine à gaz à gaz simple ( = 5) 

 

Dans ce sens, la figure 2 montre un changement structurel du schéma du cycle de turbine à 

gaz. Un échangeur de chaleur régénératif pour préchauffer l'air comprimé avant d'entrer dans 



la chambre de combustion est ajouté au système de turbine à gaz simple. 

Si, pour la turbine à gaz avec régénération (figure 2) la perte exégétique a fortement 

diminué, il reste encore des possibilités d’amélioration par la diminution de la destruction 

d'exergie interne (figure 5 par rapport à la figure 6). 
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Figure 6 : Influence du rapport de compression sur le rendement exégétique et sur les destructions 

et pertes relatives d’exergie de l’installation turbine à gaz avec échangeur récupérateur de 

préchauffage de l’air ( = 5 ; PA = 0,75 ; Ga = 25 kg/(m
2
 s) ; Gg= 12 kg/(m

2
 s)) 

Le préchauffeur est un échangeur compact à plaques plaines avec la surface coté air de 

type 3/6-6.06 et pour le gaz de type 11.1 [9]. Les caractéristiques de transfert de chaleur et de 

résistance gazodynamique de ces deux surfaces sont connues. Le choix des vitesses massiques 

Ga et Gg pour les courants d’air et gaz dans le préchauffeur est déterminant pour la chute de 

pression dans l’appareil et impose les surfaces libres d’écoulement. 

L’influence de l’efficacité du préchauffeur sur les destructions d’exergie dans cet appareil 

est présentée dans la figure 7. 
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Figure 7 : Influence de l’efficacité de l’échangeur récupérateur de préchauffage de l’air sur ses 

destructions d’exergie ( = 5 ; 10cp  ; Ga = 25 kg/(m
2
 s) ; Gg = 12 kg/(m

2
 s)) 



L’étude exégétique de l’échangeur récupérateur de préchauffage de l’air montre le 

comportement opposé des destructions d’exergie dues au transfert de chaleur à une différence 

finie de température et celles dues aux pertes de charges à la variation du rendement de 

l’appareil. 

5. Conclusion 

Afin d’obtenir un aperçu proche de la réalité un modèle réel pour l'agent thermique et le 

processus de combustion doit être considéré. 

L'analyse exégétique et l'utilisation de méthodes efficaces de recherche basées sur les 

propriétés réelles de l'agent thermique, représentent la stratégie unique capable de signaler les 

destructions de l'énergie utilisable. La diminution des destructions et des pertes d'exergie 

conduit à l'amélioration de l'efficacité du système. 

L’analyse énergétique met en évidence seulement les pertes du système à l’interaction avec 

l’environnement. L’étude basée seulement sur le premier principe de la thermodynamique 

n’est pas capable de comptabiliser les destructions internes qui sont intrinsèquement liées à 

chaque processus thermodynamique. 

L'analyse exégétique du système de turbine à gaz a révélé la source et le comportement des 

destructions et des pertes d'exergie à la variation de paramètres de décision indiquant la 

stratégie des modifications dans la structure du système.  

L'analyse exégétique conduit à l'optimisation du dimensionnement et du fonctionnement 

des systèmes de turbine à gaz. 
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