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Avant-propos 

 

   Le présent polycopié est un support de cours avec applications corrigées dédié à l’ensemble 
des étudiants de génie mécanique en particulier aux étudiants qui suivent la formation de 
Master spécialisés en énergétique, et peut être utile pour les autres disciplines tel que 
l’hydraulique génie maritime. 

   Le support élaboré respecte le programme universitaire adopté pour la formation de Master 
en énergétique dans son contenu ainsi que dans son architecture pédagogique (Canevas de 
Master1 énergétique). 

 L’objectif principal de ce polycopié est la diffusion d’un moyen pédagogique relevant des 
informations utiles et simplifiées de la thermodynamique appliquées aux différentes 
installations thermiques en particulier :  

 les cycles récepteurs 
 Le fonctionnement des compresseurs et les installations frigorifiques. 
 Les moteurs à combustion interne MCI.   
 Les cycles moteurs : bilan énergétique et rendement des turbines à gaz et à vapeur  

  Le présent manuscrit est organisé comme suit : 
 

 Premier chapitre présente un rappel thermodynamique explicitant les grandeurs et les 
fonctions thermodynamiques passant par les principes fondamentaux et les théories 
des gaz parfaits et réels. 

 Deuxième chapitre est consacré aux machines à cycles récepteurs relevant des 
applications de la thermodynamique. L’étude prend en soin les différentes 
formulations énergétiques et hypothèse liées aux propriétés des compresseurs et aux 
installations frigorifiques. 

 Troisième chapitre : Une vision simplifiée sur les moteurs à allumage commandé et ses 
différents types ainsi que le fonctionnement des cycles énergétiques existants. 

 Le quatrième chapitre porte sur des notions fondamentales des turbines à gaz ainsi 
que leurs cycles thermodynamiques. 

 Le cinquième chapitre décrit une étude énergétique détaillée des turbines à vapeur et 
des formulations théoriques qui servent à la détermination des rendements 
thermiques.    

  Des exercices avec leurs solutions permettant aux étudiants d’enrichir leurs 
compétences et les aider à se rapprocher des applications industrielles des différentes 
installations étudiées durant la formation.    
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 Nomenclatures  

   

T Température [°C] 

θ                 Température   [K]  

𝑄௜௥௥é௩ Chaleur irréversible  [J] 

𝑄௥é௩ Chaleur réversible  [J] 

d Densité volumique [-] 

𝛿𝑊 Travail élémentaire [J] 

𝑃௘௫௧ Pression de milieu extérieur [Pascal] 

𝛿𝑉 Volume élémentaire [m3] 

𝑃௦௬௦ Pression du système  [Pascal] 

𝛿𝑊௜௥௥௘௩ Travail élémentaire irréversible [J] 

𝑊௜௥௥௘௩ Travail irréversible [J] 

𝑉௙ Volume final  [m3] 

𝑉௜ Volume initial [m3] 

𝛿𝑄 Chaleur élémentaire [J] 

𝐶௏ Capacité calorifique molaire à volume constant [J/mole/K] 

𝐶௣ Capacité calorifique molaire à pression constante [J/mole/K] 

ℎ, 𝜇 Coefficients calorimétriques  [J/mole/pascal] 

𝛼 Coefficients calorimétriques  [J/mole/m3] 

𝑛 Nombre de moles  [moles] 

𝑚 Masse  [Kg] 

𝐿௙,𝐿ௌ,𝐿௏, Chaleurs latentes [J/Kg] 

𝑑௜ 𝑓, 𝑑௘ 𝑓 Fonctions d’états des milieux intérieurs et extérieurs / 
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𝑅 Constante universelle des gaz parfaits [J/mole/K] 

𝑟 Constante des gaz parfaits [J/mole/Kg] 

b Coefficient de correction (gaz réel) [m3/mole] 

a Coefficient de correction (gaz réel) [pascal/mole2/m6] 

𝑁௔ Nombre d’Avogadro  [molécules/mole] 

𝛾 Constante adiabatique [-] 

Ꝣ Rendement énergétique [-] 

𝑈 Energie interne [J/kg] 

K Energie cinétique [J/kg] 

E Energie potentielle [J/kg] 

H Enthalpie  [J/kg] 

S entropie [J/kg] 

F Energie libre [J/kg] 

G Enthalpie libre [J/kg] 

𝜌 Masse volumique [Kg/m3] 

𝑔 Accélération gravitationnelles [m/s2] 

z Altitude [m] 

i  Rendement isentropique [-] 

COP Coefficient de performance (efficacité) [-] 

COPC Coefficient de performance calorifique [-] 

COPF Coefficient de performance frigorifique [-] 

𝑊ு, 𝑊஻ Travail de compresseur haute et basse pression [J] 

∅ு, ∅஻ Débit massique à haute et à basse pression [kg/s] 

𝑃௘ Puissance effective [KW] 

𝑃௠் Puissance mécanique de la turbine [KW] 

𝑃௠஼  Puissance mécanique du compresseur [KW] 
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𝑃௙௠ା௔௨௫ Puissance perdue : frottement mécanique et auxiliaires  [KW] 

𝜂஼  Rendement du compresseur [-] 
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I.1 Notions de variables d’états, équations d’états des gaz parfaits 

I.1.1. Description macroscopique d’un système thermodynamique :  

Un système thermodynamique est caractérisé par des grandeurs physiques accessibles à 
l’échelle macroscopique par exemple : 

V : volume  
N : nombre de molécules contenues dans le système  
P : pression  
T : température  
La densité volumique de particules est définie empiriquement par la relation d = N/V pour 

un système thermodynamique homogène.  

La masse m aussi peut être une caractéristique du système en fonction de sa densité 
volumique. 

I.1.2. Systèmes thermodynamiques 

La thermodynamique a pour objet principal l'étude des phénomènes mécaniques (travail, 
pression,...) couplés aux phénomènes thermiques (chaleur, température,...), l’étude des 
phénomènes couplés est effectuée d’une façon macroscopique. Cette science a vu la lumière 
au XIXème afin de bien comprendre le fonctionnement des machines thermiques produites 
au cours de la révolution industrielle. Les principes conventionnels de la thermodynamique 
ont été utiles et applicables, et qui a dépassé par la suite l'étude des machines, pour franchir 
tous les domaines de la physique dans lesquels la chaleur joue un rôle (électromagnétisme, 
optique,..), ainsi que d'autres disciplines scientifiques (chimie, biologie,...).   

On appellera système le contenu d’un certain volume de l’espace. Les frontières de ce 
volume peuvent être réelles (ex : gaz contenu à l’intérieur d’un récipient fermé) ou 
imaginaires.  

 

                                     Fig.I.1. Systèmes thermodynamiques 

Un système thermodynamique est constitué d'un très grand nombre de particules 
(atomes, molécules, ions,...), généralement de l'ordre du nombre d'Avogadro (Na=6,02.1023). 
Un tel système peut alors être décrit à l'échelle macroscopique par des grandeurs statistiques 
(volume, pression, température, concentrations,...), qui sont des valeurs moyennes rendant 
compte du comportement des diverses particules constituant le système. Ces grandeurs 
statistiques sont appelées variables d'état. 

Remarque : Un système est dit thermodynamique lorsque la température est un de ses 
facteurs déterminants.  
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I.1.2.1. Systèmes fermés :  
Un système fermé est tel qu'il n'échange pas de matière avec le milieu extérieur (en d'autres 
termes, la totalité de sa frontière est imperméable). 

 
Fig. I.2. Systèmes fermés                      

I.1.2.2. Systèmes ouverts :  
Un système est dit ouvert si les échanges de matière avec le milieu extérieur sont autorisés (il 
suffit pour cela qu'au moins une partie de la frontière soit perméable). 

 
Fig. I.3. Systèmes ouverts 

I.1.2.3. Systèmes isolés  

Un système est dit isolé, lorsqu’il n y a ni échange de chaleur ni échange de travail avec le 
milieu extérieur. (Exemple : Calorimètre – thermos). 

 
Fig. I.4. Systèmes isolés 

I.1.3. Variables d’états 

Les variables d'état sont généralement des grandeurs statistiques caractérisant le système 
thermodynamique, et permettant de décrire ce système à l'échelle macroscopique. Si ces 
grandeurs sont déterminables systématiquement dans tout instant donné, pour décrire 
l’historique d’évolution de ce système du système, ces grandeurs peuvent être considérées 
comme des variables d'état. On cite par exemple : le volume, le nombre de moles, la pression, 
la température. 
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I.1.3.1. Variables extensives 

Grandeurs proportionnelles à la quantité de matière, autrement dit dépendantes de la 
géométrie et définies sur l’ensemble du système. Le nombre de moles, le travail, et le volume 
par exemple sont des variables extensives.  

I.1.3.2. Variables intensives  

Grandeurs indépendantes de la quantité de matière, autrement dit indépendantes de la 
géométrie et définies en chaque point du système. La pression et la température sont des 
variables intensives. Par conséquent, on définit une phase (liquide, solide, gaz) lorsque, dans 
tout ou partie d’un système les grandeurs intensives sont constantes. 

I.1.4. Terminologie thermodynamique 

I.1.4.1. Température 

La température est une grandeur physique macroscopique intensive qui permet de rendre 
compte de l’état thermique d’un corps. La valeur mesurée de cette grandeur sert à indiquer 
le niveau l’agitation thermique des particules du système ou de Corp. si la température du 
système est élevée, les particules reçoivent plus d’agitation. 
Les échelles de température : On en utilise principalement deux :   
- L’échelle Kelvin dite échelle absolue puisque la température T = 0 K est la plus petite 
température qui existe (elle correspond à une agitation nulle des molécules du corps). 
- L’échelle Celsius est définit par la relation : θ = T - 273.15, est l’échelle absolue par 

convention. La température s’exprime alors en °C ou en degré Kelvin K. 

I.1.4.2. Travail 

Le calcul du travail w échangé entre le système et le milieu extérieur s’effectue par la relation 
suivante :       

𝛿𝑊 = −𝑃௘௫௧𝛿𝑉                                                                      (I.1) 
Avec : W est le travail élémentaire et Pext est la pression du milieu extérieur : 

𝑃௘௫௧ = −𝑃௦௬௦ = 𝑃 → 𝛿𝑊 = 𝑃𝑑𝑉                                                    (I.2) 
Si la transformation est réversible à chaque instant on a : 

𝛿𝑊௜௥௥௘௩ = −𝑃௘௫௧𝑑𝑉 →  𝑊௜௥௥௘௩ = − ∫ 𝑃௘௫௧𝑑𝑉 =
௙

௜
− 𝑃௘௫௧൫𝑉௙ − 𝑉௜൯ =  −𝑃௘௫௧∆𝑉          (I.3) 

I.1.4.3. Quantité de chaleur Q 

Dans le cas d’une transformation irréversible, la quantité de chaleur Qirrev se calcul 
directement du premier principe de la thermodynamique. Dans le cas contraire, la quantité 
de chaleur échangée avec le milieu extérieur est définie par :   

𝛿𝑄 = 𝐶௏𝑑𝑇 + 𝑙𝑑𝑉                                                           (I.4) 
L’expression de la chaleur échangée avec le milieu extérieur en fonction des variables T et P 
avec capacité calorifique molaire a pression constante 

  
𝛿𝑄 = 𝐶௉𝑑𝑇 + ℎ𝑑𝑃                                                           (I.5) 

En fonction de P et V :      
𝛿𝑄 = 𝜇𝑑𝑃 + 𝛼𝑑𝑉                                                              (I.6) 
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I.1.4.4. Chaleurs latentes  

La chaleur latente est la chaleur nécessaire pour qu’une quantité de matière puisse changer 
son état physique à une température constante. Elle est proportionnelle à la quantité de 
matière (masse ou nombre de moles) et la valeur de la chaleur latente liée à ce changement 
d’état physique. 

𝑄 = 𝑛𝐿 = 𝑚𝐿                                                                    (I.7) 
Naturellement, pour chaque type de matière, trois types de chaleurs latentes existantes 
dépendent des changements d’état physiques (Ls, Lv et Lf). 
Ls, Lv ou Lf : sont des chaleurs massiques ou molaires associées respectivement au changement 
des phases : sublimation, vaporisation ou fusion. 

 
Fig.I.5. Changement de phases 

I.1.5. Fonctions d’état 

Les fonctions d’état sont des grandeurs extensives qui ne dépendent que des variables d’état. 
Leurs valeurs ne dépendent donc pas des transformations antérieures. De même, la variation 
de ces fonctions d’état lors d’une transformation est indépendante du chemin suivi.  
Exemples : l'énergie interne U, l'enthalpie H, l'entropie S, l'énergie libre F, l'enthalpie libre G 
sont toutes des fonctions d'état. 

         𝑑𝑓 = 𝑑௜ 𝑓 +  𝑑௘ 𝑓                                                                 (I.8) 

I.1.6. Convention des signes 

Par convention, lorsque le système reçoit, la quantité est comptée positivement, en opposé, 
la quantité cédée est négative :  
Q > 0 : le système reçoit de la chaleur (processus endothermique).  
Q < 0 : le système cède de la chaleur au milieu extérieur (processus exothermique).  
W > 0 : le système reçoit un travail (système récepteur).  
W < 0 : le système fournit un travail (système moteur). 

  
 
 
  
 
                                                  
                                                  

 
Fig. I.6. Convention de signes  
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I.1.7. Equations d’états des gaz parfaits 

L'étude expérimentale des gaz a conduit à définir le modèle du gaz parfait, très utilisé 
en thermodynamique. Pourvu que l'on opère à pression suffisamment faible, on observe 
expérimentalement les trois lois énoncées ci-dessous. 

I.1.7.1. Loi de Boyle et Mariotte 

  A température constante, la pression p d'une masse donnée m de gaz est inversement 
proportionnelle à son volume V.  (T = cte : P1 V1 = P2 V2) 
 Ce qui revient à dire que le produit de la pression p d'un gaz par son volume V ne dépend que 
de la température. Elle a été énoncée en 1662 par Robert Boyle et Edme Mariotte. 

I.1.7.2. Loi de Gay-Lussac 

  A pression constante p, le volume V occupé par une masse donnée m de gaz est 
proportionnel à sa température.   Cette loi a été énoncée en 1800 par Louis Joseph Gay-Lussac. 
(P = cte : V2/V1 = T2/T1). 

I.1.7.3. Loi d'Avogadro et Ampère 

Des volumes égaux de gaz de nature différente, pris dans les mêmes conditions de 
température et de pression, renferment le même nombre de moles.  Cette loi a été émise 
comme hypothèse en 1811 par Amedeo Avogadro, et énoncée en 1814 par André-Marie 
Ampère. (V = cte : P2/P1 = T2/T1). 

 Définition d'un gaz parfait 

Par définition, un gaz parfait est un gaz qui suit exactement les lois de Boyle et 
Mariotte, de Gay-Lussac, et d'Avogadro et Ampère. 

 Loi des gaz parfaits 

On appelle gaz parfait les gaz qui obéissent à l'équation d'état : 
 

𝑃𝑉 = nRT                                                                             (I.9) 
 
Où R = 8.314 J.mol-1.K-1 est la constante universelle des gaz parfaits.  
Pour un gaz parfait, la loi de Mayer devient :  

𝐶௉ − 𝐶௏ = 𝑅                                                                       (I.10) 

I.1.8. Equations d’états des Gaz de Van Der Waals 

I.1.8.1. L’équation de Van Der Waals  

L’équation d’état des gaz parfaits décrit un gaz dont les molécules sont ponctuelles et non 
interagissantes. Cette équation décrit correctement les gaz monoatomiques et relativement 
bien les gaz polyatomiques à basse densité, l’écart par rapport à l’expérience devient 
important.  Une meilleure approximation est obtenue vis-à-vis des gaz réels avec l’équation 
de Van Der Waals qui tient compte du volume des molécules et introduit un terme 
d’interaction simple en introduisant des coefficients empiriques a et b. 
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                            ቀ𝑃 +  
௡మ௔

௏మ
ቁ (𝑉 − 𝑛𝑏) = 𝑛𝑅𝑇                                              (I.11) 

 

On voit dans l’équation d’état de Van Der Waals qu’une correction effectuée sur la pression 
et sur le volume à l’aide de deux coefficients a et b.  

I.1.8.2. Covolume  

Les molécules sont considérées comme des sphères impénétrables de rayon r. l’équation 
d’état de Van Der Waals est établie telle que le volume disponible est celui de l’enceinte moins 
celui de molécules d’où 𝑉 − 𝑛𝑏, le coefficient b est appelé covolume il est lié au rayon des 
molécules  

  𝑏 =  
ସగ

ଷ௏మ
𝑁௔𝑟ଷ                                                                         (I.12) 

Ou   𝑁௔ est le nombre d’Avogadro vaut 6.022. 1023 molécules par mole. 

r est de l’ordre de 1nm ce qui est cohérent avec la taille réelle des molécules.   

I.1.9. Transformations thermodynamiques 

On appelle transformation, la succession temporelle d'états qu'un système parcourt entre un 
état d'équilibre initial et un état d'équilibre final.  

La transformation est dite infinie si elle joint deux états d'équilibre infiniment proches et peut 
être considérée finie si elle joint deux états d'équilibre séparés par une distance finie.  

Lors d'une transformation, l'état du système considéré évolue car des échanges ont lieu, dans 
ce système s'il est composite et/ou entre ce système et le milieu extérieur. Les grandeurs 
échangées sont extensives.    

 

Fig. I.7. Transformations des systèmes thermodynamiques 

I.1.9.1. Transformation réversible et irréversible 

Un système subit une transformation réversible si les deux conditions suivantes sont 
remplies : la transformation que subit le système est quasi-statique le système est en 
permanence en équilibre avec le milieu extérieur. Si l'une des deux conditions n'est pas 
remplie, la transformation que subit le système considéré est qualifiée d'irréversible. Tout 
comme pour les transformations quasi-statiques, il est crucial de bien spécifier le système qui 
subit une transformation avant de déclarer cette dernière réversible.  
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Fig. I.8. Transformation réversible et irréversible  

I.1.9.2. Transformation isochore (voir Tables en annexes) 

Soit un gaz supposé parfait et enfermé dans une enceinte rigide non déformable (dV =0).  

 

Fig. I.9. Transformation isochore 

L’équation d’état d’un gaz parfait   𝑃𝑉 = nRT                                                                              

Etat initial  𝑃ଵ𝑉ଵ = nRTଵ 

Etat final    𝑃ଶ𝑉ଶ = nRTଶ 

 𝑉 = 𝑐𝑡𝑒 → 
௉భ

௉మ
= భ்

మ்
                                                                    (I.13) 

I.1.9.3. Transformation isobare (voir Tables en annexes) 

Soit un gaz supposé parfait et enfermé dans une enceinte à volume déformable, il subit une 
transformation à pression constante dP=0. 

 

Fig. I.10. Transformation isobare 

Etat initial  𝑃𝑉ଵ = nRTଵ 

Etat final 𝑃𝑉ଶ = nRTଶ 

 𝑃 = 𝑐𝑡𝑒 → 
௏భ

௏మ
= భ்

మ்
                                                      (I.14) 
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I.1.9.4. Transformation isotherme dT= 0   (voir Tables en annexes) 

Etat initial  𝑃ଵ𝑉ଵ = nR𝑇       

Etat final 𝑃ଶ𝑉ଶ = nR𝑇 

𝑇 = 𝑐𝑡𝑒 → ௉భ

௉మ
=

௏మ

௏భ
  

PV = cte                                                                    (I.15) 

 
Fig. I.11. Transformation isotherme 

I.1.9.5. Transformation adiabatique (voir Tables en annexes) 

La transformation est dite adiabatique si le système ne subit aucun échange de chaleur 
(renfermé) dQ=0  

Pour un gaz parfait l’équation devient : 

PVఊ = cte  →  𝑃ଵ𝑉ଵ
ఊ =  𝑃ଶ𝑉ଶ

ఊ  (Relation de Laplace) 

௉భ

௉మ
= ቀ

௏మ

௏భ
ቁ

ఊ

                                                                        (I.16) 

Remarque : La transformation adiabatique et réversible est dite isentropique.   

I.1.9.6. Transformation polytropique 

La transformation polytropique englobe l’ensemble des transformations existantes et est 
défini par l’équation : 

  PV௡ = cte                                                                        (I.17) 

→  ൝
𝑛 = 0 →   P = cte  transformation isobare

𝑛 = 1 →   T = cte  transformation isotherme
𝑛 = 𝛾 →   PVఊ = cte  transformation adiabatique

 

I.1.10. Rendement de cycle thermodynamique 

 Cycles thermodynamiques idéaux : 

Un cycle est une Succession des états thermodynamiques par lesquels un système repasse 
indéfiniment, soit dans le temps (système sans transvasement) soit dans l’espace (système 
avec transvasement) » « Transformation fermée subie par un système thermodynamique » 
Représentation ⇒ courbe fermée dans un diagramme thermodynamique T-S ou P-V. 
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                                          Fig. I.12. Cycles thermodynamiques fermés 

 Rendement énergétique : 

Le rendement énergétique du cycle thermodynamique est le rapport du travail fourni et la 

quantité de chaleur reçue.   

Ꝣ =  
|ௐ|

ொ
                                                                         (I.18) 

Exemple : cycle de Carnot   

𝑄ଵ: 𝑐ℎ𝑎𝑙𝑒𝑢𝑟 𝑟𝑒ç𝑢𝑒 

𝑄ଶ: 𝑐ℎ𝑎𝑙𝑒𝑢𝑟 𝑐𝑒𝑑é𝑒 

Ꝣ =  
|𝑊|

𝑄
=

𝑄ଵ + 𝑄ଶ

𝑄ଵ
= 1 +  

𝑄ଶ

𝑄ଵ
  

                                                                   Fig. I.13. Cycle de Carnot 

I.2. Premier principe de la thermodynamique 

I.2.1. Enoncé 

Un système fermé qui subit une transformation thermodynamique échange de l'énergie avec 
le milieu extérieur de deux façons : 

• en produisant ou en consommant du travail W : travail des actions macroscopiques exercées 
par le milieu extérieur sur le système.  

• en produisant ou en consommant du transfert thermique (ou chaleur) Q. (Ceci se traduit au 
niveau microscopique par un mouvement incohérent, chaotique des particules du système). 

Au cours d'une transformation quelconque d'un système fermé, la variation de son énergie 
totale est égale à l'énergie échangée avec le milieu extérieur.  

Cycles de production Cycles de réception 
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Etotale = (Ecmacro + Ecmicro) + (Epmacro + Epmicro)                                        (I.18)   

I.2.2. Notion d’énergie interne 

L’énergie interne est déterminée sous forme de variation entre deux états 1 et 2 d’une 
transformation thermodynamique d’un système et elle est égale à la somme des quantités de 
chaleur et de travail échangé pendant cette transformation, soit pour la masse totale. 

∆𝑈 + ∆𝐾 + ∆𝐸 =  𝑊 + 𝑄                                                             (I.19)   

∆𝐾, ∆𝐸  Négligeables pour un système purement thermodynamique                                                    

∆Uଵିଶ = Uଶ − Uଶ = Qଵିଶ + Wଵିଶ = Qଵିଶ − ∫ 𝑃𝑑𝑉
ଶ

ଵ
                                    (I.20)   

Sur un cycle       𝑊 + 𝑄 = 0 

 

Fig.I.14. Energie interne 

I.2.3. Système ouvert et notion d’enthalpie 

L’enthalpie est égale à la somme de l’énergie interne ‘U’ et du produit de la pression 
‘P’ et du volume ‘V’ soit : 

𝐻 = 𝑈 + 𝑃𝑉                                                                (I.21) 
Variation d’enthalpie 

𝑑𝐻 = 𝑑𝑈 + 𝑑(𝑃𝑉)  

𝑑𝐻 = 𝑑𝑈 + 𝑃𝑑𝑉 + 𝑉𝑑𝑃   (𝑑𝑊é௖௛௔௡௚é = −𝑃𝑑𝑉) 

𝑑𝐻 = 𝑑𝑄 + 𝑉𝑑𝑃                                                            (I.22) 

Au cours d’une transformation d’un système fermé et isolé d’un état initial à un état final, son 
énergie interne est conservée et sa variation égale à la quantité d’énergie échangée avec le 
milieu extérieur par transfert thermique (chaleur) et mécanique (travail pour un système 
ouvert). 

I.3. Second principe de la thermodynamique 

I.3.1. Enoncé 

La chaleur ne passe pas elle-même d’une source froide à une source chaude. 

 

 



Chapitre. I                                                                                  Rappel thermodynamique technique 
 

11 
  

Enoncé de Kelvin 

On ne peut construire un moteur qui puise de la chaleur à une seule source et la transformer 
entièrement en travail. 

 

Lors d’un cycle le second principe permet d’écrire : 

ொభ

்
+

ொమ

்
≤ 0     Relation de Clausus                                               (I.23) 

ொభ

்
+

ொమ

்
< 0    Cycle irréversible                                                    (I.24) 

ொభ

்
+

ொమ

்
= 0    Cycle réversible                                                       (I.25) 

I.3.2. Notion d’entropie 

Lors d’une transformation élémentaire, le second principe s’écrit : 

𝑑𝑆 ≥
𝛿𝑄

𝑇
 ൞

dS >
δQ

T
  tranformation irréversible

dS =
δQ

T
 tranformation réversible

 

ds ≥
ஔ୕

୘
 → δQ − T dS ≤ 0      Critère d’évolution  

Pour un système isolé :   

𝑑S ≥
δQ

T
 et δQ = 0  →  dS ≥ 0  ቄ

dS > 0  tranformation irréversible
dS = 0  tranformation réversible

 

I.3.3. Energie libre et enthalpie libre  

- Équation fondamentale de Gibbs 

L'entropie, variable d'état ou fonction d'état, permet d'exprimer la variation d'énergie interne 
d'un système d'une autre façon que celle vue précédemment. En effet, pour une 
transformation réversible, l'utilisation conjointe des deux principes donne : 
𝑑𝑈 = 𝛿𝑄௥é௩ + 𝛿𝑊௥é௩  et  𝑑𝑆 =

ఋொೝéೡ

்
   →   𝑑𝑈 = 𝑇𝑑𝑆 − 𝑃𝑑𝑉  (équation de Gibbs)           (I.26) 

La même démarche peut être effectuée avec l'enthalpie. Pour une transformation réversible 
𝐻 = 𝑈 + 𝑃𝑉   →   𝑑𝐻 = 𝑇𝑑𝑆 − 𝑃𝑑𝑉 + 𝑑(𝑃𝑉)    
                                                  Donc : 𝑑𝐻 = 𝑇𝑑𝑆 + 𝑉𝑑𝑃   
On obtient un nouveau jeu de relations en introduisant l'énergie libre F 
𝐹 = 𝑈 − 𝑇𝑆    
 𝑑𝐻 = 𝑇𝑑𝑆 − 𝑃𝑑𝑉 + 𝑑(𝑇𝑆) 

𝑑𝐹 = −𝑆𝑑𝑇 − 𝑃𝑑𝑉                                                               (I.27) 
En introduisant l'enthalpie libre G, il vient : 
𝐺 = 𝐻 − 𝑇𝑆    
   →   𝑑𝐺 = 𝑇𝑑𝑆 + 𝑉𝑑𝑃 ± 𝑑(𝑇𝑆)   

                                                    𝑑𝐺 = −𝑆𝑑𝑇 + 𝑉𝑑𝑃                                                               (I.28) 
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I.4. Applications et Corrigés 

I.4.1. Applications :  

Questions de compréhension 

1. Les grandeurs thermodynamiques extensives sont indépendantes de la géométrie du 
système. 

2. dw= vdp est le travail élémentaire pour un système ouvert. 
3. La variation de l’énergie interne est nulle pour une transformation cyclique. 
4. La chaleur latente est la chaleur nécessaire pour qu’une quantité de matière puisse 

changer son état physique à une température variable. 
5. La proportion en masse de vapeur dans le mélange est dite concentration de vapeur.  
6. Les transformations de chauffage du liquide et de changement de phase se font à pression 

constante.  

Exercices1 

Une mole de gaz reçoit au cours d’une transformation élémentaire réversible une quantité de 
chaleur δQ qui peut s’exprimer de trois façons différentes, suivant le choix des variables 
(pression P, volume V, température T) : 

dQ = C௏𝑑𝑇 + 𝑙𝑑𝑉 
dQ = C௉𝑑𝑇 + ℎ𝑑𝑝 

     dQ = λ𝑑𝑝 + 𝜇𝑑𝑉 
𝛾 𝑒𝑡 𝜇: Coefficients calorimétriques 
 Exprimer les coefficients calorimétriques l, h, λ et μ en fonction des capacités calorifiques 

Cv, Cp et les dérivées ቀ
ஔ୘

ௗ௉
ቁ

௏
 , ቀஔ୘

ௗ௏
ቁ

௉
 

Exercice2  

La pression atmosphérique est-elle constante ? Si Non établir la relation dp= f(dz, M, R, T, Patm) 
supposant que l’air se comporte comme un gaz parfait et en négligeant la variation de la 
température ambiante (T : température ambiante, dz : variation de l’altitude, M : la masse 
molaire de l’air, R : constante universelle des gaz parfaits,  

Patm : la pression atmosphérique à z=0. On donne la loi de Pascal      ௗ௣

ௗ௭
= −𝜌𝑔. 

Exercices3   

Un volume d’air (considéré comme gaz parfait) de 2m3 à une pression de 3 bars subit une 
détente isotherme jusqu’à la pression finale de 2 bars. Déterminer :  

1. La variation d’énergie interne (la variation des énergies potentielle et cinétique est 
négligeable). 

2. Le travail fournit par l’air lors de cette détente. 
3. La quantité de chaleur échangée. 

Exercice4  

Un réchauffeur est traversé par un débit de 1000 kg/h d’air qui entre à +15 °C, et sort chauffé 
à 75 °C, sous une pression constante de 10 bars absolue. Calculer : 



Chapitre. I                                                                                  Rappel thermodynamique technique 
 

13 
  

1°/ la variation d’énergie interne du gaz. 
2°/ la chaleur absorbée par son échauffement. 
3°/ le travail fournit lors de la dilatation du gaz. 

L’air sera supposé sec et l’on prendra γ=1,4 et r=287,1 J/Kg.K. 

Exercice5 

Un compresseur prélève de l'air dans l'atmosphère à une température de 27°C à la pression 
de 1,0 x 105 Pa. Elle remplit en une minute une bouteille de 20 L de telle façon que la pression 
finale soit de 10 x 105 Pa, l'air étant alors à une température de 57°C. On admet : 

- que la transformation subie par l'air équivaut à deux transformations quasi -statiques 
théoriques successives : 

- une transformation 1-2 à température constante. 

- une transformation 2-3 à volume constant. 

- que l'air peut être assimilé à un gaz parfait 

- que la bouteille était préalablement vide d'air. 

Travail demandé : 

1. Calculer le nombre de moles d'air subissant ces transformations. 
2. Calculer le volume initial V1 occupé par cet air. 
3. Déterminer l'état théorique du gaz (P2, V2, T2) à la fin de la transformation 1-2. 
4. Calculer la puissance minimale de la pompe. 

On donne : 

* Constante des gaz parfaits : R = 8,32 J.mol -1. K -1 

* Expression du travail reçu par un gaz lors d’une transformation isotherme à la température 
T : WAB = n R T Ln (PB / PA) 

Exercice6 

Une quantité de matière n = 1 mol de gaz parfait subit la succession de transformations 
(théoriques) suivantes :  

A → B : détente isotherme de PA = 2 bar et TA = 300 K jusqu’à PB = 1 bar en restant en contact 
avec un thermostat de température T0 = TA. 

B → C : évoluƟon isobare jusqu’à VC = 20,5 L toujours en restant en contact avec le thermostat 
à T0.  

C → A : compression adiabaƟque réversible jusqu’à revenir à l’état A. Le coefficient 
isentropique γ est pris égal à 7/5.  

1. Représenter ce cycle dans le diagramme de Clapeyron (P, V). 
2. Déterminer l’entropie crée entre A et B. Commenter.  
3. Calculer la température en C, le travail WBC et le transfert thermique QBC reçus par le gaz 

au cours de la transformation BC. En déduire l’entropie échangée avec le thermostat ainsi 

que l’entropie crée.  Conclure : le cycle proposé est-il réalisable ? Le cycle inverse l’est-il ? 
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I.4.2. Corrigés  

Questions de compréhension : 

1. Faux//2.Vrai // 3.Vrai // 4. Faux// 5.Faux// 6.Vrai   

Exercice1 

dQ = C௏𝑑𝑇 + 𝑙𝑑𝑉……………………..(1) 
dQ = C௉𝑑𝑇 + ℎ𝑑𝑃…………………… (2) 
dQ = λ𝑑𝑝 + 𝜇𝑑𝑉……………………... (3) 

1) A pression constante dp=0  

(2) →   dQ = C௉𝑑𝑇 

(1) → C௉𝑑𝑇 = C௏𝑑𝑇 + 𝑙𝑑𝑉 →    ൫C௣ − C௏൯𝑑𝑇 = 𝑙𝑑𝑉    

𝑙 = ൫C௣ − C௏൯ ൬
𝑑𝑇

𝑑𝑉
൰

௣
 

(3) → C௉𝑑𝑇 = 𝜇𝑑𝑉   →   𝜇 = C௉ ቀ
ௗ்

ௗ௏
ቁ

௣
 

2) A volume constant dV=0  

(1) →   dQ = C௏𝑑𝑇 

(2) → dQ = C௉𝑑𝑇 + ℎ𝑑𝑃 →    ൫C௣ − C௏൯𝑑𝑇 = 𝑙𝑑𝑉    

(3) → 𝑑𝑄 = λ𝑑𝑝       

 C௏𝑑𝑇 =  λ𝑑𝑝 =  C௉𝑑𝑇 + ℎ𝑑𝑃  →     λ = C௏ ቀ
ௗ்

ௗ௣
ቁ

௏
 

→  ℎ = ൫C௏ − C௣൯ ൬
𝑑𝑇

𝑑𝑝
൰

௏

 

Exercice2 

ቊ
ௗ௣

ௗ௭
= −𝜌𝑔   𝐿𝑜𝑖 𝑑𝑒 𝑃𝑎𝑠𝑐𝑎𝑙   (1)

𝑝𝑉 = 𝑛𝑅𝑇 𝐿𝑜𝑖 𝑑𝑒𝑠 𝑔𝑎𝑧 𝑝𝑎𝑟𝑓𝑎𝑖𝑡𝑠  (2)
  

(1)   →   𝑑𝑝 = −𝜌𝑔𝑑𝑧  (3)  

(2)   →   𝑝𝑉 =
𝜌𝑉

𝑀
𝑅𝑇 → 𝑝 =

𝜌

𝑀
𝑅𝑇   (4) 

(ଷ)

(ସ)
   →   ∫

ௗ௣

௣

௣

௣ೌ೟೘
=  − 

ெ

ఘோ்
∫ 𝑑𝑧 

௭

଴
→     

Exercice3 

Pour une détente isotherme, de 1 à 2, T2 = T1 et donc l’équation des gaz parfaits se réduit à, 
P2 V2 = P1 V1= m.r.T2 = m.r. T1 = m.r. T = K.   
Ce qui donne : 
V2 / V1 = P1 / P2 

1. La variation d’énergie interne est : 

𝑝 =  𝑝௔௧௠𝑒
ି

ெ
ఘோ்

௭
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ΔU1-2 = U2 – U1 = m. C. (T2 – T1) = 0 

2. Le travail fournit par l’air lors de cette détente est : 

W1-2 = - K. Ln (V2 / V1) = - K. Ln (P1 / P2) = - P1 V1. Ln (P1 / P2) 
= - 3 x 105 x 2 x Ln (3/2) 
= - 243 x 103 J 
= - 243 KJ 

3. La quantité de chaleur échangée est : 

Puisque la variation d’énergie interne ΔU1-2 = 0, la quantité de chaleur échangée est égale au 
travail fournit. 
Q1-2 = - W1-2 = 243 KJ 

Exercice4 

1. Variation de l’énergie interne : 

∆Uଵଶ = mC୚(Tଶ − Tଵ) = m
r

γ − 1
(Tଶ − Tଵ) = 1000.

287.1

1.4 − 1
(348 − 288) = 430065 kJ/h 

2. Chaleur absorbée par le réchauffeur du gaz : 

Le gaz est supposé parfait 

∆Qଵଶ = mC୮(Tଶ − Tଵ) = m
rγ

γ − 1
(Tଶ − Tଵ) 

 ∆Qଵଶ =  1000.
ଶ଼଻.ଵ.ଵ.ସ

ଵ.ସିଵ
(348 − 288) = 60291 kJ/h 

3.  Travail fournit lors de la dilatation du gaz : 

Volume du gaz entré dans le réchauffeur :  

Vଵ =
୫୰୘భ

୮భ
=

ଵ଴଴଴.ଶ଼଻,ଵ.ଶ଼଼

ଵ଴.ଵ଴ఱ
 = 82,685 mଷ/h 

Vଶ = Vଵ
୘మ

୘భ
= 82,685.

ଷସ଼

ଶ଼଼
 = 99.91 mଷ/h 

Wଵଶ = p(Vଶ − Vଵ) = m. r. (Tଶ − Tଵ) = 1000.287,1. (348 − 288) = 17226 kJ/h 

Exercice5 

1. L'état final du gaz est l'état 3  
P3.V3 = n.R.T3 ⇒ n = P3.V3/(R.T3)  
≈ 10.105 × 20.10-3 / [8,32 × (273 + 57)] ≈ 7 moles  

2.  
P1.V1 = n.R.T1 ⇒ V1 = n.R.T1 / P1 ≈ 7 × 8,32 × (273 + 27) / 1.105 ≈ 182 litres. 
 

3.  
1-2 est une transformation isotherme ⇒ T2 = T1 ≈ 273 + 27 ≈ 300 K  
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2-3 est une transformation isochore ⇒ V2 = V3 ≈ 20 litres  
On en déduit P2 = n.R.T2/V2 (car gaz parfait) ⇒  
P2 ≈ 7 × 8,32 × 300 / 20.10-3 ≈ 873.103 Pa (≈ 9 bar). 

4.   
On peut représenter les transformations dans le plan P(V) : 

 
Ici il y a un travail de transvasement de l'air dans la 
bouteille grâce au travail de la pompe : en plus du travail 
de transvasement, la pompe effectue un travail qui 
comprime l'air : le travail total Wt est réalisé en Δt ≈ 1 min 
par la pompe. On a alors  

P = Wt/Δt 
le travail de la pompe Wt correspond à la surface hachurée 
(voir cours n° 3). 

On a Wt = (P3×V2) + W12 - P1×V1 ⇔ Wt = (P3×V2) + n.R.T1× ln(P2/P1) - P1×V1 
D’où 

 𝑝 =
 (୔ଷ.୚ଶ)ା ୬.ୖ.୘ଵ.୪୬ቀ

ౌమ

ౌభ
ቁ– ୔ଵ.୚ଵ

∆௧
≈ 

(10. 10ହ. 20. 10ିଷ) + 7.8,32.300. ln ൬
873. 10ଷ

1. 10ହ ൰ − (1. 10ହ. 182. 10ିଷ)

60
 ≈ 690 𝑊 

Exercice6 

1. Représentation du cycle :  

- Calculons son volume V୅ : 

V୅ =
୬ୖ୘ఽ

௉ಲ
= 12 L            

- On applique de nouveau la loi des gaz parfaits avec TB = TA car la transformation est 
isotherme. 

V୆ =
୬ୖ୘ఽ

௉ಳ
= 25 L            

 

 

 

 

2. La transformation AB est une isotherme, la variation d’entropie ∆SAB est donc en fonction 
de T qui s’élimine, par exemple : 

∆S୅୆ = n . R. T஺. ln
୮ఽ

୮ా
= ∆S୅୆ = 1 . 8.32.300. ln 2 = 1.73 KJ/K 

 Calculons maintenant l’entropie échangée, à partir du transfert thermique et donc du 
premier principe,         ∆U୅୆ = W୅୆ + Q୅୆  
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Comme il s’agit d’une transformation isotherme d’un gaz parfait, 

∆U୅୆ = C୚∆T = 0  Donc  W୅୆ = −Q୅୆ 

Calculons alors le travail échangé WAB en supposant la transformation quasi-statique. 

W୅୆ = − න Pୣ ୶୲dV = − න PdV = − න nRT
dV

V
=୧ୱ୭୲୦ୣ୰୫ୣ − nRT୅ න

dV

V

୚ా

୚ఽ

 

Ce qui conduit :  

W୅୆ = −nRT୅ln
୚ా

୚ఽ
 = nRT୅ln

୔ా

୔ఽ
 

Q = −nRT୅ln
P୆

P୅
 

On en déduit l’entropie échangée avec le thermostat de température T0 = TA au cours de la 
transformation AB. 

Séୡ୦ =
Q୅୆

T଴
= −nRT଴ln

P୆

P୅
 

On remarque alors que  ∆S = Séୡ୦, c’est-à-dire que Scrée = 0 : la transformation AB est 
réversible. 

3. D’après l’équation d’état du gaz parfait. 

Tେ =
P୆Vେ

nR
= 250 K 

La transformation est isobare, donc le travail reçu s’écrit 

W୆େ = −P୆(Vେ − V୆) = 440 J 

Enfin, le transfert thermique se déduit du premier principe, par exemple en termes 
d’enthalpie. 

Q୆େ = ∆H୆େ = C୮(Tେ − T୆)   D’où   Q୆େ = ୬ୖஓ

ஓିଵ
(Tେ − T୆) = −1,6 kJ  

L’entropie échangée s’en déduit directement 

Séୡ୦,୆େ =
Q୆େ

T଴
= −5,2 J/K 

Pour calculer l’entropie crée, il faut d’abord calculer la variation d’entropie du gaz entre B et 
C, ce qui se fait avec les expressions données. Comme la transformation est isobare, le plus 
astucieux est d’utiliser une expression dépendant de P puisque les termes associés se 
compensant. On en déduit : 

 ∆S୆େ =
୬ୖ

ஓିଵ
ln

୘ి

୘ా
= −5,7 J/K 
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Enfin, on en déduit l’entropie crée, 

Sୡ୰éୣ,୆େ = ∆S୆େ − Séୡ୦,୆େ = −0.5 J/K 

L’entropie crée au cours de l’étape BC serait donc négative, ce qui est absolument 
impossible. Le cycle proposé est donc irréalisable. En revanche, le cycle inverse est possible 
car deux transformations sont réversibles et la troisième associée à une création d’entropie, 
ce qui est permis par le second principe. 
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II.1. Compresseurs  

II.1.1. Généralités 

II.1.1.1. Définition  

Le compresseur est dit « cœur » du circuit frigorifique ; il aspire le fluide frigorigène gazeux 
(sous une très basse température et basse pression) provenant de l’évaporateur, le comprime 
(à haute température et haute pression) et puis le refoule vers le condenseur. 

 

Fig. II.1. Compresseur à piston 

II.1.1.2. Principe de fonctionnement 

Le compresseur est dit « cœur » du circuit frigorifique ; il aspire le fluide frigorigène gazeux 
(sous une très basse température et basse pression) provenant de l’évaporateur, le comprime 
(à haute température et haute pression) et puis le refoule vers le condenseur. 

 

Fig. II.2. Fonctionnement de compresseur 

II.1.2. Compresseurs alternatifs :  
II.1.2.1. Types de compresseurs alternatifs :  
a. Compresseurs hermétiques : 
 Le moteur électrique et le compresseur font partie de la même enveloppe. Il s’agit de 
compresseurs de petite puissance destinés aux applications domestiques ou commerciales 
(vitrines de réfrigération, climatiseurs individuels, réfrigérateur ménager). 
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                                                Fig. II.3. Compresseur hermétique 

Avantage :  

 Pas de problèmes d’accouplement entre le moteur et le compresseur.  
 Production en grande série, donc de faible coût.  
 Encombrement réduit.  
 Très robustes.  

Inconvénients :  

 Interventions difficiles du fait de l’enveloppe étanche  
 Performances assez médiocres.  
 Peu de régulation de puissance possible, à moins d’un double bobinage du moteur. 

Problèmes liés au fait que le bobinage est baigné par le fluide frigorigène (compatibilité 
chimique, problèmes d’isolement,...). 

b. Compresseurs ouverts  
Les enveloppes moteur et compresseur sont séparées (ouverts). 

Une extrémité de l'arbre manivelle traverse le compresseur. On peut entièrement le démonter 
en vue d'une intervention de dépannage. 

Le moteur et le compresseur sont logés dans un corps commun. La culasse, les flasques 
d'extrémités, ainsi que le fond du carter peuvent être démontés en vue de l'accès aux organes 
internes lors des visites d'entretien. 

 

Fig. II.4. Compresseur ouvert 
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Avantage :  

 Choix du mode d’entraînement  
 Appareil robuste  

Inconvénients :  

 Problèmes d’étanchéités au niveau de la garniture de sortie d’arbre. Le compresseur 
"ouvert" 

c. Compresseurs semi-hermétiques 
Les enveloppes moteur et compresseur sont accolées (semi-hermétiques). La liaison mécanique 
est assurée par un arbre de transmission. 

Avantage :  

 Meilleures performances que les compresseurs hermétiques  
 Intervention aisée  
 Régulation en puissance plus facile  
 Limitation des risques de fuites  
 Vitesse de rotation des compresseurs à piston : typiquement 1400 ou 2800 t/mn. Le 

compresseur "semi-hermétique" 

 
Fig. II.5. Compresseur semi-hermétique 

II.1.2.2. Compression mono-étagée 
Un compresseur mono étagé possède un ou plusieurs cylindres. Chaque cylindre comprime l’air 
ou vapeur pour le faire passer à la pression de service. 

  
 

 

 

 

Fig. II.6. Compression mono-étagée 
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II.1.2.3. Compression multi-étagée 

Un compresseur multi étagé possède deux cylindres ou plus connectés en série, dans lesquels 
l’air ou vapeur est comprimé progressivement jusqu’à la pression finale de service. Entre 
étapes, l’air ou vapeur comprimé est refroidi par l’air ou par l’eau.  Cela permet d’améliorer 
l’efficacité, tout en obtenant une pression bien supérieure à celle effectuée par un compresseur 
mono-étagé. 

  
Fig. II.7. Compression multi-étagée 

II.1.2.4. Rendement des compresseurs 

La compression polytropique est une compression réelle, l'augmentation réelle d'enthalpie est 
plus élevée que l'augmentation isentropique d'enthalpie. 

 
Fig. II.8. Diagramme TS : compression réelle (polytropique) 

Point 2' : point finale de la compression réelle 
                      1212 ' HHHH                                                                                   (II.1)  

                                                                                    )( 1212 ' TTCTT p                                                          (II.2)  
                                                                  Avec ici : 

          CteVP n .                                                                   (II.3) 
n  : Exposant polytropique  4.11  n                                                                                                       

                                                               Le travail peut être exprimé par : 
  

                       VdPPdVW 21                                                   (II.4)   
                                                                  On obtient la relation :  
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Par conséquent : 
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De même, le travail dépend du taux de compression, de la température initial et du 
rendement de la compression (appelle souvent rendement isentropique) peut être s’écrit sous 
la forme suivante. 

 

 
'1'2

12

HH

HH
i




                                                                  (II.7)  

Ou 
                                                                  

                                                                                                                                                                           

                          
 
  1'2

12

1'2

12

TT

TT

TTCp

TTCp
i








                                                         (II.8)  
                                                       

Le travail nécessaire de la compression est nettement inférieur à celui de la compression 
isentropique, donc l'apport de l'énergie est le plus faible dans les applications industrielles, il 
faut toujours chercher à s'approcher de la compression parfaite pour un bon refroidissement. 

II.2. Machines frigorifiques 

II.2.1. Installations frigorifiques 

Une machine frigorifique est une machine thermodynamique destinée à assurer le froid d’un 
local ou d’un système à partir d’une source de chaleur externe dont la température est 
supérieure à celle du local ou du système à refroidir.  C’est donc un système de froid qui 
transfère des calories d’un milieu à haut niveau de température vers un milieu où la 
température doit être inférieur. 
L’écoulement naturel de la chaleur s’effectuant toujours d’un corps froid vers un corps chaud. 
On peut définir également la machine frigorifique comme un matériel permettant de réaliser 
l’écoulement de chaleur inverse du sens naturel, c’est–à–dire d’un milieu chaud vers un milieu 
froid. Une dépense d’énergie sera bien entendu inévitable pour réaliser ce transfert inverse. 
L’énergie nécessaire pour assurer le transfert doit être inférieure à l’énergie calorifique utile 
pour que le système ait un quelconque intérêt. 

Les installations frigorifiques ou de production de froid pour l’usage domestique ou industriel 
(appelée aussi frigo-pompes et qui sont des 
installations réceptrices) ont pour but de 
refroidir une enceinte (ou volume) et les 
produits s’y trouvant à une température 
inférieure à la température ambiante. 
1-2 : Compression  
2-3 : Condensation formée 
3-4 : Détente 
4-1 : Evaporation  

Fig. II.9. Principe des installations frigorifiques  
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II.2.2. Fluides frigorigènes 

Les fluides frigorigènes sont des substances ou des mélanges de substances, utilisés dans les 
circuits de systèmes frigorifiques tels que : des chambres froides, des réfrigérateurs, des vitrines 
réfrigérées.   Les fluides frigorigènes ont la particularité d’avoir sous la pression atmosphérique, 
une température d’évaporation très faible. Cette propriété thermodynamique permet de 
produire du froid et du chaud. 

II.2.2.1. Types des fluides frigorigènes 

a. CFC (Chlorofluorocarbone)  

Le plus connu des CFC était le R12. ODP du R12 = 1 GWP100 du R12 = 10 900 selon IPCC 4 et 10 
200 selon IPCC 5 Température d’ébullition à la pression atmosphérique : – 29,8 ˚C. La molécule 
du R12 est constituée d’un atome de carbone, de 2 atomes de chlore et de 2 atomes de fluor. 
La production des CFC donc du R12 a été interdite à partir du 1er janvier 1995. 

b. HCFC (Hydrochlorofluorocarbone)  

Le plus connu des HCFC est le R22. Le R22 est un fluide chloré : ODP = 0,055. GWP100 = 1 810 
selon IPCC 4 et 1 760 selon IPCC 5. Température d’ébullition à la pression atmosphérique : – 
40,8 ˚C. La molécule du R22 est constituée d’un atome de carbone, d’un atome de chlore, d’un 
atome d’hydrogène et de 2 atomes de fluor. L’utilisation des HCFC, donc du R22 a été interdite 
à partir du 1er janvier 2015.  

c. HFC (Hydrofluorocarbone)  

Le plus connu des HFC est le R134a. ODP de ce fluide : 0. GWP100 = 1 430 selon IPCC 4 et 1 300 
selon IPCC 5. Température d’ébullition à la pression atmosphérique : – 26,08 ˚C. L’indice « a » 
indique que la molécule est isomérique. Constitution la molécule : 2 atomes de carbone, 2 
atomes d’hydrogène et 4 atomes de fluor. Le R134a est à ce jour très utilisé, cependant, son 
potentiel de réchauffement étant relativement élevé (1 300), son remplacement par des fluides 
à faible GWP est dès à présent envisagé. 

d. Les fluides naturels. 

Ou les fluides à faible GWP Les seuls fluides naturels sont en fait l’air et l’eau. Le CO 2, le 
propane, l’isobutane et l’ammoniac sont tous transformés chimiquement. Dire qu’ils sont 
naturels n’est donc pas exact, il vaut mieux les qualifier de fluides à faible GWP. Ils sont classés 
dans la série des R700. L’appellation normalisée est R700 auquel il faut ajouter la valeur de la 
masse moléculaire. Exemples :  

- L’eau (H2O) = R (700 + 2 + 16) = R718    
- Ammoniac (NH3) = R (700 + 14 + 3) = R717, ODP = 0, GWP100 = 0 
- Le dioxyde de carbone (CO2) = R (700 + 12 + 32) = R744, ODP = 0, GWP100 = 1  
e. Les hydrocarbures 

 Il s’agit de composés chimiques dont la molécule ne contient que du carbone et de l’hydrogène. 
Exemples :  

- Le propane (R290) Température d’ébullition à la pression atmosphérique normale -42 
˚C, ODP = 0, GWP = 3  

- L’isobutane (R600a) ou méthylpropane Température d’ébullition à la pression 
atmosphérique normale : – 11,7 ˚C ODP = 0 GWP = 3.  Ces fluides étant très 
inflammables, leur utilisation est limitée aux petites puissances, par exemple le froid 
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domestique et dans les équipements hermétiques scellés. Par ailleurs, la manipulation 
de ces fluides demande une formation spécifique 

II.2.2.2. Impact environnemental 

Les impacts environnementaux liés aux fluides frigorigènes reposent sur deux phénomènes : 
 Destruction de la couche d’ozone 
 Réchauffement de la planète 

a. Destruction de la couche d’ozone 

L’ozone est une forme d’oxygène constituée de trois atomes au lieu de deux. C’est un gaz 
instable et il est particulièrement vulnérable aux attaques des composés naturels contenant de 
l’hydrogène, de l’azote et du chlore. L’ozone situé dans la stratosphère (région située entre 11 
et 48 km au-dessus de la surface de la terre) est aussi indispensable à la vie que l’oxygène. Il 
forme en effet un bouclier certes d’une extrême minceur mais d’une remarquable   efficacité 
car il parvient à filtrer la quasi-totalité de tous les rayons ultra-violets nuisibles du soleil 
(absorption de la plupart des rayons UV B).    La formation et la destruction de la couche d’ozone 
est un processus cyclique et naturel suivant les réactions suivantes :                                            
UV + O3        O2 + O (Destruction de la couche d’ozone) – UV : Ultra-Violets – O3 : Ozone 
O2 + O          O3 (Formation Ozone) 
En effet, les UV agissent sur les molécules de certains fluides (principalement les CFC et dans 
une moindre mesure les HCFC) pour libérer les atomes de chlore et ce sont ces atomes qui vont 
réagir avec l’ozone pour la détruire suivant une réaction en chaîne : 
Cas du CFC R12 (CF2Cl2)  
UV + CF2Cl2         Cl + CF2Cl+ O 
(Libération atome de chlore du CFC R12) 
Cl + O3       ClO + O2 
(Réaction du chlore libéré avec l’Ozone : Destruction Ozone) 
Cl + O       Cl + O2    (Réaction du ClO avec O et libération d’un atome de chlore à nouveau...)  

 
Fig. II.10. Destruction de la couche d’Ozone 

b. Réchauffement de la planète (effet de serre) 

La température de la terre est maintenue par un équilibre entre l’effet réchauffant émanant du 
rayonnement solaire venant de l’espace et l’effet refroidissant des rayons infrarouges émis par 
la surface chaude de l’écorce terrestre et l’atmosphère qui remontent vers l’espace. 
Le rayonnement solaire sous forme de lumière visible qui atteint la terre se divise en plusieurs 
parties : - une partie est absorbée par l’atmosphère 
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- une partie est réfléchie par les nuages et le sol (tout particulièrement le désert et la neige) le 
reste est absorbée par la surface qui est réchauffée et qui à son tour réchauffe l’atmosphère, la 
surface réchauffée et l’atmosphère de la terre émettent des rayons infrarouges (IR) de grandes 
longueurs d’onde. 

- Une partie des rayons IR de grande longueur d’onde renvoyées est absorbée dans l’atmosphère 
par certains gaz ralentissant ainsi les dégagements des rayonnements refroidissant et 
réchauffant ainsi la surface de la terre, il s’agit de l’effet de serre qui un phénomène naturel 
sans lequel la vie sur terre serait invivable avec une température moyenne de -18°C contre 
+15°C actuellement à la surface du globe terrestre. 
 Les gaz présents dans l’atmosphère et qui absorbent une partie de ce rayonnement IR sont      
appelés gaz à effet de serre. Il s’agit principalement du CO2, de la vapeur d’eau, du méthane 
(CH4) et de l’oxyde nitreux (N2O) et des fluides frigorigènes rejetés dans l’atmosphère 
(principalement les CFC). 

 
Fig. II.11. Réchauffement de la terre (effet de serre) 

II.2.3. Performances d’une installation frigorifique 

Le coefficient de performance (COP) est défini par le rapport de la quantité de chaleur absorbée 
par l’évaporateur sur la quantité de chaleur fournit au générateur plus le travail de la pompe 
de solution. 

Pour un système frigorifique ditherme(1), consommant une énergie mécanique, ou équivalente, 
W, en absorbant une quantité de chaleur Qf dans la source froide à la température Tf et en 
cédant une quantité de chaleur Qc au puits chaud à la température Tc, le coefficient de 
performance du système est, dans ce cas de : 

 Production du froid (machine frigorifique) :  

COP୑୊ =
|୕౜|

|୕ౙష୕౜|
 et (COP୑୊)୲୦é୭ =

୘౜

୘ౙି୘౜
                                            (II.9) 

Car :    Q୤ = 𝑇௙∆𝑆௙;  Qୡ = 𝑇௖∆𝑆௖ 𝑒𝑡 ∆𝑆௙ = ∆𝑆௖  (isentropique) 

 Production de la chaleur (pompe à chaleur) :  

COP୔େ =
|୕ౙ|

|୕ౙష୕౜|
 et (COP୔େ)୲୦é୭ =

୘ౙ

୘ౙି୘౜
                                           (II.10)   

Le coefficient de performance des systèmes réels les plus efficaces sont compris entre 50 et 70 
% de celui des systèmes idéaux fonctionnant entre les mêmes températures, ceci dans le 
domaine des températures usuelles. 
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II.2.4. Cycles de réfrigération 

Le but d’une installation de réfrigération est de retirer une quantité de chaleur d’un volume 
dans lequel on désire maintenir une température inférieure à la température ambiante. Cette 
chaleur devra, à son tour, être évacuée à l’extérieur du système. Pour ce faire, on utilise une 
propriété physique des fluides, à savoir que la température d’ébullition varie avec la pression 
et celle, plus particulière des fluides réfrigérants, pour laquelle la température d’ébullition est 
inférieure à la température ambiante (voir Fig.2.9). 

Le cycle frigorifique de référence (cycle pratique) est un compromis qui permet d’effectuer 
l’étude et le dimensionnement des machines frigorifiques avec une précision acceptable. 

 
Fig. II.12. Cycle frigorifique 

II.2.4.1. Cycles frigorifiques avec compression à vapeur 

 II.2.4.1.1. Cycle de base (cycle de Carnot) 

Pour un cycle réversible : 

 ∆𝑆 =
ொభ

୘భ
+

ொమ

୘మ
= 0          (Second principe) 

 

 

 

 

   ∆𝑈 = 0     (Cycle fermé) 

𝑈஺ − 𝑈஺ = (𝑈஺ − 𝑈஽) + (𝑈஽ − 𝑈஼) + (𝑈஼ − 𝑈஻) +
(𝑈஻ − 𝑈஺) = 0                                                                      (II.11)   

𝑈௜ − 𝑈௝ = 𝑄௝௜ + 𝑊௝௜=0 

𝑄஺஻ + 𝑄஼஽ + 𝑊௜௝ = 0    

𝑄ଵ + 𝑄ଶ + 𝑊 = 0 
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Rendement d’un cycle récepteur (réfrigérateur) 

Ꝣ=
୕మ

୛
=

୕మ

ି୕భି୕మ
=

୕మ

ି୕భା୕భ
౐మ
౐భ

=
୘మ

୘మି୘భ
      (II.12)   

Ꝣ= ୘మ

୘భି୘మ
  (cycle réversible)                                                      

                                                                                                                                                             

                                                                                          Fig. II.15. Schémas simplifié de réfrigérateur 

II.2.4.1.2. Cycles frigorifiques à compression mono-étagée 

La production du froid ne se distingue pas de la production de chaleur uniquement en termes 
d’échelle de température ou en termes de signe de la quantité de chaleur échangée. En effet, 
on ne peut pas dire que la production du froid est simplement une production de chaleur 
négative à basse température. La distinction principale vient de l’existence du second principe 
de la thermodynamique qui, selon l’énoncé de Clausius, postule « qu’il ne peut pas s’effectuer, 
sans compensation, un passage de chaleur d’un corps froid à un corps plus chaud » alors qu’il 
peut tout à fait, sans compensation, s’effectuer un passage de chaleur d’un corps chaud vers 
un corps moins chaud. On peut donc définir la production de froid comme la mise en œuvre 
d’une suite de transformations thermodynamiques. Ces transformations sont subies par une 
substance active (le frigorigène), qui prélève de la chaleur à la source froide, en rejette dans la 
source chaude et à laquelle on doit apporter de l’énergie en compensation. 

 
      Fig. II.16. Réfrigérateur à compression mono-étagée 

a. Cycle idéal (réversible)  

 (1-2) Compression isentropique : 𝑊஼ = 𝐻ଶ − 𝐻ଵ  
 (2-3) Condensation isobare :  

                         𝑄ଵ௥௘௩ = 𝐻ଷ − 𝐻ଶ =  𝑇ଵ(𝑆ଷ − 𝑆ଶ) 

 (3-4) Détente isentropique (laminage) :  𝑊஽ = 0 
 (4-1) Evaporation isobare : 

                         𝑄ଶ௥௘௩ = 𝐻ଵ − 𝐻ସ =  𝑇ଶ(𝑆ଵ − 𝑆ସ) 
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COP௥é௩ =
ொమೝéೡ

|ௐ௥௘௩|
=  

ொమೝéೡ

|ொమೝéೡିொభೝéೡ|
 = ுభିுర

|(ுభିுర)ି(ுయିுమ)|
= 1 +

ுభିுర

ுయିுమ
                                       (II.13)   

COP௥é௩= ୘మ

୘భି୘మ
        Pour un cycle de Carnot (∆𝑆ଵସ = ∆𝑆ଷଶ)                         (II.14) 

b. Cycle réel (irréversible)  

 (1-2’) Compression réelle : 𝑊஼ᇲ = 𝐻ଶᇲ − 𝐻ଵ  
 (2’-3) Condensation isobare : 𝑄ଵ୧୰୰é୴ = 𝐻ଷ − 𝐻ଶᇲ =  𝑇ଵ(𝑆ଷ − 𝑆ଶᇲ) 
 (3-4’) Détente isentropique (laminage) :  𝑊஽ = 𝑊ଷସᇲ = 0 
 (4’-1) Evaporation isobare : 𝑄ଶ୧୰୰é୴ = 𝐻ଵ − 𝐻ସᇲ =  𝑇ଶ(𝑆ଵ − 𝑆ସᇲ) 

 

𝐶𝑂𝑃௜௥௥é௩ =
ொమ೔ೝೝéೡ

|ௐ೔ೝೝéೡ|
=  

ொమ೔ೝ éೡ

|ொమ೔ೝೝéೡିொభ೔ೝೝéೡ|
 = 

ுభିு
రᇲ

ห(ுభିுరᇲ)ି(ுయିுమᇲ)ห
= 1 +

ுభିு
రᇲ

ுయିுమᇲ
                                   (II.15)   

 

 

c.  Cycle idéale à refroidissement après condensation (sous refroidissement) 

 (1’-2’) Compression : 𝑊஼ᇲ = 𝐻ଶᇲ − 𝐻ଵᇲ   
 (2’-3) Condensation isobare : 𝑄ଵ = 𝐻ଷ − 𝐻ଶᇲ =  𝑇ଶᇲ(𝑆ଷ − 𝑆ଶᇲ) 
 (3-3’) Sous refroidissement isobare : m.cp.(𝑇ଷᇲ − 𝑇ଷ) 
 (3’-4) Détente isentropique (laminage) :  𝑊஽ = 𝑊ଷସᇲ = 0 
 (4-1’) Evaporation isobare : 𝑄ଶ = 𝐻ଵᇲ − 𝐻ସ =  𝑇ଵᇲ(𝑆ଵᇲିSସ) 

𝐶𝑂𝑃 =
ொమ

|ௐ಴|
=   

ு
భᇲିுర

ுమᇲିுభᇲ
= 1 +

்
భᇲ(ௌ

భᇲష
ୗర)

ுమᇲିுభᇲ
                                          (II.16)   

II.2.4.1.3. Cycles frigorifique à compression bi-étagée 

 Pour certaines utilisations telles que la production de froid à basse température, on peut 
être amené à adopter des températures d'évaporation et de condensation très éloignées. 
Le taux de compression de la machine frigorifique est alors très élevé. 

 La diminution de la production frigorifique massique due à l’augmentation du litre en 
vapeur donc. 

 la baisse de la température d'évaporation et l'augmentation du taux de compression ont 
pour conséquence une élévation importante de la température des vapeurs refoulées. 

 Le simple fait de fractionner la compression ne permet pas de limiter la température des 
vapeurs refoulées : il faut de plus mettre en œuvre un système de refroidissement des 
vapeurs pendant la compression. Ce refroidissement s'effectue entre les deux 
compresseurs, a la pression intermédiaire. Le cycle bi étagé le plus simple. 

 Le refroidissement des vapeurs dans ce cycle peut être réalisé de deux façons : 
 Cycle à injection totale. 
 Cycle à injection partielle. 

 
 

2’ 

4’ 

൝

𝑊௜௥௥é௩ > 𝑊௥é௩

𝑄ଶ௜௥௥é௩ < 𝑄ଶ௥é௩

𝑄ଵ௜௥௥é௩ > 𝑄ଵ௥é௩

 

2’ 

1’ 

3’ 

 
 

Q1 

Q2 
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a. Cycle à injection totale : 

 
      Fig. II.17. Schémas de réfrigérateur à compression bi-étagée (injection totale) 

 
      Fig. II.18. Cycle frigorifique à compression bi-étagée (injection totale) 

- 1-2 : compression des vapeurs de P𝟎 à Pi. 
- 2-3 : désurchauffe des vapeurs refoulées dans la bouteille intermédiaire. Cette désurchauffe 
est assurée par la vaporisation d'une faible fraction du liquide contenu dans la bouteille. 
- 3-4 : compression des vapeurs de Pi à Pc. Notons que le point 3 peut aussi correspondre à des 
vapeurs surchauffées (selon la qualité de l'isolation thermique). 
- 4-5 : désurchauffe, condensation Pc, et sous refroidissement du liquide forme. 
- 5-6 : sous refroidissement et pertes de charge éventuelles dans la conduite liquide. 
- 6-7 : détente isenthalpique du liquide de Pc à Pi. 
- 7-8 : séparation du liquide dans la bouteille intermédiaire. 
- 8-9 : détente du liquide saturant de Pi à P0 

- 9-10 : vaporisation sous la pression P0. 
-10-1 : surchauffe et chutes de pression éventuelles dans la tuyauterie d'aspiration. 
-7-3 : séparation des vapeurs dans la bouteille intermédiaire ; aspiration par le compresseur HP. 
On suppose que la pression intermédiaire est déjà fixée ; son choix sera traité ultérieurement. 
Le choix des autres grandeurs internes est réalisé de la même façon que pour les cycles mono 
étagés.  

 Débit massique des vapeurs aspirées par le compresseur BP : 
 

∅஻ =
ொమ

ுభబିுవ
                                                                        (II.17) 

 

Q1 

Q2 
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 Débit massique des vapeurs aspirées par le compresseur HP : 

On déduit ce dernier d'un bilan enthalpique sur la bouteille séparatrice : 
 

∅஻. 𝐻ଶ − ∅ு. 𝐻ଷ + ∅ு. 𝐻଺ − ∅஻. 𝐻଼ + 𝑄௕௧ = 0                                     (II.18) 

𝑄௕௧ : Puissance thermique reçue par la bouteille intermédiaire (pertes par l’isolation). 

∅ு = ∅஻.
ுమିுఴ

ுయିுల
+

ொ್೟

ுయିுల
                                                              (II.19) 

Si les pertes dans la bouteille intermédiaire sont négligées)                 

∅ு = ∅஻.
ுమିுఴ

ுయିுల
                                                                 (II.20) 

Le coefficient de performance COP de l'installation s'exprime par : 

𝐶𝑂𝑃 =
ொమ

ௐಹାௐಳ
                                                                  (II.21) 

b. Cycle à injection partielle :  

Le détendeur BP n'est plus alimenté à partir de la bouteille intermédiaire sous la pression 𝓟0, 
mais par du liquide à la pression 𝓟k. Cependant, avec du liquide pris directement à la sortie du 
condenseur, la production frigorifique massique serait trop faible. Pour augmenter cette 
grandeur, on augmente le sous refroidissement du débit massique BP grâce à un échangeur 
sous refroidisseur placé dans le liquide contenu dans la bouteille intermédiaire. 

 

      Fig. II.19. Cycle frigorifique à compression bi-étagée (injection partielle)  

 

Fig. II.20. Cycle frigorifique à compression bi-étagée (injection partielle) 

Q1 

Q2 
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Contrairement au cas d’injection totale, la détente du débit massique alimentant l’évaporateur 
n'est pas fractionnée : il s'agit d'une détente mono étagée entre pk et p0. 

Le débit masse HP augmente lui aussi ; en effet, si l’on néglige les pertes thermiques par 
l'isolation, le rapport des deux débits s'exprime par la relation : 

∅ு = ∅஻.
ுమିுఴ

ுయିுల
                                                        (II.22) 

 

 

 

 
 

II.2.5. Puissance thermique  

II.2.5.1. Puissance thermique de l’évaporateur 

Si le bilan général est établi pour 24 heures, il est évident que pour des raisons de bonne tenue 
et de longévité du matériel la moindre baisse de rendement ou un arrêt accidentel de la 
machine mettrait en cause la production frigorifique journalière. 

La puissance frigorifique de la machine est donc calculée sur un temps moyen de 
fonctionnement compris entre 14 et 20 heures. 

La puissance frigorifique nécessaire а l'évaporateur sera donc dans ces conditions, en appelant 
t le temps de fonctionnement de la machine frigorifique exprime en secondes : 

                 P୉ =
୕౐

୲
  (KW)                                                          (II.23) 

Q୘ : Bilan total des quantités de chaleur ; t : Temps de fonctionnement   

Si on néglige les pertes de charges dans l’installation :  

                                                                       P୉ =
୕మ

୲
 (KW)                                                                (II.24) 

Qଶ: Quantité de chaleur extraite de la source froide dans l’évaporateur. 

II.2.5.2. Puissance thermique de compresseur 

Si le compresseur alimente uniquement l’installation frigorifique dont on vient d’effectuer le 
calcul du bilan thermique, lа puissance frigorifique de l'évaporateur est égale а la puissance 
frigorifique utile du compresseur dans les conditions 00 et 0k correspondant aux températures 
d’évaporation et de condensation particulière а l'installation. 

Pେ = P୉
∆ୌ಴

∆ୌಶ
  (KW)                                     (II.25) 

Avec  ∆Hா  la variation d’enthalpie entre la sortie et l'entrée de l'évaporateur, en kJ/kg, et 

∆H஼  la variation d'enthalpie entre l'entrée de l'évaporateur et l’aspiration du compresseur, en 
kJ /kg. 
 
 
 

Le COP d'une installation à injection partielle est plus faible que celui d'une 
installation équivalente à injection totale.  Cette dégradation est imputable à 
l'échange thermique dans la bouteille à pression intermédiaire, qui introduit une 
irréversibilité supplémentaire. 
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II.2.6. Choix et dimensionnement d’une installation frigorifique 

II.2.6.1. Choix de l’évaporateur 

 Type de produit à refroidir ou à conserver 
 Ecart des ailettes  
 Matériaux utilisés  
 Type d’évaporateur et implémentation 
 Pression disponible 
 Bruit acoustique  

II.2.6.2. Choix de compresseur 

Le dimensionnement courant du compresseur pour une installation de froid alimentaire est 
naturellement conditionné par : 

 la puissance frigorifique à fournir 
 le type de fluide réfrigérant ; 
 la température nécessaire à l’application au niveau de l’évaporateur (froid positif ou 

négatif, type de denrées à conserver, …) et ce, dans des conditions optimales  
 la température extrême qu’il peut régner au niveau du condenseur (température de l’air 

ou de l’eau selon le type de condenseur). 

II.2.6.3. Choix de détendeur 

 un coût d’investissement faible  
 une très bonne fiabilité  
 un réglage relativement simple  
 un coût de maintenance également plus faible  
 ne travaille correctement qu’à des Δp faibles en réduisant le taux de remplissage de 

l’évaporateur  
 sa régulation n’est pas très fine par rapport à celle des détendeurs électroniques  
 précision limitée dans la mesure de la surchauffe 

II.2.6.4. Choix de condenseur 

 Type de fluide caloporteur à disposition (air, eau douce, eau de mer)  
 Puissance calorifique à rejeter  
 Températures nominales de condensation et du fluide caloporteur, le sous-

refroidissement estimé ou demandé 
 Type de technologie que l’on veut ou que l’on peut employer contraintes 

d’encombrement, sonores et environnementales 
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II.3. Pompes à chaleur 

II.3.1. Principe de fonctionnement 

Le principe est simple : absorber de l'énergie thermique (chaleur) de l'extérieur de la maison 
pour la rejeter à l'intérieur de la maison (d'où son nom). Il s'agit donc simplement d’un 
réfrigérateur ouvert sur l'extérieur et dont la grille arrière est placée dans notre appartement. 

 
Fig.2.20. Principe de fonctionnement de la pompe à chaleur 

 

La pompe à chaleur absorbe donc la chaleur Q2 de l'extérieur et c'est la grille chaude du 
réfrigérateur qui chauffe la pièce. Dans ce cas c'est la chaleur Q1 restituée à l'air ambiant qui 
nous intéresse, et l’efficacité est donc définie par : 

COP = ቚ୕భ

୛
ቚ                                                                                 (II.26) 

On démontre alors que pour le cycle de Carnot (cycle ditherme réversible) on obtient : 

 𝐶𝑂𝑃௠௔௫ =
୘భ

୘భି୘మ
                                                                            (II.27) 
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II.4. Applications et Corrigés 

II.4.1. Applications 

Exercices1 

Système de climatisation équipé en fluide R134a avec :  
- Température de sortie compresseur (compression isentropique) : + 62°C 
- Température d’entrée compresseur : -10°C  
- Température de sortie condenseur (condensation isobare) : + 41°C  
- Pression d’aspiration : 2 bars (absolue)  
- Pression de refoulement : 16 bars (absolue).  
A la sortie du condenseur, le fluide est juste saturé (100% liquide). La détente est isenthalpique. 
Dans notre cas, on obtient un mélange 40% vapeur et 60% liquide en sortie détendeur  

1- Tracer le digramme enthalpique. 
2- Calculer l’efficacité frigorifique et calorifique  

Exercice2 

A l'aide du diagramme du R134a, déterminer le bilan d'une installation frigorifique. Cela 
concerne l'évolution de 1 kg de fluide frigorigène. Une installation fonctionnant au R134a 
fonctionne aux conditions suivantes : 

Tecomp= -5°C, Tscomp= +42°C, Tscond= +30°C, Teevap= -12°C. 

Exercice3 

On s'intéresse à une pompe à chaleur qui participe au chauffage de locaux, en prélevant de la 
chaleur aux effluents liquides à température élevée d’une installation industrielle, avant leur 
rejet dans une rivière qui recevra des effluents à température plus faible. 

L'installation représentée ci -dessous comporte : un compresseur, un détendeur et deux 
serpentins qui sont le siège des échanges thermiques, avec les effluents d’une part, et avec l'eau 
d’un circuit de chauffage d'autre part. 

 
Fig.2.21. Circuit de chauffage 

1-2 : dans le compresseur : compression adiabatique, la pression passant de p1 = 105 Pa à p2 = 
2 x 105 Pa et la température passant de T1 = 310 K à T2. 

2-3 : dans le serpentin au contact du circuit de chauffage (V 3 ˂ V2) : refroidissement isobare, la 
température passant de T2 à T3 = 330 K. 
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3-4 : dans le détendeur : détente adiabatique, la pression passant de p3 = p2 à p4 = p1, la 
température passant de T3 à T4 = 271 K. 

4-1 : dans un serpentin plongé dans les effluents industriels : échauffement isobare jusqu'à la 
température T1. 

On donne : 

Constante du gaz parfait : R = 8,32 J .mol -1. K -1 

Capacité thermique massique de l'air à pression constante : c p = 1 000 J.kg -1. K -1 

Rapport des capacités thermiques massiques de l'air, à pression constante et à volume constant 
𝛾 =

஼೛

஼ೇ
=  

- On rappelle que lors de la transformation adiabatique réversible d’un gaz parfait :  𝑝𝑉ఊ = 𝑐𝑡𝑒 

1) Représenter l'allure du cycle décrit par l'air sur un diagramme de Clapeyron (p, V). Indiquer 
par des flèches le sens des transformations. 

2) Montrer que T2 = 378 K. 

3) Calculer les quantités de chaleur échangées par une masse de 1 kg d'air au cours de chacune 
des 4 transformations. 

4) Quelle est la variation de l'énergie interne de l'air qui décrit le cycle ? Enoncer le premier 
principe de la thermodynamique pour un cycle. 

5) En déduire le travail W reçu par la masse de 1 kilogramme d'air, au cours du cycle. 

6) On désigne par 𝐶𝑂𝑃஼  l'efficacité de la pompe à chaleur, c'est-à-dire le rapport de la quantité 
de chaleur reçue par la source chaude et du travail reçu par l'air, au cours d’un cycle. Calculer 
𝐶𝑂𝑃஼  

Exercice4 
Une pompe à chaleur fonctionne entre deux sources : une nappe souterraine qui constitue la 
source froide et l'eau du circuit de chauffage qui constitue la source chaude. 
Le fluide utilisé dans cette pompe à chaleur est de l'air assimilable à un gaz parfait de constante 
R = 8,32 J.K -1.mol -1, de capacité thermique molaire à pression constante Cp = 29,1 J.K-1.mol-1. 
Le rapport des capacités thermiques molaires à pression constante Cp et à volume constant Cv 
vaut γ = 1,4. 
L'air de la pompe à chaleur décrit le cycle de transformations réversibles suivant : 
- Passage de l'état initial A, à l'état B par une compression adiabatique dans un compresseur. 
État A : pression : PA = 1,0 x 105 Pa, volume VA, température TA = 298 K ; 
État B : pression : PB = 2,2 x 105 Pa, volume VB, température TB. 
- Passage de l'état B à l'état C par une transformation isobare pendant laquelle l'air reçoit de la 
source chaude une quantité de chaleur Q1.  
État C : pression PC = PB, température TC = 340 K 
- Passage de l'état C à l'état D par une détente adiabatique. 
État D : pression PD = PA, température TD 
- Passage de l'état D à l'état A par une transformation isobare pendant laquelle l'air reçoit de la 
source froide une quantité de chaleur Q2.  On effectuera les calculs relatifs à une mole d'air. 
1 - Placer les points B, C, D sur la figure a du document-réponse. 
2 - Calculer les volumes VA et VB. 
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3 - Calculer les températures TB et TD. 
4 - Pour chaque cycle décrit par une mole d'air, calculer : 

4.1 - les quantités de chaleur Q1 et Q2, 
4.2 - le travail W reçu au cours de la totalité du cycle. 
5 -L'efficacité ε de la pompe à chaleur est le rapport de la quantité de chaleur reçue par la source 
chaude au cours d’un cycle décrit par l'air, et du travail reçu par l'air au cours de ce même cycle. 
5.1 - Exprimer ε en fonction de Q1 et W. Calculer sa valeur. 
II.4 - Justifier le choix de cette définition. 

II.4.2. Corrigées 

Exercice1 

Pour le traçage il suffit de déterminer les points sur ce diagramme représentant les 
transformations : 
1. Compression isentropique : [1-2] 
Le travail dépensé par le compresseur 

Wc = H2 - H1 = 432.58 – 391.32 = 35.2 kJ/kg 
2. Désurchauffe isobare [2-2’] 

Q1’= H2’ – H2= 426.54-432.58=6.02 kJ/kg 
3. Condensation isobare : [2’-3] --------- (vapeur/liquide) à Tecond=T2= 620C 
Chaleur cédée à la source chaude 

Q1 = H2’ – H3 = 290.68 – 426.54 = -135.86 kJ/kg 
4. Sous refroidissement [3-3’] Trefroi de 62°C à 41°C 

Q’’= 257.74-290.68= 32.94 kJ/kg 
5. Détente : [3’-4] --------- transformation isentropique 
Le travail dépensé par le compresseur  

Wd = 0 laminage 
6. Evaporation : [4-1] --------- transformation isobare (liquide/vapeur) 
Chaleur soustraite à la source froide 

Q2 = H1 – H4 = 391.32 - 257.74= 133.58 kJ/kg 
L’efficacité frigorifique (performance frigorifique) 
En fonction du travail de compression, on trouve :  

𝐶𝑂𝑃ி =
Qଶ

W௖
=

133.58

35.2
= 3.79 

En fonction du travail de compression, on trouve :  

𝐶𝑂𝑃ி =
Qଶ

|Qଵ| − |Qଶ|
=

133.58

(135.86 +  32.94 +  6.02)  −  133.58
= 3.25 
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L’efficacité frigorifique peut être améliorée par surchauffer la vapeur à l’entrée du compresseur 
faisant : 

133.58

(135.86 +  32.94 +  6.02) −  133.58 + X
= 3.79 

A=Wc’-Wc= 41.24-35.2= 6.04 kJ/kg  
Qui donne T= à 10°C à l’entrée du compresseur au lieu 
de 10°C en utilisant le diagramme pression-enthalpie du 
réfrigérant R134a (voir diagramme thermodynamique 
de l’ammoniac en annexe). 
L’efficacité calorifique (performance calorifique) : 

𝐶𝑂𝑃஼ =
Qଵ

W௖
=

174.82

35.2
= 4.95 

 
                                                                                                 Fig.2.22. diagramme thermodynamique 

Exercice2 

Bilan énergétique d'un cycle : 
En utilisant le diagramme pression-enthalpie du fluide frigorigène R134a on trouve : 
Bilan du compresseur : le travail de compression. 

Wc= H2 – H1 = (436-398 = 38 kJ/kg). 
Désurchauffe des vapeurs sèches au refoulement (évacuation de la chaleur sensible de la 
vapeur). 

Q désurchauffe= H3 – H2 = (418 - 436 = -18 kJ/kg). 
Bilan du condenseur : 
C'est l'enthalpie massique de changement d'état au condenseur (quantité de chaleur latente 
évacuée par 1 kg de fluide qui se condense). 

Q1= H4 – H3= 260 - 418 = -158 kJ/kg. 
Sous-refroidissement du liquide dans le condenseur et la ligne liquide (évacuation de la 
chaleur sensible du liquide). 

H5 – H4 = (240 - 260 = - 20kJ/kg). 
Bilan du détendeur : La détente du fluide frigorigène à lieu sans échange d'énergie avec le 
milieu extérieur. 

H6 – H5 = (240 - 240 = 0 kJ/kg). 
Bilan de l'évaporateur : C'est l'enthalpie massique de changement d'état à l'évaporateur. 
(Quantité de chaleur latente absorbée par 1 kg de fluide qui s'évapore). 

Q2= H7 – H6 = (390 - 240 = 150 kJ/kg). 
Surchauffe de la vapeur sèche dans l'évaporateur et dans la conduite d'aspiration (gain de 
chaleur sensible de la vapeur. 

H1 – H7 = (398 - 390 = 8 kJ/kg). 
Bilan de l'installation : Gains et pertes  

ΔU = [(h6-h4) + (h7-h6) + (h1-h7)] - [(h2-h1) + (h3-h2) + (h4-h3)] 
ΔU= [150 + 8 + 38] - [-18 -158 -20] = 196-196 = 0 kJ/kg. 

Facteur de performance frigorifique (𝐶𝑂𝑃ி) 

𝐶𝑂𝑃ி =
Qଶ

W௖
=

150

38
= 3.94 
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Facteur de performance calorifique (𝐶𝑂𝑃஼) 

𝐶𝑂𝑃஼ =
Qଵ

W௖
=

158

38
= 4.15 

Exercice3 

1.  

 

Fig.2.22. cycle des transformations thermodynamiques 

Le cycle est forcément décrit dans le sens trigonométrique car il s'agit d'une pompe à chaleur 
(le cycle est donc résistant : il nécessite un apport de travail pour se réaliser). La réversibilité du 
cycle implique qu'il n'est pas ditherme, et donc que le circuit de chauffage et les effluents 
industriels ne constituent pas des sources de chaleur : leur température est certainement 
relativement constante, égale à T1 (source chaude) et T3 (source froide), ce qui implique que le 
cycle est ditherme et donc qu'il n'est certainement pas réversible. 

2.  

𝑝𝑉ఊ = 𝑐𝑡𝑒  Pour une transformation adiabatique  

→ ቊ 𝑝𝑉
భ

ം = 𝑐𝑡𝑒
𝑃𝑉 = 𝑛𝑅𝑇 

     En faisant le rapport 𝑝𝑉
భ

ം
/ఊ

. 𝑇 = 𝑐𝑡𝑒 d’ou  𝑝𝑉ଵିఊ/ఊ. 𝑇  

→ 𝑇ଶ = 𝑇ଵ. ൬
𝑃ଶ

𝑃ଵ
൰

ଵିఊ/ఊ

≈ 310. (1. 10ହ/2. 10ହ) ଵିఊ/ఊ ≈ 378 𝐾 

3.  

Q12 = 0 et Q34 = 0 car ces transformations sont adiabatiques.  

Q23 = m.cp. (T3-T2) car la transformation 2-3 est isobare, de même Q41 = m.cp.(T1-T4)  

On trouve Q23 ≈ 1×1000× (330 - 378) ≈ -48 kJ et Q41 ≈ 1 × 1000 × (310 - 271) ≈ 39 kJ 

4.  

Sur tout cycle ΔUcycle = 0 car la température finale est toujours égale à la température initiale 
pour un cycle.  

1er principe : Wcycle + Qcycle = ΔUcycle ⇒ Wcycle + Qcycle = 0. 
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5.  

Wcycle = -Qcycle d'où Wcycle = -(Q23 + Q41) ≈ -(-48.103 + 39.103) ≈ 9 kJ 

6.  

𝐶𝑂𝑃஼ = ฬ
Qଶଷ

W௖
ฬ = ቤ

48. 10ଷ

9. 10ଷ
ቤ = 5.3 

Remarque : pour une pompe à chaleur ditherme fonctionnant entre les sources T
1 

et T
3 

on a on 

𝐶𝑂𝑃஼௠௔௫= T
3
/ (T

3
-T

1
) = 330 / (330 – 310) ≈ 16,5 obtenu pour un cycle réversible donc le cycle 

est irréversible. 

Exercice4 

1.  

 

Fig.2.23. cycle des transformations thermodynamiques 

2.  

PA.VA = n.R.TA or n = 1 mole d'où VA = R.TA/PA ≈ 8,32 × 298 / 1.105 ≈ 25 L  

       PB.VB
γ = PA.VA

γ ⇒ VB = VA. (PA/PB) ≈ 25.10-3×(1.105/2,2.105) ≈ 14 L 

3.  

PB.VB = R.TB ⇒ TB = PB.VB /R ≈ 2,2.105 × 8.10-3 / 8,32 ≈ 376 K  

de même TD = PD.VD/R = PA.VD/R, reste à calculer VD  

On sait que TC = 340 K et que PC = PB ≈ 2,2.105 Pa, puisque PC.VC = R.TC on en déduit que : 

VC = R.TC/PB ≈ 13 L     et    PD.VD
γ = PC.VC

γ  

on en déduit que VD = VC.(PC/PD)1/γ ⇒ VD = R.TC/PB × (PB/PA)1/γ  

⇒ TD = PA.[R.TC/PB × (PB/PA)1/γ]/R 

 ⇔ TD = PA × TC/PB × (PB/PA)1/γ ≈ 1.105 × 340 / 2,2.105 × (2,2.105/1.105)1,4 ≈ 271 K 
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Rq : on a alors VD = R.TD /PD ≈ 22 L > VC. 

4.  

4.1. Q1 : chaleur échangée lors de la transformation BC ⇒ Q1 = Cp. (TC-TB) puisque la 
transformation est isobare et que n = 1 mole. D'où Q1 ≈ 29,1 × (340 - 376) ≈ - 1059 J : la 
chaleur est rejetée à la source chaude.  

de même Q2 = Cp.(TA-TD) ≈ 29,1 × (298 - 271) ≈ 786 J : la chaleur est absorbée de la source 
froide.  

4.2.  1er principe ⇒ Wcycle + Qcycle = ΔUcycle = 0 ⇔ Wcycle = - Qcycle = - (QAB + QBC + QCD + 
QDA)  

Or QAB = 0 et QCD = 0 (transfo adiabatiques), d'où Wcycle = - (QBC + QDA)  

⇔ Wcycle = - Q1 - Q2 ≈ 1059 - 786 ≈ 274 J : la pompe à chaleur nécessite un apport de travail. 

5.  

5.1. 𝐶𝑂𝑃஼ =
୕భ

୛೎೤೎೗೐
≈ 1059/274 ≈ 3,9  

Pour un cycle réversible ditherme (sources de chaleur de températures TA et TC on a 
𝐶𝑂𝑃஼௠௔௫ = TC/ (TC – TA) = 340/(340-298) ≈ 8,1 : le cycle n'est donc pas réversible 

Le choix de cette définition vient du fait que l'efficacité est une sorte de rendement, c'est - 
à - dire un rapport énergie restituée énergie dépensée, l'énergie restituée au local à chauffer 
étant Q1 et l'énergie dépensée étant l'énergie fournie à la pompe pour effectuer le travail 

Wcycle, on obtient bien    𝐶𝑂𝑃஼ =
୕భ

୛೎೤೎೗೐
. 
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III.1. Généralités sur Moteurs à combustion interne 

III.1.1. Description  

Un dispositif qui fournit de l'énergie mécanique par transformation de l'énergie calorifique, 
libérée par calcination d'un combustible. Il existe quatre types principaux de moteurs à 
combustion interne : le moteur à allumage commandé, ou moteur à explosion, le moteur Diesel, 
le moteur à piston rotatif et la turbine à gaz. De nombreux types de moteurs utilisent le principe 
de la propulsion à réaction, Voir Fusée. Le moteur à allumage commandé, inventé par le 
technicien allemand Nikolais August Otto, est le moteur classique à essence, utilisé pour la 
propulsion des automobiles et des avions ; le moteur Diesel, conçu par Rudolf Christian Karl 
Diesel, fonctionne suivant un principe différent et utilise du gazole ou de l'huile lourde comme 
carburant. Ce moteur est utilisé dans les générateurs électriques, la propulsion des navires, des 
camions et des bus, ainsi que dans certaines automobiles. Le moteur à allumage commandé et 
le moteur Diesel existent en deux temps ou quatre temps. 

  
                   Fig. III.1. Moteur à combustion interne          Fig. III.2. Rapport volumétrique  
 
Le moteur AC est d’abord un moteur alternatif à combustion interne, c’est-à-dire que le travail 
est produit par la combustion d’un mélange carburé à l’intérieur d’un cylindre, dans lequel se 
déplace un piston en mouvement alternatif. Les deux limites extrêmes du mouvement sont 
appelées respectivement point mort haut (PMH) et point mort bas (PMB). Le volume balayé 
entre ces deux points constitue la cylindrée unitaire, et si d est le diamètre du cylindre (ou 
alésage) et C la course du piston, la cylindrée V s’écrit :  

𝑉 = 𝐶𝜋
ௗమ

ସ
                                                                      (III.1) 

Au point mort haut le volume résiduel est appelé volume mort ; il détermine ce que l’on nomme 
la chambre de combustion, qui est donc la portion de volume limitée par la culasse, le haut de 
chemise et la partie supérieure du piston. Du volume mort v et de la cylindrée V se déduit le 
rapport volumétrique de compression. 

𝑉 =
௏ା௩

௩
                                                                         (III.2) 

Tous les moteurs à combustion interne fonctionnent suivant le même processus général décrit 
schématiquement ci-dessous. Un volume variable est délimité par un cylindre, l'une de ses 
bases qui est fixe, appelée culasse, et l'autre qui est un piston mobile dans l'alésage du cylindre, 
entraîné par un système bielle-manivelle. Dans un moteur à quatre temps, les organes qui 
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commandent le refoulement ou l'admission sont des soupapes actionnées par des poussoirs 
couplés à l'arbre moteur par un arbre à cames. 
 
III.2. Cycle à allumage commandé  

Un moteur à allumage commandé, plus communément appelé moteur à essence en raison du 
type de carburant utilisé, est une famille de moteur à combustion interne, pouvant être à 
mouvement alternatif (à deux ou quatre temps) ou à mouvement rotatif (Wankel). 
L'ingénieur belge Étienne Lenoir fabrique en 1860 le premier moteur à allumage commandé. 
C'est un moteur à deux temps, de rendement très médiocre, mais qu'il fabriquera à quelques 
400 exemplaires faisant ainsi de lui le premier industriel de cette technique de l'allumage 
commandé. 
La production de moteurs à allumage commandé (AC) est largement majoritaire dans le monde, 
puisqu’elle représente 85 % du total des moteurs thermiques alternatifs (102 millions d’unités 
en 2000, sur une production totale de 121 millions). La France se distingue avec une production 
diesel plus importante que la moyenne, qui ramène la proportion de moteurs AC à 52 % 
(environ 1,75 millions d’unités). La motorisation diesel étant plutôt réservée aux unités de 
grande puissance, il est évident que les proportions indiquées deviendraient sensiblement 
différentes si elles étaient évaluées à partir des kilowatts produits. Le domaine réservé du 
moteur AC est la traction automobile, qui représente 46 % de la production mondiale de ce type 
de moteur (36 % pour les véhicules particuliers, 10 % pour les camions), la proportion atteignant 
65 % si l’on inclut les motocycles. Le reste est partagé entre les moteurs agricoles (21 %), les 
moteurs industriels (12 %), les moteurs marins et aéronautiques (statistiques 2000). La grande 
majorité de ces moteurs sont à cycle 4 temps (> 90 %), les moteurs 2 temps étant cantonnés 
dans les petites cylindrées (moins de 500 cm3), domaine privilégié des motos et des moteurs 
hors-bords. 

III.2.1. Principe de fonctionnement  

III.2.1.1. Cycles à quatre temps 

 Lors de l’admission : la chambre de combustion est ouverte, le piston descend du point mort 
haut (PMH) au point mort bas (PMB), ce qui augmente le volume de la chambre. Le mélange 
air + carburant est admis dans la chambre de combustion à une pression constante ; on parle 
de transformation isobare (p = Cte).  

 Lors de la compression : la chambre est fermée, le piston monte du PMB au PMH, le volume 
de chambre diminue, la pression et la température augmentent ; on parle de transformation 
adiabatique (loi de Poisson : p.V = Cte).  

 Lors de l’inflammation et durant la combustion : la chambre reste fermée, et le piston ne se 
déplace pas. La transformation de l’énergie contenue dans le carburant provoque une forte 
augmentation de température et de pression, c’est l’explosion ; on parle de transformation 
isochore (V = Cte).  

 Lors de la détente du gaz enflammé : le piston se déplace de nouveau vers le PMB, la pression 
chute selon une nouvelle transformation adiabatique.  

 Lors du quatrième temps, l’échappement, les gaz brûlés sont évacués du cylindre par la 
remontée du piston selon une nouvelle transformation isobare.  
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Fig. III.3. Moteur à quatre temps 

III.2.1.2. Cycle à deux temps 

Les différences majeures de structure du cylindre d'un moteur "2 temps" par rapport à un 
moteur "4 temps" :  

- L'absence de soupape 
- Une lumière de transfert 
- Le piston peut être prolongé par une jupe 
- Le cylindre est percé de plusieurs lumières 

Etape 1 : Piston montant vers le point le plus haut 
Au-dessus du piston, le mélange air/essence est comprimé dans la culasse. Ainsi, on retrouve 
bien l'étape de compression du moteur 4 temps. Au-dessous du piston, en remontant il se créer 
une dépression dans le carter moteur. Le piston va alors dégager la lumière d'admission et grâce 
à la dépression qui règne alors, le mélange air/essence va pouvoir entrer à l'intérieur du moteur. 
Ceci correspond à l'étape d'admission du moteur 4 temps 

Etape 2 : Piston descendant vers le point le plus bas 

Au-dessus du piston, la bougie émet l'étincelle, l'inflammation du gaz se fait. La pression 
augmente et le piston est poussé vers le bas. C'est la détente. Arrivé à peu près au point le plus 
bas, le piston dégage la lumière d'échappement et les gaz d'échappement vont être poussés 
par le mélange frais qui arrive par la lumière de transfert qui est découvert peu après la lumière 
d'échappement. Ce mélange frais arrive d'autant plus vite qu'il se situe au-dessous du piston et 
qu'il soit comprimé par la descente du piston. Cette étape est appelé le balayage. Le gaz se 
retrouve alors au-dessus du piston au moment où celui-ci remonte. Ainsi, la détente et 
l'échappement dans un moteur deux temps s’effectuent dans le même temps. 
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Fig.  III.3. Moteur à deux temps 

III.2.1.3. Taux de compression  

Correspond au rapport des pressions en fin PB et en début PA de phase de compression : 

𝜀 =
୔ಳ

୔ಲ
                                                                          (III.3) 

Dans le cadre d’une compression adiabatique parfaite, on peut écrire que : 

𝜀௩ = ቀ
୔ಳ

୔ಲ
ቁ

ఊ

=  
୚ಲ

୚ಳ
                                                          (III.4) 

 

III.2.1.4. Rendement thermodynamique 

Le rendement thermodynamique théorique μ d’un moteur à allumage commandé est le rapport 

du travail mécanique fourni par le moteur lors de la phase de détente sur le travail thermique 

reçu lors de la phase de combustion du carburant. On détermine ce rendement par la formule : 

 𝛿 =
ିௐ

ொ
= 1- (1/𝜀௩

ଵିఊ)                                                   (III.5) 

 
Fig.  III.4. Cycle de moteur à allumage contrôlé 
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III.3. Cycle Diesel 

Théoriquement, le cycle thermodynamique du moteur Diesel diffère du moteur à allumage 
commandé : dans le moteur Diesel, la combustion s'effectue à volume constant, et non à 
pression constante. La plupart des moteurs Diesel sont, également, des moteurs à quatre 
temps. À la différence des moteurs à allumage commandé, les moteurs Diesel ne possèdent ni 
carburateur ni de système d'allumage proprement dit. Le premier temps est l'admission : le 
cylindre aspire de l'air pur - alors que c'est un mélange d'air et d'essence dans le moteur à 
allumage commandé - par la soupape d'admission. Au cours du second temps, ou compression, 
l'air est comprimé, ce qui l'amène environ à 440°C. À la fin du temps de compression, le 
combustible vaporisé est injecté sous forte pression dans la chambre de combustion et brûle 
instantanément, la température de l'air étant très élevée dans la chambre de combustion. Ainsi, 
à la différence du moteur à allumage commandé, le mélange gazeux s'enflamme ici de lui-
même. 

III.3.1. Rendement thermodynamique 

Le rendement du cycle étant le rapport de l’énergie utile sur l’énergie dépensée : 

δ =  
୲୰ୟ୴ୟ୧୪ ୢ୳ ୡ୷ୡ୪ୣ 

ୡ୦ୟ୪ୣ୳୰ ୢୣ ୡ୭୫ୠ୳ୱ୲୧୭୬
= 

ௐ೎೤೎೗೐

ொ಴
= ∮ ்ௗௌ

ொ಴
                                             (III.6) 

(1-2) transformation isentropique S1= S2  
(3-4) transformation isentropique S3= S4 
(1-4) transformation isochore V1= V4 
௏య

௏మ
= 𝜏, ௏మ

௏భ
= 𝜀 

 

δ஽௜௘௦௘௟ =
∫ 𝑇𝑑𝑆 + ∫ 𝑇𝑑𝑆

ଷ

ଶ
+ ∫ 𝑇𝑑𝑆

ସ

ଷ
+ ∫ 𝑇𝑑𝑆

ଵ

ସ

ଶ

ଵ

∫ 𝑇𝑑𝑆
ଷ

ଶ

 

   =
∫ ்ௗௌ

య
మ

ା∫ ்ௗௌ
భ

ర

∫ ்ௗௌ
య

మ

= 1 −
∫ ்ௗௌ

భ
ర

∫ ்ௗௌ
య

మ

                      (III.7) 

δ஽௜௘௦௘௟ = 1 −
∫ ஼ೡௗ்ା∫ ௣ௗ௏

ర
భ

ర
భ

∫ ஼೛ௗ்ି∫ ௏ௗ௣
య

మ
య

మ

=
∫ ஼ೡௗ்

ర
భ

∫ ஼೛ௗ்
య

మ

                  

                                                                                                            Fig.  III.5. Cycle Diesel 
 

δ஽௜௘௦௘௟ = 1 −
஼ೡ( ర்ି భ்)

஼೛( య்ି మ்)
 =1 −  𝛾  

(
೅ర
೅భ

ିଵ)

೅మ
೅భ

(
೅య
೅మ

ିଵ)
                                                                                (III.8) 

 
Si le gaz est considéré parfait : 𝑝ଵ𝑉ଵ = 𝑅𝑇ଵ ; 𝑝ଶ𝑉ଶ = 𝑅𝑇ଶ ;  𝑝ଷ𝑉ଷ = 𝑅𝑇ଷ ;  𝑝ସ𝑉ସ = 𝑅𝑇ସ  

→  ర்

భ்
=

௣ర

௣భ
 ; య்

మ்
=

௏య

௏మ
=  𝜏     et    𝑝𝑉ఊ = 𝑐𝑡𝑒  

→  ర்

భ்
=ቀ

௏య

௏మ
ቁ

ఊ

 ;  మ்

భ்
= ቀ

௏భ

௏మ
ቁ

ఊ

.
௏మ

௏భ
=  𝜀ఊିଵ    donc     δ஽௜௘௦௘௟ = 𝑓(𝜏, 𝜀, 𝛾) 

 𝜀: Taux de compression 

𝜏 : Taux d’introduction 
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III.4. Cycle OTTO (Beau de Rauchas) 

 

 

 

 

 

 

Fig.  III.6. Cycle Otto (Diagramme Clapeyron et entropique)  

1) (1-2) Compression isentropique 

2) (2-3) Chaleur apportée à V = cte 

3) (3-4) Détente isentropique 

4) (4-1) Chaleur cédée à V = cte 

Pas de travail dans les étapes d’échange de chaleur 

- Le système considéré est le fluide compris dans le cylindre lors des phases de compression 
et de détente 

Pour une unité de masse et pour chaque étape : 

U = Cv ΔT = Q + W                                                              (III.9) 
Uଶ  −  Uଵ =  𝐶𝑣 (Tଶ  −  Tଵ)  =  𝑊ଶଵ 
Uଷ  −  Uଶ  =  𝐶𝑣 (Tଷ  −  Tଶ)  =  𝑄ଶ 
Uସ  −  Uଷ  =  𝐶𝑣 (Tସ  −  Tଷ)  =  𝑊ସଷ 
Uଵ  −  Uସ =  𝐶𝑣 (Tଵ  − Tସ)  =  𝑄ଵ 
Sur le cycle : 
0 = W + Q1 + Q2 

U = Cv ΔT = Q + W 

- Les transformations (1-2) et (3-4) considérées isentropiques  
S2 - S1 = 0 

S4 - S3 = 0 

III.4.1. Rendement thermodynamique  

ర்

య்
 =  ቀ

௏య

௏ర
ቁ

ఊିଵ

=  ቀ
௏మ

௏భ
ቁ

ఊିଵ

=  భ்

మ்
                                       (III.10) 

𝑇ସ

𝑇ଵ
=

𝑇ଷ

𝑇ଶ
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η =
ି୛

୕మ
= 1 +

୕భ

୕మ
= 1 +

(୘భ ି ୘ర)

(୘య ି ୘మ)
= 1 − భ்

మ்

౐ర
౐భ

ିଵ

౐య
౐మ

ିଵ
                         (III.11) 

η = 1 −
ଵ

ቀ
ೇభ
ೇమ

ቁ
ംషభ                                                          (III.12) 

L’efficacité dépend uniquement du rapport de compression (𝑉ଵ/𝑉ଶ) et du rapport des capacités 
calorifiques : l’efficacité augmente lorsque le rapport de compression augmente. 
Cette conclusion s’applique également aux moteurs à combustion réels.  

III.5. Cycle mixte 
Ce cycle est caractérisé par l’évolution d’une masse gazeuse m que l’on assimile en première 
approximation à un gaz parfait et dont on admet que l’échappement dans l’atmosphère et 
l’admission ultérieure équivalent à un refroidissement à volume constant. Le cycle est composé 
des processus diffèrent à celui de Diesel. 

III.5.1. Rendement thermodynamique 

Le rendement du cycle étant le rapport de l’énergie utile sur l’énergie dépensée voir l’équation 
(3.6) : 

(1-2), (4-5):  transformation isentropique S1= S2; S3= S4 
(1-5), (2-3) : transformation isochore V1= V5 ; V2= V3  

(3-4) : transformation isobare p3= p4 

 
௏ర

௏య
= 𝜏ᇱ ; ௣య

௣మ
= 𝜎 ; ௏మ

௏భ
= 𝜀 

δ௠௜௫௧௘ =
∫ 𝑇𝑑𝑆 + ∫ 𝑇𝑑𝑆

ଷ

ଶ
+ ∫ 𝑇𝑑𝑆

ସ

ଷ
+ ∫ 𝑇𝑑𝑆 + ∫ 𝑇𝑑𝑆

ଵ

ହ

ହ

ସ

ଶ

ଵ

∫ 𝑇𝑑𝑆
ଷ

ଶ
+ ∫ 𝑇𝑑𝑆

ସ

ଷ

 

   =
∫ ்ௗௌ

య
మ

ା∫ ்ௗௌା∫ ்ௗௌ
భ

ఱ
ర

య

∫ ்ௗௌ
య

మ
ା∫ ்ௗௌ

ర
య

= 1 −
∫ ்ௗௌ

ఱ
భ

∫ ்ௗௌ
య

మ
ା∫ ்ௗௌ

ర
య

                      (III.13) 

 

δ௠௜௫௧௘ = 1 −
∫ ஼ೡௗ்ା∫ ௣ௗ௏

ఱ
భ

ఱ
భ

∫ ஼ೡௗ் ∫ ௣ௗ௏ା∫ ஼೛ௗ்ି∫ ௏ௗ௣
ర

య
ర

య
య

మ
య

మ

                                                  Fig.  III.7. Cycle mixte 

                          δ௠௜௫௧௘ = 1 −
∫ ஼ೡௗ்

ఱ
భ

∫ ஼ೡௗ் ∫ ஼೛ௗ்
ర

య
య

మ

 = 1 −
஼ೡ( ఱ்ି భ்)

஼ೡ( య்ି మ்)ା஼೛( ర்ି య்)
                                      (III.14) 

 
 En poursuit les mêmes opérations que le cycle Diesel on trouve le rendement du cycle 
mixte comme suit :  

δ௠௜௫௧௘ = 1 −
ఙఛᇲം

ఌംషభ[(഑షభ)శം഑(ഓᇲషభ)]
                                                                (III.15) 

Le rendement de cycle mixte est en fonction de taux de compression 𝜀 et taux d’introduction 
du gaz  𝜏ᇱ. 
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III.6. Applications et Corrigés 
III.6.1. Applications 

Exercice1 

Un moteur à combustion interne fonctionne suivant le cycle avec apport de chaleur à pression 
constante (Cycle Diesel).  Ce cycle est caractérisé par les paramètres suivants : 

P1= 0.9 bar ; v2= 0.1 (m3/ Kg) ; 𝜀 = 15 ; Tmax= 1800 °C et 𝛾 = 1.4 ; r= 287 J/Kg/K 

1- Représentez ce cycle Diesel sur un diagramme de Clapeyron P-V ? 

2- Calculer les variables d’état du fluide moteur (P, v, T) aux points caractéristiques du cycle 1, 
2, 3 et 4 ? 

3- Calculer le taux de détente ultérieur 𝛿, en déduire la valeur de 𝜀’ (Le taux de détente 
préalable) ? 

4- Calculer le rendement de ce cycle ? 

Exercice2 

Le moteur Diesel est un moteur à combustion interne dont l'allumage n'est pas commandé par 
des bougies mais une compression élevée. Il fonctionne suivant le cycle éponyme constitué de 
deux isentropiques, d'une isobare et d'une isochore. Plus précisément, le cycle peut être décrit 
en quatre temps :  

1. un cylindre admet l'air seul à travers une soupape d'admission dans un volume VA (portion IA 
du cycle) ;  

2. Les soupapes sont fermées. L'injection de combustible démarre au point B et est progressive 
jusqu'à un point C de sorte que la pression reste constante ;  

3. Les soupapes sont toujours fermées et les produits de la combustion subissent une détente 
isentropique en repoussant le piston jusqu'à sa position initiale (portion CD) ;  

4. La soupape d'échappement s'ouvre : la pression chute brutalement (portion DA), et les gaz 
brûlés sont évacués.  

Le cycle est caractérisé par le taux de compression volumétrique  qui vaut : ୚ಲ

୚ಳ
 et le rapport 

de détente préalable  qui vaut : ୚಴

୚ಳ
. Les températures du mélange en A et C valent : TA  293 K 

et TC  1220 K.  
1. Tracer schématiquement ce cycle de Diesel dans le diagramme de Clapeyron, en faisant 

figurer les 5 points I, A, B, C, et D.  
2. Identifier sur le cycle les quantités de chaleur échangées et leurs signes, les travaux fournis 

et leurs signes, et écrire le bilan thermique sur un cycle.  
3. Donner l'expression des quantités de chaleur échangées et donner l'expression de l'efficacité 
 m de ce moteur thermique. Faire l'application numérique.  

4. Montrer que l'efficacité de ce moteur ne dépend que du taux de compression  et du rapport 
de détente   . On donne :   1,4 ;   14 et   1,55. 
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Exercice3 

Un moteur à combustion interne fonctionne suivant le cycle mixte (cycle de Sabathé). Ce cycle 
est caractérisé par les paramètres suivants : 

𝜆 = 1.5 (rapport de combustion à volume constant), 𝛾 = 1.4, Q3= 400 (KJ/Kg), 𝜀 = 14, T1= 70 °C, 
V2= 1 (m3/ Kg), 𝜂𝑡ℎ = 50 % 

1- Tracer ce cycle sur un diagramme P-V ? 

2- Calculer les variables d’état du fluide moteur (P, v, T) aux points caractéristiques du cycle 1, 
A, A’, B, C et D ? 

3- Calculer le taux de détente préalable 𝜀′ ? 

4- Que devient ce cycle lorsque 𝜀’= 1 ? 

5- Calculer la vitesse moyenne du piston de ce moteur sachant que N=3000 tours/min. 

On donne :  

Alésage du cylindre : D = 90 mm et le rapport course du piston/alésage du cylindre = 1.5 ? 

III.6.2. Corrigés 

Exercice1 

1- Représentation du cycle Diesel sur le diagramme Clapeyron P-V :  

 

Fig. III.8. Diagramme Clapeyron 

2- Calcule des variables d’état du fluide moteur (P, v, T) aux points caractéristiques du cycle 
1,2, 3 et 4 ?    r= 287 J/Kg/K 

- Point 1 : P1=0.9 bar ; V1=V2. 𝜀 = 1.5 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 𝑇1 = ୔భ.୚భ

୰
= 470.38 𝐾 

- Point 2 : V2 = 0.1 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 𝑃2 = 𝑃1. (୚భ

୚మ
)ஓ= 39.88 𝑏𝑎𝑟𝑠 ; 𝑇2 = 𝑇1. (୚భ

୚మ
)ஓିଵ= 1389.58 𝐾 

- Point 3 : 𝑇𝑚𝑎𝑥 = 𝑇3 = 2073 𝐾 ; V3 = V2. ୘ଷ

୘ଶ
 = 0.149 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 𝑃3 = 𝑃2 

- Point 4 : V4=V1 ; 𝑃4= 𝑃3. (୚య

୚ర
)ஓ= 1.57 𝑏𝑎𝑟𝑠 ; 𝑇4 = 𝑇3. (୚య

୚ర
)ஓିଵ= 823.07 𝐾 

3- Calcul du taux de détente ultérieur 𝛿 : 

𝛿 =୚ర

୚య
= 10.06 

4- Calcul du taux de détente préalable 𝜀′ : 
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𝜀′ =୚య

୚మ
= 1.49 

5- Rendement du cycle Diesel : 

𝜼𝒕𝒉 = 1 − ଵ

கಋషభ 
. (கᇱ)ಋ ି ଵ

ஓ (கᇲିଵ)
(𝜀′ − 1)= 0.63= 63% 

Exercice2 

1. Traçage de cycle dans un diagramme thermodynamique : 

 

Fig. III.9. Cycle Diesel 

2. Sur les deux isentropiques AB et CD, aucune chaleur n'est échangée par définition. Le 
mélange reçoit de la chaleur QC0au cours de la combustion isobare (portion BC), et 
perd de la chaleur Qf0lors de la détente isochore (portion DA). Sur un cycle, du travail 
est fourni WTotal˂ 0 (le cycle est parcouru dans le sens horaire ; c'est un cycle moteur) et il 
résulte d'un travail WAB0 fourni au gaz au cours de sa compression entre A et B, et d'un 
travail WCD0 que génère le gaz entre C et D. 

Le bilan thermique sur un cycle : 

∆U = −W஺஻ + 𝑄஼ + W஼஽ + 𝑄௙ = 0 

Soit :  W்௢௧௔௟ = W஺஻ + W஼஽ = −𝑄஼ − 𝑄௙ 

3. Au cours de la transformation isobare, la quantité de chaleur échangée est égale à la 
variation d'enthalpie du gaz, en effet : 

dU = d(U + P. V) = δQ + VdP 

Dont l’expression soit : 

𝑄஼ = ∆H஻஼ = C௣(T஼ − T஻) 

 

Au cours de la transformation isochore, la quantité de chaleur échangée est égale à la variation 
d'énergie interne du gaz, dont l'expression est simple, soit : 

𝑄௙ = ∆H஽஺ = C௣(T஺ − T஽) 

L’efficacité 𝛿௠ de ce moteur thermique est donnée par : 

𝛿௠ =
|ௐ|

ொ಴
=

ொ಴ାொ೑

ொ಴
= 1 +

ொ೑

ொ಴
= 1 +

େ೛(୘ಲି୘ವ)

େ೛(୘಴ି୘ಳ)
 

4. Puisque les transformations AB et CD sont deux isentropiques, et en considérant que le 
mélange air/carburant est un fluide parfait, on a : 
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𝑇஺

𝑇஻
= ൬

𝑉஻

𝑉஺
൰

ஓିଵ

= ൬
1

𝛼
൰

ஓିଵ

 

𝑇஼

𝑇஽
= ൬

𝑉஽

𝑉஼
൰

ஓିଵ

= ൬
𝑉஺𝑉஻

𝑉஻𝑉஼
൰

ஓିଵ

= ൬
𝛼

𝛽
൰

ஓିଵ

 

Alors, l'efficacité s'écrit : 

𝛿௠ = 1 +
1

γ
.
𝑇஻𝛼ଵିஓ − 𝑇஻𝛼ଵିஓ𝛽ଵିஓ

T஼ − T஻
 

Par ailleurs, la transformation entre B et C est une isobare. D'après la loi des gaz parfaits, on 
peut écrire alors : 

𝑇஼

𝑉஼
=

𝑇஻

𝑉஻
 

Soit :      𝑇஼ =
௏಴

௏ಳ
𝑇஻ = 𝛽𝑇஻ 

En remplaçant TC par son expression dans l'équation précédente, on obtient : 

𝛿௠ = 1 +
1

γ
.
𝑇஻𝛼ଵିஓ(1 − 𝛽ஓ)

T஻(𝛽 − 1)
= 1 −

1

γ𝛼ஓିଵ
.
(1 − 𝛽ஓ)

(𝛽 − 1)
 

 𝛿௠ = 61.7% 

Cette efficacité est supérieure à celle obtenue dans le cas de moteur à explosion. 

Exercice3 

1. Représentation du cycle mixte sur les coordonnées P-V :  

 
Fig. III.10. Cycle mixte 

2. Calcule des variables d’état du fluide moteur (P, v, T) aux points caractéristiques du cycle 
A, A’, B, C et D :  

- Point A : V1=V2. 𝜀 = 14 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 𝑇1 =343 K ; Pଵ =
௥.୘భ

୚భ
= 7031.5 Pa 

- Point A’ : V2 = 1 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 𝑇2 = 𝑇1. (୚భ

୚మ
)ஓିଵ = 985.7 𝐾 ; 𝑃2=𝑃1. (୚భ

୚మ
)ஓ= 8.23 𝑏𝑎𝑟𝑠  

- Point B : 𝑃3 = λ.𝑃2 = 4.24 𝑏𝑎𝑟𝑠 ; V3 = V2 ; T3 = λ.T2 = 1478.5 𝐾 

- Point C : 𝑃4= 𝑃3 ; 𝑇4 = 𝑇5. (୔ర

୔ఱ
)

ಋషభ

ಋ =2205.33 𝐾 ; 𝑉ସ =
୰୘ర

୚ర
= 1.49 (𝑚ଷ/Kg) 

- Point D : 𝑇5= 𝑇1 +  ୕య

େೡ
= Tଵ  +  

୕యଵ଴య(ஓିଵ)

௥
= 900.49 𝐾; V5=V1 =14 (𝑚3/𝐾𝑔) ; 
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 𝑃ହ =
୰୘ఱ

୚ఱ
= 1.846 𝑏𝑎𝑟𝑠.  

 
3. Calcule le taux de détente préalable 𝜀′ 
𝜀′=୚ర

୚య
= 1.49. 

Si le taux de détente préalable 𝜀′=୚ర

୚య
= 1 le cycle devient à Essence 

4. Calcul de la vitesse moyenne du piston : 

𝑣௠௢௬ ௣௜௦௧௢௡ =
C௣. 𝑁

30
=

1.5. D. 10ିଷ. 𝑁

30
= 13.5 𝑚/𝑠 
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IV.1. Généralités  

IV.1.1. Turbomachines 
Les turbomachines, c’est-à-dire les moteurs fonctionnant avec une turbine (parfois simplement 
appelés « turbines à gaz », présentent deux grands avantages par rapport à leurs homologues 
à pistons-cylindres : 
 Le rapport puissance-poids des turbomachines est environ trois fois supérieur. Lorsque de 
grandes puissances sont requises avec contrainte d’espace ou de poids, les turbomachines sont 
incontournables. 
 Dans le cas de la propulsion aéronautique, le fluide moteur peut être utilisé comme médium 
de propulsion lui-même. Il sut de laisser l’air sortir de la turbine avec une pression résiduelle et 
de le laisser se détendre dans une tuyère. On obtient alors une poussée par réaction (égale au 
débit de masse multiplié par sa vitesse) : c’est le principe du turboréacteur. 
Parmi les inconvénients associés, on remarquera que l’efficacité et la réactivité des 
turbomachines chutent très rapidement à faible puissance. En e.et, à charge partielle, le taux 
de compression et l’efficacité isentropique des turbines et compresseurs s’effondrent (pour des 
raisons qui seront étudiées en cours de mécanique des fluides). 
Les turbomachines sont donc utilisées lorsque de hautes puissances sont requises de façon 
soutenue. Par exemple, le secteur automobile, où les variations de puissance sont nombreuses 
et doivent être actées instantanément, leur est inaccessible. 

 
                  Fig. IV.1.  Turbine à gaz                                       Fig. IV.2. Turboréacteur 

IV.1.1.1. Turboréacteur 

Les deux étages de turbine de B.P entraînent le ventilateur tandis que l’étage H.P de turbine 
entraîne le compresseur. L’air passant par le compresseur, après que l’addition de la chaleur 
dans la chambre de combustion fournis toute la puissance de conduire 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. 

Le débit massique d’air entrant dans le ventilateur est : 

∅௠ = ∅் + ∅௘                                                                (IV.1) 

Ou : ∅௘:  Débit massique d’air traversant l’unité conventionnelle du moteur. 

∅்:  Débit massique d’air qui est déviée dans la tuyère du ventilateur. 
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Fig. IV.3.  Principe de fonctionnement d’un Turboréacteur 

IV.1.1.2. Turbine à gaz 

a. Description et principe de fonctionnement 
La turbine à gaz est une installation motrice dans laquelle un mélange gazeux est 
comprimé par un turbocompresseur avant d'être porté à haute température de façon quasi is
obare, puisdétendu dans une turbine. Dans sa version la plus répandue, la turbine à gaz aspire 
de l'air atmosphérique qui est comprimé, puis se transforme en fumées à haute température 
par combustion d'un carburant dans une chambre adéquate. Ces fumées sont ensuite 
détendues dans la turbine, et enfin évacuées dans l'atmosphère. Le schéma de principe d’une 
telle installation est illustré dans la figure. IV.4, tandis que les diagrammes p,v  et 
T,S   permettent de suivre l'évolution thermodynamique du fluide. 
 

 

Fig. IV.4. Principe de fonctionnement de la Turbine à gaz (TAG) 

L'expansion thermique des gaz due à l'effet de la source chaude donne lieu à la production 
d'une puissance motrice de détente supérieure à celle nécessaire à la compression du gaz frais. 
L'excédent de la puissance de la turbine sur l’ensemble des puissances que prélève le 
compresseur, que dissipent les frottements mécaniques (paliers et butées) et que consomment 
les auxiliaires (pompe à combustible, lubrification, soufflante de refroidissements...), constitue 
la puissance effective Pe de cette installation motrice : 

P௘ = P௠் − 𝑃௠஼ + 𝑃௙௠ା௔௨௫                                                   (IV.2) 
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b. Composantes de la turbine à gaz :  
 Compresseurs 

   La plupart des compresseurs sont axiaux, c’est-à-dire que l’air les traverse parallèlement à 
l’axe de rotation, mais on utilise parfois des compresseurs centrifuges, qui projettent l’air 
radialement ; quel que soit le procédé utilisé, les évolutions thermodynamiques de l’air restent 
identiques. 

   Nous quantifions le rendement d’un compresseur en comparant sa puissance avec celle d’un 
compresseur idéal (un compresseur qui serait isentropique). L’efficacité isentropique du 
compresseur peut être définie en fonction de la puissance isentropique pour un débit d’air 
constant et la puissance réelle consommée par le compresseur :  

η
஼

=
P𝑖𝑠𝑒𝑛𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖𝑞𝑢𝑒

P𝑟é𝑒𝑙𝑙𝑒
                                                                (IV.3) 

Comme celle d’une turbine, le rendement d’un compresseur est toujours inférieur à 1. Si ce 
rendement est connu, nous pouvons comparer les propriétés réelles de l’air à l’entrée et à la 
sortie du compresseur avec celles que l’on mesurerait dans le cas idéal : 

P஼ = m. C௣. (T஻ ௥ − T ஺) =
ଵ

η
𝐶

(T஻ − T ஺)                                  (IV.4) 

Dont : 

 T஻ ௥ , T஻ : Températures : réelle et idéale à la sortie du compresseur 

T஺ :  Température ambiante 

 Chambre de combustion : 

L’apport de chaleur des turbomachines se fait dans une ou plusieurs chambres de combustion. 
L’air y est réchauffé à pression constante par combustion ; sa température et son volume 
spécifique augmentent fortement. Aucun travail n’est apporté dans la chambre de combustion, 
et la pression y reste approximativement constante. 

La puissance produite par la chambre de combustion est définie en fonction de la température 
d’air entrant T஺  et de du gaz brulé à la sortie T஻ :  

P஼ = H஻ − H஺ = C௣ ௚௔௭T஻ − C௣ ௔௜௥T஺                                          (IV.5) 

 Turbine :  

Le rôle de la turbine est d’alimenter le compresseur : elle doit donc extraire de l’air une 
puissance suffisante pour faire fonctionner ce dernier et compenser d’éventuelles pertes de 
transmission. En fonction de la configuration de la turbomachine, la turbine pourra ensuite 
extraire encore de l’énergie, pour alimenter d’autres composants. 

Son rendement est défini par :  

η
்

=
P𝑟é𝑒𝑙𝑙𝑒

P𝑖𝑠𝑒𝑛𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖𝑞𝑢𝑒
                                                                   (IV.6) 
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La puissance extraite par la turbine s’exprime en fonction des températures (réelle et idéale) à la sortie 
de la turbine :    

P் = C௣ ௚௔௭. (T஻ ௥ − T ஺) = η
𝑇
C௣ ௚௔௭(T஻ − T ஺)                             (IV.7) 

IV.2. Cycle de base 

IV.2.1. Cycle de Joule-Brayton idéal 

Il est appelé aussi cycle théorique simplifié, la forme idéale se compose de deux processus 
isobares et de deux processus isentropiques. Les isobares comprennent le système de chambre 
de combustion de la TAG et le côté de gaz d’échappement. Les isentropiques représentent la 
compression (compresseur) et la détente (extenseur de turbine). 

Fig. IV.4. Cycle de Joule-Brayton 

Le cycle de Brayton est composé de quatre processus fondamentaux : 

1) 1 - 2 : Compression isentropique 
2) 2 - 3 : Apport de chaleur à pression constante (combustion isobare) 
3) 3 - 4 : Détente isentropique des gaz dans la turbine 
4) 4 - 1 : Echappement des gaz de combustion vers l’atmosphère à pression constante (gaz 

d'échappement et d'admission dans le cycle ouvert) 

IV.2.1.1. Rendement thermodynamique 

En appliquant le premier principe de la thermodynamique :  

1) (1-2)   
 Travail de compression (isentropique) : 

W஼ = m. C௣ ௔௜௥ (Tଶ − T ଵ)                                                          (IV.8) 

 Puissance de compresseur  

P஼ = ∅௠ ௔௜௥ (hଶ − h ଵ)                                                           (IV.10) 

2) (2-3)   
 Chaleur fournie par la combustion (isobare) 

Qଵ = Qଶଷ = m. C௣ ௚௔௭ (Tଷ − T ଶ)                                                 (IV.10) 
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3) (3-4)   
 Travail récupéré par détente de la turbine (isentropique) 

W் = m. C௣ ௚௔௭ (Tସ − T ଷ)                                                        (IV.11) 

 Puissance de la turbine  

P் = (∅௠ ௔௜௥+∅௠ ௚௔௭). (hସ − h ଷ)                                               (IV.12) 

4) (4-1)   
 Chaleur cédée lors de l’échappement des gaz brulés 

Qଶ = Qସଵ = m. C௣ ௚௔௭ (Tସ − T ଵ)                                                  (IV.13) 

 Travail du cycle :  
W௖௬௖௟௘ = W் − W௖                                                                (IV.14) 

 Rendement thermique : 

η
௧௛

=
W𝑒𝑓𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑓

Q𝑓𝑜𝑢𝑟𝑛𝑖𝑒
=

W𝑇−W𝑐

Q1
= 1 −

T4−T 1

T3−T 2
   (Transformation isentropique)              (IV.15) 

- Inconvénients de ce cycle 

• Importance de travail de compression Wc par rapport à Wt  

• Puissance installée plus élevée que la puissance utile (effet aggravé par les pertes) 

IV.2.2. Cycle de Joule-Brayton réel : 

 
Fig. IV.4. Cycle de Joule-Brayton réel 

- Cycle irréversible (1 2 3 4 1) 
- Cycle irréversible (1 2’ 3 4’ 1) 
1) 1 - 2 : Compression adiabatique irréversible 
2) 2 - 3 : Apport de chaleur à pression constante (combustion isobare) 
3) 3 - 4 : Détente adiabatique irréversible des gaz dans la turbine 
4) 4 - 1 : Echappement des gaz de combustion vers l’atmosphère. 

 Rendement du compresseur :  

η
஼

=
h

2∗−h 1

h2−h 1
=

T
2∗−T 1

T2−T1
                                                   (IV.16) 

 Rendement de la turbine :  

η
்

=
h 3−h 4

h3−h
4∗

=
T 3−T 4

T3−T
4∗

                                                    (IV.17) 
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IV.2.2.1. Rendement thermodynamique  

η
௧௛

=
W𝑒𝑓𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑓

Q𝑓𝑜𝑢𝑟𝑛𝑖𝑒
=

C𝑝 𝑔𝑎𝑧 (T3−T 4)−C𝑝 𝑎𝑖𝑟 (T2−T 1)

C𝑝 𝑔𝑎𝑧 (T3−T 2)
                                 (IV.18) 

Après introduction des différents rendements : (C௣ ௚௔௭ = C௣ ௔௜௥ = 𝑐𝑡𝑒) 

η
௧௛

=
η

೅
(T

3
−T

4∗)−
T

2∗−T 1

η಴

(T3−T 1)−
T

2∗−T 1

η಴

                                               (IV.19) 

η
௧௛

=
η

೅

T3
T1

(1−
T

4∗

T3
)−

T
2∗

T1
−1

η಴

൬
T3
T1

−1൰−

T
2∗

T1
−1

η಴

                                               (IV.20) 

IV.3. Autres cycles 
IV.3.1. Cycle de Joule-Brayton avec récupération 

Le cycle avec récupération est caractérisé par la possibilité de réchauffer l’air comprimé par les 
gaz échappés de la turbine avant d’être introduit dans la chambre de combustion 

 
             Fig. IV.5. TAG avec récupération                         Fig. IV.6. Diagramme entropique 

Tଶ∗ = Tଶ et Tସ∗ = Tସ (échange de chaleur parfait et chaleur spécifique constante) 

IV.3.1.1. Rendement thermodynamique 

η
௧௛

=
C𝑝  (T3−T 4)−C𝑝  (T2−T 1)

C𝑝  (T3−T 2)
= 1 −

(T2−T 1)

(T3−T 4)
                                         (IV.21) 

η
௧௛

=
T1

T3

൬
T2
T1

−1൰

൬1−
T4
T3

൰
=

T1

T3

൭τ
𝛾−1

𝛾 −1൱

ቌ1−
1

τ

𝛾−1
𝛾

ቍ

                                                     (IV.22) 

τ  Taux de compression   τ =
୔మ

୔భ
 

IV.3.2. Cycle d’Ericsson (compression et détente isotherme)  

Transformation caractérisée par une compression et détente isothermes et échange de chaleur 
isobare. 
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Fig. IV.7. Cycle d’Ericsson 

1) 1 - 2 : Compression isotherme 

W஼ = (hଶ − h ଵ) − 𝑄ଵଶ = 𝑇௅(sଶ − s ଵ) ,  hଶ = h ଵ  

2) 2 - 3 : Combustion isobare 

𝑄ଶଷ = hଷ − hଶ 
3) 3 - 4 : Détente isotherme  

W் = (hସ − h ଷ) − 𝑄ଷସ = 𝑇ு(sସ − s ଷ) ,  hସ = h ଷ 

4) 4 - 1 : Rejet de chaleur par échappement isobare 

𝑄ସଵ = hଵ − hସ = −𝑄ଶଷ 

IV.3.2.1. Rendement thermodynamique 

sସ − s ଷ = −𝑅. 𝐿𝑛
Pସ

Pଷ
= 𝑅. 𝐿𝑛

Pଵ

Pଶ
= sଵ − s ଶ 

η
௧௛

=
T𝐿  (s4−s 3)−T𝐻  (s1−s 2)

T𝐿  (s4−s 3)
= 1 −

T𝐻 

T𝐿 
                                          (IV.23) 

IV.3.3. Cycle à compression et détente multi-étagées  

 
Fig. IV.8. TAG à compression et détente multi étagées avec refroidissement et réchauffement 

intermédiaires 
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IV.3.3.1. Rendement thermodynamique 

η
஼௬௖௟௘

=
W𝑒𝑓𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑓

Q𝑓𝑜𝑢𝑟𝑛𝑖𝑒

=
Q𝐻 − Q𝐿

Q𝐻

= 1 −
Q𝐿

Q𝐻

= 1 −
T4 − T 1

T3 − T 2
 

IV.3.4. Cycle combiné ou cogénération 

 
Fig. IV.9. Cycle combiné (gaz/vapeur) 

IV.3.4.1. Génération combinée d'électricité :  

- Récupération de la chaleur des gaz chaud en sortie turbine pour alimenter un cycle à 
vapeur. 

- Génération combinée d'électricité et de chaleur (rendement > 60 %) 
- Récupération de la chaleur des gaz chaud en sortie turbine pour alimenter un échangeur 

externe à eau pour la production d'eau chaude. 

IV.3.4.2. Echanges de chaleur dans le générateur de vapeur GVR : 

Dans une centrale à cycle combiné, la veine des gaz chauds sortant de la turbine à gaz doit être 
refroidie par l’eau du cycle de récupération à vapeur. Dans un cycle à un seul niveau de pression, 
cette eau entre dans l’échangeur à l’état liquide à environ 30 °C, après avoir été comprimée par 
les pompes d’alimentation situées en aval du condenseur. Elle est ensuite échauffée dans 
l’économiseur jusqu’à la température d’ébullition correspondant à sa pression. Elle est alors 
vaporisée, à température constante, puis surchauffée, avant d’être détendue dans la turbine à 
vapeur.  

 

 

 

 

 

 

 

Fig. IV.10. Cycle combiné (gaz/vapeur) 
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IV.4. Applications et Corrigés 

IV.4.1. Applications 

Exercice1 

Un système de turbine à gaz sans récupération représenté par le cycle de Joule (voir digramme 
entropique ci-dessous) composé de : 
-Compresseur axial (taux de compression τc=4, ηcomp=80%) aspire l’air ambiant à la température 
T1=27°C.  
-Chambre de combustion avec pertes thermiques négligeables, T3=1027°C. 
-Turbine à roue mobile, d’efficacité ηturb=65% 
-Economiseur à l’échappement.                                               
 Les gaz régnant dans le cycle supposés parfaits, Cpair= Cpgaz=1 KJ/Kg.K, β =

ஓିଵ

ஓ
=  0.4. 

1. Calculer les travaux réels de compression et de détente Wc et Wd. 
2. Déterminer l’apport thermique fourni/échappé par le cycle (Q23, Q41). 
3. Calculer ηther réel du cycle. 

 

Fig. IV.11. Diagramme entropique 

Exercice2 

Un débit d’air de 20 Kg/s à la température T1 = 30 °C entre dans le compresseur d’une 
installation de turbine à gaz fonctionnant suivant le cycle de Joule (Brayton). Le taux de 
compression est de 7 et la température à l’entrée de la turbine est T3 = 650 °C. Les rendements 
isentropiques de la turbine et du compresseur sont respectivement 0,85 et 0,80, le rendement 
de la chambre de combustion est de 0,80.  
On considère que Cpair = Cpgaz = 1 KJ/Kg.K et ɤair = ɤgaz = 1,4. Calculer : 

1-  La puissance réelle nécessaire pour la compression de l’air 
2- La puissance totale réelle produite par la turbine 
3- La puissance disponible (reçue par la génératrice électrique) si le rendement de 

l’accouplement est égal à 0,90 
4- Le rendement thermique théorique du cycle. 
5- Le rendement réel du cycle. 
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Exercice3 

On considère une turbine à gaz de centrale électrique. Les données du problème sont les 
suivantes : 
– l´état 1 est caractérisé par les valeurs : p1 = 100 kPa et T1 = 20 °C. 
– la pression à laquelle est réalisée la combustion est : p2 = p3 = 1780 kPa. 
– les gaz combures ont, à la sortie de la chambre de combustion, une température T3 = 1000 °C. 
– les transformations dans la turbine et le compresseur sont supposées isentropiques ; 
– les rendements m´mécaniques de la turbine et du compresseur valent ηmec = 0.98. 
On demande de calculer : 
Dans le cas où on considère une valeur constante pour γ (γ = 1, 4) : 
1. les états (p, T) successifs du gaz au cours du cycle. 
2. l’action calorifique Q d´engagée par la combustion, le travail moteur disponible et le 
rendement global du cycle. 

Exercice4 

On se propose d’étudier le cycle à 4 temps développé par Ericsson. Ce cycle est parcouru par 
une masse constante d’air m=58 g, considéré comme un gaz parfait. Ce système 
thermodynamique subit successivement les 4 transformations réversibles suivantes :  
1. Une compression isotherme de l’état A (PA = P1, VA, TA = T1) vers l’état B (PB = P2, VB, TB).  
2. Un échauffement isobare de l’état B vers l’état C (PC, VC, TC = T2).  
3. Une détente isotherme de l’état C vers l’état D (PD, VD, TD).  
4. Un refroidissement isobare de l’état D vers l’état A.  
On donne les valeurs suivantes :  
Constante des gaz parfaits : R = 8.314 J.K-1.mol-1.  

Capacité calorifique molaire à pression constante : Cp, m = ଻
ଶ
.R  

Masse molaire de l’air : M = 29 g.mol-1.  
Taux de compression : τ = P2/P1 = 5.  
Température au point C : TC = 1200 K.  
VA = 50L, P1 = 105 Pa.  

1. Déterminer les valeurs numériques de P, V et T pour chacun des états A, B, C et D. On fera un 
tableau récapitulatif et on exprimera les résultats dans les unités SI.  

2. Représenter le cycle dans le diagramme de Clapeyron.  

3. Calculer les travaux et les quantités de chaleur échangés au cours des 4 transformations. 
Faire les applications numériques.  

4. Donner la chaleur reçue (Qreçue) et la chaleur cédée (Qcédée) par l’air au cours du cycle. Donner 
le travail total échangé ainsi que la variation d’énergie interne totale. Conclure.  

5. Pensez-vous que l’on pourrait utiliser cette machine thermique comme réfrigérateur, comme 
pompe à chaleur ou comme moteur thermique ?  

6. Calculer le rendement ou l'efficacité de cette machine thermique.  

7. Quel serait le rendement ou l'efficacité de cette machine thermique dans le cas où elle 
fonctionnait suivant un cycle de Carnot entre les deux sources de chaleur aux températures T1 
et T2 ? Comparer à la valeur déjà trouvée. Commenter le résultat.  
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8. Afin de connaître la puissance de cette machine thermique, on a mesuré le débit massique 
de l’air. La valeur mesurée est : ɸm = 5.8 kg/s. Sachant qu'un cycle utilise une masse m = 58 g, 
quel est le temps correspondant à un cycle. En déduire la puissance développée par cette 
machine thermique.  

 IV.4.2. Corrigés 

Exercice1 

1- Travail réel de compression : 

(wcomp) réel = H2’ – H1 = Cp x (T2’ – T1) Pour une transformation isentropique : 
T2 =T1 (P2/P1) (ɤ-1)/ɤ = (27+273) x (4) (1,4-1)/1,4       T2= 522,33 K 
T2’ = T1+ (T2 – T1) / η comp = (27+273) + [522,33 -(27+273)] / 0,80 
T2’ = 577,91 K 
(wcomp) réel = 1x [577,91 -(27+273)]    = 277,91 KJ/Kg 

2- Travail réel de détente dans la turbine : 

(wdét) réel = H4’ – H3 = Cp x (T4’ – T3) 

Pour une transformation isentropique :  

T4 =T3 (P4/P3) (ɤ-1)/ɤ = (1027+273) x (1/4) (1,4-1)/1,4 (P4= P1 ; P3= P2 )      T4= 746,65 K 
T4’ = T3+ (T4 – T3) x η dét = (1027+273) + [746,65 -(1027+273)] x 0,65 
= 940,32 K 
(wdét) réel = 1x [940,32 -(1027+273)]    = -359,67 KJ/Kg 

3- L’apport thermique fourni/échappé par le cycle (Q23, Q41) : 

Q23r= H3 – H2’= Cp x (T3 – T2’) = 1x [1027+273-577,91]= 722,09 Kj/Kg 

Q41r= H1 – H4’= Cp x (T1 – T4’) = 1x [27+273-940,32]= -640,32 KJ/Kg 

4- Le rendement réel du cycle  

ηth-réel = (wcycke) réel / (q1) réelle = [│ (wturb) réel │- │ (wcomp) réel │]/ (q41) réelle 

ηth-réel = ଷହଽ,଺଻ ିଶ଻଻,ଽଵ

଺ସ଴,ଷଶ
= 0.127 

Exercice2 

1- La puissance réelle nécessaire pour la compression de l’air est : 

(Pu comp) réel =ϕ x (wcomp) réel = ϕ x (H2’ – H1) = ϕ x Cp x (T2’ – T1) 

1-2 pour une transformation adiabatique réversible (isentropique) : 

T2 =T1 (P2/P1) (ɤ-1)/ɤ = (30+273) x (7/1) (1,4-1)/1,4       T2= 528,32 K 
T2’ = T1+ (T2 – T1) / η comp = (20+273) + [528,32-(30+273)] / 0,80 
= 584,65 K 
(Pucomp) réel = 20x1x [584,65-(30+273)]    = 5633 KW 

2- La puissance totale réelle produite par la turbine est : 

(Pu turb) réel = ϕ x (w turb) réel = ϕ x (H4’ – H3) = ϕ x Cp x (T4’ – T3) 
T4 =T3 (P4/P3) (ɤ-1)/ɤ = T3 (P1/P2) (ɤ-1)/ɤ = (650+273) x (1/7) (1,4-1)/1,4 
= 529,35 K 
T4’ = T3+ (T4 – T3) x ηturb = (650+273) + [529,35 - (650+273)] x 0,85 = 588,4 K 
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(Pu turb) réel = 20 x 1 x [(588,4 – (650+273)] 
= - 6692 KW = - 6,692 MW 
Ou en valeur absolue, 
│ (Pu turb) réel │= 6692 KW = 6,692 MW 

3- La puissance utile (disponible) sur l’arbre : 

│(Puturb) réel │= [│(Puturb) réel │- │ (Pucomp) réel│] x ηgen = (6692 – 5633) x0, 9 = 953,1 KW 

4- Le rendement thermique du cycle théorique (réversible) : 

ηth-theo = (wcycle) theo / (q1) theo = [│ (wturb) theo │- │ (wcomp) theo │]/ (q1) theo 
= [(H3 – H4) - (H2 – H1)]/ ((H3 – H2) 

= [(T3 – T4) - (T2 – T1)]/ ((T3 – T2) 
= [(650+273 – 529,35) - (528,32 – (273+30))]/ (650+273 – 528,32) 
= 0,427 

5- Le rendement réel du cycle avec pertes de la chambre de combustion : 

ηth-réel = (wcycke) réel / (q1) réelle = [│ (wturb) réel │- │ (wcomp) réel │]/ (q1) réelle 
= [(H3 – H4’) - (H2’ – H1)]/ [(H3 – H2’) / ηch.c] 
= [(T3 – T4’) - (T2’ – T1)]/ [(T3 – T2) / ηch.c] 
= [(650+273 – 588,4) - (584,65 – (273+30))] / [(650+273 - 584,65)/0,80] = 0,125   

Exercice3 

Pour des chaleurs massiques constantes 

Tableau caractéristique des états : 

Etat Pression (bars) Température (°C et K) 

1 1 20 293.15 

2 17.8   

3 17.8 1000 1273.15 

4 1   

1. Comme les transformations (1 → 2) et (3 → 4) sont isentropiques, la loi de transformation 
p.vγ est constante. Donc : 

୘మ

୘భ
=୔భ

୔య

ംషభ

ം              Ce qui donne : T2= 667.35 K ; T4=559.26 K 

୘ర

୘య
=୔ర

୔య

ംషభ

ം  

2. Le travail effectif : (Cpair = Cpgaz = 1 KJ/Kg.K) 

W௘௙௙ = η
௠é௖,்

C𝑝 𝑔𝑎𝑧(T3 − T 4) −
1

η
௠é௖,஼

C𝑝 𝑎𝑖𝑟(T2 − T 1) = 320.95 𝐾𝐽/𝐾𝑔 
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3. L’action calorifique dégagée par la combustion 

Q = C𝑝 𝑔𝑎𝑧(T3 − T 2) = 611.86 𝐾𝐽/𝐾𝑔 

4. Le rendement : 

η
஼௬௖௟௘

=
W𝑒𝑓𝑓

Q
= 0.525 

Pour une chaleur spécifique à pression constante (Cp) connue et constante, l’exercice se résout 
de fa，con simple et rapide. Il suffit d’appliquer les deux lois de transformation pour trouver 
les températures de fin de transformation. En est-il de même lorsqu’on modifie l’hypothèse de 
Cp constant ? 

Exercice4 

1. Calcul de nombre de moles d’air présent dans le cycle :  

𝑛 =
𝑚

M
= 2 𝑚𝑜𝑙𝑒𝑠 

En utilisant la loi des gaz parfaits, la propriété d'une transformation isotherme : PV = 
constante et la caractéristique d'une transformation isobare : V/T constante, on trouve 
facilement les variables d'état du gaz considéré : 

 P (Pa) V (m3) T (K) 

A 105 50.103 300.7 

B 5.105 10.103 300.7 

C 5.105 40.103 1200 

D 105 200.105 1200 

 
2. Représentation du cycle dans le diagramme de Clapeyron :  

 

Fig. IV.11. Cycle TAG à compression et détente isothermes (Ericsson). 

  



Chapitre. IV                                                                                                      Turbine à gaz et turboréacteur   

67 
 

3. Calcul des travaux échangés au cours des quatre transformations :  
 Transformation AB : isotherme réversible 

𝛿𝑊஺஻ = −𝑃𝑑𝑉 = −𝑅𝑇ଵ.
𝑑𝑉

𝑉
    →    𝑊஺஻ = −𝑅𝑇ଵ. 𝐿𝑛

V஻

V஺
 

L'utilisation de la loi de Joule et du premier principe nous indique que pour une transformation 
isotherme : 

∆𝑈஺஻ =   𝑊஺஻ +   𝑄஺஻ = 0  →     𝑄஺஻ = −  𝑊஺஻ = 𝑅𝑇ଵ. 𝐿𝑛
V஻

V஺
 

 Transformation BC : isobare réversible 

𝛿𝑊஺஻ = −𝑃ଶ𝑑𝑉  →   𝑊஺஻ = −𝑃ଶ (V஼ − V஻) 

 𝛿𝑄஻஼ = 𝑛 . 𝑐௣𝑑𝑇 =
଻

ଶ
 𝑛𝑅 (Tଶ − Tଵ) 

 Transformation CD : isotherme réversible  

𝛿𝑊஼஽ = −𝑃𝑑𝑉 = −𝑅𝑇ଶ.
𝑑𝑉

𝑉
    →  𝑊஼஽ = −𝑅𝑇ଶ. 𝐿𝑛

V஽

V஼
 

 Transformation DA : isobare réversible 

𝛿𝑊஽஺ = −𝑃ଵ𝑑𝑉  → 𝑊஽஺ = −𝑃ଵ (V஺ − V஽) 

 𝛿𝑄஽஺ = 𝑛 . 𝑐௣𝑑𝑇 =
଻

ଶ
 𝑛𝑅 (Tଵ − Tଶ) 

 Applications numériques 

 A-B B-C C-D D-A 

W (Joules) 8047 -15000 -32111 15000 

Q (Joules) -8047 52337 32111 -52337 

 

4. Calcul : 

Qreçue = somme des quantités de chaleurs positives = QBC+QCD= +84448 J  

Qcédée = somme des quantités de chaleurs négatives = QAB+QDA= -60384 J  

Wtotal = WAB + WBC + WCD + WDA = -24064 J  

ΔUcycle = Wtotal + Qreçue + Qcédée = 0 J  

On vérifie que ΔUcycle = 0 J ; ce qui est attendu car U est une fonction d’état : sa variation sur un 
cycle est nulle. 

5. Le travail total au cours du cycle est négatif (Wtotal < 0). Il s'agit d’un moteur thermique.  
6. Le rendement de ce cycle moteur est :  η

஼௬௖௟௘
=

W𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

Q𝑟𝑒ç𝑢𝑒
=

24064

84448
= 0.285 
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7. Dans le cas d'un cycle de Carnot fonctionnant entre les deux sources de chaleur aux 
températures T1 et T2, le rendement est :  η

஼௔௥௡௢௧
= 1 −

T1

T2
= 1 −

300.7

1200
= 0.749. Cette 

valeur est supérieure à celle déjà trouvée. Ceci vérifie bien que le cycle de Carnot est un 
cycle idéal qui présente un rendement maximal.  

 
Si le débit massique d’air est : ɸm = 5.8 kg/s, sachant que la masse d’air circulant dans le cycle 
est m = 58 g = 58.10-3 kg, cela veut dire que la durée d’un cycle est : Δt = m/ ɸm = 0.01 s.  

Le travail fourni pendant un cycle est Wtotal = +24064 J, on a donc une puissance :  

Puissance = Wtotal/Δt = 2.4.106 W. 
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V.1. Rappel : Changement de phase d’un corps pur (liquide-vapeur) 

Lorsqu'un corps pur évolue d'un état d'équilibre à un autre, on assiste dans certaines conditions à 
une modification importante et soudaine de ces propriétés optiques, mécaniques, électriques… 

On dit alors qu'il subit un changement (transition) d'état (de phase). Ces phénomènes sont 
couramment observés, qu'il s'agisse du changement de l'eau liquide en vapeur ou en glace, mais 
cette définition englobe également d'autres phénomènes comme le passage du fer ! (réseau 
métallique cubique centré) au fer ! (réseau métallique cubique à faces centrées) à une 
température de 1176K sous pression atmosphérique, c'est alors une variation allotropique. 

V.1.1. Zone d’existence des différentes phases  

On appelle changement d’état ou transition de phase la traversée d’une courbe d’équilibre du 
diagramme P, T 

Durant le changement de phase, les deux états coexistent : l’état est diphasé. 

Un changement d’état liquide-vapeur s’explique qualitativement par une agitation ou une 
vibration de plus en plus grande des molécules qui finissent par vaincre les forces de liaison, si la 
pression environnante est forte sur le liquide il faudra plus d’agitation donc une température plus 
forte. L’entropie croît dans une transition liquide-vapeur. 

 
Fig. V.1.  Transition liquide-vapeur 

V.1.2. Equilibre d’un corps pur sous deux phases 

V.1.2.1. Condition et courbe d’équilibre 

Considérons une masse m d'un corps pur, subissant une évolution réversible à T et p 
constantes (isotherme et isobare) : 

Introduisons l’enthalpie libre G = U+PV-TS 

              dG = dU+PdV+VdP-TdS-SdT=TdS-PdV+PdV+VdP-TdS-SdT                            (V.1) 

Soit                             dG=VdP-SdT, donc G(T, P)                                                                    (V.2) 

On va utiliser cette fonction pour un système présentant deux phases 1 et 2 
L'enthalpie libre totale du système est une fonction extensive donc : 
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G = m x G2+m (1-x) G1                                                                                                    (V.3) 

G1 et G2 les enthalpies libres massiques des phases 1 et 2 à la température et à la pression de 
l'équilibre, m la masse totale et x la fraction massique en phase 2. 

Pour que la coexistence des deux phases soit un état d'équilibre à T et p, G doit atteindre un état 
d’équilibre, et ne plus varier en fonction de x : G1(T, p) = G2 (T, p). 

 
Fig. V.2.  Courbe d’équilibre 

V.1.2.2. Formule de Clapeyron  

Considérons un corps pur sous deux phases en équilibre. On a égalité des enthalpies massiques 
G1(T, p) = G2 (T, p). Si on prend un autre état d'équilibre à T + dT et à P + dP  

On a : 

G1(T + dT, P + dP) = G2 (T + dT, P + dP)                                               (V.4) 

Or on a montré que dG = VdP-S dT 

Soit par unité de masse 

dG1 = dG2   Ou   – S1 dT + V1 dP = -S2 dT+V2 dP                                              (V.5) 

 ΔS = S2-S1 = (V2-V1) dP/dT                                                              (V.6) 

V2, V1 et ∆S sont des grandeurs massiques 

H12 = L12 = T (V2-V1) dP/dT                                                             (V.7) 

dP/dT est calculé le long de la courbe d’équilibre de T. 

Remarque : L12 et ∆S, ont même signe, L12 est donc positif quand le désordre croît (par exemple 
pour une vaporisation). 
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V.1.3. Titre en vapeur (teneur en vapeur) 

Lorsqu’on est en présence du mélange liquide-vapeur, la pression étant fonction de T les variables 
d’état à utiliser est T ou p et x la proportion en masse de vapeur dans le mélange, ou encore titre 
en vapeur. 

 

Fig. V.3. Titre en vapeur 

Notation usuelle : il est d’usage d’utiliser des lettres primées une fois pour les grandeurs relatives 
au liquide saturant et des lettres primées deux fois pour celles de la vapeur saturante. Les lettres 
minuscules sont souvent réservées aux grandeurs massiques. 

Soit m la masse total du corps sous deux phases : 
 

m = m’+m"                                                                     (V.8) 

Le titre en vapeur est alors X=m"/m 

Remarque importante : 

X s’exprimera en fonction des variables extensives utiles, pratiquement le volume, l’enthalpie et 
l’entropie.  
Raisonnons par exemple avec le volume : 
V=V’+V", ou les volumes sont totaux 
En grandeurs massiques V = mv = m’v’+ m"v" 
En introduisant x on obtient v = x v"+ (1-x) v’ 
 
On d déduit que :      

𝑋 =
௏ି௏ᇲ

௏ᇲᇲି௏ᇲ
=

௛ି௛ᇲ

௛ᇲᇲି௛ᇲ
=

௦ି௦ᇲ

௦ᇲᇲି௦ᇲ
                                                     (V.9) 

V.2. Généralités 

V.2.1. Principe de fonctionnement de la turbine à vapeur (TAV)  

La turbine à vapeur est un moteur thermique à combustion externe, fonctionnant selon le cycle 
thermodynamique dit Clausius-Ranhime. Ce cycle se distingue par le changement d’état affectant 
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le fluide moteur qui est en général de la vapeur d’eau. Ce cycle comprend au moins les étapes 
suivantes :  
 L’eau liquide est comprimée par une pompe et envoyée vers la chaudière  
 La vapeur se détend dans la turbine en fournissant de l’énergie mécanique  
 La vapeur détendue est condensée au contact de la source froide sous vide partiel. La 

turbine en constitue une évolution exploitant les principaux avantages des turbomachines 
à savoir :  

 Puissance massique et puissance volumique élevée  
 Rendement améliorée par la multiplication des étages de détente 

 
                            Fig. V.4. TAV industrielle                    Fig. V.5. Installation de TAV 

V.2.1. Les principaux composants des turbines à vapeur  

 Alternateur : 

L'alternateur est une machine électrique du type génératrice à courant alternatif qui transforme 
l'énergie mécanique en énergie électrique. Il est entraîné par la turbine [3].  

 Transformateurs : 

 Transformateur principal (TP) : L’évacuation de l’énergie produite par l’alternateur est évacuée 
sur le réseau haute tension à travers un transformateur principal élévateur : 13800V/63000V, un 
disjoncteur 63 KV, trois câbles souterrains à pression d’huile et une ligne triphasée aérienne. 
Transformateur de soutirage (TS) : Les auxiliaires du groupe sont alimentés à travers un 
transformateur de soutirage (TS) abaisseur : 13800V/6300V en service normal et un 
transformateur de démarrage (TD) abaisseur : 63000V/ 6300V en secours.  

 Chaudière : 

 Le rôle du générateur de vapeur est d'extraire l'énergie calorifique du combustible pour la céder 
à l'eau et produire de la vapeur à des paramètres fixés. Il constitue la source chaude du cycle 
thermodynamique. Cette vapeur sera utilisée par la turbine pour fournir de l'énergie mécanique. 

 Condenseur : 

 Afin de maximiser le rendement de la turbine à vapeur, la pression et la température de la sortie 
de vapeur doivent être aussi basses que possible. Pour cela, la vapeur qui sort de la turbine est 
dirigée vers le condenseur où elle est refroidie et condensée. Le condenseur est un échangeur de 
chaleur avec des milliers de tubes dans lesquels l'eau du circuit de refroidissement circule. La 
vapeur circule sur les tubes et se condense au contact de ceux-ci. L'eau du circuit de 
refroidissement extrait alors la chaleur de la vapeur.  
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 Pompe d’alimentation : 

La pompe KSB à très haute pression est une pompe a centrifuge multicellulaire. Elle comprend un 
corps d’aspiration, un corps de refoulement et un certain nombre d’étages ou de cellules 
assemblées par des tirants. L’eau, provenant de la bâche alimentaire à la pompe, possède une 
énergie de pression et une énergie cinétique qui seront augmentées dans les turbines en 
mouvement pour alimenter le générateur de vapeur (chaudière) en quantité nécessaires d’eau 
pour maintenir le niveau normal.  

    
Fig. V.6. Schémas d’une turbine à vapeur 

V.3. Cycles de Rankine sans surchauffe 

 
Fig. V.7. Cycle de Rankine sans surchauffe 

 Etude des différentes transformations : 
 Travail de compression  

L’application du premier principe de la thermodynamique permet d’écrire :  

dh = dQ + dW+ K + gz    dQ=0 ; dW=Vdp                                     (V.10)   

dh = TdS + dW                                       

 dh = Vdp                                                                        (V.11)   
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En faisant l’approximation que le volume massique de l’eau reste constant sur l’intervalle de 

pression considéré :   Δh=hA-hE=Vdp= V∫ 𝑑𝑝
௣ಲ

௣ಶ
 = V (𝑝஺ − 𝑝ா) ˃ 0                                  (V.12)   

 Transfert thermique dans le générateur de vapeur (chaudière) 

On décompose la transformation AC en deux étapes : échauffement isobare du liquide 
puis vaporisation à la pression pA = pB = pC. 

a. Calcul de la chaleur reçue lors de l’échauffement isobare de l’eau (AB) : 

L’application du premier principe permet d’écrire :  

dh = dQ + dW ; dW=0 (puisqu’ il n’y a pas de parties mobiles dans le GV) 

dh = dQ= 𝐶௘௔௨ dT                                                                  (V.13)   

En supposant que 𝐶௘௔௨ est en première approximation indépendant de la température 
(constante) et après intégration :        Δh = hB-hA = 𝐶௘௔௨ (TB- TA)                                            (V.14)   

b. Calcul de l’enthalpie de vaporisation de l’eau (BC) : 

dh = dQ = dm Lvap(TB) = Lvap(TB)   (Lvap(T) : enthalpie de vaporisation à la température du 
changement d’état). 

Δh = hC-hB = Lvap(TB)                                                              (V.15)   

         L’unité de masse d’eau reçoit lors de son échauffement puis de sa vaporisation une énergie 
thermique : Qchaude= Q1= hC-hA     (si Q1 augmente le rendement du cycle diminue)    

 Détente isentropique dans la turbine 

dh = dQ + dW ;   dQ=0 (transformation isentropique)                 Δh = hD-hC ˂ 0 

hD peut être déterminée des courbes de saturation ou calculée moyennement en connaissant 
les grandeurs des tables thermodynamiques : 

L’entropie est une grandeur extensive ce qui permet la relation suivante d’écrire au point D : 

SD= X SD vap+ (1-X) SD liq         X = 
ௌವିௌ೗೔೜

ௌೡೌ೛ିௌ೗೔೜
    𝑆஽ = 𝑆஼  (transformation isentropique)             (V.16)   

Avec s vap et s liq respectivement les entropies massiques de la vapeur saturante et du liquide de 
saturation à la pression de fin de détente et X le titre de mélange (liquide-vapeur) Ce qui donne 
l’enthalpie hD : 

hD= X hD vap+ (1-X) hD liq                                                         (V.17)   
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 Transfert thermique au condenseur 

Quantité de chaleur échangée au condenseur (DE) : 

Hypothèse :            𝑝஽ = 𝑝ா  transformation isobare 

L’application du premier principe permet d’écrire : 

dh = dQ + dW ;   dW=0 (transformation isobare) 

Δh = hD-hC ˂ 0  

V.3.1. Rendement thermique 

Le rendement thermique est défini comme le rapport entre l’énergie utile et l’énergie totale 
reçue par le système {1 kg d'eau}. Pour l’installation étudiée, au cours d’un cycle : 

le travail massique récupéré lors de la détente de la vapeur dans la turbine constitue l’énergie 
utile. 

L’énergie thermique reçue par 1 kg d’eau au GV et le travail massique reçu par l’eau lors de sa 
compression constitue l’énergie totale reçue. 

Ce qui permet d’écrire : 

ηth =  ୲୰ୟ୴ୟ୧୪ ୢୣ ୪ୟ ୲୳୰ୠ୧୬ୣି୲୰ୟ  ୢୣ ୪ୟ ୮୭୫୮ୣ 

୯୳ୟ୬୲୧୲é ୢୣ ୡ୦ୟ୪ୣ୳୰ ୟୠୱ୭୰ୠéୣ
 =

 (୦೎ି୦ವ)ି (୦ಲି୦ు)

୦ిି୦ఽ
                             (V.18) 

D’après le 1er Principe (W + Q1 + Q2) cycle = 0 ; we = -W = Q1 + Q2 

ηth =  ୛೐ 

 ொభ
  =   ொభ ା ொమ

 ொଵ
 =1 +

  ொమ

 ொభ
     ;    𝑄ଶ < 0                                               (V.19)   

V.4. Cycle de Rankine avec surchauffe (Hirn) 

Dans le cas du cycle de RANKINE, on peut apercevoir qu’en fin de détente, le point de 
fonctionnement se trouve à l’intérieur de la courbe de saturation. Ceci montre qu’en fin de 
détente, il y a début de liquéfaction et formation de gouttes d’eau liquide. Ceci peut 
endommager gravement la roue de la turbine. Il y aura donc intérêt à éliminer cette formation 
d’eau liquide en cours de détente. Pour cela, on peut augmenter la température de la vapeur 
en la surchauffant. 

La surchauffe isobare de la vapeur saturante est la transformation CC’, La vapeur au point C est 
dite vapeur sèche. 

L’intérêt de la surchauffe est d’augmenter l’efficacité e de l’installation. Le travail récupéré lors 
de la détente de la vapeur surchauffée rapporté à la dépense en énergie thermique 
principalement est plus important pour le cycle de Hirn que pour le cycle de Rankine. 
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Fig. V.8. Turbine à vapeur avec surchauffe (Cycle de Hirn) 

V.4.1. Rendement thermique 

η୲୦ =
 ୛೅

୕
  =

 ୛಴ᇲವ

୕ಲ಴ᇲା୛ಶಲ
=

୦ವି୦಴ᇲ 

(୦ిି୦ఽ)ା(୦ఽି୦ు)
                                         (V.20)   

W௣ = Wா஺ = (h୅ − h୉) est négligeable 

η୲୦ =
୦ವି୦಴ᇲ 

(୦ిି୦ఽ)
                                                                     (V.21)   

V.5. Cycles à soutirage 

  
                             Fig. V.9. TAV à soutirages                      Fig. V.10. Cycle à soutirages 

Le soutirage sert à Augmenter le flux de vapeur vive d’une fraction X, dont la chaleur 
résiduelle est utilisée pour chauffer le flux sortant du condenseur. 

(3-4) Travail de détente :                   Wଷସ =  (hଷ − hସ)                                                                                               (V.22) 

(4-5) Condensation isotherme et isobare (Vapeur/liquide) 

(5-a) Pompage d’eau  hହ = h௔ 

(a-b) Chauffage de l'eau dans le mélangeur au contact de la fraction X soutirée hypothèse : le 
point b est sur la courbe de saturation 

(3-7) Détente de la fraction x de vapeur, de HP à MP, dans la turbine. 

Wଷ଻ =  (hଷ − h଻)                                                                                                     (V.23)   

(𝑸𝒃𝟐ᇱ + 𝑸𝟐ᇱ𝟐ᇱᇱ + 𝑸𝟐ᇱᇱ𝟑) 
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(7-b) Condensation de la fraction X soutirée jusqu'à eau liquide, à la pression MP la quantité de 
chaleur nécessaire au changement de phase sert à chauffer l'eau de a à b 

(b-b) pompage de la quantité (1 + x) d'eau liquide, passage de MP à HP hypothèse : les points 
sont confondus et situés sur la courbe de saturation 

(b-2’) Chauffage isobare de la quantité (1 + X) d'eau 

𝑄௕ଶᇱ =  (hଶᇱ − h௕)                                                                                          (V.24)   

(2’-2’’) Evaporation isobare et isotherme de la quantité (1 + X) dans le GV.  

𝑄ଶᇱଶᇱᇱ =  (hଶᇱ − hଶᇱᇱ)                                                                                     (V.25)   

(2’’-3) chauffage isobare de la quantité (1 + X) de vapeur.  

𝑄ଶᇱᇱଷ =  (hଷ − hଶᇱᇱ)                                                                                        (V.26)   

V.5.1. Rendement thermique 

η୲୦ =
୛యళା୛యర 

ொ್మᇲାொమᇲమᇲᇲାொమᇲᇲయା୛೛భା୛೛మ
≈

(୦యି୦ర)ାଡ଼(୦యି୦ళ) 

(ଵାଡ଼)(୦యିୠ)
                                      (V.27)   

𝑄ଵ = 𝑄௕ଶᇱ + 𝑄ଶᇱଶᇱᇱ + 𝑄ଶᇱᇱଷ + W௣ଵ 
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V.6. Applications et Corrigés 

V.6.1. Applications 

Exercice1 

Afin de produire une puissance utile de Pu= 80 MW à la turbine à vapeur TAV, on envisage un 
cycle de Rankine, la température minimale au condenseur est TA= 306 K. Les caractéristiques 
de la vapeur saturée à l’entrée de la turbine sont P = 28 bar et TC= 503 K. (Voir table de 
saturation de l’eau ci-dessous).  
Le mélange sortant de la turbine est caractérisé par un titre en vapeur Xv=0.88. On demande 
de : 
1. Calculer les quantités de chaleur produite/cédée Q1 et Q2  
2. Calculer le rendement thermique du cycle en fonction des quantités de chaleur Q1 et Q2.  
3. Déduire le débit massique Qm requis pour produire la puissance utile Pu.   
On donne : Qm ≈ Pu/|𝑊௧| (Wt : travail de détente à la TAV). 

 

Fig. V.11. Cycle de Rankine 

Exercice2 

On adopte le modèle de machine à vapeur suivant : un système fermé constitue de 1 kg d'eau 
sous deux phases liquide et vapeur décrit un cycle ABCDA. Les évolutions BC et DA sont 
adiabatiques et réversibles ; les évolutions AB et CD sont isothermes et isobares. On note X le 
titre massique en vapeur. Les données concernant le cycle et les enthalpies extraites des tables 
de saturation sont regroupées successivement dans les tableaux ci-dessous. 

                 A           B              C            D 
P (en bar)      20         20              1            1 
T (en K)         485       485           373       373 
 X (%)              0          100            83         19 

- Etudier le bilan énergétique des différentes transformations. 

- Calculer le rendement global de cette machine. 

 

 

T(en K)   P (en bar)    hl (kJ.kg-1)    hV (kJ.kg-1)  
   485           20                    909                2801 
   373            1                     418                2676 
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Exercice3 

Un débit masse d’eau de 75 [kg/s] subit une série d´évolutions : 

– 1-2 : un relèvement de pression adiabatique avec des travaux de frottement caractérisés par 
un rendement interne égal à 0.8 ; ceci a lieu dans une pompe. 

– 2-3 : un relèvement isobare d’enthalpie dans une chaudière. 

– 3-4 : une détente dans une vanne. 

– 4-5 : une détente dans une turbine à vapeur caractérisée par un rendement isentropique 
interne égal à 0.86. 

– 5-1 : une condensation isobare de la vapeur d’eau jusqu’`a un état de liquide saturé. 

L’état 1 est caractérisé par une pression de 0.05 bar. La pression en 2 vaut 80 bars. Dans la 
chaudière, l’eau est soumise à un flux calorifique de 225 MW ; le rendement de la chaudière est 
supposé unitaire et les pertes de charge y sont n´négligées. A l’état 4, la pression vaut 28 bars. 
La pression en 5 vaut 0.05 bar. On demande : 

1. Représenter qualitativement les différentes évolutions dans un diagramme (h, s). 
2. Compléter le tableau ci-dessous par les caractéristiques (p, t, h, s, x) de l’eau aux divers 

états. 
3. Calculer la puissance motrice de la pompe (Pm, P) et la puissance de la turbine (Pm,T ). 

Etats P (bars) T (K) H (kJ.kg-1) Titre % S (kJ.kg-1) 

1 0.05   0  

2 80     

2S 80     

3 80     

4 28     

5S 0.05     

5 0.05     

Exercice4 

Afin de produire une puissance nette de 125 MW, on envisage différents types de cycles. 
Pour ceux-ci, la pression au condenseur supposée invariable est de 0.05 bar. Les 
caractéristiques de la vapeur surchauffée à l’entrée de la turbine basse pression sont p = 30 bar 
et t = 540◦C. Le rendement mécanique (ηmec) vaut 0.998.  
Si le cycle est similaire à un cycle de Rankine-Hirn ou l’on suppose que la détente dans la turbine 
est caractérisée par un rendement isentropique ηsi = 0.88, on demande de : 
On demande, pour chaque cycle : 

- Exterminer le travail moteur, le rendement thermique (ηt) et les caractéristiques (p, t, h, x, s) 
aux divers états. 

- Représenter ces différents états dans un diagramme (h, s). 
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- Calculer les valeurs du débit-masse d’eau. 

 
Fig. V.12. TAV de cycle simple 

V.6.2. Corrigés 

Exercice1 

L’application de premier principe de la thermodynamique pour un cycle de Rankine ouvert et 
régime permanent donne  dh= dQ+dW  
Le bilan énergétique (Voir table de saturation R718 en annexe) :   

1- Compression isentropique (dQ=0) : 
Δhc= hB-hA= Wcomp= VdP= V (PB-PA) 
Δh= 1.0057 x10-3 x (28-0.05) x 105  

Wcomp = 2.81 KJ/Kg 
2- Echauffement isobare (dW=0) : 
ΔhE = hC-hB  
hB = Wcomp + hA = 2.81+137,88=140.69 KJ/Kg 
 ΔhE= 990.77-140.69=850.08 KJ/Kg 
3- Vaporisation isobare (dW=0) : 

ΔhV = hD-hC= 2803.61-990.77= 1812.84 KJ/Kg 

  Q1 = hD-hA = 2803.61-140.69 = 2662.92 KJ/Kg  

4- Détente isentropique (dQ=0) : 
Δhd= hE-hD= Wtur 

hE= X hE vap+ (1-X) hE liq  (X est le titre en vapeur) 
  hE= 0.88. 2561.35 + (1-0.88).137.88 = 2270.53 KJ/Kg 
Wtur= 2270.53-2803.61=-533.07 KJ/kg 

5-  Condensation isobare : 

Δhc= hA-hE = Q2 =137.88- 2270.53=-2132.65 KJ/kg 

ηth=   
|ௐ೟|ିௐ಴

 ொ௖
= 1 −

 ொଶ

 ொଵ
 = 1- 

 ଶଵଷଶ.଺ହ 

ଶ଺଺ଶ.ଽଶ
= 0.20  
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6- Débit massique  
Qm ≈ Pu/|𝑊௧|= 80.106/533.07. 103= 150.07 Kg/s 

Exercice2 

1-  (AB) Vaporisation isotherme  
 hB-hA = QC= 2801-909= 1892 KJ/Kg 

2- (BC) Détente isentropique  
hC-hB =WT 
hC= X hC vap+ (1-X) hC liq (X est le titre en vapeur)         
hC= 0.83 x 2676+ (1-0.83) x 418= 2292.14 KJ/Kg   
hC-hB= 2292.14-2801=-508.86 Kj/Kg   

3- (CD) Condensation isotherme  
hD-hC=? 
hD= X hD vap+ (1-X) hD liq  (X est le titre en vapeur)        
hD=0.19 x 2676+ (1-0.19) x 418= 847.02 KJ/Kg    
hD-hC=-1445.12 Kj/Kg     

4- (DA) Compression isentropique  
hA-hD= Qf= 909-847.02= 61.98 KJ/Kg   

Le rendement thermique du cycle 

ηth=    
|ௐ೟|ିௐ಴

 ொ௖
=

 ହ଴଼.଼଺ି଺ .ଽ଼

ଵ଼ଽଶ
= 0.236    

Exercice3 

 Les diagrammes (enthalpique et entropique) : 

 

Fig. V.13. Diagramme entropique et enthalpique 

 Caractéristiques thermodynamiques à chaque point : 

Etats P (bars) T (°C) H (kJ.kg-1) Titre % S (kJ.kg-1) 

1 0.05 33 138 0 0.4778 

2 80 33.68 146 / 0.7178 
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3 80 402.4 3146 / 6.3756 

4 28 361 3146 / 6.8227 

5S 0.05 33 2089 0.8055 6.8227 

5 0.05 33 2237 0.866 7.328 

Calcul des puissances 

Pm, p = ɸm × (h2 − h1) = 75 × (140 − 138) = 0.75 [MW] 

Pm, T = ɸm × (h4 − h5) = 75 × (3148 − 2237) = 68.325 [MW] 

Exercice4 

La température de sortie des chaudières est limitée aux alentours de [540 oC – 560 oC]. 
Cette limite n’est pas fixée par la tenue des turbines de d´entente mais par le matériau des 
canalisations de la chaudière : de l’acier ferrique (fond à 560 oC). 

Le titre de sortie d’une turbine doit être au supérieur à 0.88 pour éviter que trop de gouttelettes 
ne se forment. 

Détermination des caractéristiques de l’état 3 

En sortie de chaudière, le fluide se trouve à l’état de vapeur surchauffée. La connaissance de la 
pression p3 et de la température T3 suffit au calcul de h3 et s3 (Table thermodynamique en 
annexe). 

h3 = 3546 kJ/kg  ;  s3 = 7.3464 kJ/kg.K 

L’état 3 est ainsi complétement défini. 

Détermination des caractéristiques de l’état 4 

La détente isentropique du point 3 au point 4s nous fournit l’entropie de ce point : 

s4s = 7.3464 kJ/kg.K 

Les données de l’exercice fournissent la pression de condensation : 

p4 = p4s = 0.05 [bar] 

A partir de la pression de condensation et via les tables de la vapeur d’eau saturée, on obtient 
les données suivantes : 

t4 = t4s = 33 [oC]; s’ 4= 0.4778 kJ/kg.K; s’’ 4= 8.3885 kJ/kg.K 

Ce qui permet de calculer le titre de détente isentropique : 

S4s = X4s .s’’ 4 + (1+X) .s’ 4 

X4s = 0.868 

La connaissance du titre nous permet de calculer l’enthalpie qu’aurait le fluide en sortie d’une 
détente isentropique : 

h4s = X4s .h’’4 + (1+ X4s) .h’
4 

h4s= 2240 kJ/kg 
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Ce qui nous permet de calculer l’enthalpie réelle du fluide après détente via la définition 

du rendement isentropique de détente : 

 ௛య.௛ర

௛యି௛ସೞ
 < 1 

                                    h4 = 2396 kJ/kg 
On calcule le titre de fin de détente réelle : 

h4 = X4 .h’’ 4 + (1+ X4) .h’ 4 

X4=0.932 
D’où on caractérise complétement cet état par le calcul de s4 : 

s4 = X4 .s’’ 4 + (1+ X4) .s’ 4 

s4 = 7.847 kJ/kg.K 

Détermination des caractéristiques de l’état 1 

Par hypothèse du fonctionnement du cycle de Rankine-Hirn, le fluide est à l’état de liquide 
saturé en sortie du condenseur (x1 = 0). Sa température et sa pression sont donc Identiques à 
celles de sortie de la détente. Les caractéristiques du point 1 se trouvent donc directement dans 
les tables thermodynamiques :  

h1 = h’ (0.05) = 137.7 kJ/kg 
s1 = s’ (0.05) = = 0.4778 kJ/kg.K 

Détermination des caractéristiques de l’état 2 

N’ayant aucune information sur le comportement de la pompe, nous supposerons son 
évolution isentropique. Puisque la pompe sert `a augmenter la pression du fluide et que son 
comportement est isentropique, le fluide y reste constamment `a l’état de liquide. Le titre 2 est 
donc non défini. 

s2 = s1 = 0.4778 kJ/kg.K 
Le travail de compression s’établit ainsi, en rappelant que l’eau liquide est un fluide 
incompressible (le volume massique v est une constante) et que la transformation isentropique 
adiabatique (q=0) est réversible (wf = 0) : 

𝑊௠ = න 𝑣𝑑𝑝 + 𝑊௙

ଶ

ଵ

= න 𝑣𝑑𝑝
ଶ

ଵ

= 𝑣(𝑝ଶ − 𝑝ଵ) 

 = ∆ℎ − 𝑞 = ∆ℎ = ℎଶ − ℎଵ 
ℎଶ = ℎଵ + 𝑣(𝑝ଶ − 𝑝ଵ) = 140.8 kJ/kg 

 
A cette température initiale, le coefficient μT vaut 0.09 et le coefficient cp vaut 4.18. 
L’écriture de la différentielle totale de l’enthalpie : 

𝑑ℎ = ൬
𝑑ℎ

𝑑𝑇
൰

௣
𝑑𝑇 + ൬

𝑑ℎ

𝑑𝑝
൰

்

𝑑𝑝 = 𝑐௣𝑑𝑇 + 𝜇்𝑑𝑝 

∆𝑇 = ቆ
𝑣 − 𝜇்

𝑐௣
ቇ

௣

∆𝑝 =
(0.001005.

10ହ

10ହ − 0.09)(30 − 0.05)

4.18
= 0.0752 

 
La température à l’état 2 vaut donc : T2 = 32.975 0C. 
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Diagramme Enthalpique (CFC) 
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Diagramme Entropique (R717 Ammoniac) 
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