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Machines à flux continu 
 
 
I- Turbines à gaz 
 
I-1 Principe de fonctionnement  
 
I-1-1 Turbines à gaz terrestre  
 
a) Schéma de principe 
 

Une turbine à gaz élémentaire est constituée d’un compresseur centrifuge ou axial, 
d’une chambre de combustion et d’une turbine centripète ou axiale.  
 
b) plan de quelques machines  
 

La turbine ci-contre est une 
petite turbine de faible puissance à 
compresseur centrifuge et à turbine 
centripète du genre de celle utilisée 
sur les hélicoptères ou les 
turbopropulseur. L’injection est 
centrifuge et la chambre de 
combustion torique.  

La turbine de moyenne 
puissance ci-dessous possède 16 
étages de compression axiale et deux 
de détente. La chambre de 
combustion est multitubulaire (14 
tubes) à flux inversé.   
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I-1-2 Turbomachines aéronautiques 
 
 a) Schémas 
 
 Le cœur de la machine reste 
identique aux turbines à gaz 
terrestres. On y retrouve la même 
technologie. Elles ne fournissent pas 
de puissance effective sur un arbre 
mais génèrent une poussée par 
l’intermédiaire d’une hélice, d’une 
soufflante (moyen terme entre 
l’hélice et le compresseur axial) et 
une tuyère.  

Le turboréacteur simple flux 
est, du point de vue historique, la 
première turbomachine aéronautique 
(1940).  Puis l’on a développé les 
turbopropulseurs mais ils sont limités 
par la vitesse du son en bout de pale 
pour les vitesses de croisière 
actuelles (M=0,9).  

Le turboréacteur double flux 
résout ce problème et permet un gain 
de consommation appréciable par 
rapport au simple flux (voir TD). C’est la configuration la plus utilisée aujourd’hui tant sur les 
avion d’arme que sur les avions de ligne.  
  
 b) plans de turboréacteurs 
 

 
 
 
 Le petit turboréacteur ci-dessus est le Larzac équipant l’Alphajet. C’est un 
turboréacteur double flux (taux de dérivation 53%) de 1320daN de poussée à double corps. Le 
corps HP à 4étages de compression tourne à 22750tr/mn et le corps BP à 2 étages 
à17000tr/mn. Sa masse est de 290kg. La chambre de combustion est annulaire comme sur 
tous les turboréacteurs modernes. 
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 L’Olympus est le turboréacteur de concorde. Développé spécialement pour le 
supersonique, il possède une chambre de post combustion, une tuyère à diaphragme de 
section variable. La partie aval de la tuyère joue trois rôles : le rôle  de réducteur de bruit en 
subsonique, de tuyère divergente en supersonique et de reverse au sol. Cette machine de 
3360kg génére13310daN de poussée. Le corps HP tourne à 8530tr/mn et le corps BP à 
6500tr/mn. La chambre de combustion est annulaire. 
 
I-1-3 Principe de fonctionnement des éléments constitutifs 
 
 On s’en tiendra à l’explication du fonctionnement du compresseur et de la turbine. 
Nous ne parlerons que de la technologie axiale. Le fonctionnement des chambres de 
combustion des machines à flux continu est expliqué dans le cours de combustion 2ème partie. 
 
a) Compresseur axial 
  
 Pour les étudier, on coupe par la pensée chaque étage du compresseur suivant un 
cylindre de diamètre D que l’on développe. On obtient deux « grilles d’aubes » l’une fixe 
l’autre mobile. Cela permet de simplifier l’étude tant expérimentale que théorique.  
 

La figure obtenue est 
dessinée ci-contre. On a tracé les 
triangles des vitesses et repéré les 
vitesses absolues Va, relatives Vr et 
d’entraînement Ve. On émettra des 
hypothèses très simplificatrices pour 
faciliter la compréhension et les 
calculs : Les grilles redressent 
complètement le flux d’air c’est-à-
dire que la vitesse de sortie de 
chaque grille est axiale. L’air est 
considéré incompressible non 
visqueux (donc compression 

isentropique) et les sections de passage constantes. Les vitesses Va1, Vr2 et Va3 sont donc 
égales. Le théorème de Bernoulli permet de calculer p2 et p3 : 

(1) )(
2

1 2
2

2
112 rr VVpp −+= ρ  et )(

2

1 2
3

2
223 aa VVpp −+= ρ  

Application numérique : Si l’on prend la vitesse débitante Va=100m/s et la vitesse de 
la roue Ve=200m/s avec une masse volumique 3/1 mkg=ρ , par Pythagore 

442
1 10.510).14( =+=rV  donc on obtient : bars2,0Pa10).15.(1.

2

1
23

4
12 =∆=−=∆ pp .  Donc 

0,4bars au total pour l’étage ou plutôt un taux de compression de 1,4. 
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On peut aussi calculer la composante sur y de l’effort du fluide sur la roue Fy par le 

théorème d’Euler : )( CqmF D

rr
∆=∑ →  en projetant DF→

r
 sur y. (D est le domaine fluide 

hachuré). Donc cette composanteyF  est : ey qmVF = .  

La puissance des efforts de la roue sur le fluide donc la puissance indiquée de l’étage 
est le produit scalaire de la force par la vitesse de déplacement donc ici le produit de la 
vitesse d’entraînement de l’aubage par la projection de la force sur cette vitesse :  

2
eeyi qmVVFP ==  

 On peut retrouver ce résultat en appliquant le premier principe au système ouvert 
hachuré : 

 )( ci ehqmP ∆+∆=Φ+  

En effet pour un fluide incompressible en écoulement isentropique 0=Φ et 
pvh ∆=∆ (voir rappel de thermo) donc en utilisant de plus l’équation (1) : 

 






 −+−=







 −+∆= )(
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2
1

2
1

2
2 aarraai VVVVqmVVpvqmP  

Par le théorème de Pythagore, les triangles des vitesses tracés sur le schéma ci-dessus 
donnent : 22

2
2
2 era VVV += et 22

1
2
1 ear VVV += . En reportant ces valeurs dans l’équation 

précédente et en simplifiant on obtient de nouveau le résultat précédent : 2
ei qmVP =  

Le taux de compression calculé plus haut est surestimé du fait des hypothèses 
simplistes effectuées. On est limité surtout par la déviation possible dans les compresseurs à 
cause du ralentissement du fluide (voir MdF le gradient positif est très défavorable => 
décollement de couche limite => phénomène de pompage des compresseurs) et par la vitesse 
du son (voir MdF compressibles).  

En fait à cause de toutes ces raisons, le taux de compression limite par étage est de 
l’ordre de 1,25.  
 
b) Turbines axiales 
 

On a représenté ci-contre les 
deux types de turbines  
existantes : la turbine à action 
avec ses aubages symétriques et 
la turbine à réaction. La seconde 
est bien évidemment la 
meilleure car en accélérant les 
gaz dans le rotor le taux de 
détente par étage peut être 
doublé. La turbine à action est 
de construction plus simple. Le 
taux de détente peut-être 
beaucoup plus grand que le taux 
de compression car 
l’accélération d’un fluide est 
moins sujette à décollement de 
la couche limite (chute du 

rendement) que la décélération. On peut aller jusqu’à un taux de détente de 3 à 4 par étage 
avec des rendements acceptables.   
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I-2 Cycle élémentaire des turbines à gaz (Brayton-Joules) 
 
I-2-1 Hypothèses 
 

Le but de la modélisation ci-dessous est le même que pour les moteurs alternatifs à 
savoir dégager les paramètres importants régissant le fonctionnement des turbines à gaz et 
intervenant sur le rendement. Nous utiliserons les hypothèses simplificatrices ci-dessous : 

- L’air et les produits de combustion seront considérés comme des gaz idéaux de 
même Cp et γ.  

- Les phases de compression et de détente seront supposées adiabatiques mais non 
réversibles. Nous utiliserons les rendements isentropiques ηc et ηd. 

- La combustion sera remplacée par un échange de chaleur isobare. Nous négligerons 
donc les pertes de charges dans la chambre de combustion. 

 
Ces hypothèses nous conduisent au diagramme T,s suivant : 

 

On introduit les paramètres 
1

2

p

p
=π  qui est appelé taux de compression manométrique 

(par opposition au taux de compression volumétrique des moteurs alternatifs) et le paramètre 

de température
1

3

T

T
=τ . La température T3 est limitée par la tenue des matériaux de la turbine 

et T1 qui est la température ambiante est peu variable. Le paramètre τ  apparaît donc comme le 
critère de qualité de la turbine (résistance au fluage). 

 
Chaque évolution dans chaque partie de la machine peut-être schématisée de la façon 

suivante :  

 
Nous avons donc affaire à des systèmes ouverts. Le premier principe s’écrit (en 

négligeant les variations d’énergie cinétique et potentielle entre l’entrée et la sortie) de la 
façon suivante : 

iiiiii hhqewi −=+ +++ 11,1,  

Entrée i 
pi, Ti, hi 

Sortie i+1 
pi+1, Ti+1, hi+1 
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Les gaz étant considérés idéaux : )( 11 iiii TTCphh −=− ++  

 
 I-2-2 Calcul du travail et du rendement du cycle élémentaire 
 
 a) Evolution 1-2 
 
 Nous isolons le compresseur et comme la compression a été considérée adiabatique et 
le gaz idéal le premier principe en système ouvert s’écrit : 

)( 121212 TTCphhwi −=−=  
Et ceci bien sûr que la compression soit réversible ou non. Si elle est réversible, nous 

avons vu en cours de thermodynamique que : =







=

−
γ

1γ

1

2

1

2is

p

p

T

T ( ) γ

1γ −
= πλ  

En reportant cette équation  dans l’équation précédente, on obtient : 
)1()( 11212 −=−= λCpTTTCpwi isis  

Or par définition du rendement isentropique de compression : 

ic

isc
c w

w
=η  

Donc finalement : )1(
1

112 −= λ
η

CpTwi
c

)( 12 TTCp −=  et  






 −+=

c

TT
η

λ )1(
112  

 
b) Evolution 2-3 
 
Cette évolution est considérée comme un échange de chaleur isobare. Comme ce 

système ne contient pas de parties mobiles, il n’y a pas de travail indiqué donc le premier 
principe s’écrit : 

=−=−=−= )()(
1

2

1

3
1232323 T

T

T

T
CpTTTCphhqe qcCpT

c

=






 −−−

η
λτ 1

11  

 
C’est la chaleur à « payer » sur la partie chaude du cycle qc qui intervient dans le 

calcul du rendement du cycle. 
 
c) Evolution 3-4 
 
Pour la détente adiabatique on procède comme pour la compression : 

)1()(
3

4
33434 −=−=

T

T
CpTTTCpwi is

isis  

Or : =







=

−
γ

1γ

3

4

3

4is

p

p

T

T

( ) λπ

11

γ

1γ =−  

Donc, en posant 
1

3

T

T
=τ  : )1

1
()1( 1

3

4
334 −=−=

λ
τTCp

T

T
CpTwi is

is  

Or par définition du rendement isentropique de détente: 

isd

id
d w

w
=η  
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Donc : )1
1

(134 −=
λ

τη TCpwi d  

 
d) Travail et rendement 
 
Le travail indiqué du cycle est égal à la somme des travaux sur chacune des évolutions 

donc : 






 −+−=+= )

1
(

1
13412 λ

λτη
η

λ
d

c

CpTwiwiwi  (1) 

 
En réduisant au même dénominateur l’expression précédente et en factorisant 

par )1( −λ on obtient : 

)1(

))(1(

+−−
−−=−=

λητηλ
λητηλη

cc

dci
th qc

w
 

 
 

On a tracé ci-contre les deux fonctions 
précédentes pour des rendements de 
compression et de détente réalistes. 
Contrairement aux moteurs alternatifs on peut 
remarquer qu’il existe deux taux de 
compressions optimums. L’un pour lequel le 
rendement est maximum et l’autre pour lequel 
le travail massique est maximum. Ceci est dû 
au fait que l’on a introduit comme paramètre le 
paramètre τ de température maximum en entrée 
de la turbine car c’est le facteur limitant pour 
ces machines.   
 

 
L’étude mathématique des fonctions 

précédentes conduit aux résultats donnés sur les 
schémas ci-contre.  

Lorsque les rendements dcηη sont égaux à 

1 les fonctions sont très simples, elles sont tracées 
en traits pleins. Ce cycle est appelé cycle de 
« Brayton-Joules ». Son rendement s’écrit : 

γ
γ

π
λ

η
1

1
1

1
1 −−=−=th  

Ce rendement ressemble à celui du cycle de 

Beau de Rochas : 1

1
1 −−= γρ

η th  

Les racines de la fonction (1) sont λ=1 et 
τηηλ dc=  donc le rendement et le travail sont 

nuls pour ces valeurs de λ. La valeur de λ pour 
laquelle le travail est maximum est simple et sert 

souvent de référence. Pour la trouver il suffit de faire : 
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2

1
)

1
(

1~

λ
τη

ηλ
λτη

η
λ

λλ
d

c
d

c

w −=






 −+−
∂
∂=

∂
∂

=0 

Le travail massique maximum est donc obtenu pour : 
 

τηηλ dc=  

 
Les traits en pointillés sous l’axe des abscisses correspondent à un travail positif donc 

une machine réceptrice : pour λ<1 et τηηλ dc> , la machine consomme du travail pour tourner 

au lieu d’en fournir. Par exemple pour T3=900K avant la turbine ce qui était une prouesse 
avec les aciers de l’époque, donc τ=3 (aujourd’hui on arrive à 1200K=>τ=4) pour que la 
machine soit simplement autonome (wi<0 dans une partie du domaine donc 1>τηη dc  ) les 

rendements de compression et de détente doivent être supérieurs à 60% ! 
On s’aperçoit par ces résultats de la difficulté de construction des turbomachines à gaz 

qui justifie leur apparition très tardive. En effet, elles n’ont été utilisées que après la seconde 
guerre mondiale alors que le principe était connu depuis plus de 50 ans. 

 
I-3 Cycles à rendement maximum 
 
Contrairement aux moteurs alternatifs, pour les turbines à gaz on peut définir 

facilement Tf et Tc. Par contre le cycle de Carnot est strictement inapplicable à ces moteurs à 
cause du taux de compression qu’il nécessite. Par exemple pour une température chaude 
relativement modeste de 900K (ηCarnot =67%) il est nécessaire d’avoir un taux de compression 

isentropique de ( ) 473
p

p
1-γ

γ

1

2 == qu’il faut multiplier par le taux de la compression isotherme. 

Ces taux de compression sont très difficiles à obtenir avec les machines à flux continu. 
 
 Pour pallier cet inconvénient, on utilise 

pour ces machines des approximations du cycle 
d’Ericsson qui possède le même rendement que 
celui de Carnot sans exiger un taux de 
compression important.  

Sur le diagramme T,s les isobares se 
déduisent par translation d’axe s (voir rappels de 
thermo). La chaleur récupérée q peut s’écrire:  

∫ ∫−==
3

2

1

4

TdsTdsq  

Les chaleurs échangées sur les isothermes sont : 

∫ ∆==
4

3

sTTdsq cc  et ∫ ∆−==
2

1

sTTdsq ff  

Comme par le premier principe sur une évolution fermée (cycle) : 

∑ ∑ =+ 0qw , 0=−+++ qqqqw fc  

Donc )( fc qqw +−=  

Et le rendement d’Ericsson 
c

f

c

cf

c T

T

q

qq

q

w −=
+

=−= 1η est identique au rendement 

de Carnot 
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a) cycle à régénération 
 
Une première approche du cycle d’Ericsson est le cycle à régénération. On utilise le 

cycle élémentaire en introduisant entre le compresseur et la chambre de combustion un 
récupérateur de chaleur qui est un échangeur à contre courant qui récupère la chaleur des gaz 
d’échappement de la turbine pour réchauffer ceux sortant du compresseur. Cette chaleur est 
en moins à fournir par le combustible, d’où l’économie. 

 
Comme nous le montrons sur la figure précédente, la récupération n’est possible que 

lorsque le taux de compression n’est pas trop élevé : si T2 est supérieur à T4 la récupération 
devient impossible. Ce procédé permet d’obtenir de bons rendements avec des taux de 
compression faibles. 

 
b) Approche pratique du cycle d’Ericsson 
 
Les compressions isothermes ne peuvent être pratiquement obtenues que par 

compressions étagées et refroidies. Pour les détentes, elles doivent être réchauffée entre 
chaque étage. C’est ainsi que l’on peut s’approcher du cycle d’Ericsson, au prix d’une 
complexité croissante (coûts de fabrication). Le cycle ci-dessous présente le cycle le plus 
simple appliquant ces préceptes : deux étages de compression et deux de détente.   
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 Ces systèmes ne peuvent être adaptés qu’à des installations terrestres de très fortes 
puissances pour des raisons de poids et de coût. 
 
 I-4 Turboréacteur  
 
 

 
Les turboréacteurs 

utilisent le cycle élémentaire des 
turbines à gaz. Pour le « cycle » 
le plus simple (simple flux), on 
adjoint au cycle élémentaire, un 
diffuseur et une tuyère. Le 
diffuseur D sert à ralentir le flux 
d’air arrivant dans la machine à 
la vitesse de l’avion C0. Cela 
permet d’obtenir une première 
compression sans machine 

tournante. La tuyère accélère le flux d’air pour « fabriquer » la poussée F du réacteur à la 
vitesse C5. On obtient le diagramme T,s ci-dessus. Nous avons vu au chapitre « définitions et 
bilan », les définitions rappelées ci-dessous. Par le théorème d’Euler (voir cours de MdF), on 
calcule la poussée : 

)( 05 CCqmF −=  

On obtient la puissance de propulsion:  

0.CFPp =  

Et la puissance utile :  

)
2

1

2

1
( 2

0
2
5 CCqmPu −=  

 On a définit ainsi trois rendements : 

- Le rendement propulsif :   
u

p
p P

P
=η  
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- Le rendement thermique :   
PCM

Pu
th =η  

 

- Le rendement thermopropulsif :  
PCM

Pp
pththp == ηηη .  

 
En mécanique des fluides compressibles, nous verrons que le diffuseur et la tuyère 

sont des éléments statiques et donc ne fournissent pas de travail wi. Le premier principe se 
résume à la conservation de l’enthalpie totale : 

2
001 2

1
Chh +=   et 2

554 2

1
Chh +=  

Comme pour les compresseurs et turbines, on définit des rendements isentropiques de 
compression et de détente qui nous permettent finalement de calculer p1 et C5… La méthode 
est similaire à celle utilisée au paragraphe I-2-2. On pourra pour plus de détails consulter le 
livre « Energétique et turbomachines » de Bidard et Bonnin en bibliothèque. Les courbes ci-
dessous sont tirées de ce livre, elles sont tout à fait semblables à celles du §I-2-2d se 
rapportant aux turbine à gaz. Elles sont tracées pour une vitesse particulière de vol définie par 

son nombre de Mach ici 0,86. La poussée est adimensionnée par le terme : 0CpTqm   c’est ce 

que l’on appelle poussée intrinsèque : 

0CpTqm

F=π  

 L’analyse de fonction 
relative aux turbines à gaz peut être 
extrapolée au turboréacteur simple 
flux en définissant des rendements 
globaux de compression hCD et de 
détente hTJ. La poussée intrinsèque 
maxi est obtenue pour : 

TJCDT ητηλ =  

 Où λT se rapporte au taux 
de compression total, λ étant le 
taux de compression du 
compresseur seul. 
 

Comme nous l’avons vu au 
début de ce cours, il existe 
plusieurs types de modifications à 
ce cycle simple (double flux, 
réchauffe). Elles feront l’objet 
d’étude en travaux dirigés. 
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II Turbines à vapeur 
 

II-1 Principe de fonctionnement  
 

a) schéma de principe 
 
 
 
La figure ci-contre 

précise la fonction des 
principaux éléments 
constituant une installation 
motrice à vapeur simple. 

 
 
 
 

 
 b) plans de turbines 

 
Le plan de la turbine ci-contre 

est celui de l’installation à vapeur du 
département. Elle possède 4 injecteurs 
et deux étages à action. Elle est très 
représentative des turbines de 
cogénération ou des petites turbines 
industrielles genre papeterie. Le taux 
de détente maximum sans pertes 
isentropiques exagérées  est de l’ordre 
de 10. 

A titre de comparaison, ci-
dessous nous donnons le plan d’une turbine du genre de celles utilisées par EdF ou les 
industries privées d’électricité comme l’UEM (Usine d’Electricité de Metz). 
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Comme nous le verrons 
plus loin les taux de détente 
doivent être très grands si l’on 
veut  augmenter le rendement. Le 
nombre d’étage de détente est, 
pour des problèmes de coût de 
fabrication, directement lié à la 
taille de la turbine. Donc le 
rendement de l’installation est 
directement lié à la puissance de la 
turbine.  Les plans ci-dessous 
illustrent ce propos. 

Ces plans et photos parlent 
d’eux même.  

 
 
 

II-2 Cycle élémentaire  
 
 A cause du comportement complexe de la vapeur, il serait vain de chercher à 

calculer analytiquement le rendement de ces installations. Nous allons, par contre, en nous 
servant de notre compréhension du diagramme T,s, discuter des avantages, des inconvénients 
et des améliorations possibles de ces cycles. 

Ce cycle élémentaire 
d’installation motrice à vapeur a 
pratiquement la même forme que le 
cycle de Carnot sauf  du côté 
liquide (1 à 3) ce qui correspond 
aux phases de pompage et de 
préchauffage de l’eau avant 
ébullition. L’ordre de grandeur de 
son rendement sera donc proche de 
celui du rendement de Carnot : 

C

F
Carnot T

T
−= 1η  

 On cherchera donc à s’approcher de cet idéal. Le cycle élémentaire souffre de 
nombreux inconvénients :  
 
 - La partie 2-3 du cycle diminue sensiblement le rendement du cycle en absorbant de 
la chaleur à basse température. 
 
 - La détente 4-5 est diphasique c'est-à-dire contient des gouttelettes d’eau liquide  dans 
la vapeur. Ces gouttelettes qui se déplacent à une vitesse de l’ordre de 650m/s, érodent 
rapidement les bords d’attaque de aubages, ce qui pose des problèmes de dérive dans le temps 
du rendement et la nécessité de prévoir une maintenance fréquente et coûteuse. 
 
 - La température TC ne peut excéder la température critique du fluide énergo-porteur. 
Or pour les installations à vapeur d’eau les caractéristiques du point critique sont : TCr=374°C 
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et pCr=221bars.  En pratique, on limite la pression à 165bars pour les centrales à combustibles 
fossiles et à 70bars ce qui donne TC=285°C pour les centrales PWR. Cela correspond, en 
supposant une TF=20°C à un rendement de Carnot de 47%. 
 
 - Pour obtenir ce rendement, on a supposé TF=20°C. La pression de saturation, donc 
celle du condenseur ou encore celle de sortie de turbine p5 est de psat20°C=0,0234bars (voir les 
tables de la vapeur d’eau). Ce fait pose deux problèmes : la masse volumique de la vapeur est 
très faible donc la dimension des derniers étages de détente doit être très grande. Et les taux 

de détente sont très grands : 3500
02,0

70

5

4 =≈
p

p
.   

 
Pour obtenir des rendements isentropiques acceptables avec de tels taux de détente, il 

faut un nombre très grand d’étages (cf §II-1 et I-1-3). Les aubages sont complexes à fabriquer, 
sont fragiles, coûtent très cher et la puissance récupérée est faible. Dans les grosses centrales  
on limite le vide au condenseur à 0,055bars, ce qui donne tout de même des sections de sortie 
turbine de 35m2 ! 

 
II-3 Cycles à soutirage et à réchauffe 
 
Reprenons point par point les problèmes posés par le cycle élémentaire en cherchant à 

l’améliorer. Le cycle à soutirage, appelé aussi cycle de Rankine, est une méthode permettant 
de pallier le problème de la partie 2-3 du cycle. 

 
Le soutirage d’un peu de vapeur et de l’eau produite entre chaque corps permet de 

réchauffer progressivement l’eau d’alimentation de la chaudière jusqu’à l’ébullition. Si le 
nombre des détentes et des 
soutirages était infini, on pourrait 
avoir une ligne 4-5 parallèle à la 
ligne 2-3 et reproduire le cycle 
d’Ericsson qui a le même 
rendement que celui de Carnot 
(voir §I-3). La purge de l’eau 
liquide entre chaque corps réduit 
les problèmes d’usure des 
aubages 

 
La surchauffe (cycle de Hirn), quant à elle, permet d’éloigner suffisamment la vapeur 

de la courbe de saturation pour éviter toute condensation dans la turbine. Il présente 
l’avantage aussi d’augmenter la température chaude équivalente (voir cours moteurs 

alternatifs) donc d’augmenter 
un peu le rendement du cycle 
mais c’est au prix de problèmes 
de résistance à la chaleur des 
étages haute pression (fluage).  

On limite actuellement 
la température de réchauffe à 
540°C dans les centrales à 
combustible fossile.   D’autre 
part, ce procédé est inapplicable 
aux centrales PWR car l’eau 
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pressurisée servant de fluide caloporteur 
entre le cœur et le générateur de vapeur la 
température T4 ne peut excéder 285°C.   
Pour pallier ces problèmes, on utilise alors 
la resurchauffe. 

 
 
 
 
II-4 Cycle mixte  
 
Cette solution à pour but d’utiliser les hautes température permises par les cycles à gaz 

et la récupération de la chaleur à basse température par les cycles à vapeur afin d’améliorer le 
rendement des centrales à combustible fossile.  Des rendements de plus de 40% ont été 
atteints. 

 
 

II-5 Combinaison de cycles 
 

 
Ces procédés ne font encore aujourd’hui l’objet d’aucune réalisation industrielle mais 

sont toujours à l’état de recherche. Dans le but d’augmenter la température chaude et de 
diminuer la température froide sans être limité par les propriétés physiques du fluide 
condensable (§ II-2), on imbrique trois cycles à fluides condensables différents. Divers fluides 
ont déjà été essayés : 
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- pour le cycle à haute température on a utilisé du mercure (TC de 500°C), du sodium 
et du potassium (dont on connaît les dangers) et plus récemment du soufre (1200°C). 

- l’eau est irremplaçable à moyenne température 
- à basse température l’ammoniaque (NH3) permet de fortes puissances massiques, 

grâce à sa masse volumique importante de sa vapeur à la température ambiante. 
  
 Il est facile de montrer que, dans le cas où ses cycles sont à soutirage parfait (infinité 
de soutirages tels qu’au §II-3) avec des pincements d’échangeurs nuls (TFi=TCi+1), cette 
combinaison de cycle possède le rendement du cycle de Carnot entre les températures 
extrêmes TC1 et TF3 :  

1

31
C

F

T

T
−=η  

 
 II-6 Diagramme de Mollier 
 
 La vapeur d’eau aux pressions utilisées dans les turbines à vapeur à un comportement 
très éloigné de l’idéalité. On utilisera donc les diagrammes et les tables pour déterminer ces 
caractéristiques physiques et thermodynamiques. Le diagramme de Mollier est parfaitement 
adapté aux besoins de l’énergéticien. Nous représentons ci-dessous les lignes principales du 
diagramme (voir rappels de thermo) ainsi qu’un cycle de Hirn. 

 
 La détermination graphique du rendement isentropique est directe. 


