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Résumé

Un moteur Ericsson est un moteur alternatif à apport de chaleur externe, à
enceinte de compression et de détente distinctes, à récupérateur et à �uide de
travail monophasique gazeux. Il fonctionne selon le cycle thermodynamique
de Joule.
Dans un contexte énergétique mondial marqué par une crise liée à l'épuise-
ment progressif des ressources fossiles et aux problèmes environnementaux, il
est nécessaire de développer de nouveaux systèmes de production d'énergie
"propre" à coût réduit. Le moteur Ericsson s'avère être une solution tech-
nologique pertinente pour la conversion de l'énergie solaire en électricité et
pour des applications de micro-cogénération.

Dans cette thèse, nous avons tout d'abord développé un modèle théo-
rique original de moteur volumétrique à cycle de Joule (moteur Ericsson).
Ce modèle permet de prédire la pression d'équilibre dans l'échangeur chaud
(réchau�eur -heater) du moteur en fonction des caractéristiques géométriques
(cylindrées et volumes morts des cylindres de compression et de détente)
et des températures des sources chaude et froide du moteur. Les résultats
théoriques obtenus sont présentés et commentés.

Ensuite, nous avons caractérisé le prototype de machine de détente de
moteur Ericsson qui a été réalisé dans notre laboratoire, soit la 'partie
chaude' du moteur qui constitue l'élément le plus délicat à concevoir.
Les résultats des essais en 'mode moteur' et en 'mode moteur entraîné'
sont présentés, avec leurs commentaires et analyses. Les performances du
prototype sont très encourageantes et sont conformes à celles de travaux
théoriques antérieurs. Il a donc été décidé de concevoir et réaliser la partie
compresseur du moteur qui a ainsi été ajoutée au prototype, de sorte que
nous disposons à présent d'un prototype de moteur Ericsson complet.
Nous présentons également le banc d'essai qui a été réalisé et qui sert à la
caractérisation du prototype complet.
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Abstract

An Ericsson engine is an external heat supply engine working according
to a Joule thermodynamic cycle. Such engines have separated compression
and expansion cylinders, a recuperator, and a monophasic gaseous working
�uid.
In the current world energy context marked by a crisis due to the progressive
exhaustion of the fossil resources and to the environmental problems, it is
necessary to develop new systems of low-cost "clean" power production. The
Ericsson engine is a very good technological solution for the conversion of so-
lar energy to electricity and for micro-Combined Heat and Power applications.

In this thesis, �rst of all we have developed an original theoretical mo-
del of a volumetric hot air Joule cycle engine (Ericsson engine). This model
allows to predict the pressure in the heater of the engine according to the
geometrical characteristics (capacity and dead volumes of the compression
and expansion cylinders) and temperatures of the hot source and cold sink of
the engine. The theoretical results are presented and analyzed.

Then, we have tested a prototype of the 'hot' part of an open cycle
Ericsson engine developed by our laboratory. Experimental results for the
'engine mode' and the 'driven engine mode' are presented and analyzed.
The performances of the prototype are in agreement with previous modeling
results and assumptions. Therefore it has been decided to build and add the
compression part to the prototype so that to allow the test of a complete
Ericsson engine.
In this work, we also present the test bench which has been built in order to
test the complete Ericsson engine prototype.
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Introduction générale

La production énergétique mondiale provient à 80 % des combustibles
fossiles (35 % de pétrole, 24 % de charbon et 21 % de gaz). Pendant la seconde
moitié du XXe siècle, pour répondre au dé� de la progression des besoins
mondiaux, on a privilégié l'augmentation de la production d'énergie primaire
qui a ainsi été multipliée par 4. Au rythme actuel d'exploitation, la situation
des réserves de pétrole et de gaz naturel est extrêmement préoccupante ;
quant au charbon, les réserves sont immenses dans l'ensemble du monde mais
les problèmes de pollution locale et globale et les di�cultés d'exploitation
limitent son utilisation à très grande échelle.
Il existe également d'autres énergies alternatives aux énergies fossiles (nu-
cléaire par exemple), mais leur utilisation est limitée du fait des di�cultés
liées à la gestion des déchets.
Ainsi, l'utilisation des ressources fossiles et de certaines énergies alternatives
comme sources d'énergie, entraîne des problèmes préjudiciables à notre
planète (pollution, e�et de serre, . . .).

Il est dès lors important de développer des systèmes capables de produire
de l'énergie "propre" à coût réduit, à partir de sources énergétiques telles le
solaire, l'énergie géothermique, les e�uents gazeux à haute température, la
biomasse, l'énergie thermique issue de la valorisation de déchets organiques,
etc. Pour ces sources d'énergie, les moteurs à air chaud ou moteurs à apport
de chaleur externe (Stirling et Ericsson) sont une très bonne solution pour
convertir l'énergie thermique en énergie mécanique, en vue de produire
de l'électricité ou pour des applications de micro-cogénération (production
simultanée d'électricité et de chaleur de petite puissance).
Dans le domaine des faibles puissances électriques (500 We . . . 50 kWe),
les secteurs résidentiel et tertiaire constituent un vaste marché économique
pour lequel la technologie photovoltaïque (faible rendement électrique, durée
de vie relativement courte, fonctionnement lié à l'ensoleillement, alternance
jour/nuit, etc.) et les moteurs à combustion interne (vibrations, bruits,
problèmes de maintenance, etc.) utilisés jusque-là ne semblent pas donner
entière satisfaction.

En outre, la plupart des systèmes de conversion thermodynamique
d'énergie solaire de petite puissance sont basés sur la technologie dite
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"Dish/Stirling" [1, 2], qui repose sur des moteurs Stirling à haute tempéra-
ture et requiert de forts taux de concentration de l'énergie solaire. Avec des
rendements électriques parfois supérieurs à 30 %, cette technologie détient
le record du meilleur rendement de conversion d'énergie solaire en énergie
électrique injectée dans le réseau. Cependant, ces systèmes sont très lourds
et coûteux, du fait en particulier de la parabole de concentration et de son
système de suivi solaire, mais aussi de la haute technologie mise en ÷uvre
dans le moteur à haute pression et haute température.
En revanche, des résultats de simulation ont montré que le couplage d'un
concentrateur cylindro-parabolique avec un moteur Ericsson peut conduire
à un rendement global annuel supérieur à 10 % avec un système technolo-
giquement simple et peu coûteux [3, 4]. Ce moteur avait été complètement
oublié du fait du développement des moteurs électriques et des moteurs à
combustion interne dont la conception et la mise au point sont relativement
plus aisées. Les derniers moteurs Ericsson produits à l'échelle industrielle et
commercialisés datent du début du XXe siècle [5].
A notre connaissance, aucun prototype moderne de moteur Ericsson de
puissance signi�cative n'a été réalisé à ce jour.
Compte-tenu de ses qualités intrinsèques, des nombreuses possibilités d'ap-
plications qu'il o�re, et du fait de la recherche de nouveaux procédés e�caces
de conversion d'énergie, le moteur Ericsson connaît un regain d'intérêt
manifeste.
Par ailleurs, il est prouvé que le cycle de Joule est celui qui décrit le mieux
le fonctionnement d'un moteur Ericsson réel [6]. On note qu'il y a très peu
de travaux récents sur le moteur Ericsson décrit par le cycle de Joule à deux
isobares et deux isentropes.

Notre travail de recherche avait donc deux objectifs majeurs :
• développer un modèle théorique original de moteur thermique à apport
de chaleur externe, à cycle de Joule à récupération ;
• faire l'étude expérimentale du premier prototype de machine de détente
de moteur Ericsson qui a été réalisé dans notre laboratoire.

Le modèle théorique se présente comme un outil d'aide à la conception et à
l'analyse des performances d'un moteur Ericsson réel. Le prototype réalisé
devrait permettre de développer une machine �nale destinée à la conversion
thermodynamique de l'énergie solaire, en vue de produire de l'électricité pour
station télécom en site isolé.
En e�et, la production d'énergie électrique de petite puissance en site isolé,
particulièrement pour des applications de télécommunication, représente un
enjeu très important. A l'heure actuelle, les seules solutions technologiques
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à ce besoin sont les centrales à groupes électrogènes, consommant du com-
bustible fossile qu'il s'agit d'approvisionner, et/ou les centrales à panneaux
solaires photovoltaïques, associées à des parcs de batteries électriques.
Dans le cadre d'un partenariat entre le laboratoire LaTEP et la société
France Télécom, il a donc été décidé de concevoir, réaliser et de tester un
prototype de machine de détente de moteur Ericsson, soit la 'partie chaude'
du moteur qui constitue l'élément le plus délicat à concevoir. Le �nancement
de ce projet a été assuré en outre grâce à des subventions accordées par le
Conseil Régional d'Aquitaine et par le Programme Interdisciplinaire Energie
du CNRS.

Le présent mémoire est structuré comme suit : une première partie est
consacrée d'une part à la présentation de l'historique et de l'état de l'art du
moteur Ericsson, d'autre part à une modélisation détaillée de ce moteur et à
la présentation et aux commentaires des résultats de modélisation.
La seconde partie concerne la caractérisation expérimentale du prototype
de machine de détente de moteur Ericsson, les résultats en 'mode moteur',
l'étude de la distribution de la machine et les résultats en 'mode moteur
entraîné'. Cette partie est une étape très importante de notre travail car
elle constitue la base du projet de recherche qui nous a été con�é. Les
résultats expérimentaux sont originaux et o�rent une meilleure connaissance
du moteur Ericsson et permettent de franchir un pas vers la réalisation d'un
moteur Ericsson moderne.
Dans la dernière partie du document, nous présentons la partie compresseur
qui a été conçue, réalisée et ajoutée au prototype de machine de détente suite
à sa validation, de sorte à avoir désormais un prototype complet de moteur
Ericsson.
Pour faire l'étude expérimentale de ce prototype complet, il a fallu concevoir
et réaliser un banc d'essai dont nous faisons également la présentation et la
description des di�érents modes opératoires.

En�n, après une conclusion générale, les deux premières annexes sont
consacrées aux machines de compression et de détente, à la notion de
rendement mécanique d'un moteur alternatif et aux méthodes d'évaluation
des pertes mécaniques dans un tel moteur. En e�et, compte-tenu des pertes
par frottement dans la distribution du prototype de machine de détente, il
était important pour nous de savoir si la puissance mécanique disponible
en bout d'arbre pouvait permettre l'entraînement de la partie compresseur
du moteur à concevoir et à adjoindre. Une troisième annexe est consacrée
à la démonstration de l'équivalence entre approche globale et approche
volumétrique du calcul de la puissance indiquée d'une machine alternative.





Première partie

Le moteur Ericsson : Présentation
et Modélisation





Chapitre 1

Le moteur Ericsson : Historique et
État de l'art

1.1 Introduction

Après avoir connu un grand essor au XIXe le moteur Ericsson est tombé
en désuétude du fait du dévéloppement des moteurs à combustion interne et
des moteurs électriques. Les machines volumétriques alternatives sont une des
meilleures solutions technologiques pour des applications de petites puissances
dans la gamme de 1 à 10 kW (annexes A et B). Cet intervalle de puissances
est celui de la micro-cogénération et de la conversion thermodynamique de
l'énergie solaire de faible puissance. Vus les avantages qu'il présente sur le
moteur Stirling [5] (une des rares solutions à apport de chaleur externe dis-
ponibles commercialement pour des applications de petites puissances) et les
moteurs à combustion interne, le moteur Ericsson à cycle de Joule est en train
de connaître un regain d'intérêt de la part de la communauté des ingénieurs
et des chercheurs. Dans ce chapitre, nous faisons une présentation historique
de ce moteur et un état de l'art sur les recherches actuelles à travers le monde.

1.2 Les moteurs thermiques

Le moteur Ericsson fait partie de la famille des moteurs thermiques.
Le rôle de ces moteurs est de transformer l'énergie thermique en énergie
mécanique. Pour cela, il faut que le �uide de travail, généralement l'air,
reçoive de la chaleur d'une source chaude, cède de la chaleur à un puits froid
et fournisse du travail mécanique à son environnement.

Le diagramme entropique (T,s) de la �gure 1.2 présente qualitativement un
cycle moteur. Le �uide de travail subit une compression au cours de laquelle
il passe d'une pression faible pmin à une pression élevée pmax, à un niveau de
température faible. Il subit ensuite une détente pour passer de pmax à pmin, à
un niveau de température plus élevée. Tous les moteurs thermiques ont donc
besoin pour fonctionner de :
• la compression d'un �uide froid ;
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• l'apport de chaleur d'une source chaude ;
• le rejet de chaleur d'une source chaude vers un puits froid.

Figure 1.1 � Représentation qualitative d'un cycle moteur dans un diagramme
entropique [7].

On distingue deux types de moteurs thermiques :
• Les moteurs à combustion interne. L'apport de chaleur est réalisé par
combustion interne dans le cylindre, le �uide de travail, qui est néces-
sairement de l'air parcourant un cycle ouvert sur l'atmosphère. C'est le
cas par exemple du moteur d'un véhicule automobile ou d'une turbine
à gaz ;
• Les moteurs à apport de chaleur externe pour lesquels la chaleur pro-
vient d'une source externe à la machine.

1.3 Les moteurs à air chaud

Les moteurs à air chaud sont des moteurs alternatifs à apport de chaleur
externe, à cylindres de compression et de détente séparés, à régénérateur (ou
récupérateur) et à �uide de travail monophasique gazeux [5]. L'apport de cha-
leur externe, caractéristique du moteur Stirling (�g.1.2) et du moteur Ericsson
(�g.1.7), permet d'utiliser des sources de chaleur diversi�ées. Il peut s'agir de
combustible peut être d'origine fossile sous forme solide, liquide ou gazeuse,
ou encore d'énergie solaire ou nucléaire. Ces moteurs peuvent aussi valoriser
de l'énergie thermique stockée.
A la di�érence du moteur Stirling, le moteur Ericsson possède des organes
d'isolement (soupapes) autour de ses cylindres de compression et de détente.
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Figure 1.2 � Schéma de principe du moteur Stirling. C : cylindre de com-
pression ; E : cylindre de détente ; H : réchau�eur ; R : régénérateur ; K :
refroidisseur.

Les combustibles solides tels que le charbon, les déchets industriels, les
résidus forestiers ouvrent des perspectives locales à l'utilisation des moteurs
à "air chaud" dans les domaines agricoles et forestiers. L'énergie solaire peut
également être exploitée pour la production d'électricité, l'irrigation et le
dessalement des eaux par exemple.

Ses qualités intrinsèques et l'impérieuse nécessité de préserver l'environne-
ment constituent des atouts qui sont de nature à susciter un regain d'intérêt
pour le moteur à "air chaud". Il mérite donc une attention plus soutenue de
la part des motoristes dans la panoplie alternative des machines thermiques
destinées à la production locale d'énergie.

Les moteurs à "air chaud" sont parmi les premiers moteurs thermiques à
avoir été inventés, juste après la machine à vapeur [8, 9, 10].

Dans la plupart de ces moteurs, l'air est utilisé comme �uide de travail,
d'où l'appellation de "moteurs à air chaud" [9]. Certains moteurs modernes
utilisent cependant de l'hélium (He), du dihydrogène (H2) ou du diazote
(N2) comme �uide de travail [11].

Contrairement à un moteur à combustion interne, le moteur à "air chaud"
est très peu bruyant et demande très peu de maintenance [12]. Ces moteurs
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sont très adaptés à la production d'énergie de petites puissances (de 1 à
quelques dizaines de kilowatts). Avec le développement industriel accru et
jusqu'à la �n de la première moitié du XXe siècle, ces moteurs ont été délaissés
au pro�t des moteurs à combustion interne et des moteurs électriques dont
les di�cultés technologiques de mise en ÷uvre étaient beaucoup plus simples
à résoudre à cette époque.

Dans la famille des moteurs à "air chaud", nous allons particulièrement
nous intéresser au moteur Ericsson.

1.4 Le moteur Ericsson

1.4.1 Présentation et historique

L'ingénieur Ericsson (�g. 1.3) conçoit et réalise dès 1826, un moteur (appelé
moteur calorique) initialement sans régénérateur avec des enceintes séparées
pour le réchau�age de l'air et une autre pour le refroidissement.

Figure 1.3 � John Ericsson (1803-1889)
Figure 1.4 � Premier moteur
d'Ericsson (1833)

En 1833, Ericsson construisit un moteur à "air chaud" à soupapes avec
récupérateur, en cycle fermé (�g. 1.4). Et en 1853, il inventa un moteur fonc-
tionnant en cycle ouvert (�g.1.5). Une machine à "air chaud" d'Ericsson a été
utilisée comme moteur pour le vaisseau 'Ericsson' lancé en 1853. C'était un
moteur marin développant une puissance de 220 kW avec un rendement glo-
bal de 13,3 %. La vitesse de rotation valait 6,5 tr/min, la pression maximale
de l'air dans le moteur, 0,16 MPa, la course des pistons, 1,8 m, l'alésage des
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cylindres, 3,5 m pour le cylindre de compression et 4,3 m pour le cylindre de
détente [8].

Figure 1.5 � Respectivement : Moteur Ericsson (1853), Moteur thermique
d'Ericsson pour propulsion navale (1853) et Moteur Ericsson (1855-1860).

Le moteur Ericsson qui propulse le bateau transatlantique en 1853 a
fait l'objet, de même que ses dérivés, d'une production à plusieurs milliers
d'exemplaires installés sur des navires américains et dans des ateliers de
manufactures [13]. Mais plus tard, les moteurs de ces navires vont être
remplacés par des machines à vapeur classiques.

Entre 1855 et 1860, près de 3000 exemplaires de moteurs Ericsson de faible
puissance, environ 600 W, furent vendus et mis en service aux États-Unis, en
Allemagne, en France et en Suède. Sur ces moteurs, les pistons de compression
et de détente sont situés dans le même cylindre (�g. 1.5) et c'est le premier
modèle de moteur à "air chaud" à avoir été produit en grande série. Sa �abilité
et sa robustesse étaient avérées car un de ces moteurs a été installé sur un
phare y est resté en fonctionnement 30 ans après sa mise en service.

1.4.2 Principe de fonctionnement du moteur Ericsson

Selon les choix technologiques et énergétiques retenus, le moteur Ericsson
peut avoir plusieurs con�gurations comme on peut le voir sur les �gures 1.6,
1.7 et 1.8.
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Figure 1.6 � Cycle ouvert sans récupérateur

Figure 1.7 � Cycle ouvert avec récupérateur

Figure 1.8 � Cycle fermé avec refroidisseur
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En fonction de la con�guration adoptée, les di�érents constituants du mo-
teur sont :
• E (expansion) : cylindre de détente ;
• H (heater) réchau�eur : échangeur de chaleur entre la source chaude et
le �uide de travail ;
• R : échangeur-récupérateur de chaleur ;
• K (cooler) refroidisseur : échangeur de chaleur entre le �uide de travail
et le puits froid ;
• C (compression) : cylindre de compression.

Le cycle ouvert sans récupérateur

Le cylindre de compression C aspire l'air ambiant à la température Tk. Il
le comprime jusqu'à atteindre un niveau de pression pmax fonction du rapport
β choisi. L'air sous pression est refoulé à Tcr dans le réchau�eur H où il est
chau�é. Cet air chaud sous pression est ensuite aspiré à Th dans le cylindre
E où il est détendu pour produire de l'énergie mécanique. Les gaz déten-
dus sont refoulés par le cylindre E vers le milieu ambiant à la température Ter.

Le cycle ouvert avec récupérateur

L'air ambiant à la température Tk est aspiré par le cylindre C qui le
comprime jusqu'à atteindre un niveau de pression pmax fonction du rapport β
choisi. Il le refoule à la température Tcr dans le récupérateur R où l'air sous
pression est préchau�é par les gaz chauds s'échappant du cylindre E. Cet air
sous pression préchau�é à la température Trh, pénètre dans le réchau�eur
H où il est chau�é. L'air chaud sous pression est ensuite aspiré à Th dans
le cylindre E où il est détendu pour produire de l'énergie mécanique. Les
gaz détendus sont refoulés à la température Ter vers le milieu ambiant, en
passant dans le récupérateur R.

Le cycle fermé avec refroidisseur

Les gaz chauds qui s'échappent du cylindre E sont admis à la température
Ter dans le récupérateur R où ils libèrent de la chaleur. Ils pénètrent ensuite
dans le refoidisseur K où ils sont refroidis avant d'être aspirés à la température
Tk par le cylindre C. Ces gaz froids y subissent une compression jusqu'à
atteindre un niveau de pression pmax fonction du rapport β choisi. Les gaz
sous pression sont refoulés à la température Tcr dans le récupérateur R où
ils sont préchau�és. Cet air sous pression préchau�é à Trh, pénètre dans le
réchau�eur H où il est chau�é. L'air chaud sous pression est ensuite aspiré
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à la température Th dans le cylindre E, où il est détendu pour produire de
l'énergie mécanique. Les gaz détendus sont refoulés dans le récupérateur R à
la température Ter.

A la di�érence du moteur Stirling (�g.1.2), le moteur Ericsson possède
des organes d'isolement autour des cylindres de compression et de détente,
comme le montrent les �gures 1.6, 1.7 et 1.8. Ces organes peuvent être des
soupapes ou des clapets. Ils confèrent à ce moteur les avantages suivants [5] :

• Grâce aux soupapes, les espaces de compression et de détente sont isolés
des échangeurs. Ainsi les volumes des échangeurs ne sont plus considérés
comme des volumes morts qui diminueraient la puissance spéci�que et le
rendement du moteur. Il n'est pas nécessaire de trouver un compromis
entre les volumes morts des échangeurs à minimiser et leurs surfaces
d'échange à maximiser, contrairement à ce qui se passe dans le cas du
moteur Stirling ;
• Le cycle thermodynamique du �uide de travail est plus aisé à simuler
dû au fait qu'il e�ectue une boucle grâce aux échangeurs dans lesquels il
passe une seule fois dans le même sens. L'échangeur R à contre-courant
du moteur Ericsson entraîne moins de pertes de charge qu'un régénéra-
teur ;
• Les organes d'isolement permettent d'éliminer "l'aberration thermique"
que l'on rencontre dans le moteur Stirling : le �uide de travail passe
dans les échangeurs chaud et froid lorsqu'il va de l'espace de détente
vers l'espace de compression. Il serait préférable que le �uide ne soit pas
chau�é avant de rentrer dans l'espace de compression et qu'il ne soit pas
refroidi avant de rentrer dans l'espace de détente. Le fait que le �uide
circule en boucle dans le moteur Ericsson permet d'éviter cela ;
• La nature du mouvement des pistons ne dégrade pas les performances
énergétiques du moteur, ce qui permet d'utiliser des systèmes cinéma-
tiques simples et performants.

Il faut noter cependant que la présence d'organes d'isolement sur le moteur
Ericsson peut conduire à certaines di�cultés techniques à résoudre, à savoir :
• Même si les technologies actuelles permettent de réaliser des machines
sûres et robustes, le fait que les organes d'isolement s'ouvrent et se
ferment à chaque cycle pourrait diminuer la �abilité du moteur ;
• Les soupapes installées sur le moteur provoquent des pertes de charges
et une consommation énergétique supplémentaire par rapport à une ma-
chine sans soupape comme le moteur Stirling ;
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• Les soupapes peuvent entraîner un niveau de bruit plus élevé que celui
généré par un moteur qui en est dépourvu, comme le moteur Stirling ;
• Il faut mentionner également que les soupapes augmentent la com-
plexité du moteur.

Le moteur Ericsson a connu un grand désintérêt de la part de la commu-
nauté des ingénieurs motoristes qui l'a mis dans l'oubli, malgré les avantages
techniques que possède ce type de machine sur le moteur Stirling. A notre
connaissance, il n'existe donc pas actuellement dans le monde, un moteur
Ericsson moderne qui soit commercialisé.

1.4.3 Cycle du moteur Ericsson

Figure 1.9 � Respectivement : Cycle de Brayton-Joule et Cycle d'Ericsson
[6].

Dans ses travaux, A.J. Organ [10] montre que le cycle théorique de Stirling
(deux isothermes et deux isochores) n'est pas approprié comme cycle théo-
rique de référence pour étudier les moteurs Stirling [14]. De même, le cycle
théorique d'Ericsson à deux isothermes et deux isobares (�g. 1.9, à droite)
n'est pas approprié à l'étude d'un moteur Ericsson réel [6]. L'explication à
cela est toute simple : dans les cylindres, les parois seules ne constituent pas
des surfaces d'échanges thermiques su�santes pour permettre les transferts
de chaleur entre le �uide de travail et les sources chaude et froide, durant les
phases de détente et de compression. Ces transferts de chaleur se font dans des
échangeurs extérieurs aux cylindres [8]. Le cycle de Joule ou de Brayton (1.9,
à gauche), à deux isentropes et deux isobares, souvent utilisé pour décrire la
turbine à gaz, paraît mieux approprié pour étudier un moteur Ericsson réel
[15]. Il faut rappeler que dans le moteur inventé par Joule il n'y avait pas de
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récupérateur. Il pourrait être considéré comme étant une version simpli�ée
du moteur Ericsson qui lui-même, peut être assimilé à une turbine à gaz à
récupération dont on a remplacé le turbocompresseur par un compresseur à
piston et la turbine par une machine piston/cylindre.

1.4.4 État de l'art sur le moteur Ericsson

Il existe très peu de publications scienti�ques sur le moteur Ericsson fonc-
tionnant selon le principe du cycle de Joule. Parmi les quelques références
bibliographiques disponibles, on pourrait distinguer :
• les études portant sur des moteurs Ericsson à "combustion interne" ;
• les études portant sur des moteurs à cycle théorique d'Ericsson ;
• les études portant sur des moteurs Ericsson à apport de chaleur externe.

Moteurs Ericsson à "combustion interne"

Figure 1.10 � Moteur de Moss et al. et moteur de Bell et al.

R.W. Moss et al. [16] ont étudié la possibilité de réaliser un moteur
alternatif à cycle de Joule (�g. 1.10, à gauche). C'est un moteur dont le cycle
de fonctionnement est semblable à celui de la turbine à gaz à récupération
et qui est destiné à fournir 5 kW électriques et environ 8 kW de puissance
thermique, avec des rendements de compression et de détente élevés.

L'étude théorique a montré que le rendement du moteur est supérieur
à ceux des turbines à gaz de petite puissance et des moteurs à combustion
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interne de même puissance. Il est donc très adapté à la micro-cogénération de
petite puissance (1 à 10 kW).
Les principaux éléments de ce moteur sont :
• un cylindre de compression et un cylindre de détente alternatifs relati-
vement gros, supposés adiabatiques et équipés de pistons se déplaçant à
faibles vitesses moyennes linéaires. Cela permet d'assurer un rendement
mécanique élevé. La di�érence de température entre les parois des cy-
lindres et le �uide de travail est très faible et les e�ets des transferts de
chaleur dans les cylindres sont négligeables ;
• une chambre de combustion dans laquelle le combustible est brûlé pour
fournir l'énergie thermique nécessaire au fonctionnement du moteur. Il
est possible d'utiliser tout type de combustible, ce qui justi�e l'appel-
lation "moteur polycombustible" utilisée par les auteurs pour quali�er
leur machine. A la di�érence d'un moteur Ericsson typique où les fu-
mées servent à réchau�er le �uide de travail circulant à l'intérieur d'un
échangeur de chaleur, ici les gaz de combustion sont admis directement
dans le cylindre de détente ;
• un échangeur-récupérateur de chaleur d'e�cacité 0,89.

Dans l'étude, les choix suivants ont été faits dans le but d'améliorer les
performances théoriques du système :
• rapport de pression égal à 7,5/1 ;
• volume du cylindre de compression égal à 1,77 litres ;
• volume du cylindre de détente égal à 4,65 litres ;
• vitesse de rotation maximale du moteur égale à 1000 tr/mn.

Ce moteur devrait être capable d'atteindre des niveaux de rendement
électrique avoisinant les 33 %, avec un bas niveau de pollution des gaz
d'échappement émis dans l'atmosphère. Il devrait être également très peu
bruyant. A notre connaissance, aucun prototype n'a été réalisé à ce jour.

M.A Bell et al. [17] ont fait l'étude théorique d'un moteur (appelé "RJC
engine", �g.1.10 à droite) pas très di�érent de celui de Moss et al. Le "RJC
engine" est considéré par ses concepteurs comme étant le modèle alternatif
équivalent de la turbine à gaz. C'est un moteur alternatif comprenant un cy-
lindre de compression, un cylindre de détente, un échangeur-récupérateur de
chaleur et une chambre de combustion.
C'est un moteur alternatif à cycle de Joule dans lequel la combustion se fait de
façon continue, sans émissions de composés polluants (NOx, CO, émissions de
HC imbrûlés [18]). Dans le modèle, les auteurs considèrent que les rendements
mécaniques de compression et de détente sont équivalents et égaux à 95 %, des
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volumes morts relatifs négligeables, une e�cacité de l'échangeur-récupérateur
égal à 0,85, un rapport de pression de 7, un rapport de volumes balayés égal
à 2,3, des pertes de charge globales égales à 2 % de la pression d'entrée du
cylindre de détente et des fuites estimées à 2,5 % de la masse de �uide de
travail dans le circuit.
L'étude du cycle thermodynamique du �uide de travail tient compte de l'ef-
�cacité du récupérateur, des e�ets des frottements mécaniques, de la com-
bustion, des volumes morts, des fuites, des pertes de charge. Le modèle théo-
rique développé a montré que les performances du moteur dépendent forte-
ment du rapport de pression adopté et dans une moindre mesure, du rap-
port des volumes balayés VE/VC . Le rendement indiqué ηth peut atteindre
50 % sous des conditions de fonctionnement réalistes. Avec une température
THmax = TEmax = 1300 K et lorsque 6 ≤ β ≤ 8 et 2≤ VE/VC ≤ 3, on obtient
un rendement ηth optimum avec un travail indiqué élevé.

Moteur à apport de chaleur externe de type turbine à gaz

Figure 1.11 � Moteur à apport de chaleur externe de type TAG

Alberto Traverso et al. [19] ont étudié les performances d'une micro-
turbine à gaz à récupération de 80 kW (Elliott TA-80R), à laquelle la
chaleur est apportée par apport de chaleur externe (�g.1.11). La température
d'admission réelle de la micro-TAG est de (900 - 950 �C). L'inconvénient
majeur de ce type d'installation est l'échangeur de chaleur dont le type de
matériaux utilisés pour la construction n'autorisent pas des températures
élevées. Il y a également des problèmes d'encrassement à la sortie.



1.4. Le moteur Ericsson 19

Une modélisation dynamique du système a été faite, suivie d'une simu-
lation numérique à l'aide du logiciel TRANSEO. Les résultats numériques
ont été validés par expérimentation sur une micro-turbine de 80 kW achetée
dans le commerce. Malgré la faible performance économique et technique des
cycles de TAG à apport de chaleur externe qui semblent être un obstacle à
leur développement, les possibilités d'applications de ce type de technologies
sont énormes, pour l'exploitation des ressources d'énergie renouvelable telles
la biomasse. Cela a donc accru l'intérêt pour les dispositifs à petites puissances
qui permettent d'utiliser le combustible 'in situ' : ceci devrait permettre de
réaliser des économies sur le transport et monter des applications de cogénéra-
tion. Egalement, le prétraitement du combustible sans la technique complexe
et chère de gazéi�cation permet de préserver l'environnement du combustible
mais aussi d'éviter de devoir recourir à la gazéi�cation de ce combustible qui
est un prétraitement coûteux et de rendement encore assez médiocre.

Développement numérique d'un moteur alternatif à soupapes, à
cycle de Joule, à apport de chaleur externe

Figure 1.12 � Moteur de J. Wojewoda et al.

J. Wojewoda et Z. Kazimierski [20] ont modélisé et fait l'étude numé-
rique d'un moteur à apport de chaleur externe, à soupapes, à cycle de Joule
(�g.1.12). Il s'agit d'un moteur à deux temps fonctionnant en circuit fermé,
muni d'un système de lubri�cation des organes mobiles et utilisant l'air comme
�uide de travail. Il comporte un cylindre de compression et un cylindre de dé-
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tente séparés et munis de soupapes, un réchau�eur, un refroidisseur et deux
sou�antes. Il nous semble que la réalisation d'un tel moteur ne sera pas aisée,
car les niveaux de pression sont très élevés, jusqu'à 90 bar avec une vitesse de
rotation autour de 3000 tr/mn. En plus des problèmes liés à la lubri�cation des
organes tournants, il faudra assurer une bonne étanchéité. Une autre di�culté
majeure pour la mise au point de ce moteur est que les températures sont très
élevées, entre 800 et 1000�C. Il sera di�cile de mettre au point un échangeur
de chaleur air/air pouvant supporter ces niveaux de température. Les échan-
geurs de chaleur devront mettre en jeux de très grandes surfaces d'échange
sous peine d'avoir une e�cacité faible. Dans le cas où l'on voudrait utiliser
une source solaire, il va falloir disposer de concentrateurs solaires de grandes
dimensions ou de concentrateurs spéciaux pouvant atteindre les niveaux de
température requis.

Travaux de recherche sur les moteurs à cycle théorique d'Ericsson

Une étude expérimentale a été menée sur un prototype de moteur à cycle
d'Ericsson par J. Hussey à l'Université de Cap en Afrique du Sud [21]. Il
s'agit d'une tentative de développement d'un prototype de moteur à apport
de chaleur externe à cycle d'Ericsson.
Les 5 kW escomptés ont été loin d'être atteints, du fait des frottements
mécaniques (nombreux joints, bagues et segments), des fuites d'air, des pertes
de charge, et d'une vitesse de rotation maximale trop faible (192 tr/mn).

David A. Blank et Chih Wu [22] ont fait une étude thermodynamique
en temps �ni d'un moteur à cycle théorique d'Ericsson solaire pour des ap-
plications spatiales, dont le but est d'optimiser la puissance et le rendement
thermiques. C'est une étude théorique qui a permis d'établir un critère de
base d'évaluation de la performance et de la conception de tels moteurs. Les
auteurs ont bien cité les nombreux avantages du moteur à cycle théorique
d'Ericsson et a�rment qu'il gagnerait à être mieux connu et utilisé dans les
applications de conversion d'énergie. Ces mêmes auteurs ont fait une étude
d'optimisation de puissance d'un moteur à cycle d'Ericsson endoreversible
avec régénération parfaite [23]. Le cycle endoreversible est celui dans lequel
les processus de transferts thermiques externes sont les seuls processus
irréversibles du cycle. La puissance maximale et le rendement correspondant
sont obtenus sur la base des températures extrêmes (la plus élevée et la plus
basse). Les résultats obtenus fournissent des critères supplémentaires utiles
à l'étude et à l'évaluation des performances des moteurs à cycle théorique
d'Ericsson.
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Miroslav Golub [24] a étudié un moteur à cycle théorique d'Ericsson. A
partir de mesures expérimentales, l'auteur a pu établir une relation empirique
qu'il appelle l'équation de la courbe géométrique ou la fonction de puissance
du moteur à cycle d'Ericsson :

P = 0, 03663 d2,57 (1.1)

Avec P, la puissance du moteur en Watts et d, le diamètre du cylindre de
détente en cm.
La majorité des informations sur le moteur à cycle Ericsson étudié sont tirées
du livret de Delameter [25] datant de 1890.

Jincan Chen et Jan A. Schouten [26] ont étudié théoriquement l'in-
�uence des irréversibilités suivantes sur un moteur à cycle théorique d'Erics-
son :
• transfert thermique en temps �ni ;
• les pertes de charge dans le régénérateur ;
• les pertes thermiques.

Une étude de l'in�uence des ces irréversibilités sur les performances (puissance
délivrée et rendement correspondant) du moteur a été faite, le �uide de
travail étant l'air considéré comme un gaz parfait.

S.C. Kaushik et S. Kumar [27] se sont intéressés à la thermodynamique
en temps �ni qu'ils ont utilisée pour faire une étude d'optimisation des per-
formances (puissance et rendement) d'un moteur à cycle théorique d'Ericsson
et d'un moteur à cycle théorique de Stirling. Leur étude prend en compte les
débits de capacité thermique en temps �ni de la source de chaleur et du puits
de chaleur, le transfert thermique en temps �ni, les pertes de chaleur dans le
régénérateur et les pertes thermiques directes de la source et du puits de cha-
leur. Ils ont montré que les moteurs à cycle d'Ericsson et de Stirling équipés
d'un régénérateur idéal (e�cacité égale à 1) sont aussi e�caces qu'un moteur
thermique endoreversible de Carnot fonctionnant dans les mêmes conditions.
Cependant, cela est di�cile à mettre en ÷uvre dans la pratique car un ré-
générateur idéal exige une surface de régénérateur in�nie ou un temps de
régénération in�niment long.

Travaux de recherche sur le moteur Ericsson à apport de chaleur
externe, à cycle de Joule

Une grande partie de la production scienti�que actuelle concernant le
moteur Ericsson provient du LaTEP. Ainsi, Stou�s et al. [15, 28, 29, 34]
ont présenté les nombreux avantages du moteur Ericsson comparé au moteur
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Stirling qui lui, est plus connu et disponible dans le commerce.

Bonnet et al. [36] ont fait l'étude énergétique, exergétique et l'étude
de coût d'un moteur Ericsson de micro-cogénération. L'étude énergétique a
permis de concevoir et de dimensionner le système et d'analyser l'in�uence
des surfaces des échangeurs de chaleur sur le rendement de la machine et
sur les coûts des matériaux destinés à la construction de ces échangeurs.
L'analyse a montré qu'il est possible de trouver un bon compromis entre le
rendement, les surfaces de transfert de chaleur et le coût des échangeurs de
chaleur. L'étude exergétique a permis de tracer le diagramme de Grassmann
et d'observer à la fois les �ux d'exergie et les destructions d'exergie dans le
système. Quant à l'étude économique, elle a permis de calculer le coût de
la chaleur et de l'électricité produites et de conclure quant à la rentabilité
d'un tel système comparé aux prix de l'énergie domestique fournie par les
entreprises françaises. Malgré des hypothèses de calcul très sévères (rende-
ment mécanique pas très élevé, pertes de charge aux soupapes importantes,
quantité de chaleur rejetée à la cheminée importante), ce travail a permis
de montrer l'intérêt d'utiliser un moteur Ericsson pour des applications de
micro-cogénération.

Alaphilippe et al. ([29],[35]) ont présenté une méthode innovante de
conversion thermodynamique de l'énergie solaire en électricité à l'aide de sys-
tèmes hybrides. L'étude théorique qui a été menée a montré qu'il est possible
de produire de l'énergie électrique avec des rendements parfois supérieurs à
ceux de systèmes disponibles actuellement dans le commerce. L'étude réalisée
a concerné cinq sites géographiques situés en Afrique et en France, choisis en
fonction de leur ensoleillement.

1.5 Conclusion

Il y a un réel regain d'intérêt pour le moteur Ericsson et plusieurs travaux
de recherche sont menés à travers le monde sur les moteurs à cycle théorique
d'Ericsson et les moteurs à cycle de Joule à combustion interne. Il existe très
peu de travaux récents sur le moteur Ericsson à cycle de Joule à apport de cha-
leur externe, hormis ceux menés au LaTEP. Dans les chapitres suivants, nous
verrons qu'un premier prototype de machine d'Ericsson moderne a d'ailleurs
été réalisé et testé dans ce laboratoire.



Chapitre 2

Modélisation du moteur alternatif
à apport de chaleur externe à
cycle de Joule à récupération

2.1 Introduction

Un des avantages du moteur Ericsson est sa modularité. Cela signi�e
que chaque élément du moteur peut être étudié séparément, optimisé et être
ensuite pris en compte dans la machine complète.
Le moteur considéré est un moteur alternatif à apport de chaleur externe,
à cycle de Joule à récupération, comprenant un cylindre de compression à
piston, un cylindre de détente à piston également et un réchau�eur d'air qui
représente la source de chaleur.
Par abus, nous utiliserons les termes "compresseur" ou "machine de compres-
sion" et "détendeur" ou "machine de détente" pour désigner respectivement
le cylindre de compression et celui de détente.

Les équations générales de la modélisation seront établies dans ce chapitre.
Nous allons premièrement nous intéresser à la modélisation du compresseur.
Deuxièmement, nous modéliserons la machine de détente. En�n, nous étudie-
rons le moteur complet dont nous calculerons les performances. Les résultats
obtenus nous aideront à mieux comprendre le fonctionnement d'une machine
réelle et à savoir quels réglages mécaniques ou conditions thermodynamiques
appliquer, notamment sur le prototype de moteur Ericsson réalisé au LaTEP.

2.2 Hypothèses générales du modèle

Les hypothèses générales du modèle sont les suivantes :
• La compression et la détente du �uide de travail sont des transforma-
tions thermodynamiques considérées isentropiques ;
• Le �uide de travail, l'air, est considéré comme un gaz parfait dont la
chaleur massique est supposée constante ;
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• Les frottements visqueux au sein du �uide de travail sont négligés dans
tous les calculs. Les pertes de charge au travers des soupapes sont éga-
lement négligées. L'admission et le refoulement sont supposés isobares
et isothermes. Les écoulements dans les échangeurs sont également sup-
posés isobares.

2.3 Adimensionalisation

Dans cette phase de modélisation, il est judicieux de travailler avec des
grandeurs adimensionnelles. Pour ce faire, nous considérons le diagramme
indicateur (p,V) de la �gure 2.1a pour le compresseur. Sur cette même
�gure, on peut voir le diagramme indicateur de la machine de détente avec
recompression partielle du volume mort du cylindre (�g.2.1b).
Le fonctionnement du compresseur et celui du détendeur seront expliqués
ci-dessous, en fonction de leur diagramme indicateur.
Les grandeurs relatives au compresseur sont accompagnées de l'indice "C" et
celles relatives au détendeur sont suivies de l'indice "E".

Figure 2.1 � Diagramme indicateur du compresseur et diagramme indica-
teur du détendeur avec recompression partielle du volume mort du cylindre de
détente.

Soit :
Tm et pm la température et la pression d'admission du �uide de travail dans
le compresseur.
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TM et pM la température et la pression d'admission du �uide de tra-
vail dans le détendeur.

Pour chaque état i du �uide de travail dans la machine de compression
C, ou la machine de détente E, tel que représenté à la �gure 2.1, on dé�nit :

� la pression adimensionnelle à l'état i :

βi =
pi
pm

, par abus β = βM avec βM =
pM
pm

� la température adimensionnelle à l'état i :

θi =
Ti
TC1

, par abus θ = θM avec θM =
TM
TC1

� le volume adimensionnel à l'état i :

ϕi =
Vi
VC

, par abus ϕ = ϕM avec ϕM =
VE
VC

� la masse (ou le débit) de �uide de travail adimensionnel(le) à l'état i :

δi =
mi rTm
pm VC

=
ṁi rTm
pm VC

60

n
=
βiϕi
θi

� le travail (ou la puissance) indiqué(e) adimensionnel(le) à l'état i :

Π =
W

pm VC
=

Ẇ

pm VC

60

n
=

∮
pdV

pm VC
i = E ou C

Cette grandeur peut également s'écrire comme suit :

Π =
∮
βdϕ

� la quantité de chaleur échangée adimensionnelle :

Πth =
Qth

pm VC

� le rendement thermodynamique ou indiqué :
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ηth =
|ΠE| − ΠC

Πth

=
Πnet

Πth

2.4 Analyse énergétique globale du cycle de
Joule à récupération

L'analyse énergétique du cycle de Joule à récupération peut être faite à
partir de la �gure 2.2 qui représente un moteur Ericsson fonctionnant en cycle
ouvert. L'air comprimé à l'état Tcr est préchau�é dans l'échangeur à contre-
courant ou récupérateur de chaleur R jusqu'à l'état Trh. Il passe ensuite dans
le réchau�eur H où il est chau�é. Le �uide chaud (état Th) pénètre dans
le cylindre E où il est détendu jusqu'à une pression proche de la pression
atmosphérique (état Ter). Les gaz détendus passent ensuite dans l'échangeur
R a�n de chau�er l'air entrant dans H, avant d'être rejetés dans l'atmosphère
à une température Trk inférieure à Ter. Ainsi, la perte à l'échappement de la
machine munie d'un récupérateur est réduite.

Figure 2.2 � Schéma de principe du moteur alternatif complet

Le travail moteur massique net de la machine est obtenu en faisant le
bilan des variations d'enthalpie massique dans les cylindres de détente et de
compression. Le travail (ou la puissance) indiqué(e) adimensionnel(le) s'écrit :

Π =
W

pm VC
=

w

rTC1

(2.1)

Avec pm VC = mrTC1 et w = cp,air ((Th − Ter)− (Tcr − TC1)).
Où m est la masse de gaz aspirée par le compresseur à chaque cycle.
Ainsi, on a :

Π =
w

rTC1

=
cp,air
r

((
Th
TC1

− Ter
TC1

)
−
(
Tcr
TC1

− 1

))
(2.2)
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Conformément aux hypothèses de�nies plus haut, les transformations dans
les cylindres C et E (�g.2.2) sont assimilées à des évolutions isentropiques
de l'air considéré comme un gaz parfait à chaleur massique constante. Les
rapports de températures et les rapports de pressions sont liées par les
relations suivantes :

Th
TC1

= θ
Ter
TC1

=
θ

βk
Tcr
TC1

= βk

Avec k = γ−1
γ

L'expression �nale du travail (ou la puissance) indiqué(e) adimension-
nel(le) devient :

Π =
1

k

(
βk − 1

)( θ

βk
− 1

)
(2.3)

Le travail (ou la puissance) indiqué(e) est maximal pour une valeur parti-
culière du rapport de pression β égale à :

βkmax =
√
θ (2.4)

Quant au rendement thermodynamique (ou indiqué) du moteur Ericsson,
il est donné par la relation :

ηth =
Ẇnette

Q̇H

=
(θ − θer)− (θcr − θC1)

θ − θrh
(2.5)

L'e�cacité εR de l'échangeur-récupérateur R est exprimée par :

εR =
θrh − θcr
θer − θcr

Cette e�cacité représente l'écart relatif de température, supposé uni-
forme, entre la branche chau�ante et la branche chau�ée du récupérateur.
Ainsi, en introduisant ce facteur dans la relation (2.5), on obtient l'expression
du rendement thermodynamique ci-dessous :

ηth =
θ
(

1− 1
βk

)
−
(
βk − 1

)
θ
(

1− εR
βk

)
− βk (1− εR)

(2.6)

Nous avons représenté l'évolution de ce rendement thermodynamique ηth
en fonction du rapport de pression β, pour di�érentes valeurs d'e�cacité de
l'échangeur-récupérateur (�g.2.2). La �gure 2.3 montre que lorsque εR = 1,
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Figure 2.3 � Rendement thermodynamique ou indiqué pour di�érentes valeurs
εR d'e�cacité de récupérateur, avec θ = 3

le rendement baisse à mesure que la pression augmente. Lorsque l'e�cacité
εR est inférieure à 1, il existe une pression pour laquelle le rendement est
maximal. Par exemple, pour εR = 0, 85 on a ηthmax = 47, 2% à β = 2, 5.
Au-delà de cette pression maximale, le rendement baisse, excepté pour la
courbe correspondant à εR = 0 qui est toujours croissante.

Cette approche générale du cycle de Joule à récupération ne permet
cependant pas de faire le lien entre les grandeurs géométriques du moteur
volumétrique considéré et les performances de celui-ci. Nous développons
donc ci-après une approche plus complète.

2.5 Modélisation détaillée de la compression

2.5.1 Fonctionnement du compresseur

La machine de compression considérée est un compresseur alternatif de
type compresseur à piston dont les organes d'isolement sont des soupapes,
une pour l'aspiration du �uide de travail et une autre pour le refoulement.
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Son fonctionnement peut être expliqué grâce au diagramme indicateur (p,V)
de la �gure 2.1a :

• Lorsqu'il se déplace du point mort bas PMB jusqu'au point mort haut
PMH, le piston comprime le gaz contenu dans le cylindre (phase 1-2).
Dès que la pression p2 devient égale à celle pr régnant en aval de la
soupape de refoulement, cette dernière s'ouvre et laisse s'échapper le
gaz vers l'extérieur sous l'e�et de la remontée du piston (phase 2-3).
Cette deuxième phase se déroule de façon isobare. Au PMH, la soupape
de refoulement se referme.
• La course descendante du piston lorsqu'il se déplace du PMH vers le
PMB, provoque la détente (phase 3-4) du gaz restant dans le volume
mort V3 compris entre le fond du cylindre et le piston à son PMH.
A la �n de la détente, dès que la pression p4 atteint la pression pa
régnant en amont de la soupape d'aspiration, celle-ci s'ouvre et permet
le remplissage isobare (phase 4-1) du cylindre par une nouvelle charge
de gaz.

Nous considérons que la phase de compression du gaz (1-2) et celle de
détente du volume mort (3-4) sont isentropiques. Sur le diagramme indicateur
(�g.2.1a) on a :

� V1 : le volume total du cylindre de compression
� VC : volume balayé par le piston
� V3 : volume mort

Le volume mort relatif est µC =
V1 − VC
VC

=
V3

VC
.

Ainsi, le volume total du cylindre est exprimé par V1 = VC (1 + µC), et le

volume balayé par VC =
V1

1 + µC
.

2.5.2 Calculs des di�érents paramètres du compresseur

Pour établir notre modèle, nous allons utiliser le diagramme (β, ϕ) de la
�gure 2.4, qui découle du diagramme indicateur de la �gure 2.1a.

Les hypothèses de cycle de compression constitué de deux transformations
isentropiques et deux transformations isobares d'un gaz parfait à chaleur mas-
sique constante nous permettent d'établir facilement les valeurs des tempéra-
tures, volumes, pressions et masses (ou débits) adimensionnels à chaque état
du cycle de compressions (tableau 3.1) :
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Figure 2.4 � Diagramme (β,ϕ) du compresseur

au point 1 au point 2 au point 3 au point 4
θC1 = 1 θC2 = βk θC3 = βk θC4 = 1

ϕC1 = 1 + µC ϕC2 = β
−1
γ (1 + µC) ϕC3 = µC ϕC4 = β

1
γµC

βC1 = 1 βC2 = β βC3 = β βC4 = 1

δC1 = 1 + µC δC2 = 1 + µC δC3 = β
1
γµC δC4 = β

1
γµC

Table 2.1 � Grandeurs adimensionnelles correspondant aux di�érents points
du diagramme (β,ϕ) de la �gure 2.4

Le débit d'air adimensionnel dans le compresseur est donné par l'expression
suivante :

δC = δC1 − δC4

= 1− µC
(
β

1
γ − 1

)
(2.7)

La puissance indiquée de compression est fonction du débit massique de
l'air dans la machine et de la di�érence d'enthalpie massique entre les points
1 et 2 du diagramme indicateur. Son expression adimensionnelle est donnée
par :

ΠC =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

)) (
βk − 1

)
(2.8)

Nous démontrons en annexe C que cette expression vaut également :
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ΠC =

∮
C

βdδ (2.9)

2.6 Modélisation détaillée de la détente

Nous considérons globalement le cylindre de détente comme un système
ouvert en régime permanent. Ce système admet de l'air aux conditions paE,
TaE = Th, et le refoule aux conditions prE et TrE.

Les di�érentes expressions qui vont être calculées dans cette section sont
des expressions généralisées relatives à la machine de détente. Dans la section
réservée à la modélisation du moteur complet, nous allons calculer les expres-
sions correspondant à chaque cas de fonctionnement du détendeur. Nous en
déduirons les performances du moteur complet dans le cas d'une recompres-
sion du volume mort du cylindre de détente et dans le cas sans recompression
de ce volume.

2.6.1 Fonctionnement de la machine de détente

La machine de détente considérée est une machine volumétrique alter-
native (machine piston-cylindre). Son fonctionnement peut être expliqué à
l'aide du diagramme d'indicateur de la �gure 2.5a. Il s'agit du diagramme
de WATT donnant l'évolution de la pression dans le cylindre en fonction du
volume déterminé par la position du piston.

Notons que ce diagramme indicateur suppose, en vertu des hypothèses
posées, que le réglage des soupapes est approprié pour le rapport de pression
choisi.
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Figure 2.5 � Diagrammes indicateurs de la détente avec recompression du
volume mort (a) et sans recompression du volume mort (b)

Conformément à ce diagramme, le cycle opératoire de la machine comporte
les phases suivantes :
• Lors de sa course descendante du point mort haut (PMH) vers le point
mort bas (PMB), de l'air comprimé chaud est admis dans le cylindre de
façon isobare (étape 3-4). Ensuite, la soupape d'admission se ferme et
le piston détend ce gaz chaud contenu dans le cylindre (étape 4-1). Dès
que la pression atteint la valeur p1 égale à la pression atmosphérique (ou
pr) régnant en aval de la soupape de refoulement, cette dernière s'ouvre
et laisse le gaz s'échapper du cylindre de façon isobare (étape 1-2).
• La soupape de refoulement se ferme alors au point 2. Pendant le reste
de la course montante du PMB vers le PMH, il y a compression du gaz
restant dans le volume mort V3 compris entre le fond du cylindre et
le piston de sorte que la pression p3 qui règne dans le cylindre lorsque
le piston atteint le PMH soit égale à la pression d'aspiration pa (étape
2-3). A cet instant, la soupape d'aspiration s'ouvre et permet ainsi le
remplissage de façon isobare du cylindre par une nouvelle charge de gaz
(étape 3-4).

Le diagramme indicateur est caractérisé par les grandeurs suivantes :
� V1 : volume total du cylindre de détente
� VE : volume balayé par le piston
� V3 : volume mort

Le volume mort relatif est µE =
V1 − VE
VE

=
V3

VE
.

Le volume total est exprimé par V1 = VE (1 + µE), et le volume balayé par
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VE =
V1

1 + µE
.

2.6.2 Calculs des di�érents paramètres du détendeur

La machine de détente est capable de fonctionner suivant deux modes
opératoires, comme le montre la �gure 2.5 :
• détente du gaz chaud sous pression avec recompression du volume mort
du cylindre (�g. 2.5a) ;
• détente du gaz chaud sous pression sans recompression du volume mort
du cylindre (�g. 2.5b).

Sur une machine réelle, il faut donc e�ectuer des réglages mécaniques
au niveau de l'embiellage a�n qu'elle puisse fonctionner suivant l'un de ces
modes opératoires. Dans le chapitre suivant, l'analyse des évolutions des
di�érentes grandeurs nous permettra de savoir si les performances du moteur
complet changent selon qu'il y a ou pas recompression du volume mort du
cylindre de détente.

Pour modéliser la machine de détente et pour tenir compte de ses deux
modes opératoires possibles, nous allons considérer que la détente du gaz
chaud sous pression a lieu avec une recompression partielle du volume mort
du cylindre. Le diagramme (p,V) décrivant cette transformation thermody-
namique est donc celui de la �gure 2.1b. En e�et, les équations qui vont
découler du modèle issu de ce diagramme, vont nous permettre de généraliser
l'expression de la puissance indiquée de détente et de calculer ainsi les
performances du moteur complet selon que le volume mort du cylindre de
détente est recomprimé ou selon qu'il ne l'est pas.

Sur le diagramme (p,V) de la �gure 2.1b, la recompression du volume mort
a lieu uniquement durant l'étape (2

′
-2
′′
), ce qui provoque un accroissement

de pression et une élévation du niveau de température de ce volume. Durant
l'étape (2

′′
-3), le piston est immobile à son PMH et la soupape d'admission

s'ouvre, ce qui provoque une élévation, supposée instantanée, de la pression
jusqu'à la pression paE par remplissage du cylindre. Un nouveau cycle peut
alors commencer.
Le diagramme (β, ϕ) correspondant est représenté à la �gure 2.6. Nous allons
utiliser ce diagramme pour e�ectuer les di�érents calculs du modèle.
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Figure 2.6 � Diagramme (β, ϕ) de la machine de détente avec recompression
partielle du volume mort du cylindre

Calcul des volumes adimensionnels

Les volumes adimensionnels des di�érents points du diagramme (β, ϕ) de
la �gure 2.6 sont :

ϕE1 = (1 + µE)ϕ

ϕE2′ =
[
ζ
(
β

1
γ − 1

)
+ 1
]
µE ϕ= β

1
γ

E2′′
µE ϕ

Dans cette expression, ζ désigne le taux de recompression du volume
mort :
• Si ζ = 0, il n'y a pas de recompression du volume mort (cas du dia-
gramme de la �gure 2.5b) ;
• Si ζ = 1, il y a recompression totale du volume mort (cas du diagramme
de la �gure 2.5a).

Par ailleurs, βE2′′ désigne la pression adimensionnelle au PMH, avant
ouverture de la soupape d'admission de la machine de détente.

ϕE2′′ = µE ϕ

ϕE3 = µE ϕ



2.6. Modélisation détaillée de la détente 35

ϕE4 = β
−1
γ (1 + µE)ϕ

Calcul des pressions adimensionnelles

Les pressions adimensionnelles correspondant aux di�érents points du
diagramme (β, ϕ) sont :

βE1 = 1

βE2′ = 1

βE2′′ =
[
ζ
(
β

1
γ − 1

)
+ 1
]γ

βE3 = β

βE4 = β

Calcul des masses d'air

A partir de la �gure 2.6, on tire les relations suivantes :

mE = m4 −m2′

m4 =
p4V4

rT4

=
pM V4

rT4

m3 =
pMµE VE
rT3

m2′ =m2′′ =
p2′′µE VE
rT2′′

Calcul des températures

On considère la �gure 2.6. Les températures à calculer sont T1, TE2′′ , T3

et T4. Sous forme adimensionnelle, cela équivaut à calculer θE1 = θE2
′ , θE2

′′ ,
θE3 et θE4.
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La phase de détente (4-1) étant supposée isentropique, on peut poser la rela-
tion suivante entre T1 et T4 :

T1 = T4β
−k (2.10)

Bilan entre 2′′ et 3 :

Entre l'état 2′′ et l'état 3, il n'y a ni variation de volume, ni échange
de chaleur. La variation d'énergie interne de l'air contenu dans le cylindre
au PMH résulte donc de l'apport d'enthalpie dû à l'introduction de la masse
(m3 − m2′′) d'air au moment de l'ouverture de la soupape d'admission. Le
bilan d'énergie s'écrit donc :

dU

dt
= ṁcpTM (2.11)

En intégrant cette équation entre les points 2′′ et 3, on obtient :

U3 − U2′′ = (m3 −m2′′) cpTM

= cvm3T3 − cvm2′′T2′′ (2.12)

En remplaçant dans cette expression les masses par les relations établies
précédemment, on obtient :(
pMµE VE
rT3

− p2′′µE VE
rT2′′

)
cpTM = cv

(
pMµE VE
rT3

T3 −
p2′′µE VET2′′

rT2′′

)
Cette expression se simpli�e comme suit :(

pM
T3

− p2′′

T2′′

)
γ TM = pM − p2′′ (2.13)

Bilan entre 3 et 4 :

Le bilan d'énergie interne entre les points 3 et 4 du diagramme indica-
teur donne :

− p4
dV

dt
=
dU

dt
− ṁcpTM (2.14)
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En intégrant cette expression entre 3 et 4, on obtient :

− p4 (V4 − V3) = cvm4T4 − cvm3T3 − (m4 −m3) cpTM (2.15)

En remplaçant dans cette expression les masses par les relations établies
précédemment, et en utilisant la relation cp − cv = r, on obtient :

(V4 − V3)−
(
V4

T4

− V3

T3

)
TM = 0

Les volumes V4 et V3 sont tels que :

V4 = β
−1
γ (1 + µE)VE

V3 = µE VE

Ainsi on obtient l'équation suivante :

β
−1
γ (1 + µE)− µE −

(
β
−1
γ (1 + µE)

T4

− µE
T3

)
TM = 0 (2.16)

A partir du diagramme (p,V) de la �gure 2.6 et compte-tenu des hypothèses
faites, on a l'égalité suivante :

T2′′

T1

=

(
p2′′

p2

)k
(2.17)

Pour trouver les températures recherchées, il faut ainsi résoudre le système
ci-dessous constitué des quatre équations (2.10), (2.13), (2.16) et (2.17).



T1 =T4β
−k(

pM
T3

− p2′′

T2′′

)
γ TM = pM − p2′′

β
−1
γ (1 + µE)− µE −

(
β
−1
γ (1 + µE)

T4

− µE
T3

)
TM = 0

T2′′

T1

=

(
p2′′

p2

)k
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Ce système s'écrit sous forme adimensionnelle comme suit :



θE1 = θE4β
−k(

β

θE3

− βE2′′

θE2′′

)
γ = β − βE2′′

β
−1
γ (1 + µE)− µE −

(
β
−1
γ (1 + µE)

θE4

− µE
θE3

)
= 0

θE2′′

θE1

= βkE2′′

En résolvant ce système, on obtient les expressions suivantes des quatre
températures adimensionnelles inconnues θE1 = θE2′ , θE2′′ , θE3 et θE4 :

θE1 = θβ−k
βk
E2′′

βk (1 + µE)− µE βk βE2′′(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

θE2′ = θE1

θE2′′ = θE1β
k
E2′′

= θβ−k
βk
E2
′′βk (1 + µE)− µE βk βE2′′(

βk (1 + µE)− µE
(
kβ +

β
E2
′′

γ

))

θE3 = θ
βk
E2′′

βk (1 + µE)− µE βk βE2′′((
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)
βE2′′

βk

βk
E2
′′

+ β
−1
γ (1 + µE)

β−β
E2
′′

γ

)
βk
E2′′

θE4 = θ
βk
E2′′

βk (1 + µE)− µE βk βE2′′(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

Calcul des débits adimensionnels d'air

La connaissance des volumes, températures et pressions adimensionnels
nous permet d'établir facilement les expressions des masses (ou débits)
adimensionnels, à partir de l'expression adimensionnelle de la loi des gaz
parfaits. Ainsi, les débits adimensionnels d'air correspondant aux di�érents
points du diagramme (β, ϕ) sont :
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δE1 =
βE1ϕE1

θE1

= (1 + µE)
ϕ

θ

(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

βk
E2′′

(1 + µE)− µE βE2′′

δE2′ =
βE2′ϕE2′

θE2′
=µE ϕβ

1
γ

E2′′
ϕ

θ

(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

βk
E2′′

(1 + µE)− µE βE2′′

δE2′′ =
βE2′′ϕE2′′

θE2′′
=µE ϕβ

1
γ

E2′′
ϕ

θ

(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

βk
E2′′

(1 + µE)− µE βE2′′

On note bien que δE2′′ = δE2′ .

δE3 =
βE3 ϕE3

θE3

δE3 = µE ϕ
β

θ

(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)
βE2′′

βk

βk
E2
′′

+ β
−1
γ (1 + µE)

β−β
E2
′′

γ

βk (1 + µE)− µEβE2′′
βk

βk
E2
′′

δE4 =
βE4 ϕE4

θE4

= (1 + µE)
ϕ

θ

(
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

β
E2
′′

γ

))
βk
E2′′

βk
E2′′

(1 + µE)− µE βE2′′

On note également que δE4 = δE1.

Calcul du débit adimensionnel d'air du détendeur

Les di�érents débits ci-dessus étant connus, on peut à présent calculer le
débit adimensionnel d'air dans la machine de détente. Il est égal à la di�érence
entre le débit au point 4 et celui au point 2

′
du diagramme (β, ϕ) de la �gure

2.6. Ainsi, on a :

δE = δE4 − δE2′

=
βkϕ

θ

(
1 + µE − µEβ

1
γ

E2′′

) βk (1 + µE)− µE
(
kβ +

β
E2
′′

γ

)
βk (1 + µE)− µEβE2′′

βk

βk
E2
′′

(2.18)
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Calcul de la puissance indiquée adimensionnelle de détente

La puissance indiquée de détente est fonction du débit massique de l'air
et de la variation d'enthalpie massique entre l'admission et le refoulement de
la machine de détente. A partir des grandeurs adimensionnelles, on a donc :

ΠE =
1

k
δE (θ − θE1) (2.19)

Nous démontrons en annexe C que cette expression vaut également :

ΠE =

∮
E

βdδ (2.20)

Les relations (2.18) et (2.19) nous permettent de déterminer l'expression
adimensionnelle suivante :

ΠE =ϕ

[
1

k
(1 + µE)

(
βk − 1

)
− µE (β − 1)− µE

[
1

γ − 1
βE2′′

−
(

1

k
β

1
γ

E2′′
− 1

)]] (2.21)

A noter que cette expression est formellement indépendante de θ. La puis-
sance produite par une machine de détente dépend de son rapport de détente
mais pas de la température du gaz admis.

2.7 Moteur complet

Nous allons dans un premier temps établir les expressions générales des
performances du moteur. Dans un second temps, nous calculerons ces perfor-
mances pour chacun des cas de fonctionnement mentionnés plus haut : d'abord
le cas avec recompression du volume mort du cylindre de détente et ensuite le
cas sans recompression de ce volume mort.

2.7.1 Présentation et fonctionnement du moteur

Le modèle simpli�é du moteur complet en cycle ouvert est représenté à la
�gure 2.2. C'est un moteur alternatif à apport de chaleur externe, à cycle de
Joule à récupération. Il est composé des éléments suivants :
• un cylindre de compression C munis de deux clapets ou soupapes (as-
piration et refoulement) ;
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• un cylindre de détente E munis de deux soupapes (aspiration et refou-
lement) ;
• un échangeur-récupérateur de chaleur R de type tubes-calandre à
contre-courant. Son rôle est de récupérer la chaleur des gaz d'échap-
pement pour préchau�er l'air refoulé par le compresseur C ;
• un réchau�eur H dont le rôle est de chau�er l'air préchau�é sortant
du récupérateur, jusqu'à un niveau de température désiré avant son
admission dans le cylindre E.

Le fonctionnement de ce moteur peut être schématisé par la �gure 2.7
qui montre le diagramme thermodynamique représentant la succession des
états du �uide qui parcourt le circuit représenté par la �gure 2.2. Le cycle
thermodynamique de l'air dans le moteur (�g.2.7) peut être expliqué comme
suit :
• Phase de compression isentropique de l'air dans le cylindre C (1-2) ;
• Chau�age isobare de l'air refoulé par le compresseur dans le réchau�eur
H (2-3) ;
• Phase de détente isentropique du gaz chaud dans le cylindre E (3-4) ;
• Refoulement isobare de l'air dans le milieu ambiant (4-1).

Figure 2.7 � Schéma du cycle thermodynamique de l'air dans le moteur

2.7.2 Calcul du rapport des volumes balayés des cy-
lindres

Même si les cylindres de compression et de détente ont été considérés
séparément pour les besoins de la modélisation et en vertu de la modularité
du moteur alternatif à cycle de Joule à apport de chaleur externe, il y a égalité
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des débits d'air des deux cylindres en régime permanent du fait de la continuté
du �ux d'air dans le moteur. On peut donc poser que :

δE = δC (2.22)

Cette égalité permet de déterminer le rapport des volumes balayés dans les
deux cylindres du fait de la relation qui existe entre ces volumes et les débits
massiques d'air. Ainsi, en égalant les expressions (2.7) et (2.18) on obtient
la relation :

ϕ =
θ

βk

1− µC
(
β

1
γ − 1

)
1 + µE − µE β

1
γ

E2′′

βk (1 + µE)− µEβE2′′
βk

βk
E2
′′

βk (1 + µE)− µE
(
kβ +

β
E2
′′

γ

) (2.23)

2.7.3 Calcul des expressions générales des performances
du moteur

Puissance nette

La puissance nette du moteur est la di�érence entre les puissances indi-
quées de détente et de compression qui sont respectivement exprimées par les
équations (2.21) et (2.8) . Ainsi, on a :

Πnet = ΠE − ΠC (2.24)

Puissance thermique fournie

Sur la �gure 2.2, on considère les notations suivantes :
� Th : température de l'air admis dans le cylindre de détente
� Tcr : température du gaz refoulé par le cylindre de compression
� Ter : température du gaz refoulé par le cylindre de détente ou tempéra-
ture à l'entrée du récupérateur

� TC1 : température du gaz aspiré par le cylindre de compression
� Trh : température du gaz à l'entrée du réchau�eur

Conformément à la section �2.3, la puissance thermique adimensionnelle
est exprimée par :

Πth =
Q̇ n

60

pm VC
=
ṁ n

60
cp (TM − Trh)
pm VC

=
δmot
k

(θ − θrh) (2.25)
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Le calcul de la puissance thermique fait intervenir l'e�cacité de
l'échangeur-récupérateur R donnée par :

εR =
Trh − Tcr
Ter − Tcr

=
θrh − θC3

θE1 − θC3

(2.26)

Cette relation permet de déterminer l'expression de la température θrh à
l'entrée du réchau�eur :

θrh = θC3 + εR (θE1 − θC3)

= βk + εR

θβ−k βk (1 + µE)− µEβE2′′
βk

βk
E2
′′

βk (1 + µE)− µE
(
kβ +

β
E2
′′

γ

) − βk
 (2.27)

Les relations (2.26) et (2.27) permettent de déterminer l'expression �nale
de la puissance thermique comme suit :

Πth =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

))(
θ − βk − εR

[
θβ−k

×
βk (1 + µE)− µEβE2′′

βk

βk
E2
′′

βk (1 + µE)− µE
(
kβ +

β
E2
′′

γ

) − βk]) (2.28)

Rendement thermodynamique ou indiqué

Le rendement thermodynamique ou indiqué est le rapport de la puissance
nette et de la puissance thermique ci-dessus. Il est donc obtenu en faisant le
rapport des équations (2.24) et (2.28). Ainsi, on a :

ηth =
Πnet

Πth

(2.29)

2.7.4 Calcul des performances du moteur en cas de re-
compression totale du volume mort du cylindre de
détente

Le cylindre de compression n'étant pas concerné par cette recompression,
les paramètres calculés à la section �2.5.2 restent inchangés. Les performances
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du moteur vont donc dépendre des paramètres de la machine de détente. Le
diagramme indicateur décrivant cette con�guration est représenté à la �gure
2.5a. Pour calculer les performances du moteur en cas de recompression du
volume mort du cylindre de détente, nous allons poser que ζ = 1 ou encore
que βE2′′ =β dans toutes les expressions calculées aux sections �2.6 et �2.7.
Les grandeurs relatives au cas où le volume mort du cylindre de détente est
recomprimé seront désignées par un indice 'ARC' (Avec ReCompression).

Températures

Pour βE2′′ =β, on a :

θE1ARC = θβ−k

θE2
′
ARC

= θE1ARC = θβ−k

θE2
′′
ARC

= θ

θE3ARC = θ

θE4ARC = θ

Débit d'air du détendeur

Pour βE2′′ =β, le débit d'air adimensionnel de la machine de détente est
donné par la relation :

δEARC =
βk ϕARC

θ

(
1− µE

(
β

1
γ − 1

))
(2.30)

Puissance indiquée de détente

Pour βE2′′ =β, l'expression de la puissance indiquée de détente est la sui-
vante :

ΠEARC =
1

k
ϕARC

(
1− µE

(
β

1
γ − 1

)) (
βk − 1

)
(2.31)

Rapport de volume

Pour βE2′′ =β, l'expression du rapport des volumes balayés des cylindres
de compression et de détente est :
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ϕARC =
θ

βk

1− µC
(
β

1
γ − 1

)
1− µE

(
β

1
γ − 1

) (2.32)

Puissance nette du moteur

Pour βE2′′ =β, la relation donnant la puissance nette du moteur est :

ΠnetARC =
1

k

[
ϕARC

(
1− µE

(
β

1
γ − 1

))
−
(

1− µC
(
β

1
γ − 1

)]
×
(
βk − 1

) (2.33)

Il est également possible de calculer la puissance nette en ne faisant pas
intervenir le rapport de volume ϕARC . Dans ce cas, l'expression ci-dessus de-
vient :

ΠnetARC =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

))( θ

βk
− 1

)(
βk − 1

)
(2.34)

Cette relation est à comparer avec la relation (2.3) établie dans l'analyse éner-
gétique globale du cycle de Joule à récupération. On constate que l'expression
(2.34) contient un facteur supplémentaire dépendant du volume mort du cy-
lindre de compression.

Puissance thermique fournie

Pour βE2′′ =β, la température à l'entrée du réchau�eur est exprimée par :

θrhARC = βk + εR
(
θβ−k − βk

)
(2.35)

Connaissant cette température, on peut alors calculer l'expression de la
puissance thermique. Elle est donnée par :

ΠthARC =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

)) (
θ − βk − εR

(
θβ−k − βk

))
(2.36)

Rendement thermodynamique

Pour βE2′′ =β, le rendement thermodynamique est égal à :
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ηthARC =
(
βk − 1

) θ

βk
− 1

θ − βk − εR (θβ−k − βk)

=
θ
(

1− 1
βk

)
−
(
βk − 1

)
θ
(

1− εR
βk

)
− βk (1− εR)

(2.37)

Le rendement thermodynamique ou indiqué en cas de recompression du
volume mort du cylindre de détente dépend uniquement de γ, du rapport de
pression β, du rapport des températures d'entrée des cylindres θ et de l'e�ca-
cité du récupérateur εR. Il est formellement indépendant des volumes morts
µE et µC , et est identique à l'expression obtenue classiquement en considérant
le cycle de Joule à récupération (Eq. (2.6)).

2.7.5 Calcul des performances du moteur dans l'hypo-
thèse où le volume mort du cylindre de détente
n'est pas recomprimé

Sur le diagramme indicateur de la �gure 2.5a, on voit que durant la phase
de refoulement (évolution 1-2), la soupape dédiée à cet e�et se referme avant
que le piston n'atteigne son point mort haut lors de la course montante. Cela
entraîne la compression du volume mort compris entre le fond du cylindre et le
piston à son point mort haut (évolution 2-3). Nous avons voulu comparer les
performances du moteur calculées précédemment avec celles d'une situation
dans laquelle le volume mort du cylindre de détente ne serait pas recomprimé.
En e�et, en cas de non recompression du volume mort, l'aire du diagramme
indicateur de la détente semble plus grande (�g.2.5b), ce qui correspond à un
travail (respectivement une puissance indiquée de détente) en apparence plus
grand que celui calculé précédemment. En tenant compte des équations (2.24)
et (2.29), on pourrait s'attendre à de meilleures performances dans ce cas.
L'objectif est donc de voir laquelle des deux situations (�g.2.5a et �g.2.5b) est
la plus avantageuse en termes de performances. Dans la partie expérimentale
du présent travail, cette comparaison nous aidera à savoir quels réglages
(début d'ouverture et de fermeture des soupapes, ainsi que leur durée d'ouver-
ture) il faut mettre en ÷uvre sur le prototype de machine de détente Ericsson.

Pour calculer les performances du moteur lorsque le volume mort du cy-
lindre de détente n'est pas recomprimé, nous allons cette fois-ci poser que
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ζ = 0 ou que βE2′′ = 1 dans toutes les expressions calculées aux sections �2.6
et �2.7. Les paramètres du compresseur calculés à la section �2.5.2 restant
inchangés, nous n'allons donc pas les rappeler ici. Les grandeurs relatives au
cas où le volume mort du cylindre de détente n'est pas recomprimé seront
a�ectées de l'indice 'SRC' (Sans ReCompression).

Températures

Pour βE2′′ = 1, on a :

θE1SRC = θ
1

βk (1 + µE)− µE
(
kβ + 1

γ

)
θE2

′
SRC

= θE1SRC

θE2
′′
SRC

= θE1SRC

θE3SRC =
βθ

βk (1 + µE)− βµE + (1 + µE) β−1
γ

θE4SRC =
βkθ

βk (1 + µE)− µE
(
kβ + 1

γ

)

Débit d'air du détendeur

Pour βE2′′ = 1, le débit d'air adimensionnel de la machine de détente est
donné par la relation :

δESRC =
ϕSRC
θ

[
βk (1 + µE)− µE

(
kβ +

1

γ

)]
(2.38)

Puissance indiquée de détente

Pour βE2′′ = 1, l'expression de la puissance indiquée de détente est la sui-
vante :

ΠESRC = ϕSRC

[
1

k
(1 + µE)

(
βk − 1

)
− µE (β − 1)

]
(2.39)

Rapport de volume

Pour βE2′′ = 1, l'expression du rapport des volumes balayés des cylindres
de compression et de détente est :
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ϕSRC =
θ
(

1− µC
(
β

1
γ − 1

))
βk (1 + µE)− µE

(
kβ + 1

γ

) (2.40)

Puissance nette du moteur

Pour βE2′′ = 1, la relation donnant la puissance nette du moteur est :

ΠnetSRC =
1

k

[
ϕSRC

[
(1 + µE)

(
βk − 1

)
− µE (β − 1)

]
−
(

1− µC
(
β

1
γ − 1

)) (
βk − 1

) ] (2.41)

En ne faisant pas intervenir ϕSRC dans l'expression ci-dessus, on obtient
une nouvelle écriture de la puissance nette donnée par :

ΠnetSRC =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

))[θ [(1 + µE)
(
βk − 1

)
− µE (β − 1) k

]
βk (1 + µE)− µE

(
kβ + 1

γ

)
−
(
βk − 1

) ]
(2.42)

Puissance thermique fournie

Pour βE2′′ = 1, la température à l'entrée du réchau�eur est exprimée par :

θrhSRC = βk + εR

 θ

βk (1 + µE)− µE
(
kβ + 1

γ

) − βk
 (2.43)

Connaissant cette température, on peut alors calculer l'expression de la
puissance thermique. Elle est donnée par :

ΠthSRC =
1

k

(
1− µC

(
β

1
γ − 1

))[
θ − βk − εR

×

(
θ

βk (1 + µE)− µE
(
kβ + 1

γ

) − βk)] (2.44)
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Rendement thermodynamique

Pour βE2′′ = 1, le rendement thermodynamique est égal à :

ηthSRC =

θ
[
(1 + µE)

(
βk − 1

)
− µE (β − 1) k

]
βk (1 + µE)− µE

(
kβ + 1

γ

) −
(
βk − 1

)

θ − βk − εR

 θ

βk (1 + µE)− µE
(
kβ + 1

γ

) − βk
 (2.45)

2.8 Conclusion

Nous avons établi les principales relations qui caractérisent le fonctionne-
ment d'un moteur Ericsson, c'est-à-dire d'un moteur volumétrique alternatif à
cylindres de compression et de détente distincts, à apport de chaleur externe
et à cycle de Joule à récupération. Ces relations, basées sur les hypothèses
d'un �uide de travail obéissant à la loi des gaz parfaits à chaleur massique
constante, ont été établies en fonction des grandeurs caractéristiques adimen-
sionnelles du système.
Dans le chapitre suivant, nous exploiterons le modèle en traçant les évolutions
des di�érentes grandeurs et commenterons les résultats obtenus. Nous allons
également présenter les résultats de comparaison des performances du moteur
dans le cas où le volume mort du cylindre de détente est recomprimé et dans
le cas où il ne l'est pas.





Chapitre 3

Résultats de la modélisation

3.1 Introduction

Dans un moteur Ericsson, il existe divers volumes (tubes, espaces tam-
pons, échangeurs de chaleur) entre les cylindres de compression et de détente,
permettant au premier de se remplir de �uide de travail lorsque le second se
vide. En régime permanent, les débits d'air du compresseur et de la machine
de détente sont égaux.
En cherchant les points de fonctionnement correspondant aux points d'inter-
section des courbes de débit des deux cylindres, on parvient à trouver les
paramètres (β, δC = δE) d'un moteur capable de fonctionner correctement,
pour un rapport de volume ϕ donné, et pour des volumes morts relatifs µC et
µE donnés, dans chacun des deux cas suivants :
• cas avec recompression du volume mort du cylindre de détente ;
• cas sans recompression de ce volume mort.

En nous basant sur les caractéristiques du prototype du LaTEP, nous
avons comparé les performances de ces deux cas a�n de voir la con�guration
technique la plus avantageuse.

3.2 Cylindre de compression

La �gure 3.1 présente l'évolution du débit adimensionnel du cylindre
de compression en fonction du volume mort et du rapport de compression
Éq.(2.7). On constate que le débit d'air diminue lorsque le volume mort du
cylindre de compression augmente. Ce volume mort techniquement inévitable
est donc préjudiciable aux performances du compresseur. En l'absence de vo-
lume mort, le débit d'air du compresseur et donc du moteur complet, va
dépendre des paramètres d'aspiration de l'air dans le cylindre (pression et
température ambiantes), du volume balayé par le piston et de la vitesse de
rotation du moteur.
On note également que plus le rapport de pression est élevé, plus le débit est
faible. Au regard des courbes de la �gure 3.1, on peut se rendre compte qu'il
vaut mieux minimiser autant que possible le volume mort.
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L'expression de δC montre que lorsque µC est nul, le débit adimensionnel du
compresseur vaut 1 quelle que soit la valeur du rapport de pression. Le débit
adimensionnel vaut également 1 lorsque le rapport de pression est unitaire,
quel que soit le volume mort. Cela explique le fait que toutes les courbes de
la �gure 3.1 sont concourantes en 1.

Figure 3.1 � Évolution du rapport de pression en fonction du débit adimen-
sionnel d'air du cylindre de compression, pour di�érentes valeurs de µC

3.3 Cylindre de détente

3.3.1 Avec recompression du volume mort

La �gure 3.2 présente l'évolution du débit adimensionnel du cylindre de
détente en fonction du volume mort et du rapport de compression. On consi-
dère que le volume mort du cylindre de détente est recomprimé à la �n de
l'étape de refoulement sur le diagramme indicateur (�g.2.5a). Cela correspond
donc à la relation (2.30). Dans son expression théorique, δE est fonction du

rapport
θ

ϕ
. Nous avons choisi

θ

ϕ
= 3, ce qui correspond à δE = 0.33 pour

β = 1, comme on peut le voir sur la �gure 3.2.
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Le débit d'air de la machine de détente a tendance à augmenter quelle que
soit la taille du volume mort et ce, pour les très faibles valeurs de rapport
de pression. Lorsque µE est nul ou très faible (inférieur ou égal à 4 %), on
constate que plus le rapport de pression est grand, plus la valeur du débit
est élevée. Pour des valeurs de µE supérieures à 4 %, on a un faible débit
pour des valeurs élevées de β. Il est donc primordial de chercher à réduire le
plus possible le volume mort du cylindre de détente (idéalement une valeur
de volume mort relatif inférieure ou égale à 4 %), surtout lorsqu'on souhaite
réaliser un moteur travaillant avec un rapport de pression élevé (supérieur à
3 environ).

Figure 3.2 � Évolution du rapport de pression en fonction du débit adimen-
sionnel d'air du cylindre de détente, pour di�érentes valeurs de µE, avec re-
compression du volume mort
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3.3.2 Sans recompression du volume mort

Dans le cas où le volume mort du cylindre n'est pas recomprimé à la �n
de la phase de détente (Eq. (2.38)), on constate que le rapport de pression
augmente avec l'accroissement du débit d'air, quelle que soit la valeur du
volume mort dans la plage considérée (�g.3.3). Lorsque µE est nul ou faible,
on a un grand débit d'air pour une valeur élevée du rapport de pression. Plus
le volume mort est grand, plus le débit est faible. Ce volume mort est donc
préjudiciable aux performances de la machine de détente, et donc au moteur
complet.

Figure 3.3 � Évolution du rapport de pression en fonction du débit adimen-
sionnel d'air du cylindre de détente, pour di�érentes valeurs de µE, sans re-
compression du volume mort

La �gure 3.4 représente l'évolution de la température de l'air de travail à
l'aspiration du détendeur (�g.2.1b), en fonction de β, sans recompression du
volume mort.
Quelle que soit la valeur de µE, on note que les courbes sont croissantes et
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les températures θE3 sont supérieures à θ. En e�et, lorsque le volume mort
n'est pas recomprimé, de l'air chaud en provenance du réchau�eur H (�g.2.2)
s'introduit instantanément dans le cylindre lorsque la soupape d'admission
s'ouvre au PMH. Cet air à la température adimensionnelle θ comprime jusqu'à
la pression adimensionnelle β l'air résiduel contenu dans le volume mort à la
température adimensionnelle θE1 et la pression adimensionnelle β = 1. Le
mélange qui en résulte est à une température adimensionnelle θE3 supérieure
à θ. On constate que θE3 est d'autant plus élevée que β est grand. On note
également que θE3 est d'autant plus élevée que µE est grand. Cela signi�e que
le volume mort, lorsqu'il n'est pas recomprimé, a une in�uence considérable
sur la température d'admission du détendeur. Pour de faibles valeurs de β,
notamment pour 3 ≤ β ≤ 4, on a 3, 2 ≤ θE3 ≤ 3, 35 en fonction de la valeur
de µE.

Figure 3.4 � Température adimensionnelle θE3 de l'air à l'aspiration du dé-
tendeur (�g.2.1b), sans recompression du volume mort
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3.4 Plage de fonctionnement

En superposant les courbes de δC et δEARC (�g.3.5 à 3.7) d'une part et
celles de δC et δESRC (�g.3.8 à 3.10) d'autre part, on détermine les couples
de points (δ, β) correspondant aux points de fonctionnement respectifs. Ces
points sont constitués par les intersections de δC et δEARC et de δC et δESRC ,
pour di�érentes valeurs de µC et µE, pour un β donné et pour une valeur de
ϕ �xée. Chaque point de fonctionnement correspond à un moteur ayant des
caractéristiques bien déterminées, correspondant à l'équation (2.32) pour le
cas où le volume mort du cylindre de détente est recomprimé, et à l'équation
(2.40) dans le cas contraire.

Figure 3.5 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
=

1

3
, avec recompression du

volume mort du cylindre de détente

Les courbes des �gures 3.5 à 3.7 d'une part et 3.8 à 3.10 d'autre part, ont

été tracées pour des valeurs de
ϕ

θ
respectivement de

1

3
,

2

3
et 1.

Ainsi, pour
ϕ

θ
=

2

3
, la �gure 3.6 montre que pour la grande plage des
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valeurs constructives des volumes morts relatifs considérée, un point de
fonctionnement peut être obtenu correspondant à des valeurs réalistes du
débit adimensionnel et du rapport de pression.

Pour un rapport de volume ϕ égal à 1 ou 3 et quelle que soit la valeur de µC
et µE dans la plage des valeurs considérées ici, il n'existe aucune possibilité de
plage de fonctionnement pour des valeurs de β inférieures à 4 (�g.3.5, 3.7, 3.8
et 3.10), avec ou sans recompression du volume mort du cylindre de détente.
Il n'est donc pas possible de construire un moteur capable de fonctionner dans
ces conditions.

Figure 3.6 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
=

2

3
, avec recompression du

volume mort du cylindre de détente

Lorsque le volume mort du cylindre de détente n'est pas recomprimé, la
�gure 3.9 montre qu'il existe plusieurs points correspondant à autant de pos-
sibilités de moteurs capables de fonctionner, dans la plage de fonctionnement

délimitée par
ϕ

θ
=

2

3
et β = 3. A titre d'illustration, quelques-uns de ces
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Figure 3.7 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
= 1, avec recompression du

volume mort du cylindre de détente

points sont récensés dans le tableau 3.1.

ϕ

θ
=

2

3
β = 3 β = 3 β = 3

µC 0.08 0.08 0.08
µE 0 0.04 0.08
δC = δE 0.910 0.905 0.900

Table 3.1 � Points de la plage de fonctionnement en cas de non recompression

du volume mort du cylindre de détente, pour
ϕ

θ
=

2

3

Pour
ϕ

θ
=

1

3
, le point de fonctionnement obtenu pour la plage des valeurs

de volume mort considérée correspond à des débits faibles et des rapports
de pressions élevés (�g.3.8). Cela conduit à des performances énergétiques

médiocres du moteur. Ceci montre que le choix d'un rapport
ϕ

θ
=

1

3
n'est pas

adéquat pour un moteur Ericsson basé sur un cycle de Joule à récupération.
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Figure 3.8 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
=

1

3
, sans recompression du

volume mort du cylindre de détente

Pour
ϕ

θ
= 1 (�g.3.10), le seul point de fonctionnement possible, pour toutes

les valeurs des volumes morts relatifs possibles, correspond à un rapport de
pression unitaire, et donc à une puissance nulle. Le rapport ϕ/θ = 1 est donc
lui aussi inadéquat pour ce type de moteur.
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Figure 3.9 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
=

2

3
, sans recompression du

volume mort du cylindre de détente

Figure 3.10 � Plage de fonctionnement pour
ϕ

θ
= 1, sans recompression du

volume mort du cylindre de détente
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3.5 Étude des performances d'un moteur parti-
culier

Nous avons voulu étudier les performances théoriques d'un moteur alter-
natif particulier à apport de chaleur externe, à cycle de Joule à récupération.
Pour ce faire, nous considérons un moteur dont les caractéristiques sont très
proches de celles du prototype de moteur Ericsson du LaTEP. Les caractéris-
tiques choisies sont données par le tableau 3.2.

Figure 3.11 � Évolution des rapports de pression correspondant aux débits
d'air adimensionnels des cylindres de compression et de détente, en cas de
recompression du volume mort du détendeur, pour

ϕ

θ
= 0, 77, µC = 0, 17 et

µE = 0, 12

En cas de recompression du volume mort du cylindre de détente et pour
ϕ

θ
= 2, 32/3, la �gure 3.11 montre que lorsque le rapport de pression aug-

mente, le débit δC fourni par le cylindre de compression diminue continûment.
Par contre, le débit absorbé par le cylindre de détente δEARC croît jusqu'à un
rapport de pression de 3 environ, puis diminue pour des valeurs supérieures de
β. On constate que le point de fonctionnement correspondant à l'intersection
des deux courbes est atteint pour βfct = 2, 14 et δCfct = δEfctARC = 0, 88. Les
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Caractéristique Valeur
µC 0,17
µE 0,12
θ 3
εR 0.85
ϕ 2,32

Table 3.2 � Caractéristiques du moteur étudié

caractéristiques du moteur correspondant sont :

ϕ = 2, 32

βfct = 2, 14

δCfct = δEfctARC = 0,88

µC = 0, 17

µE = 0, 12

θ = 3

εR = 0, 85

Par rapport au prototype de moteur Ericsson du LaTEP, on peut
avoir des valeurs di�érentes de celles ci-dessus car nous avons choisi
µE = 0, 12 dans le modèle, alors que la valeur correspondante n'est pas
précisément connue pour le prototype. De plus, la valeur de l'e�cacité du
récupérateur n'est pas une constante : εR va dépendre de θ et des niveaux
de température à l'entrée et à la sortie de l'échangeur-récupérateur de chaleur.

Lorsqu'il n'y a pas recompression du volume mort, on constate que le
rapport de pression augmente continûment avec le débit d'air de la machine
de détente (�g.3.12). Le point de fonctionnement du moteur est atteint pour
βfctSRC = 1, 8 et δCfctSRC = δEfctSRC = 0, 91. Là encore, ces valeurs dépendent
des caractéristiques du tableau 3.2.

En outre, on constate que βfctSRC <βfctARC et δEfctSRC > δEfctARC . On en
déduit que le point de fonctionnement change selon que le volume mort du
détendeur est recomprimé ou pas. Il correspond à une pression plus faible à
l'intérieur du cylindre de détente en cas de non recompression de son volume
mort. A l'inverse, le débit massique d'air est plus élevé qu'en cas de recom-
pression.
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Figure 3.12 � Évolution des rapports de pression correspondant aux débits
d'air adimensionnels des cylindres de compression et de détente, sans re-
compression du volume mort du détendeur, pour

ϕ

θ
= 0, 77, µC = 0, 17 et

µE = 0, 12

Sur la �gure 3.13, nous avons comparé les évolutions du rapport de
pression βEARC et βESRC en fonction du débit adimensionnel absorbé par le
cylindre de détente selon que le volume mort est recomprimé ou non. Comme
déjà mentionné précédemment, on constate qu'en cas de recompression du
volume mort, δEARC est croissante jusqu'à une valeur de rapport de pression
environ égale à 3. Au-delà, on a une chute du débit.
En cas de non recompression du volume mort, le débit est continuellement
croissant à mesure que le rapport de pression augmente. De plus, on note que
pour une même valeur de rapport de pression, le débit d'air lorsque le volume
mort n'est pas recomprimé est plus élevé que celui du cas avec recompression.

Les �gures 3.14 et 3.15 présentent respectivement les puissances adimen-
sionnelles de détente et nette en cas de recompression ou non du volume mort,
en fonction du rapport de volume ϕ. Sur les mêmes �gures, on a représenté
les rapports de pression résultant des relations (2.32) pour le cas avec recom-
pression et (2.40) pour le cas sans recompression.
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Figure 3.13 � Comparaison des rapports de pression correspondant aux débits
d'air adimensionnels du cylindre de détente, avec et sans recompression du
volume mort, pour

ϕ

θ
= 0, 77, µC = 0, 17 et µE = 0, 12

On constate à la �gure 3.14 que la puissance développée par le cylindre
de détente en cas de recompression du volume mort est supérieure à celle
obtenue en cas de non recompression pour la plage pertinente de valeurs de
ϕ (soit ϕ > 1, 4). Ceci signi�e que, pour une géométrie de machine �xée, le
réglage des soupapes conduisant à la non recompression du volume mort du
cylindre de détente n'est pas pertinent, car le gain obtenu sur la surface du
diagramme indicateur dans sa partie inférieure autour du PMH ne compense
pas la réduction de cette surface dans sa partie supérieure due à la chute
du rapport de pression. Des conclusions similaires sont obtenues pour la
puissance nette (�g.3.15).

Sur la �gure 3.16, nous avons représenté les évolutions du rapport de
pression et des puissances adimensionnelles en fonction du rapport de volume
ϕ, en cas de recompression du volume mort du cylindre de détente. Pour des
valeurs de ϕ inférieures ou égales à 1,8, les trois puissances sont légèrement
croissantes, tandis que le rapport de pression décroît pour toutes les valeurs
de ϕ. A partir de ϕ = 1, 8, les puissances baissent jusqu'à s'annuler pour
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Figure 3.14 � Comparaison des puissances adimensionnelles de détente avec
et sans recompression du volume mort, pour θ = 3, µC = 0, 17 et µE = 0, 12

Figure 3.15 � Comparaison des puissances adimensionnelles nettes avec et
sans recompression du volume mort, pour θ = 3, µC = 0, 17 et µE = 0, 12
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ϕ = 3. Par conséqent, si ϕ = θ alors β = 1 et le moteur ne peut plus produire.
Sur la �gure 3.16, on note que, du point de vue de la puissance, la bonne
plage de fonctionnement du moteur correspond à des valeurs de ϕ allant de
1,81 à 2,4, ce qui correspond à des β compris entre 2 et 4. Ces faibles valeurs
du rapport de pression contribuent également à la réduction des frottements
mécaniques, et donc à l'obtention d'un excellent rendement mécanique. On
peut par ailleurs remarquer sur la �gure 3.17 que la courbe du rendement
indiqué du moteur atteint son maximum dans cet intervalle de rapports de
volume. On a ηindmax = 47, 2% pour ϕ = 2. La courbe du rendement indiqué
croît pour ϕ ≤ 2 (�g.3.17). Au-delà, elle décroît rapidement jusqu'à s'annuler
pour ϕ = 3.

Lorsque le volume mort n'est pas recomprimé, la �gure 3.18 montre
encore que le rapport de pression décroît sur toute la plage de valeurs de ϕ.
Sur cette �gure, les courbes de puissance montrent que, comme dans le cas
avec recompression, la bonne plage de fonctionnement du moteur correspond
à 1, 8 < ϕ < 2, 4 (respectivement 2 < β < 4).

La �gure 3.19 montre que le rendement indiqué lorsque le volume mort
du cylindre de détente n'est pas recomprimé est croissant pour 1 ≤ ϕ ≤ 2.
Au-delà de ϕ = 2, le rendement chute rapidement et s'annule pour ϕ = 3,
lorsque le moteur ne peut plus produire de puissance. On constate que le
rendement est croissant pour des valeurs de β élevées et diminue lorsque β
est faible. On a (ηthSRC )max ' 45% pour ϕ = 1, 85 et β = 2, 5.

La �gure 3.20 compare les rendements obtenus avec et sans recompression
du volume mort du cylindre de détente. On observe que ηthARC > ηthSRC .
L'écart entre les deux rendements est beaucoup plus prononcé lorsque
ϕ ≤ 2, 4 et pour des valeurs de β élevées. On constate que les deux ren-
dements atteignent leur maximum dans les faibles valeurs de β, soit pour
2 < β < 3, 2 et 1, 8 < ϕ < 2, 4.

L'analyse des deux courbes �gures 3.14 et 3.20 nous indique que pour
avoir de bonnes performances, il vaut mieux recomprimer les volumes morts.
En e�et, la non recompression du volume mort du cylindre de détente s'ac-
compagne d'une chute signi�cative à la fois du rendement thermodynamique,
et de la puissance adimensionnelle nette fournie par le moteur dans la plage
acceptable des valeurs de ϕ.
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Figure 3.16 � Évolution du rapport de pression et des puissances adimension-
nelles avec recompression du volume mort du cylindre de détente, en fonction
du rapport de volume ϕ, pour θ = 3, µC = 0, 17 et µE = 0, 12

Figure 3.17 � Évolution du rendement thermodynamique du moteur en cas de
recompression du volume mort du cylindre de détente, pour θ = 3, µC = 0, 17

et µE = 0, 12
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Figure 3.18 � Évolution du rapport de pression et des puissances adimension-
nelles sans recompression du volume mort du cylindre de détente, en fonction
du rapport de volume ϕ, pour θ = 3, µC = 0, 17 et µE = 0, 12

Figure 3.19 � Évolution du rendement thermodynamique du moteur en fonc-
tion du rapport de volume, sans recompression du volume mort du cylindre de
détente, pour θ = 3, µC = 0, 17 et µE = 0, 12
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Figure 3.20 � Comparaison des rendements thermodynamiques avec et sans
recompression du volume mort du cylindre de détente, pour θ = 3, µC = 0, 17

et µE = 0, 12

3.6 Réglage des ouvertures et fermetures des
soupapes

Ces réglages sont très importants car les performances du moteur en
dépendent.

Réglage des soupapes du cylindre de compression

La �gure 3.21 représente l'évolution des écarts ϕCi−µC des di�érents points
du diagramme indicateur du cylindre de compression (�g.2.4), en fonction du
rapport de pression β. La valeur ϕCi−µC = 0 correspond au PMH, tandis que
la valeur ϕCi − µC = 1 correspond au PMB. Elle permet d'étudier le réglage
des ouvertures et fermetures des deux soupapes (admission et refoulement) du
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Figure 3.21 � Réglage des ouvertures et fermetures des soupapes du cylindre
de compression (�g.2.2) pour µC = 0, 17 et µE = 0, 12

cylindre de compression en fonction du rapport de pression de la machine. Pour
l'analyse, cette �gure doit donc être mise en regard du diagramme indicateur
de la �gure 2.4.
Sur la �gure 3.21 :

� La courbe en bleu correspond à la fermeture de la soupape d'aspiration.
Quelle que soit la valeur de β, la courbe reste constante. Cela signi�e
que la soupape d'aspiration se ferme toujours au PMB.

� La courbe en rouge correspond à l'ouverture de la soupape de refoule-
ment. On constate que lorsque β augmente, le point de fermeture de la
soupape de refoulement se rapproche du PMH.

� La courbe en vert correspond à la fermeture de la soupape de refou-
lement. On remarque que quelle que soit la valeur de β, la courbe
reste égale à 0. Ainsi, quelle que soit la valeur de β, la soupape de
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refoulement se ferme toujours lorsque le piston arrive à son PMH.

� La courbe en rose correspond à l'ouverture de la soupape d'aspiration.
Lorsque β augmente, le point d'ouverture de la soupape d'aspiration se
déplace vers le PMB.

Pour 2 < β < 3 correspondant à l'optimum de rendement (�g.2.3), nous
avons déterminé les durées d'ouverture et de fermeture des soupapes sur le
cycle dé�ni par le diagramme indicateur de la �gure 2.4. Ainsi, sur la �gure
3.21, l'étape I est la durée d'ouverture de la soupape d'aspiration. A l'étape
II les deux soupapes sont fermées, c'est la phase de compression du �uide
de travail. L'étape III correspond à la durée d'ouverture de la soupape de
refoulement. En�n, à l'étape IV les deux soupapes sont fermées, c'est la phase
de détente du volume mort du cylindre.

Réglage des soupapes du cylindre de détente en cas de recom-
pression totale du volume mort

La �gure 3.22 représente l'évolution des écarts
ϕEi
ϕ
− µE des di�érents

points du diagramme indicateur du cylindre de détente (�g.2.5a), en fonction
du rapport de pression β. Elle permet d'étudier le réglage des ouvertures et fer-
metures des deux soupapes (admission et refoulement) du cylindre de détente
en fonction du rapport de pression choisi. Cette �gure doit donc être mise en
regard du diagramme indicateur de la �gure 2.5a pour faciliter l'analyse.

Sur la �gure 3.22 :

� La courbe en bleu correspond à l'ouverture de la soupape de refoule-
ment. La courbe reste constante quelle que soit la valeur de β. Cela
signi�e que la soupape de refoulement doit être ouverte uniquement
lorsque le piston est à son PMH.

� La courbe en rouge correspond à la fermeture de la soupape de
refoulement, le piston étant retourné à son PMH. On constate que
lorsque β augmente, le point de fermeture de la soupape de refoulement
se déplace vers le PMB.

� La courbe en vert correspond à l'ouverture de la soupape d'aspiration.
On constate que sa valeur reste égale à 0 quelle que soit β. Donc,
la soupape doit être ouverte uniquement lorsque le piston est à son PMH.
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Figure 3.22 � Réglage des ouvertures et fermetures des soupapes du cylindre
de détente (�g.2.2) pour µC = 0, 17 et µE = 0, 12

� La courbe en rose correspond à la fermeture de la soupape d'aspiration.
Cette soupape doit se fermer d'autant plus tôt, c'est-à-dire d'autant plus
près du PMH, que le rapport de pression est élevé.

Pour 2 < β < 3 correspondant à l'optimum de rendement (�g.2.3), nous
avons déterminé les durées d'ouverture et de fermeture des soupapes sur le
cycle dé�ni par le diagramme indicateur de la �gure 2.5a. Ainsi, sur la �gure
3.22, l'étape I est la durée d'ouverture de la soupape d'aspiration. A l'étape
II les deux soupapes sont fermées, c'est la phase de détente du �uide chaud
sous pression. L'étape III correspond à la durée d'ouverture de la soupape de
refoulement. A l'étape IV les deux soupapes sont fermées, c'est la phase de
recompression du volume mort du cylindre de détente.



3.7. Conclusion 73

3.7 Conclusion

Nous avons exploité le modèle établi au chapitre 2 en traçant les évolutions
des di�érentes grandeurs. Les résulats ont montré qu'il existe une plage de
fonctionnement bien dé�nie pour laquelle un moteur peut produire de l'éner-
gie, en fonction des valeurs de β, ϕ, µC , µE, θ et selon que le volume mort du
cylindre de détente est recomprimé ou pas. Les résultats obtenus ont montré
également que les performances d'un moteur Ericsson sont meilleures lorsque
le volume mort du cylindre de détente est recomprimé. Dans le chapitre sui-
vant, nous allons présenter le prototype de moteur Ericsson, le banc d'essai et
les résultats expérimentaux.





Deuxième partie

Étude expérimentale





Chapitre 4

Le prototype de machine de
détente de moteur Ericsson

4.1 Historique du projet

L'étude des moteurs thermiques à apport de chaleur externe, notamment
Stirling et Ericsson, fait partie des axes principaux de recherche du LaTEP.
Plusieurs travaux sur le moteur Ericsson ont été menés ([5, 7, 75]) qui ont
contribué à sortir le moteur Ericsson de l'oubli dans lequel il était plongé
pratiquement depuis le début du XXe siècle avec l'avènement de la technologie
des moteurs à combustion interne, à mieux comprendre son fonctionnement
et ont également aidé à pallier le manque de bibliographie récente sur cette
machine.

Le projet de réalisation d'un prototype de moteur Ericsson a commencé
avec la thèse de S. Bonnet [6]. Ce travail a permis d'évaluer les performances
énergétiques d'un système de micro-cogénération basé sur un moteur Ericsson
(�g.4.1). L'étude exergo-économique a montré que ce genre de système est
performant, avec des rendements supérieurs à ceux de machines destinées à la
micro-cogénération et disponibles actuellement dans le commerce (moteurs à
combustion interne et certains moteurs Stirling). L'étude a également montré
que grâce à l'apport de chaleur externe issue de la combustion de gaz naturel,
le dispositif est capable de produire 11 kW électriques. De plus, le système qui
a été dimensionné est techniquement réalisable, performant, de moindre coût
et économiquement rentable, avec un prix du kWh inférieur à celui pratiqué
par les entreprises françaises du secteur de l'énergie. Le système de micro-
cogénération proposé s'est révélé très adapté à la production d'électricité de
petite puissance pour site isolé. Ce travail de thèse a ainsi jeté les bases de
la ré�exion sur la possibilité de couplage d'un moteur Ericsson avec d'autres
types de sources de chaleur.

C'est ainsi que dans sa thèse, M. Alaphilippe [4] a étudié la faisabilité du
couplage d'un moteur Ericsson avec un concentrateur cylindro-parabolique
(�g.4.2). A la demande de France Telecom R&D, l'étude a été menée
pour cinq sites géographiques (Antananarivo à Madagascar, Gaborone au



78
Chapitre 4. Le prototype de machine de détente de moteur

Ericsson

Figure 4.1 � Principe du moteur Erics-
son de micro-cogénération [36]

Figure 4.2 � Concentrateur solaire
utilisé dans l'étude [29]

Botswana, Saint Denis de la Réunion, Le Caire en Egypte et Lyon en France).
Elle a montré qu'on obtient pour les journées de l'année les plus défavorables
en termes d'ensoleillement, un rendement global journalier de 10,8 % avec
une surface de captation du rayonnement solaire de 27 m2 au Botswana
et de 9,7 % avec une surface de captation de 36 m2 à La Réunion, pour
ne citer que ces sites. L'étude théorique réalisée a mis en évidence le fait
que ces valeurs obtenues sont susceptibles d'être revues à la hausse. Si on
fait une comparaison avec les performances de grandes installations solaires
de production d'électricité, on se rend compte que les résulats obtenus par
le LaTEP sont très satisfaisants. En e�et, les grandes centrales solaires
thermodynamiques implantées dans des localisations très ensoleillées ont
des rendements annuels moyens voisins de 14 %. Quant aux installations
photovoltaïques de plusieurs dizaines de m2, les rendements moyens observés
sont voisins de 12 % en climat chaud.
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Les résultats très encourageants des travaux de thèse de S. Bonnet et M.
Alaphilippe, complétés par d'autres travaux [45, 46], ont conduit à la déci-
sion de concevoir, réaliser et tester un premier prototype de moteur Ericsson.
Le travail expérimental de cette thèse été mené grâce au soutien �nancier de
France Télécom, du Conseil Régional Aquitain et du Programme Interdiscipli-
naire Energie du CNRS. Dans un premier temps, n'a été réalisée que la partie
la plus délicate, soit la partie 'chaude' du moteur Ericsson, comprenant le
cylindre de détente avec son système de distribution, ainsi que le vilebrequin
et l'arbre à cames. Le système a été conçu pour qu'il soit aisé d'ajouter le cy-
lindre de compression dès que le fonctionnement correct du cylindre de détente
est validé. La modularité du moteur Ericsson permet en e�et de concevoir et
tester les composants séparément, contrairement au moteur Stirling qui ne
peut être conçu et testé que comme un tout.
Nous le verrons plus loin dans la suite du présent travail, les résultats obtenus
à l'issue des tests du prototype de cylindre de détente sont satisfaisants et
correspondent à ceux attendus. Aussi, a-t-il été décidé de réaliser et d'ajou-
ter le cylindre de compression a�n d'avoir un prototype de moteur complet.
Ce nouveau prototype qui comprend en plus un échangeur-récupérateur de
chaleur, doit être également testé et validé. Pour ce faire, un nouveau banc
d'essai a été réalisé.

4.2 Le prototype

4.2.1 Présentation de la machine

Le prototype construit dans un premier temps n'est pas un moteur complet
mais la partie 'chaude' du moteur Ericsson qui constitue la partie la plus
délicate à concevoir. Il comprend non seulement les soupapes 'chaudes', mais
aussi l'ensemble du cylindre de détente, le double vilebrequin et l'arbre à cames
du système de distribution. La �gure 4.3 présente une photo d'ensemble du
prototype réalisé, prise pendant un essai à chaud. Les plans de fabrication et
la construction du prototype ont été réalisés en concertation avec le LaTEP et
conformément au cahier des charges par M. Luc DANDO, ingénieur-consultant
en machines spéciales. Le banc d'essai a, quant à lui, été réalisé au sein du
LaTEP au cours du présent travail de recherche.

Par rapport au moteur Ericsson complet, seul le cylindre de compression
manque. Après que le prototype de la partie 'chaude' a été dé�nitivement
mis au point et validé, il a été aisé d'ajouter le cylindre de compression pour
réaliser un prototype de moteur complet à tester.
Le découplage entre le cylindre de détente et le cylindre de compression est
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Figure 4.3 � Vue d'ensemble du prototype de la partie chaude du moteur
Ericsson

intéressant pour la phase de mise au point. Cela permet d'éviter d'avoir à af-
fronter l'adaptation compresseur-détendeur dans la phase de test de la partie
'chaude'. A terme, l'objectif est de développer un prototype de moteur Erics-
son permettant d'atteindre une puissance à l'arbre de 3 kW. Cependant, a�n
de réduire le coût du programme de réalisation et de test du prototype de la
partie 'chaude' du moteur Ericsson, la taille en a été réduite.
Il n'est, en e�et, pas nécessaire de tester d'emblée un cylindre de 257 mm d'alé-
sage pour valider la technologie et les modèles. Un prototype de taille réduite
permet, entre autres avantages, de recourir à des matériels déjà disponibles au
LaTEP pour l'alimentation en air comprimé (air comprimé d'un compresseur
dédié, dispositifs de mesure du débit et de réglage de la pression,. . . ) et pour
le frein (frein à poudre de 3 kW). Pour se placer dans les conditions les plus
proches de la machine �nale de taille réelle, il a été convenu de réaliser un
prototype de partie 'chaude' qui a même vitesse de rotation et même vitesse
linéaire moyenne du piston que la machine �nale, et bien entendu, mêmes
caractéristiques thermodynamiques du �uide de travail à l'entrée du cylindre
de détente.
Le moteur n'est dès lors plus 'supercarré' mais 'long' en ce qui concerne le
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cylindre de détente. Les caractéristiques du prototype réalisé sont donc :
• Cylindrée du cylindre de détente : VE = 0, 65 dm3

• Alésage du cylindre de détente : DE = 80 mm
• Course du piston : C = 129 mm
• Vitesse linéaire moyenne maximale du piston : u = 4, 1 m/s
• Vitesse de rotation maximale du détendeur : n = 950 tr/min.

Ces dimensions conduisent aux performances attendues suivantes :
• Débit d'air : ṁ = 0, 005 kg/s
• Puissance indiquée du cylindre de détente : 1142 W
• Puissance à l'arbre du cylindre de détente : 1028 W

4.2.2 Embiellage

La technologie à deux vilebrequins contrarotatifs (�g.4.4) a été retenue,
elle o�re deux extrémités d'arbres permettant d'y atteler di�érents éléments :

� volant d'inertie
� codeur angulaire
� arbre à came
� démarreur et/ou génératrice ou frein à poudre

Figure 4.4 � Photos de l'embiellage du moteur

L'arbre primaire comprend le volant d'inertie (40 kg) et la chaîne de
distribution. L'arbre secondaire est plus petit a�n de réduire les frottements
et c'est sur celui-ci qu'est �xé le codeur angulaire. Sur les deux arbres, des
masses d'équilibrage ont été ajoutées a�n de réduire les vibrations mécaniques
de l'ensemble.
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La �gure 4.5 présente le déplacement du piston en fonction de l'angle de
rotation du vilebrequin.
Le moteur est entièrement fermé par di�érents carters sauf en ce qui concerne
le volant d'inertie et l'ouverture de la soupape de refoulement. Il n'y a donc
aucune partie chaude accessible.

Figure 4.5 � Déplacement du piston en fonction de l'angle de rotation du
vilebrequin

4.2.3 Cylindre de détente

Dans la partie inférieure du cylindre, une première chambre tenue froide
(température inférieure à 150 �C) par circulation d'eau, permet le frotte-
ment de la segmentation. Dans la partie supérieure, la chambre est maintenue
chaude par calorifugeage et résistance thermique par rapport à la chambre
froide (�g.4.6). C'est dans cette zone que s'installera le gradient thermique
650�C/150�C.

Le piston est lui-même réalisé en deux parties, une chaude relativement
longue équipée d'un écran anti-rayonnement à l'intérieur de sa tête, et une
froide équipée de la segmentation. L'embase du piston est en aluminium et le
reste en inox. La photo à droite sur la �gure 4.6 présente le prototype dont
on a retiré toute la partie supérieure, y compris la partie supérieure de la
chemise du cylindre. On voit donc dépasser la partie supérieure du piston
creux, terminée par son écran anti-rayonnement.
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Figure 4.6 � Respectivement : Les deux parties du cylindre et moteur ouvert,
chemise et culasse déposées, la partie supérieure du piston dépassant la partie
inférieure du cylindre

La liaison entre l'embiellage et l'espace de détente est facilement démontable
pour permettre l'adjonction ultérieure du cylindre de compression.

4.2.4 Soupapes et distribution

Les �gures 4.7a et b présentent deux photos du système de distribution du
moteur. Les soupapes chaudes représentent la partie innovante de la machine.
Il s'agit d'assurer les fonctions d'ouverture et de fermeture à l'admission et à
l'échappement dans les contraintes de température uniforme et constante de
650�C avec des performances d'étanchéité et de durabilité su�santes.
Il a été décidé de réaliser les soupapes en adaptant des soupapes disponibles
commercialement, et dont le matériau devrait résister aux conditions ther-
miques particulières du prototype. Cependant, il s'agit de garantir que la liai-
son glissante tige de soupape/culbuteur s'opère à une température proche de
l'ambiance. A cette �n, des rallonges de soupape sont assemblées aux tiges de
soupapes. Ces rallonges de soupapes sont refroidies par une circulation d'eau
(�g.4.9) a�n de réduire la conduction thermique vers le culbuteur et les cames,
due au fort gradient de température (�g.4.8).

La soupape d'échappement est équipée d'un système manuel de blocage
en ouverture pour le gon�age de la machine : c'est le levier de la �gure 4.7b.
En e�et, lorsque le cylindre de compression sera inséré dans le prototype, on
pourra utiliser celui-ci pour mettre sous pression la ligne haute 'pression' du



84
Chapitre 4. Le prototype de machine de détente de moteur

Ericsson

Figure 4.7 � Distribution du moteur. (a) : Chaîne de distribution, tendeur
de chaîne et pignon de l'arbre à came ; (b) : Came, culbuteur, tige et ressort
de la soupape de refoulement, levier d'ouverture manuelle de la soupape ; (c) :
Système des 2 demi-cames, culbuteur, et tête de rallonge de tige de soupape
refroidie à l'eau

Figure 4.8 � Soupape et sa rallonge de tige refroidie à l'eau

moteur Ericsson (échangeur récupérateur et échangeur réchau�eur). Il s'agira
alors d'entraîner le moteur par un moteur électrique extérieur ou grâce à la
génératrice en fonctionnement réversible. Une électrovanne à l'entrée du cy-
lindre de détente empêchera l'alimentation de ce dernier tant que la pression
nominale ne sera pas atteinte dans les échangeurs. Le cylindre de détente fonc-
tionnera donc 'à vide'. A�n de réduire l'amplitude des variations de pression
qui en résultent, la soupape d'échappement est donc bloquée manuellement
en position ouverte.
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Figure 4.9 � Schéma du circuit d'eau de refroidissement de la machine de
détente

Un système de demi-cames (�g.4.7c) a été réalisé a�n de permettre le ré-
glage des courses d'ouverture des soupapes. Chacune des deux cames possède
deux réglages, le décalage angulaire global avec le vilebrequin et la durée d'ou-
verture de l'admission. Ces réglages sont e�ectués respectivement en faisant
varier la position angulaire de la came sur l'arbre à cames (ou de l'arbre à
cames par rapport au vilebrequin) ou en faisant varier la position angulaire
relative des deux demi-cames.
Chacun de ces réglages peut être réalisé en moins de deux minutes.
Les soupapes sont positionnées avec une fermeture vers le bas, ce qui est moins
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pertinent pour l'échappement mais présente l'avantage d'avoir un ensemble de
distribution plus homogène. La faible surpression qui règne dans le cylindre
de détente (pression maximale de 0,3 MPa) par rapport aux fortes pressions
que l'on rencontre dans les moteurs à combustion interne autorise cette con�-
guration. Les soupapes achetées dans le commerce ont été recti�ées.

4.3 Le banc d'essai moteur

Le schéma de principe du banc d'essai de la partie chaude du moteur
Ericsson, que nous avons réalisé au cours de la présente thèse, est représenté
sur la �gure 4.10.

Figure 4.10 � Schéma de principe du banc d'essai de la partie chaude du
moteur Ericsson

Le rôle et le détail de chaque sous-ensemble du banc sont dé�nis dans les
paragraphes ci-dessous. La �gure 4.11 présente une vue du banc d'essai mis
en place pour le test et la validation du prototype.
On peut y voir le prototype de machine de détente de moteur Ericsson, ainsi
que les di�érents sous-ensembles et appareils composant le banc d'essai.
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Figure 4.11 � Vue générale de l'ensemble du système

4.3.1 Système d'air comprimé

Bien qu'ayant à notre disposition un réseau d'air comprimé au sein du La-
TEP, nous avons choisi un système autonome a�n de nous a�ranchir d'éven-
tuelles perturbations lors de nos essais. L'air comprimé de notre banc moteur
est donc fourni par un compresseur à piston.
Un sécheur d'air par réfrigération est relié directement à la sortie du com-
presseur (�g.4.12). Il permet d'obtenir un air sec et d'éviter une éventuelle
détérioration du matériel sensible à l'humidité comme le débitmètre massique.
Un pré�ltre et un �ltre submicronique sont disposés respectivement à l'entrée
et à la sortie du sécheur.

4.3.2 La régulation de pression

Comme cela a été déterminé lors des calculs de dimensionnement du mo-
teur [45, 46], le prototype doit être alimenté par de l'air à une pression maxi-
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Figure 4.12 � Compresseur, sécheur, détendeur

male de 0,3 MPa (3 bar). Ainsi à la sortie du sécheur d'air on a disposé un
régulateur de pression (�g.4.12) avec son manomètre. Sur le circuit nous avons
ajouté une électrovanne qui est normalement ouverte. En cas d'arrêt d'urgence
du banc d'essai, elle se fermera et isolera le reste du circuit du compresseur.

4.3.3 La mesure de débit

Figure 4.13 � (a) : Débitmètre massique numérique et capteur de pression ;
(b) : Cartouche chau�ante et réservoirs tampons chaud et froid.

La mesure du débit d'air dans le circuit se fait à l'aide d'un débitmètre
massique numérique et de son boîtier de commande (�g.4.13a). Ce système
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permet soit de réguler la pression et de mesurer le débit massique d'air cor-
respondant, soit de réguler et de mesurer le débit massique d'air. Les essais
ont été e�ectués en désactivant arti�ciellement la fonction de régulation du
débitmètre.

4.3.4 Le système de chau�age d'air

Pour tester le prototype de la partie 'chaude', il faut lui adjoindre un sys-
tème de chau�age électrique. Nous avons choisi une cartouche chau�ante d'une
puissance de 8 kW (�g.4.13b). Cette puissance est su�sante pour atteindre la
température d'admission dans le cylindre de détente soit Th = 650�C.
Une armoire de commande permet à la fois d'alimenter la cartouche élec-
trique mais aussi de réguler la température. La cartouche possède deux ther-
mocouples reliés à l'armoire, le premier sert à la régulation et le second à la
sécurité du système.

4.3.5 Raccordement au moteur

La cartouche chau�ante présentée ci-dessus comporte un thermocouple
pour la régulation de température à son extrémité. Ce dernier pourrait être
perturbé par les pulsations du �ux d'air générées par l'ouverture périodique
de la soupape d'admission si on �xait la cartouche directement sur la bride
d'admission du moteur. De même, les �laments de la résistance électrique de
chau�age pourraient subir une fatigue thermique trop importante, voire une
surchau�e conduisant à leur détérioration.
A�n d'éviter ce problème, nous avons ajouté une pièce en inox qui sert de
réservoir tampon entre la cartouche chau�ante et le moteur. C'est le réservoir
tampon calorifugé visible sur la �gure 4.13b. Du coté de la bride de sortie du
moteur, l'échappement est constitué d'un tube vertical qui permet d'expulser
l'air détendu encore chaud (environ 200�C).
Du fait des fortes températures considérées, toutes ces parties sont calorifugées
par de la laine de roche.

4.3.6 Accouplement du moteur

Le volant d'inertie de l'arbre de sortie du prototype est accouplé, par l'in-
termédiaire d'un couplemètre, soit à un frein à poudre permettant de charger
le prototype lors des essais, soit à un motoréducteur, permettant de faire
tourner le prototype en moteur entraîné pour étudier les pertes mécaniques.
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4.3.7 L'acquisition des données

Outre les matériels de mesures déjà mentionnés, le banc d'essai est équipé
de di�érents capteurs de température (thermocouples type K) et de capteurs
de pression disposés à di�érents endroits du circuit.
Un premier thermocouple est positionné sur le circuit en amont de la cartouche
chau�ante, deux autres à l'admission et au refoulement du moteur. Un autre
thermocouple mesure la température de la paroi extérieure de la culasse. Les
capteurs de pression sont disposés aux mêmes endroits que les thermocouples
du circuit d'air. Un capteur de pression supplémentaire, situé dans la culasse
du moteur, permet de mesurer la pression instantanée dans le cylindre. La
�gure 4.14 présente le positionnement des capteurs à l'admission et dans la
culasse du cylindre de détente.

Figure 4.14 � Positionnement de certains capteurs

L'acquisition des températures et des pressions de tous les capteurs se fait
à chaque degré de rotation du vilebrequin a�n d'obtenir les variations précises
de ces grandeurs au cours du cycle thermodynamique. Un codeur angulaire
incrémental (�g.4.15) est positionné sur un arbre moteur et délivre une
impulsion à chaque degré de rotation. C'est cette impulsion qui commande
l'acquisition de toutes les mesures par la centrale.

L'ensemble des capteurs de température, de pression et le couplemètre
ainsi que le codeur angulaire sont connectés à une centrale d'acquisition USB
à châssis modulaire NI cDAQ 9172. Elle comporte cinq modules : deux pour
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les thermocouples, deux pour les capteurs de pression et un module numérique
pour le signal du codeur angulaire. Un wattmètre numérique ISW 8300 est
branché sur le boîtier d'alimentation de la cartouche chau�ante pour mesurer
la puissance électrique fournie à l'air et permettre ainsi de faire un bilan
énergétique complet du système.

Figure 4.15 � Codeur angulaire (en bleu)

La �gure 4.16 montre une vue générale du principe d'acquisition de données
qui a été mis au point.
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Chapitre 5

Essais préliminaires pour la mise
au point du dispositif

5.1 Mise au point mécanique

Dès la réception du prototype au LaTEP, il a immédiatement été mis
en fonctionnement à partir d'une alimentation en air comprimé froid. Cet
essai préliminaire a été tout à fait satisfaisant. Il a montré, d'une part, que
la ligne d'alimentation en air comprimé permettait d'alimenter correctement
le cylindre de détente, mais surtout, que celui-ci fonctionne correctement
jusqu'à sa vitesse de rotation maximale de 950 tr/min.

Depuis sa réception, le prototype a tourné plusieurs dizaines d'heures,
tant à froid qu'à chaud, tant en mode moteur qu'en mode entraîné. Les
incidents mécaniques ont été très peu nombreux, prouvant que le prototype a
été conçu et réalisé avec un très grand soin et une extrême compétence. Des
essais en moteur entraîné ont été e�ectués dès la réception du prototype, puis
après la campagne de mesures. Ces essais n'ont pas révélé de dégradation
des performances mécaniques du prototype, le couple résistif en moteur
entraîné n'ayant pas augmenté après la campagne de mesures. Les seuls petits
incidents à signaler ont été :

� usure prématurée des roulements à rouleaux de l'axe des culbuteurs ;
ces roulements ont été remplacés par des roulements plus robustes qui
donnent entière satisfaction depuis lors ;

� déchirure d'un �exible d'eau de refroidissement des tiges de soupape ;
tous les �exibles ont été remplacés par des tuyaux d'une autre nature ;
le problème semble dé�nitivement résolu ;

� défaillance d'un roulement d'un des deux vilebrequins contra-rotatifs ; les
bagues d'étanchéité de ces roulements avaient été ôtées a�n de réduire les
pertes mécaniques, ce qui a malheureusement conduit à la destruction
prématurée d'un de ces roulements ; le prototype a été muni de nouveaux
roulements dont les bagues d'étanchéité ont été conservées ;

� en�n, il est arrivé qu'en fonctionnement le prototype émette parfois de
petits couinements ; lorsqu'il est retourné dans les ateliers de M. Dando
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pour y adjoindre le cylindre de compression, le prototype a été démonté
et examiné avec soin pour y détecter les origines éventuelles de ces grin-
cements occasionnels. Les bagues graphites qui assurent l'étanchéité au-
tour de l'arbre à cames ont ainsi été modi�ées.

5.2 Mise au point �uidique et thermique

Comme on le verra ultérieurement, les mesures de débit ont révélé des fuites
relativement importantes aux soupapes. Ces fuites sont particulièrement pré-
judiciables quand elles concernent la soupape de refoulement, qui s'ouvre vers
l'extérieur du cylindre (et donc qui se ferme 'contre' la pression). Ces fuites
sont probablement dues à des imperfections de l'usinage des sièges de sou-
papes. M. Dando a sous-traité la réalisation de ces pièces à une entreprise de
fabrication mécanique qui a éprouvé des di�cultés à usiner l'acier réfractaire
très dur de ces pièces, ayant même cassé des outils au cours de cet usinage. Il a
été décidé de véri�er l'origine de ces fuites et d'y remédier lors du démontage
du prototype aux �ns d'y adjoindre le cylindre de compression. Par ailleurs,
lors des premiers essais de montée en température, il a pu être constaté que le
refroidissement des tiges de soupape s'opère parfaitement, le point de contact
entre la tête de tige et le culbuteur restant toujours à température ambiante.
Par contre, il a été observé que le refroidissement par circulation d'eau de
la partie inférieure du cylindre était insu�sant. Dès lors, il a été décidé de
limiter les essais à haute température, pour éviter le risque de détérioration et
de 'collage' du segment en Te�on du piston. Ce problème de refroidissement
insu�sant a été résolu très facilement, après les essais lorsque le prototype a
été démonté pour y adjoindre le cylindre de compression, en augmentant la
surface de contact eau de refroidissement/paroi du cylindre à refroidir.

5.3 Calage du point mort haut (PMH)

La mesure des grandeurs physiques (couple, pressions, températures, etc.)
est cadencée par un codeur angulaire monté sur l'arbre du vilebrequin. A
chaque degré de rotation du vilebrequin, le codeur envoie une impulsion à la
centrale d'acquisition pour mesurer ces grandeurs.

Pour chaque cycle de rotation du moteur, le codeur envoie donc 360
impulsions qui correspondent à 360 degrés (un tour) et donc à 360 valeurs
mesurées pour chaque grandeur physique.

Le 0� vilebrequin correspond au maneton (point A de la �gure 5.1) sur
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l'axe des abscisses. Partant dans le sens trigonométrique, le point mort haut
correspond à l'angle 102,9� quand les points O,A,M sont alignés et le point
mort bas à 297,7�quand A,O,M sont alignés.

Figure 5.1 � Références angulaires du vilebrequin

Il est essentiel de connaître la position du PMH avant de procéder aux
tests, car toutes les grandeurs physiques sont mesurées en fonction des angles
de rotation du vilebrequin. Le PMH doit correspondre au 0�de la position du
vilebrequin lors de l'acquisition des mesures. Sur le moteur, le PMH est repéré
physiquement par brochage dans le mécanisme de la machine (�g.5.2).

Pour l'acquisition de l'angle de rotation du vilebrequin, un petit aimant a
été �xé sur le volant d'inertie de la machine. Ainsi, lorsque le moteur tourne, la
position du PMH est détectée par un capteur à e�et Hall monté sur le capotage
du moteur. Le signal d'impulsion est transmis à la centrale d'acquisition reliée
à un ordinateur.

La synchronisation entre le PMH (donné par le capteur à e�et Hall), le top
tour du codeur, la mesure de l'angle de rotation du vilebrequin, les mesures
des di�érentes grandeurs physiques pour chaque degré de vilebrequin, a été
réalisée et validée (programme informatique en code CVI).

5.4 Protocole expérimental

Avant chaque essai, les di�érentes consignes (température du réchau�eur,
pression d'air admis, débit, etc.) sont réglées aux valeurs souhaitées.
Chaque essai réalisé correspond à 165 cycles de rotation du moteur, soit
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Figure 5.2 � Repérage du PMH

60.000 points acquis pour chaque grandeur mesurée et qui sont stockés sous
format excel. Un traitement sous Matlab 6.5 permet d'e�ectuer des calculs de
moyennes de phase pour obtenir 360 points (un cycle) pour chaque grandeur.
Aucun traitement (�ltrage ou lissage) n'est réalisé préalablement sur les
mesures. L'analyse des résultats expérimentaux montre que les mesures de
toutes les grandeurs sont très reproductibles d'un cycle à l'autre et que la
dispersion est très faible.

La température du réchau�eur d'air est �xée grâce à un boîtier de
commande et régulée. L'air sous pression est fourni par un compresseur à
piston acheté dans le commerce. La valeur de consigne de pression est �xée
par l'intermédiaire d'un mano-détendeur disposé à la sortie du sécheur d'air.
Ainsi, la consigne de pression est parfaitement contrôlée et stable.
Nous avons testé le prototype suivant deux modes :

1. En mode moteur pour mesurer le diagramme indicateur et les perfor-
mances de la machine. Pour évaluer les performances de la machine en
charge, un frein à poudre est accouplé au prototype. La consigne de ce
frein est ajustée de manière à obtenir la vitesse de rotation souhaitée.
Avant de commencer les essais, il faut laisser le système chau�er jusqu'à
ce que la tête extérieure du cylindre de détente soit à la même tempé-
rature que la consigne lue sur le boîtier de contrôle/commande de la
cartouche chau�ante. Il est facile de véri�er cela grâce à deux thermo-
couples placés sur la tête de cylindre côté enveloppe de soupape d'as-
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piration et enveloppe de soupape de refoulement. Pour chaque consigne
de température (300�C, 400�C, 500�C) d'air admis dans le cylindre et
sur la plage de vitesses de rotation allant de 100 à 950 tr/mn, des essais
ont été réalisés et des mesures ont été faites.

2. En mode récepteur (moteur entraîné), le prototype est entraîné par un
motoréducteur. Aucune pression d'air n'est fournie à la machine. Les es-
sais ont été réalisés sur une plage de vitesses variant de 100 à 900 tr/mn.
Les mesures e�ectuées (couple, diagramme pV à vide, etc.) ont permis
de quanti�er les frottement mécaniques pour chaque sous-ensemble de
la machine (distribution, chaîne, etc.)

5.5 Mise au point de la métrologie et de l'ac-
quisition de données

La phase de mise en place de toute la chaîne de mesures a nécessité un peu
plus de temps que prévu initialement. Les points suivants ont normalement
été abordés au cours de cette étape, sans di�cultés notables :

� étalonnage des capteurs de pression ;
� étalonnage du couplemètre ;
� réalisation d'un préconditionneur pour les signaux des thermocouples et
de certains capteurs de pression ;

� calage du PMH (point mort haut).

Par contre, les opérations suivantes ont été un peu plus problématiques :
� mesure précise du débit massique ; il a été constaté que le volume de
l'espace tampon à l'admission du prototype avait été sous-estimé. Ceci
avait deux conséquences négatives : la mesure du débit massique d'air
admis dans le prototype n'était pas stable, et la pression de l'air admis
dans le cylindre chutait fortement lors de l'ouverture de la soupape d'ad-
mission, du fait du 'dégon�age' de la ligne d'admission. Ces di�cultés
ont été en grande partie résolues par l'adjonction d'un nouveau réser-
voir tampon, en amont de la cartouche de chau�age électrique (réservoir
tampon 'froid', �gure 4.13b) ;

� récupération du 'top tour' du codeur angulaire ; il ne semblait pas pos-
sible d'acquérir directement le top tour du codeur angulaire avec les
cartes dont nous disposions dans la centrale d'acquisition. Cette di�-
culté a été facilement contournée en doublant le top tour du codeur par
un second signal obtenu par un capteur de déplacement électromagné-
tique ;
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� pilotage de la centrale d'acquisition ; c'est le point qui nous a occupé le
plus longuement. La centrale NI est prévue pour être pilotée à partir du
logiciel LABVIEW. Or, après diverses tentatives, il est apparu claire-
ment que LABVIEW ne permet pas de faire de l'acquisition avec la ra-
pidité voulue par notre application (une acquisition des signaux de tous
les capteurs tous les degrés de vilebrequin, pour une machine tournant
à une vitesse maximum de 950 tr/min, soit une fréquence d'acquisition
de l'ordre de 6 kHz). En pratique, les acquisitions réalisées à partir du
pilotage de la centrale par LABVIEW nous fournissaient des résultats
de mesure, mais nous constations un déphasage aléatoire entre certaines
mesures, notamment entre la mesure de la pression dans la culasse et le
top tour. Ceci rendait donc complètement inexploitables ces mesures, le
diagramme indicateur (p,V) que nous pouvions en déduire n'étant pas
�able. Il a donc �nalement été décidé de développer un logiciel spéci�que
pour piloter la centrale d'acquisition, sous LabWindows/CVI. Ce nouvel
outil est opérationnel et permet l'acquisition de manière synchrone de
tous les signaux de mesure. Depuis lors, nous n'avons plus de di�cultés
pour nos acquisitions de données.

5.6 Calibration du matériel et �abilité des me-
sures

Avant de procéder aux tests, le matériel de mesure a été véri�é, calibré et
le calage du PMH du prototype a été réalisé.

Sur le banc d'essai, il y a 4 capteurs destinés à mesurer la pression à
l'entrée du réchau�eur d'air, la pression à l'aspiration du moteur, la pression
dans la culasse, la pression au refoulement de la machine. Pour calibrer ces
capteurs de pression, nous avons choisi le capteur mesurant la pression dans
la culasse comme référence. Les 4 capteurs ont été disposés à l'air libre et
des mesures de pressions ambiantes ont été e�ectuées. Ensuite, les capteurs
ont été montés sur un dispositif de calibration réalisé au LaTEP. La plage de
variation de la pression de calibration va de 105 Pa à 8 × 105 Pa. La ligne
du dispositif de calibration a été chargée avec de l'air à di�érentes valeurs de
pression réglées à l'aide du mano-détendeur d'un compresseur à piston acheté
dans le commerce qui sert également à alimenter le banc d'essai du proto lors
des essais en 'mode moteur'. Pour chaque consigne de pression réglée à l'aide
du mano-détendeur, des mesures ont été faites (acquisition de données avec
la centrale NI). Par traitement numérique sous Matlab (regression linéaire),
tous les capteurs de pression ont pu être calibrés à la même référence et



5.6. Calibration du matériel et �abilité des mesures 99

les valeurs obtenues sont conformes à celles du certi�cat de calibration du
fournisseur. Chaque capteur de pression a une incertitude de mesure égale à
±0, 025 bar.
Le couplemètre a été véri�é à l'aide d'un montage de mesure de couple
statique réalisé au LaTEP. Les valeurs de mesure obtenues sont en conformité
avec le certi�cat du fournisseur. L'incertitude de la mesure est égale à ±0, 022

Nm.

Pour les mesures de température, nous avons utilisé les corrélations
standards de conversion du signal de mesure de thermocouple de type K.
L'incertitude de la mesure sur chaque thermocouple est égale à ±1, 5 �C
de −40 �C à 375 �C et de ±0, 004 × |T | de 375 �C à 1000 �C, T étant la
température mesurée en degré celcius.

Pour le calage du PMH, deux moyens ont été utilisés :
� d'abord, une référence géométrique a été marquée sur le vilebrequin,
permettant ainsi une calibration précise du codeur angulaire ;

� ensuite, un capteur à e�et Hall a été monté sur le volant d'inertie de la
machine, de sorte à détecter le passage du PMH géométrique référencé, à
chaque rotation du vilebrequin. Ainsi, l'angle de rotation du vilebrequin
est mesuré avec une précision absolue de ±1�.

Pour le débitmètre massique thermique, nous avons utilisé le certi�cat du
fournisseur comme référence. L'incertitude de mesure est égale à ±1 % de la
pleine échelle au-delà de 1100 ln/min.

D'un cycle à l'autre et lorsque le prototype fonctionne en régime per-
manent, on observe une bonne répétabilité des di�érentes grandeurs
physiques instantanées mesurées. Les résultats expérimentaux présentés plus
loin dans ce document ont été obtenus sur une moyenne de 165 cycles.
D'un essai à l'autre, nous avons remarqué qu'il est di�cile de reproduire des
conditions opératoires strictement identiques du prototype, dû au fait qu'il
n'est pas facile de replacer avec précision les quatre demi-cames dans les
mêmes positions absolues à chaque fois. Cela est également imputable au fait
que le détendeur manuel installé sur la ligne d'admission du banc d'essai ne
permet pas un réglage �n de la pression d'air.





Chapitre 6

Essais en 'mode moteur'

6.1 Méthodologie

Nous présentons tout d'abord les résultats des essais e�ectués pour trois
vitesses de rotation di�érentes (environ 300 tr/min, 600 tr/min et 900 tr/min)
et trois niveaux de température d'admission di�érents (environ 300�C, 400
�C et 500 �C). Tous les essais ont été menés en enregistrant 60 000 valeurs
instantanées des capteurs de pression, de température et de couple, le ca-
dencement des mesures étant imposé par le codeur angulaire, tous les degrés
de vilebrequin. Les moyennes de phase de chacune de ces mesures sont en-
suite e�ectuées, de sorte que les résultats présentés ci-dessous sont issus d'une
moyenne e�ectuée sur 165 cycles successifs.

6.2 Essais pour une température d'admission de
310�C

Les �gures 6.1, 6.2 et 6.3 présentent les évolutions des pressions mesurées
à l'entrée de la cartouche chau�ante (en bleu), dans la pipe d'admission (en
vert) et dans le cylindre (en rouge) pour trois vitesses de rotation di�érentes,
et pour une température d'admission de 310�C environ.

Di�érentes observations peuvent être faites à l'examen de ces courbes.
Tout d'abord, on remarque que la di�érence de pression entre la pipe
d'admission et le cylindre pendant la phase d'admission (soit du PMH = 0�
vilebrequin jusqu'à 90�vilebrequin environ) est très faible, ce qui montre que
la soupape d'admission génère peu de pertes de charge. Assez logiquement, on
voit que cette di�érence augmente avec la vitesse de rotation, mais reste très
faible (de l'ordre de 0, 1×105 Pa maximum) même à 900 tr/min. De même, la
pression dans le cylindre pendant la phase de refoulement (soit de 180�à 330�
vilebrequin environ) est faible, montrant que la soupape de refoulement génère
de faibles pertes de charge, toujours inférieures là aussi à environ 0, 1×105 Pa.

On observe également d'importantes oscillations de pression dans la pipe
d'admission et dans le cylindre durant la phase d'admission. Ces oscillations
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Figure 6.1 � Évolution des pressions à 306 tr/min pour Tadm = 310�C

Figure 6.2 � Évolution des pressions à 600 tr/min pour Tadm = 310�C
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Figure 6.3 � Évolution des pressions à 902 tr/min pour Tadm = 310�C

de pression sont clairement dues à des phénomènes acoustiques dans la
ligne d'admission. On constate en e�et que l'amplitude de ces oscillations de
pression est d'autant plus importante que la vitesse de rotation est élevée.
On remarque par ailleurs que la fréquence de ces oscillations est constante, le
nombre de pics de pression étant inversement proportionnel à la vitesse de
rotation du moteur. Ce phénomène acoustique parasite est essentiellement
dû à la con�guration du réservoir tampon 'chaud' (voir �gures 4.13 et 4.11)
qui comporte plusieurs variations brutales de section. Dans la con�guration
complète du moteur, on veillera donc à ce que les éventuels phénomènes
acoustiques ne soient pas préjudiciables pour les performances du moteur.

En�n, on constate que malgré la présence des deux réservoirs tampons,
la pression dans la pipe d'admission chute pendant l'admission. La pression
amont (courbe bleue) reste bien constante, mais la pression dans la pipe d'ad-
mission (courbe verte) chute pendant l'admission, et sa remontée vers la pres-
sion d'admission est logiquement d'autant plus lente (en terme de degrés de
vilebrequin) que la vitesse de rotation est élevée. Dans la con�guration com-
plète du moteur, cette chute sera réduite du fait du volume des échangeurs
de chaleur, et de la quasi simultanéité du refoulement du compresseur et de
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l'admission du cylindre de détente.

Figure 6.4 � Diagrammes indicateurs pour Tadm = 310�C

La �gure 6.4 présente les diagrammes indicateurs déduits des mesures de
pression et du calcul du volume de la cylindrée à partir de la mesure de
la position angulaire du vilebrequin. Les diagrammes ne se superposent pas
exactement pour les trois vitesses de rotation considérées, du fait de pressions
d'admission et du réglage des cames pas exactement identiques dans les trois
essais considérés, et du fait des phénomènes acoustiques. On constate cepen-
dant bien que l'allure de ces trois diagrammes est globalement indépendante
de la vitesse de rotation, comme cela était attendu. Comme cela sera montré
ultérieurement, l'étude �ne de l'évolution thermodynamique de l'air dans le
cylindre au cours de la détente ne pourra être e�ectuée que lorsque les débits
de fuite aux travers des soupapes seront négligeables, ou, au moins, évaluables.

6.3 Essais pour une température d'admission de
400�C

Les �gures 6.5, 6.6 et 6.7 présentent les évolutions des pressions mesurées
à l'entrée de la cartouche chau�ante (en bleu), dans la pipe d'admission (en
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vert) et dans le cylindre (en rouge) pour trois vitesses de rotation di�érentes,
et pour une température d'admission de 400�C.

Figure 6.5 � Évolution des pressions à 271 tr/min pour Tadm = 400�C

La �gure 6.8 présente les diagrammes indicateurs correspondants. Des com-
mentaires similaires à ceux présentés pour les �gures 6.1, 6.2 et 6.3 peuvent
être proposés pour ces résultats à 400�C environ.
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Figure 6.6 � Évolution des pressions à 512 tr/min pour Tadm = 400�C

Figure 6.7 � Évolution des pressions à 836 tr/min pour Tadm = 400�C
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Figure 6.8 � Diagrammes indicateurs pour Tadm = 400�C

6.4 Essais pour une température d'admission de
500�C

Les �gures 6.9, 6.10 et 6.11 présentent les évolutions des pressions mesurées
à l'entrée de la cartouche chau�ante (en bleu), dans la pipe d'admission (en
vert) et dans le cylindre (en rouge) pour trois vitesses de rotation di�érentes,
et pour une température d'admission de 500�C environ.

La �gure 6.12 présente les diagrammes indicateurs correspondants. Des
commentaires similaires à ceux présentés pour les �gures 6.1, 6.2 et 6.3 peuvent
être proposés pour ces résultats à 500�C.
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Figure 6.9 � Évolution des pressions à 305 tr/min pour Tadm = 500�C

Figure 6.10 � Évolution des pressions à 610 tr/min pour Tadm = 500�C
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Figure 6.11 � Évolution des pressions à 894 tr/min pour Tadm = 500�C

Figure 6.12 � Diagrammes indicateurs pour Tadm = 500�C
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6.5 Températures de refoulement théoriques et
expérimentales

Les �gures 6.13, 6.14 et 6.15 présentent les températures mesurées dans
chacun des cas. Le tableau 6.13 présente les valeurs moyennes obtenues pour
chacune des trois températures d'admission. On constate que la température
de paroi (mesurée sur la face extérieure de la culasse) est systématiquement
comprise entre la température d'admission et la température de refoulement
expérimentale. Proche de la moyenne entre ces deux températures pour une
admission à 310�C, elle a tendance à se rapprocher de la température de refou-
lement au fur et à mesure que la température d'admission s'élève. On constate
également que la température de refoulement expérimentale est systématique-
ment plus élevée que la température de refoulement calculée à partir d'une
évolution adiabatique réversible de l'air admis. Le tableau 1 montre que cet
écart s'amenuise lorsque la température de l'air admis augmente. Les résultats
de mesure montrent également qu'à température d'admission identique, cet
écart décroît légèrement lorsque la vitesse de rotation augmente.

Figure 6.13 � Températures moyennes pour Tadm = 310�C

Di�érentes explications peuvent être données à l'écart de température ob-
servé entre la température de refoulement mesurée et la température adiaba-
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Figure 6.14 � Températures moyennes pour Tadm = 400�C

Figure 6.15 � Températures moyennes pour Tadm = 500�C
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Tadm = 310�C Tadm = 400�C Tadm = 500�C
Temp. adm. 314�C 405�C 494�C
Temp. paroi 260�C 295�C 362�C
Temp. refoul. 212�C 258�C 318�C
Temp. adiab. 145�C 211�C 282�C
Tref - Tadiab 67�C 47�C 36�C

Table 6.1 � Températures moyennes pour les trois températures d'admission

tique. D'une part, la détente n'est pas adiabatique, dans la mesure où l'air
dans le cylindre échange de la chaleur avec la paroi, qui le réchau�e en �n de
détente. D'autre part, on peut suspecter que la fuite de la soupape d'admis-
sion introduit de l'air chaud en cours de détente. En�n, on peut également
penser que la soupape de refoulement, également fuyarde, laisse échapper de
l'air chaud en cours de détente, la température mesurée au refoulement résul-
tant donc d'une pondération entre la température du débit de fuite à soupape
de refoulement fermée, et la température de l'air refoulé, lorsque cette sou-
pape est ouverte. En l'absence d'une évaluation précise des débits de fuite
des soupapes, il n'est pas possible à l'heure actuelle de préciser la part rela-
tive de l'écart de température due à chacun de ces phénomènes. Notons que
du point de vue thermodynamique, le cycle envisagé pour le moteur complet
étant un cycle à récupération, le fait que la température de refoulement est
supérieure à la température adiabatique est béné�que pour le rendement du
moteur, si l'explication est le transfert thermique aux parois. Ce béné�ce est
cependant très réduit, voire négatif, si cet écart est imputable à la fuite de la
soupape d'admission. La fuite de la soupape de refoulement est, quant à elle,
certainement préjudiciable pour le rendement global du moteur.

6.6 Performances globales du prototype

6.6.1 Introduction

L'enregistrement du diagramme indicateur nous permet de calculer le tra-
vail indiqué :

Wind =

∣∣∣∣∮ pdV

∣∣∣∣ [J/cycle] (6.1)

Le travail indiqué correspond au travail e�ectué par le �uide sur le piston.
A partir du travail indiqué, on déduit la puissance indiquée :
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Ẇind = Wind
n

60
[W ] (6.2)

où n est la vitesse de rotation exprimée en tour/min.

La mesure du couple par le couplemètre nous permet de calculer la puis-
sance mécanique disponible à l'arbre du prototype :

Ẇarbre = 2π
n

60
C [W ] (6.3)

Des valeurs de la puissance indiquée et de la puissance à l'arbre de la
machine, on déduit le rendement mécanique du prototype :

ηmec =
Ẇarbre

Ẇind

[−] (6.4)

Connaissant les conditions de température et de pression d'admission, on
peut calculer la chute d'enthalpie hs correspondant à une détente isentropique.
En multipliant cette di�érence d'enthalpie par le débit massique mesuré, on
obtient la puissance théorique que devrait donner la machine pour le débit
expérimental :

Ẇtheor,s = ṁmes∆hs [W ] (6.5)

En rapportant la puissance indiquée à la puissance théorique isentropique,
on obtient le rendement isentropique de détente du prototype :

ηs,E =
Ẇind

Ẇtheor,s

[−] (6.6)

Connaissant le volume maximum du cylindre de détente Vmax = Vcyl +

Vmort = 0, 67 dm3 et la pression de refoulement pref = 105 Pa, on peut estimer
le volume théorique du cylindre au moment où la soupape d'admission doit se
refermer :

Vadm =

(
pref
padm

) 1
γ

Vmax
[
m3
]

(6.7)

expression dans laquelle γ est le coe�cient isentropique
cp
cv

aux conditions

moyennes de la détente. Dans les calculs qui suivent, nous avons considéré
Vadm = 0, 28 dm3 dans tous les cas.

Par ailleurs, la connaissance des conditions de température et de pression
d'admission nous permet de calculer la masse volumique ρadm de l'air admis.
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On peut alors évaluer le débit massique théorique qui devrait être aspiré par
le prototype :

ṁtheor = ρadm (Vadm − Vmort)
n

60

[
kg

s

]
(6.8)

Le rapport entre le débit massique mesuré et le débit massique théorique
donne le coe�cient de remplissage du cylindre de détente :

εE =
ṁmes

ṁtheor

[−] (6.9)

6.6.2 Travail et puissance indiqués

La �gure 6.16 présente le travail indiqué calculé à partir des résultats
expérimentaux pour les trois niveaux de température en fonction de la vitesse
de rotation.

Figure 6.16 � Travail indiqué

On constate qu'on n'observe pas de tendance claire ni de la température
à l'admission, ni de la vitesse de rotation sur l'évolution du travail indiqué,
ce qui était attendu. La valeur moyenne du travail indiqué obtenue pour
l'ensemble des essais est Wind = 73, 3 ± 3, 6 J/cycle. La dispersion des
valeurs expérimentales observées résulte de l'hétérogénéité des conditions
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expérimentales, les pressions d'admission et les réglages de cames n'ayant pu
être reproduits à l'identique d'un essai à l'autre.

La �gure 6.17 présente la puissance indiquée calculée à partir des résultats
expérimentaux pour les trois niveaux de température en fonction de la vitesse
de rotation. On y a superposé la puissance indiquée calculée à partir du travail
indiqué moyen Wind = 73, 3± 3, 6 J/cycle.

Figure 6.17 � Puissance indiquée

La valeur moyenne de la puissance indiquée obtenue pour la vitesse de
rotation de 950 tr/min est de 1160 ± 58 W. Cette valeur est à mettre en
regard avec la valeur attendue de 1142 W. On voit qu'il y a accord parfait
entre les résultats théoriques et expérimentaux.

6.6.3 Puissance à l'arbre

La �gure 6.18 présente la puissance à l'arbre calculée à partir des résultats
expérimentaux pour les trois niveaux de température en fonction de la vitesse
de rotation. On y a superposé la puissance à l'arbre moyenne calculée à partir
du travail indiqué moyenWind = 73, 3±3, 6 J/cycle, du rendement mécanique
moyen et de la vitesse de rotation. Pour une vitesse de rotation de 950 tr/min,
la valeur ainsi obtenue pour la puissance à l'arbre est de 1003 ± 3 W. Cette
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valeur est à comparer à la valeur attendue de 1028 W, qui avait été estimée
théoriquement à partir d'un rendement mécanique théorique considéré comme
invariable et valant ηmec,theor = 0, 9. On constate là encore un excellent ac-
cord entre la valeur de la puissance à l'arbre mesurée et la valeur théorique
attendue.

Figure 6.18 � Puissance à l'arbre

6.6.4 Rendement mécanique

Une fraction de la puissance indiquée produite par le cylindre de détente
est dissipée au sein même de la machine par les frottements mécaniques. Au
sein de la chaîne cinématique du système, on distingue :

� Les dissipations résultant de frottement sec, ou plus précisément de frot-
tement onctueux, c'est-à-dire avec contact immédiat des organes en mou-
vement relatif, éventuellement imparfaitement séparés par une couche
mince de lubri�ant partiellement adsorbé.

� Les dissipations résultant de frottement visqueux obtenu en frottement
hydrodynamique, c'est-à-dire sans contact entre organes en mouvement
relatif, grâce à l'interposition d'un �lm épais de lubri�ant dont l'écoule-
ment implique un e�et de portance.
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Dans un moteur à combustion interne traditionnel, on rencontrera le
premier type de frottement au niveau du couple segment-cylindre et aux
organes à faible vitesse de glissement, tandis que le deuxième type de
frottement est caractéristique du fonctionnement des paliers et de la jupe de
piston, ainsi que des organes à vitesse de glissement élevée.

Les pertes mécaniques relatives au premier type de frottement sont indé-
pendantes de la vitesse de glissement entre les surfaces en frottement. Dans
le cas du frottement hydrodynamique, les pertes par dissipation mécanique
sont proportionnelles à la vitesse de glissement entre les surfaces.

Pour des raisons de simplicité et du fait des faibles contraintes mécaniques
par rapport à un moteur à combustion interne, aucune lubri�cation n'a été
prévue pour notre prototype de moteur Ericsson. On peut donc s'attendre à
ce que les dissipations mécaniques soient essentiellement de type 'frottement
sec', et donc, à ce qu'elles soient indépendantes de la vitesse de rotation.

La �gure 6.19 présente le rendement mécanique calculé à partir des résul-
tats expérimentaux pour les trois niveaux de température en fonction de la
vitesse de rotation. On y a superposé la valeur du rendement mécanique expé-
rimental moyen ηmec,moy = 0, 87. On ne constate pas d'in�uence perceptible,
ni de la température d'admission, ni de la vitesse de rotation, sur le rendement
mécanique. Le rendement mécanique expérimental moyen ηmec,moy = 0, 87 est
à comparer à la valeur qui avait ete considérée dans les calculs théoriques
ηmec,theor = 0, 9, valeur qui avait été supposée comme constante et indépen-
dante de la vitesse de rotation. Le rendement mécanique moyen expérimental
est très légèrement inférieur au rendement considéré dans les calculs théo-
riques. Il faut cependant souligner que le rendement expérimental prend en
compte la totalité des pertes mécaniques dues au double vilebrequin contraro-
tatif, qui ne devront être comptabilisées qu'une seule fois pour l'ensemble de
la machine comprenant le cylindre de détente et le cylindre de compression.
En outre, nous nous attendons à ce que le rendement mécanique du cylindre
de compression soit légèrement meilleur que celui du cylindre de détente, alors
qu'une valeur identique a été considérée dans les calculs théoriques. Nous avons
donc toutes les raisons d'être con�ants quant aux performances mécaniques
que nous obtiendrons pour le moteur complet.

En outre, il faut rappeler que la con�guration géométrique actuelle du
prototype est inadéquate. En e�et, toute la cinématique est conçue pour un
moteur qui aurait un cylindre de détente d'un alésage de 257 mm et non de 80
mm comme actuellement. Les pertes mécaniques de la machine �nale, avec un
alésage de 257 mm, seront plus importantes, en valeur absolue, que les pertes
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Figure 6.19 � Rendement mécanique

mécaniques du prototype actuel, car les pertes à la segmentation sont propor-
tionnelles à l'alésage. En outre, sur la machine �nale (moteur complet), les
soupapes seront probablement plus larges, donc plus lourdes, ce qui conduira à
des pertes mécaniques absolues plus élevées. Cependant, les pertes mécaniques
rapportées au travail indiqué devraient être globalement plus faibles pour la
machine de grand alésage, conduisant à un rendement mécanique globalement
meilleur pour la machine �nale par rapport au prototype actuel. Une étude
plus détaillée des pertes mécaniques du prototype actuel sera présentée plus
loin.

6.6.5 Coe�cient de remplissage

La �gure 6.20 présente le coe�cient de remplissage ε calculé a partir des
résultats expérimentaux pour les trois niveaux de température en fonction
de la vitesse de rotation. On y constate qu'il ne semble pas dépendre de la
température d'admission, mais qu'il décroît avec la vitesse de rotation. A
partir des résultats expérimentaux, on peut déduire l'équation de la droite de
régression équivalente donnée par la relation suivante :

ε = 3, 51− 0, 139
n

60
(6.10)
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Figure 6.20 � Coe�cient de remplissage

Les valeurs de ce coe�cient de remplissage sont beaucoup plus élevées que
prévu. Autour de 950 tr/min, le coe�cient de remplissage vaut environ 1,5,
ce qui conduit à un débit massique d'air aux alentours de 7,5 g/s au lieu
des 5 g/s attendus. Cette valeur importante du coe�cient de remplissage est
très probablement imputable aux débits de fuite que nous avons observés au
travers des soupapes d'admission et de refoulement. Ce débit de fuite étant
constant pour une pression d'admission donnée, et indépendant de la vitesse
de rotation, il est normal de voir le coe�cient de remplissage décroître avec
la vitesse de rotation. Nous avonsmontré précédemment que le travail indiqué
est indépendant de la vitesse de rotation et de la température d'admission.
Les fuites aux soupapes ne modi�ent pas sensiblement l'allure du diagramme
indicateur ni la valeur du travail indiqué. La suppression de ces fuites devrait
donc réduire fortement le débit d'air consommé par le prototype à vitesse de
rotation donnée sans en a�ecter sensiblement la puissance mécanique produite.

6.6.6 Rendement isentropique de détente

La �gure 6.21 présente le rendement isentropique de détente. Du fait de la
dé�nition que nous avons donnée de ce rendement de détente, celui-ci prend
en compte les e�ets du remplissage, ce qui en explique les faibles valeurs et
permet de comprendre pourquoi le rendement de détente s'améliore lorsque la
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vitesse de rotation croît. Une analyse �ne de ces rendements isentropiques est
délicate et présente peu d'intérêt vu l'incertitude sur les débits de fuite aux
soupapes et sur la mesure du débit massique. Ces rendements seront également
mesurés à nouveau sur le prototype de moteur complet.

Figure 6.21 � Rendement isentropique de détente

6.6.7 Pertes de charge

L'objectif d'un système de distribution est de permettre l'admission et
l'échappement du �uide de travail dans et hors du cylindre avec le moins de
pertes de charge possible, et le moins de consommation d'énergie mécanique
possible. Les résultats expérimentaux ont montré que la distribution par
chaîne, arbre à cames et soupapes consomme assez peu d'énergie mécanique,
puisque sur le prototype de cylindre de détente, le rendement mécanique
global approche les 90 %. Les �gures 6.9, 6.10 et 6.11 montrent qu'en outre
cette distribution par soupapes génère peu de pertes de charge. Les courbes
en vert présentent en e�et l'évolution de la pression dans la pipe d'admission
du cylindre de détente, alors que les courbes en rouge présentent la pression
dans le cylindre. On voit que pendant toute la durée d'ouverture de la
soupape d'admission, la di�érence de pression entre la tubulure d'admission
et le cylindre est très faible, inférieure dans tous les cas à 0, 1× 105 Pa.
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Il en est de même pour les pertes de charge au droit de la soupape de
refoulement, qui ont toujours été inférieures à 0, 1× 105 Pa.

On peut donc dire de ce qui précède que, si les problèmes d'étanchéité
des soupapes peuvent être résolus ce qui ne devrait pas poser de di�cultés
la distribution par chaîne, arbre à cames et soupapes refroidies s'est révélée
très pertinente pour le cylindre de détente. Elle s'est bien comportée lors des
essais à chaud, elle a généré peu de pertes de charge et consommé peu d'énergie
mécanique.

6.7 Conclusion

Un prototype de cylindre de détente de moteur Ericsson a été conçu, réa-
lisé et testé.
A l'issue de cette première campagne d'essais, les conclusions suivantes
peuvent être exprimées :

� Le prototype a fonctionné tout à fait correctement pendant la campagne
d'essais.

� Nous avons préféré ne pas réaliser d'essais de longue durée à la tempéra-
ture maximale de 650�C, car nous avons identi�é un manque d'e�cacité
du refroidissement de la partie inférieure de la chemise du cylindre de
détente ; ce refroidissement sera amélioré lorsque le cylindre de compres-
sion sera monté. Les essais réalisés jusqu'à une température maximale
de 550�C environ n'ont pas posé de problèmes particuliers.

� Après une phase de mise au point, l'instrumentation du prototype est
maintenant opérationnelle.

� Le débit massique d'air mesuré semble sensiblement plus grand que le
débit massique attendu (coe�cient de remplissage supérieur à un). Ceci
doit probablement être expliqué par l'inétanchéité des soupapes d'admis-
sion et de refoulement, dont on a pu observer qu'elles étaient fuyardes.
Les sièges de ces soupapes ont été ré-usinés pour les rendre plus étanches.

� Les essais ont donné des résultats de mesure parfaitement conformes
aux attentes en ce qui concerne les puissances indiquées, les puissances
à l'arbre et les rendements mécaniques. Ceci nous conforte donc dans
l'idée de l'intérêt de ce type de moteur et nous conduit à passer à l'étape
de réalisation du moteur complet, par adjonction du cylindre de com-
pression. Cette étape est actuellement en cours de réalisation.





Chapitre 7

Essais en mode "moteur entraîné"

7.1 Introduction

A�n d'a�ner l'étude des pertes mécaniques, des essais ont été réalisés en
entraînant le prototype de cylindre de détente à vitesse constante grâce à un
moto-réducteur électrique accouplé au prototype à la place du frein à poudre.
Le couplemètre interposé entre le motoréducteur et le prototype permet la
mesure du couple mécanique résistif. A noter que, lors de ces essais, les ressorts
de tarage des soupapes d'admission et de refoulement étaient beaucoup plus
comprimés que lors des essais en mode moteur, ce qui conduit, logiquement,
à des pertes mécaniques plus importantes. Quatre cas ont été considérés :

1. Cas 1 : le prototype est complet, les soupapes sont en fonctionnement
'normal' ;

2. Cas 2 : le prototype est complet, la soupape de refoulement est bloquée
en position ouverte grâce au levier prévu à cet e�et ;

3. Cas 3 : la soupape de refoulement est bloquée en position ouverte grâce
au levier prévu à cet e�et ; la came de refoulement a été ôtée ;

4. Cas 4 : la soupape de refoulement est bloquée en position ouverte grâce
au levier prévu à cet e�et ; la came de refoulement a été ôtée ; la soupape
d'aspiration est bloquée en position ouverte et la chaîne de distribution
a été ôtée.

Lors de tous ces essais, la ligne d'aspiration est ouverte sur l'atmosphère
a�n d'éviter de 'tirer au vide' les réservoirs tampons situés à l'amont du pro-
totype.

7.2 Évolution des pressions

Les �gures 7.1 à 7.12 présentent l'évolution des pressions mesurées en
amont de la tubulure d'alimentation au niveau de l'entrée du réchau�eur
(courbes bleues), dans la tubulure d'admission (courbes vertes) et dans le
cylindre (courbes rouges) pour les quatre cas d'essais mentionnés en mode
moteur entraîné.
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De manière générale, l'amplitude des variations de pression dans le
cylindre de détente en mode 'moteur entraîné' est d'autant plus grande que
la vitesse de rotation est élevée.

Dans le cas 1, on constate que la dépression dans le cylindre est assez
importante pendant la course du piston vers son PMB, une fois la soupape
d'aspiration fermée. On observe même qu'à 856 tr/min, le capteur de pression
situé dans le cylindre est saturé, car il n'est pas prévu pour mesurer des
pressions relatives négatives.

Dans le cas 2, la soupape de refoulement est bloquée en position ouverte.
Le cylindre est donc toujours en communication avec l'atmosphère au travers
de la soupape de refoulement. Les variations de pression dans le cylindre sont
donc fortement réduites, par rapport au cas 1.

Les résultats du cas 3 sont très semblables à ceux du cas 2. Cependant,
dans le cas 2, le levier de blocage de la soupape de refoulement ne maintient
pas celle-ci à son ouverture maximale. Pendant quelques degrés de vilebre-
quin, la came de refoulement lève donc un peu plus haut la soupape de
refoulement pour le cas 2, par rapport au cas 3 (voir �7.3).

Dans le cas 4, les deux soupapes sont bloquées en position ouverte et
mettent en permanence le cylindre en communication avec l'atmosphère tant
par la pipe d'admission que par la pipe d'échappement. L'amplitude des va-
riations de pression dans le cylindre est donc encore plus faible que dans le
cas 3.
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Figure 7.1 � Évolution des pressions pour n = 300 tr/min, essai cas 1

Figure 7.2 � Évolution des pressions pour n = 604 tr/min, essai cas 1

Figure 7.3 � Évolution des pressions pour n = 856 tr/min, essai cas 1
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Figure 7.4 � Évolution des pressions pour n = 303 tr/min, essai cas 2

Figure 7.5 � Évolution des pressions pour n = 605 tr/min, essai cas 2

Figure 7.6 � Évolution des pressions pour n = 892 tr/min, essai cas 2
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Figure 7.7 � Évolution des pressions pour n = 308 tr/min, essai cas 3

Figure 7.8 � Évolution des pressions pour n = 602 tr/min, essai cas 3

Figure 7.9 � Évolution des pressions pour n = 900 tr/min, essai cas 3
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Figure 7.10 � Évolution des pressions pour n = 308 tr/min, essai cas 4

Figure 7.11 � Évolution des pressions pour n = 604 tr/min, essai cas 4

Figure 7.12 � Évolution des pressions pour n = 948 tr/min, essai cas 4
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7.3 Évolution de la pression culasse

Figure 7.13 � Comparaison des pressions culasse des 4 essais à faible vitesse

Figure 7.14 � Comparaison des pressions culasse des 4 types d'essais à n = 600
tr/min environ

Les �gures 7.13, 7.14, 7.15 présentent, sur un même diagramme et pour
une même vitesse de rotation, l'évolution de la seule pression dans le cylindre,
pour chacun des 4 cas respectivement à 300, 600 et 900 tr/min. On y observe
clairement ce qui a été déjà mentionné, à savoir que les variations de pression
sont importantes pour le cas 1, beaucoup plus faibles et quasiment identiques
entre elles pour les cas 2 et 3 (sauf lorsque la came de refoulement lève 'plus
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Figure 7.15 � Comparaison des pressions culasse des 4 types d'essais à grande
vitesse

haut' la soupape de refoulement dans le cas 2 ce qui a pour e�et de permettre
à la pression de descendre plus vite vers la pression atmosphérique dans le cas
2) et que les variations de pression sont encore plus faibles dans le cas 4, les
deux soupapes étant alors bloquées en position ouverte.

7.4 Diagrammes indicateurs enregistrés

Les diagrammes indicateurs déduits de ces mesures sont présentés aux
�gures 7.16, 7.17 et 7.18. Bien évidemment, puisqu'il s'agit ici de travail
fourni par le piston, les diagrammes indicateurs correspondant sont parcourus
dans le sens trigonométrique, et non dans le sens des aiguilles d'une montre
comme lors des essais réalisés en mode 'moteur'.

Pour faciliter les comparaisons, on superpose d'abord, sur une même �gure,
les diagrammes obtenus pour chacun des 4 cas, à même vitesse de rotation.
On superpose ensuite, sur une même �gure, les diagrammes obtenus pour un
même cas, aux trois vitesses de rotation di�érentes.
Même lorsque l'une ou les deux soupapes du cylindre de détente sont blo-
quées en position ouverte, les aires des diagrammes indicateurs correspondant,
quoique faibles, ne sont pas tout à fait nulles. Un travail est donc fourni par
le piston pour aspirer et refouler l'air par ces soupapes en mode 'moteur en-
traîné'. On verra que, même s'il est très faible, ce travail doit être pris en
compte pour estimer correctement l'énergie consommée par les dissipations
mécaniques dans le prototype.
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Figure 7.16 � Comparaison des diagrammes indicateurs des 4 types d'essais 300
à tr/min environ

Figure 7.17 � Comparaison des diagrammes indicateurs des 4 types d'essais à 600
tr/min environ

Figure 7.18 � Comparaison des diagrammes indicateurs des 4 types d'essais à 900
tr/min environ
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Sur les �gures 7.19 et 7.20 sont représentés les diagrammes indicateurs des
essais cas 1 et cas 2. Et les �gures 7.21 et 7.22 présentent les diagrammes
indicateurs des essais cas 3 et cas 4. Contrairement aux �gures précédentes,
ces �gures ont été tracées à partir des données mesurées sur un seul cycle et
non pas à partir d'une moyenne de phase sur 165 cycles.

Figure 7.19 � Diagrammes indica-
teurs de l'essai cas 1

Figure 7.20 � Diagrammes
indicateurs de l'essai cas 2

Figure 7.21 � Diagrammes indica-
teurs de l'essai cas 3

Figure 7.22 � Diagrammes indica-
teurs de l'essai cas 4

7.5 Performances mécaniques

7.5.1 Travail indiqué du cylindre de détente en mode
'moteur entraîné'

L'intégration des diagrammes indicateurs obtenus lors de chaque essai en
moteur entraîné permet l'évaluation du travail fourni par le piston lors des
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essais. La �gure 7.23 présente les résultats obtenus. Chacun des points de cette
�gure résulte du calcul de l'intégration des diagrammes indicateurs moyens
obtenus lors de l'essai. Sur la �gure 7.23, les résultats relatifs au cas 2 ne sont
pas présentés car ils sont très semblables à ceux du cas 3.

Figure 7.23 � Travail indiqué en mode 'moteur entraîné' des cas 1, 3 et 4

On constate que le travail indiqué est important dans le cas 1, du fait
des variations importantes de pression dans le cylindre, en particulier de
la dépression qui se crée à la �n de la phase d'admission, lorsque les deux
soupapes sont fermées et que le piston descend vers son point mort bas.
Le travail indiqué est plus faible pour les cas 3 et 4, les résultats obtenus
pour ces deux cas étant quasiment identiques entre eux aux faibles vitesses
de rotation. Ce n'est qu'aux grandes vitesses de rotation que le blocage
en position ouverte de la soupape d'aspiration a un e�et réducteur sur la
consommation d'énergie mécanique en mode 'moteur entraîné'.

Rappelons que le travail indiqué fourni par le piston dans le cas 1
est légèrement sous-estimé aux grandes vitesses de rotation, du fait de la
saturation du capteur de pression présent dans la culasse, celui-ci n'étant pas
prévu pour mesurer des pressions di�érentielles négatives (voir �7.2).
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Le tableau 7.1 donne les coe�cients des relations polynomiales du travail
indiqué fourni par le piston en fonction de la vitesse de rotation.

Wind = a3 n
3 + a2 n

2 + a1 n+ a0

Coe�cients a3 a2 a1 a0

Cas 1 0 0 0,0324 −1, 725

Cas 3 0 1, 901× 10−5 −4.89× 10−5 0,504
Cas 4 −2, 308× 10−8 3, 498× 10−5 −0, 004493 0,3351

Table 7.1 � Coe�cients des régressions polynomiales de Wind

Dans ce tableau, la vitesse de rotation n est donnée en tr/min et le travail
indiqué Wind en J/cycle.

7.5.2 Couple total et couple de frottement mécanique

La �gure 7.24 présente l'évolution du couple transféré par le moto-
réducteur au prototype entraîné, pour une vitesse de rotation donnée, en fonc-
tion des cas mentionnés ci-dessus. Ces résultats proviennent directement de la
mesure donnée par le couplemètre interposé sur l'arbre d'accouplement entre
le moto-réducteur d'entraînement et le prototype de cylindre de détente.

On constate que les couples transférés par le moto-réducteur d'entraîne-
ment évoluent de façon sensiblement linéaire avec la vitesse de rotation.

Le couple dû aux seuls frottements mécaniques se déduit du couple méca-
nique d'entraînement par le moto-réducteur en y soustrayant le couple provo-
qué par le travail e�ectué par le piston :

Cfrott = Ctotal −
Wind

2π
(7.1)

La �gure 7.25 présente les résultats obtenus pour le couple de frottement
mécanique pour les di�érents cas. On constate que ces couples évoluent éga-
lement sensiblement linéairement en fonction de la vitesse de rotation. Le
tableau 7.2 donne les coe�cients des régressions linéaires obtenus à partir des
résultats expérimentaux pour les di�érents cas.
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Figure 7.24 � Couple d'entraînement du cylindre de détente en mode 'moteur
entraîné'

Cfrott = a n+ b

Coe�cients de la régression a b
Cas 1 0,000791 2,83
Cas 2 0,00144 2,82
Cas 3 0,00130 2,21
Cas 4 0,00215 0,0437

Table 7.2 � Coe�cients des régressions polynomiales de Cfrott

L'in�uence de la vitesse de rotation sur le couple de frottement dans le cas
1 est quasiment imperceptible. Ceci est d'autant plus vrai que, rappelons-le,
le couple de frottement est légèrement surévalué pour les grandes vitesses de
rotation, à cause de la saturation du capteur de pression dans la culasse. On
peut donc estimer que le couple de frottement est quasiment constant et vaut :

Cfrott = 3, 2± 0, 022 Nm
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Figure 7.25 � Couple perdu par frottement mécanique du cylindre de détente
en mode 'moteur entraîné'

7.5.3 Rendement mécanique

Un couple Cfrott = 3, 2 Nm conduit à une puissance mécanique dissipée par
frottement de 318 W à 950 tr/min. Rappelons que le travail indiqué mesuré
en mode 'moteur' a été obtenu comme, lui aussi, indépendant de la vitesse de
rotation et valant 73,3 J/cycle, ce qui conduit à un couple indiqué de 11,7 Nm.
Si l'on compare le couple de frottement obtenu en mode moteur entraîné au
couple indiqué obtenu en mode moteur, on obtient un rendement mécanique
de l'ordre de :

ηmec = 1− Cfrott
Cind

= 1− 3, 2

11, 7
= 73%

Cette valeur est inférieure à celle obtenue par les mesures obtenues exclu-
sivement en mode moteur, mais il faut rappeler que le tarage des ressorts des
soupapes a été fortement augmenté pour les essais en mode 'moteur entraîné'.
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7.5.4 Puissance mécanique totale d'entraînement

A partir du couple mécanique total, on peut déterminer la puissance né-
cessaire à l'entraînement du moteur. Ces deux grandeurs sont liées par la
relation :

Ẇtotale = Ctotal2π
n

60
(7.2)

Comme pour les couples mécaniques, les puissances totales des con�gura-
tions cas 1, 3 et 4 sont représentées respectivement par les courbes en bleu,
vert et rose. La même analyse que celle tenue précédemment peut être faite.
On constate que la puissance varie proportionnellement au carré de la vitesse.

Figure 7.26 � Puissance mécanique totale d'entraînement

Par régression polynomiale, on établit les relations entre puissances et
vitesses suivantes :

� puissance totale du cas 1 :

Ẇtotale1 =
(
2, 2480× 10−4 n+ 0, 0046

)
n (7.3)

� puissance totale du cas 3 :

Ẇtotale3 =
(
4, 5548× 10−4 n+ 0, 1715

)
n (7.4)
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� puissance totale du cas 4 :

Ẇtotale4 =
(
3, 9785× 10−4 n− 0, 0166

)
n (7.5)

La puissance maximale atteinte est de 600 W à la vitesse de 950 tr/min.

7.5.5 Puissance de frottement mécanique

La puissance mécanique de frottement est déterminée par la relation :

Ẇfrott = Cfrott 2π
n

60
(7.6)

Sur la �gure 7.27, on constate que cette puissance est croissante en fonction
de la vitesse. Dans la con�guration cas 1 du moteur, elle évolue de façon
presque linéaire, le couple de frottement mécanique étant quasiment constant,
comme on l'a vu précédemment, alors que dans les deux autres cas, les formes
paraboliques des courbes sont beaucoup plus prononcées.

Figure 7.27 � Puissance de frottement mécanique

La puissance de frottement constitue l'énergie perdue dans le mécanisme
de la machine. Elle permet donc d'avoir une bonne estimation du rendement
mécanique du moteur. Dans la �gure 7.27, on déduit que la puissance dissipée
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par frottement mécanique à 950 tr/min vaut 350 W. A la même vitesse de
rotation, la puissance indiquée obtenue expérimentalement en mode moteur
vaut 1160 W. Le rendement mécanique estimé à partir de ces deux valeurs
vaut 70 %.

Dans la con�guration cas 4, la puissance de frottement maximale est de
225 W.

Par régression polynomiale, on établit les relations suivantes :
� puissance de frottement du cas 1 :

Ẇfrott1 =
(
8, 2865× 10−5 n+ 0, 2966

)
n (7.7)

� puissance de frottement du cas 3 :

Ẇfrott3 =
(
1, 3595× 10−4 n+ 0, 2314

)
n (7.8)

� puissance de frottement du cas 4 :

Ẇfrott4 =
(
2, 2480× 10−4 n− 0, 2966

)
n (7.9)

7.5.6 Répartition des pertes mécaniques

Pour déterminer la contribution aux frottements de chacun des sous-
ensembles du moteur, on procède comme suit :
• En retranchant la courbe verte de la courbe en bleu (�g.7.27), on obtient
les frottements dus à la soupape de refoulement ;
• En retranchant la courbe rose de la courbe verte, on obtient les frotte-
ments dus à la soupape d'aspiration et à la chaîne de distribution ;
• L'écart entre l'axe des vitesses et la courbe rose correspond aux frotte-
ments dus à l'embiellage et à la segmentation ;
• Pour évaluer le frottement dû à l'embiellage seul, il faut retirer le seg-
ment du piston et procéder à des essais sur toute la gamme de vitesses du
moteur. Cela constituerait l'essai cas 5. En retranchant la courbe ainsi
obtenue de la courbe en rose, on détermine les pertes par frottement
dues à la segmentation seule. Nous n'avons pas pu e�ectuer cette étape
d'expérimentation. Elle aurait nécessité de démonter tout le moteur,
tâche qu'il ne nous était pas possible d'e�ectuer.

Par la démarche décrite ci-dessus, nous avons pu évaluer la contribution
aux frottements des di�érents sous-ensembles de la machine.
La �gure 7.28 illustre la méthode qui a été adoptée pour déterminer la réparti-
tion des pertes mécaniques dues aux di�érents sous-ensembles de la machine.
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Au démarrage de la machine les frottements ne sont pas nuls, ce qui explique
le fait que les courbes ne passent pas par l'origine du repère.

Figure 7.28 � Méthode de détermination de la répartition des frottements

La comparaison des résultats obtenus pour les quatre cas permet d'évaluer
sommairement la répartition des pertes mécaniques. Ainsi, à 950 tr/min, à
partir des régressions linéaires, on calcule les valeurs suivantes des couples de
frottement :

� essai Cas 1 : 3,58 Nm
� essai Cas 3 : 3,44 Nm
� essai Cas 4 : 2,08 Nm

On en déduit que, pour cette vitesse de rotation, le couple résistif dû
à l'embiellage et à la segmentation vaut (cas 4) 2,08 Nm soit 58 % du
couple résistif total. En l'absence d'essai réalisé en moteur entraîné en
ôtant le segment du cylindre de détente, il est di�cile d'estimer quelle part
de cette dissipation est due au double vilebrequin contrarotatif par rapport
à celle due au frottement du segment. Cependant, lors de l'adjonction du
cylindre de compression, il est prévu de modi�er la segmentation actuelle du
cylindre de détente, la segmentation totale (compression + détente) ne devant
pas consommer beaucoup plus d'énergie mécanique que la segmentation
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actuelle du seul cylindre de détente.

Le couple résistif dû à la chaîne de distribution et à la levée de la sou-
pape d'aspiration vaut (3, 44 − 2, 08) = 1,36 Nm, soit 38 % du couple
résistif total. En�n le couple résistif dû à l'actionnement de la soupape de
refoulement vaut (3, 58− 3, 44) = 0,14 Nm soit 4 % du couple résistif total.

Les essais n'ont pas permis de mesurer séparément le couple mécanique
de frottement dû à la chaîne de distribution et celui dû à la levée de soupape
d'admission. Il semble néanmoins que ce dernier est très important, par rap-
port à celui dû à la levée de la soupape de refoulement. Ceci s'explique par la
levée beaucoup plus rapide de la soupape d'admission, qui s'ouvre totalement
en 30�V , alors que la levée totale de la soupape de refoulement s'e�ectue en
60�V .

On peut donc estimer que le couple résistif dû à l'ouverture et à la ferme-
ture des soupapes du cylindre de détente représente 42 % au plus du couple
résistif mécanique total. Il faut cependant rappeler que :

• Les ressorts des soupapes ont été tarés au maximum.
• Le travail indiqué du piston a été sous-estimé à haute vitesse de rotation
(saturation du capteur de pression)
• Lors des essais en moteur entraîné, le couple résistif était peut-être
légèrement plus élevé que la normale : un léger couinement se faisait
entendre au niveau de la bague graphite de l'arbre à cames.

Dès lors, on peut estimer que la distribution par cames et soupapes est
performante et répond bien à nos attentes. Nous nous sommes donc orientés
vers un système similaire pour le cylindre de compression. On peut cepen-
dant espérer des performances supérieures pour ce dernier (moins d'énergie
mécanique dépensée pour actionner les clapets) car :

• Les clapets seront plus légers, puisqu'il n'y aura pas de prolongateurs
de tiges de soupapes comme c'était le cas pour le cylindre de détente
pour assurer le refroidissement.
• Il n'y aura pas de transmission par chaînes et pignons, puisque les cames
seront �xées directement sur le vilebrequin.

En outre, le couple mécanique qui transitera par le vilebrequin sera réduit,
puisque seule la puissance mécanique nette sera reçue par le vilebrequin. On
peut donc penser que le couple résistif total dû à l'embiellage et la segmenta-
tion sera inférieur à la valeur de 2,08 Nm observée actuellement sur les essais
en moteur entraîné.



142 Chapitre 7. Essais en mode "moteur entraîné"

7.6 Résultats des premiers essais réalisés en
"moteur entraîné"

Une première série d'essais en mode "moteur entraîné" avait été réalisée
juste après la réception du prototype, avant les essais en mode moteur. La pro-
cédure est la même que celle que nous avons présentée plus haut. Pendant cette
campagne de mesure, les diagrammes indicateurs n'avaient pas été enregistrés,
ce qui empêche de déterminer le couple mécanique dû aux seuls frottements.
Nous avons donc voulu confronter ces résultats avec ceux présentés ci-dessus.
Cette démarche devrait nous permettre de savoir si les frottements ont aug-
menté ou pas dans le prototype après plusieurs heures d'utilisation. La �gure
7.29 présente les résultats qui avaient été obtenus précédemment.

Figure 7.29 � Couple d'entraînement du cylindre de détente en mode 'moteur
entraîné', obtenu à l'issu des premiers essais

Les coe�cients des régressions linéaires sont donnés dans le tableau 7.3
suivant :
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Ctotal = a n+ b

Coe�cients de la régression a b
Cas 1 0,00498 1,89
Cas 3 0,00378 0,504
Cas 4 0,00202 0,0652

Table 7.3 � Coe�cients des régressions polynomiales de Ctotal

Il paraît raisonnable de supposer que le travail indiqué fourni par le
piston en fonctionnement en moteur entraîné n'a pas varié entre les derniers
essais e�ectués et les essais précédents. On peut donc estimer le couple de

frottement à partir de la relation : Cfrott = Ctotal −
Wind

2π
.

Pour ce calcul, on prendra donc pour le couple total les régressions données
par le tableau 7.3, et pour le travail indiqué, les régressions données par le
tableau 7.1. Les résultats sont présentés à la �gure 7.30.

Figure 7.30 � Couple perdu par frottement mécanique lors des premiers essais
du cylindre de détente en mode 'moteur entraîné'
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On constate que le couple de frottement relatif au prototype complet est
ici encore à peu près indépendant de la vitesse de rotation, avec une valeur
de l'ordre de 2,1 Nm. Comme précédemment, si l'on compare le couple de
frottement obtenu en mode moteur entraîné au couple indiqué obtenu en mode
moteur, on obtient un rendement mécanique de l'ordre de :

ηmec = 1− Cfrott
Cind

= 1− 2, 1

11, 7
= 82%

Cette valeur est e�ectivement plus proche de la valeur de 87 % obtenue
par les essais en mode 'moteur'. Lors de la première campagne de mesures
e�ectuées en 'moteur entraîné', le tarage des ressorts des soupapes était plus
faible que lors des derniers essais en mode 'entraîné', et donc plus conforme
à celui des essais en mode 'moteur', pour lesquels le tarage était réduit au
minimum. L'allure des courbes relatives aux cas 3 et 4 est sujette à caution,
mais on peut néanmoins très grossièrement répartir comme suit les pertes
mécaniques autour de 950 tr/min :
• essai Cas 1 : 2,1 Nm
• essai Cas 3 : 1,6 Nm
• essai Cas 4 : 0,9 Nm

On en déduit que, pour cette vitesse de rotation, le couple résistif dû à
l'embiellage et à la segmentation vaut (cas 4) 0,9 Nm soit 43 % du couple
résistif total.

Le couple résistif dû à la chaîne de distribution et à la levée de la soupape
d'aspiration vaut (1, 6 − 0, 9) = 0,7 Nm, soit 33 % du couple résistif total.
En�n le couple résistif dû à l'actionnement de la soupape de refoulement vaut
(2, 1− 1, 6) = 0,5 Nm soit 24 % du couple résistif total.

Bien entendu, tous ces résultats doivent être maniés avec beaucoup de
précautions, mais on peut néanmoins observer qu'entre les deux campagnes
de mesures, il semble que les pertes mécaniques dues à l'embiellage et à la
segmentation aient doublé, passant de 0,9 Nm à 2,1 Nm. La technologie de la
segmentation a été revue lors de l'adjonction du cylindre de compression. En
outre, on constate que le tarage des ressorts a une in�uence importante sur
les pertes mécaniques, en particulier pour le ressort de la soupape d'admission
qui a la raideur la plus élevée.
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7.7 Conclusion

Au chapitre 6, les essais en mode "moteur" ont permis de montrer que
les soupapes du cylindre de détente génèrent des pertes de charge très faibles
et que l'énergie mécanique globale perdue dans l'embiellage, la segmentation
et la distribution est 'raisonnable' (rendement mécanique global de 87 %).
Les essais en mode "moteur entraîné" ont quant à eux, permis de con�rmer
que le couple mécanique perdu par frottement est quasiment indépendant de
la vitesse de rotation. Ils ont permis également de quanti�er grossièrement
la part des pertes dues à l'embiellage et à la segmentation de celles dues à
la distribution. Pour les premières, on suspecte une dégradation des perfor-
mances entre les premiers essais et la dernière campagne de mesures. Pour les
secondes, on a mis en évidence l'in�uence importante du tarage des ressorts
sur la consommation d'énergie mécanique par la distribution. L'ensemble de
ces résultats nous conduit à considérer comme approprié le choix de la distri-
bution par des soupapes alternatives et à reconduire ce choix pour le cylindre
de compression.





Chapitre 8

Le prototype de moteur Ericsson
complet

8.1 Choix du type de distribution du cylindre
de compression

8.1.1 Soupapes commandées ou clapets automatiques ?

Alors que dans le cas du cylindre de détente, l'ouverture et la fermeture des
soupapes doit nécessairement être commandée par un système de distribution,
pour le cylindre de compression, celles-ci peuvent s'opérer automatiquement,
sous l'e�et des forces de pression, d'inertie, de raideur et d'amortissement qui
s'exercent sur le clapet. C'est souvent le choix technologique retenu dans les
compresseurs à piston. Le chapitre précédent a mis en évidence que le choix
de soupapes alternatives refroidies était approprié pour le cylindre de détente,
le seul problème majeur rencontré étant un manque d'étanchéité qui devrait
être facilement résolu. En ce qui concerne le cylindre de compression, le choix
pourrait se reporter sur des clapets automatiques. Néanmoins, on a vu pour
le cylindre de détente que le choix de soupapes commandées n'entraîne pas
de pertes mécaniques majeures et permet d'avoir de très faibles pertes de
charge. On sait, au contraire, que, pour les clapets automatiques, l'inertie et
la raideur du clapet entraînent d'importantes dépression lors de l'aspiration,
et surpression lors du refoulement. Ce que l'on économise donc en énergie
mécanique dépensée à commander le clapet, on le perd en travail indiqué à
fournir par le piston de compression. Or, le rapport de pression à réaliser étant
faible, ce surcoût de travail indiqué à fournir peut être proportionnellement
très pénalisant.

Dès lors, et vu que la commande des soupapes du cylindre de compression
devrait être nettement moins énergivore que celle des soupapes du cylindre
de détente, le choix s'oriente prioritairement vers des soupapes commandées.
La conception de ces soupapes laissera néanmoins ouverte la possibilité de les
remplacer par des clapets automatiques aux �ns de comparaison éventuelle.
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8.1.2 Soupapes alternatives ou clapets pivotants ?

A�n de minimiser les pertes mécaniques, le choix technologique qui a été
retenu est de monter le piston de compression sur la même tige que celle du
piston de détente. Les courses des deux pistons sont donc identiques. Néan-
moins, le volume actif balayé par le piston de compression doit être beaucoup
plus petit que celui balayé par le piston de détente. Trois possibilités s'o�rent
alors, qui peuvent éventuellement être partiellement combinées :

• On garde même alésage et même diamètre de tige pour le cylindre de
compression que pour le cylindre de détente. Ceci permet donc d'avoir un
piston unique dont la face supérieure opère dans le cylindre de détente et
la face inférieure opère dans le cylindre de compression. A�n de réduire la
cylindrée e�cace du cylindre de compression, il faut commander le clapet
de compression de manière à le laisser ouvert sur la pipe d'admission
pendant une fraction importante de la course du piston de compression
autour de son PMB. Cette solution conduit à des pertes par pompage
dues à l'aspiration et au refoulement à travers la soupape d'aspiration
de l'air correspondant au surplus.
• On garde même diamètre de tige de piston et on réduit l'alésage du cy-
lindre de compression. Ceci nécessite donc de placer deux pistons d'alé-
sages di�érents. Or, le piston de détente est déjà assez long et lourd,
puisque la segmentation en est placée dans une zone froide. L'attelage
mobile sera donc globalement beaucoup plus lourd, conduisant à des
contraintes mécaniques, notamment d'équilibrage, plus sévères.
• On garde même alésage pour le cylindre de compression que pour le
cylindre de détente, mais on augmente fortement le diamètre de la tige
de piston, pour réduire le volume de la cylindrée balayée par le piston.
C'est cette dernière solution qui est retenue.

Du fait de l'importante course du piston adoptée pour le prototype (course
adaptée au prototype de seconde génération d'un alésage de 257 mm et non
de 80 mm pour le cylindre de détente), le diamètre de la tige de piston pour
le cylindre de compression doit être très important, conduisant à ce que ce
'cylindre' soit en fait un espace annulaire de moins de 10 mm de largeur.
Cette disposition particulière est béné�que pour la compression, en ce qu'elle
conduit à de grandes surfaces de contact entre l'air en cours de compression et
les parois interne (tige creuse de piston) et externe (chemise refroidie par cir-
culation d'eau). La compression pourra ainsi se rapprocher d'une compression
isotherme et consommer donc moins d'énergie mécanique. Cependant, cette
con�guration conduit à l'impossibilité de placer des soupapes classiques sur
la culasse même, l'espace annulaire dans lequel il faudrait placer ces soupapes
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étant de largeur trop faible. Plutôt que de placer des soupapes alternatives
déportées vers l'extérieur du cylindre, il a donc été décidé, par souci de sim-
plicité et de légèreté, de placer des clapets pivotants dont le plan de fermeture
est perpendiculaire à l'axe du cylindre.

8.2 Con�guration générale du cylindre de com-
pression et de sa distribution

Le cylindre de compression comporte une tige creuse de diamètre impor-
tant. Cette tige est ouverte dans sa partie inférieure, de telle sorte que l'air
qu'elle contient soit brassé avec de l'air atmosphérique, pour favoriser le re-
froidissement de la tige échau�ée par l'air en cours de compression.

Les principales caractéristiques du cylindre de compression réalisé sont :
• cylindrée VC = 0, 28 dm3

• volume mort VmC = 48× 10−3 dm3

• course du piston = 129 mm
• section S = 21, 7× 10−4 m2

La répartition des 48× 10−3 dm3 de volume mort est la suivante :
� Canal de refoulement : 30 cm3

� Espace ouverture clapet aspiration : 10 cm3

� Espace sous le piston en �n de course : 8 cm3

L'embase du piston est refroidie par une circulation d'eau, amenée par des
�exibles par l'intérieur de la tige creuse. Sur cette embase, deux segments à
lèvres opposées assurent, en même temps qu'un faible frottement, une bonne
étanchéité, le segment supérieur pour le cylindre de détente, et le segment
inférieur, pour le cylindre de compression. Un autre segment, joint à lèvre,
de diamètre plus faible, est placé dans la culasse du cylindre de compression,
dans le plan de fermeture des clapets, pour assurer l'étanchéité autour de la
tige creuse.

La chemise du cylindre est refroidie par une circulation d'eau sur toute la
longueur léchée par la segmentation.

Les cames sont placées directement sur chacun des vilebrequins contra-
rotatifs. Elles sont conçues pour qu'il soit facile d'en modi�er la position
angulaire sur le vilebrequin, de manière à avancer ou à reculer le secteur
d'ouverture. Ces cames sont démontables pour permettre leur remplacement
par des cames de secteurs d'ouvertures di�érents. Chaque came actionne un
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Figure 8.1 � Vue partielle du moteur montrant les détails de la partie com-
pression

Figure 8.2 � Emplacement des clapets du compresseur
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balancier, par l'intermédiaire d'un roulement. Sur ce balancier, une tige, de
longueur réglable, permet d'actionner le clapet correspondant. Des ressorts
de rappel agissant sur le balancier assurent la fermeture des clapets. Comme
pour le cylindre de détente, le tarage de ces ressorts peut être réglé.

Les clapets se ferment dans le plan perpendiculaire à l'axe du cylindre,
à l'extérieur de celui-ci. Cela conduit à des volumes morts assez importants,
mais cette con�guration a été préférée pour sa simplicité, mais aussi et
surtout parce qu'elle permet une grande section de passage de l'air au droit
des clapets, réduisant ainsi les pertes de charge associées aux écoulements à
l'aspiration et au refoulement du cylindre de compression. Cet avantage est
largement supérieur à la faible pénalité induite par la taille des volumes morts.

La pression agit toujours de façon à fermer le clapet : le clapet d'aspiration
s'ouvre vers le cylindre, tandis que le clapet de refoulement s'ouvre vers
la pipe de refoulement. L'ensemble restant à des niveaux de température
proche de l'ambiance, en position fermée, les clapets reposent sur des joints
élastiques pour assurer une étanchéité parfaite.

Un dispositif particulier est prévu pour permettre de caler le clapet d'as-
piration en position ouverte, a�n de faire fonctionner le moteur sur une source
d'air comprimé extérieure.

Les choix technologiques et les plans de la partie compresseur ont été
validés et les di�érents éléments ont été fabriqués. Le cylindre de compression
a été ajouté au prototype de machine détente, de sorte que nous disposons
désormais d'un prototype de moteur Ericsson complet.

8.3 Le prototype de moteur complet

Un prototype de cylindre de détente de moteur Ericsson avait été réalisé
et validé. Par la suite, un cylindre de compression a été conçu et ajouté à
ce premier prototype. Egalement, un échangeur-récupérateur de chaleur a été
ajouté au banc d'essai. Au �nal, on obtient un prototype de moteur Ericsson
complet, pouvant être schématisé par la �gure 8.3. Il s'agit d'un moteur alter-
natif à cycle de Joule à récupération, fonctionnant en cycle ouvert et auquel
la chaleur est apportée de façon externe au moyen d'un réchau�eur électrique
H. Le prototype de moteur Ericsson comporte les éléments suivants :
• le cylindre de compression C décrit au chapitre 8, muni de deux clapets
(aspiration et refoulement) ;
• le cylindre de détente E décrit au chapitre 4, muni de deux soupapes
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(aspiration et refoulement) ;
• un échangeur-récupérateur de chaleur R de type tubes-calandre à
contre-courant. Son rôle est de récupérer la chaleur des gaz d'échap-
pement pour préchau�er l'air refoulé par le compresseur C ;
• un réchau�eur H dont le rôle est de chau�er l'air préchau�é sortant
du récupérateur, jusqu'à un niveau de température désiré avant son
admission dans le cylindre E. A la place d'un réchau�eur réel de moteur
Ericsson, nous utilisons une cartouche chau�ante électrique sur le banc
d'essai.

Figure 8.3 � Schéma de principe du prototype de moteur Ericsson complet

Pour faciliter les tests en laboratoire, il a été décidé de concevoir un
prototype de moteur Ericsson non compact. Cette con�guration a l'avantage
de faciliter l'implantation des di�érents capteurs, la maintenance et o�re une
grande �exibilité quant à la disposition du matériel de métrologie.

8.4 Le banc d'essai du prototype de moteur
complet

Pour tester le prototype de moteur Ericsson complet, nous avons réalisé un
nouveau banc d'essai (�g.8.4), di�érent de celui mis au point pour la validation
du prototype de la machine de détente. Le schéma de principe simpli�é de ce
nouveau banc est représenté à la �gure 8.5. Hormis les équipements en vert et
les lignes en bleu (parties froides), tout le reste du banc est calorifugé (parties
chaudes). Sur ce schéma, nous n'avons pas représenté le système d'acquisi-
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tion de données, mais on peut observer qu'à di�érents points du circuit, des
mesures de pression, de température et de débit sont faites. Egalement, des
emplacement ont été prévus pour les capteurs de pression et de température
instantanée dans les culasses des cylindres de compression et de détente du
moteur. L'angle vilebrequin θ et le couple mécanique instantané seront mesu-
rés de la même manière que précédemment. Le même matériel de métrologie
ayant servi à la validation du prototype de machine de détente Ericsson et
qui a été décrit dans les chapitres précédents sera reconduit sur le nouveau
banc d'essai. Sur la �gure 8.5, on peut remarquer qu'il existe plusieurs vannes
qui permettent di�érents modes de fonctionnement du banc. Ces modes de
fonctionnement re�ètent le caractère modulaire du moteur Ericsson. En e�et,
grâce au jeu de vannes, chaque partie du moteur peut être testée séparément.
En cas de test d'étanchéité, les manomètres placés dans le circuit permettent
de véri�er qu'il n'y a pas de fuites d'air sur la ligne amont.

Figure 8.4 � Photo du prototype de moteur Ericsson complet et du nouveau
banc d'essai

8.4.1 Test du moteur complet

Le but principal du banc d'essai est de tester le prototype de moteur Erics-
son complet, c'est donc le premier mode d'utilisation.
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Avant de tester le moteur complet, il faut d'abord gon�er la partie haute pres-
sion (HP) du circuit). Cette procédure peut se faire de deux façons di�érentes :

� A l'aide de la partie compresseur du moteur : On ouvre les vannes 8, 9
et 19, et on ferme les vannes 20, 27 et 29. Ensuite, on bloque ouverte
la soupape de refoulement du cylindre de détente au moyen d'un levier
dédié. Ainsi, la machine de détente fonctionne à vide. On entraîne la
machine de compression grâce à un moteur électrique. Le cylindre de
compression aspire de l'air aux conditions ambiantes à travers le clapet
AC, et le refoule à travers le clapet RC dans le circuit HP du banc à
une pression de 3 bar et une température d'environ 132�C. On contrôle
que la ligne HP est bien gon�ée à l'aide des manomètres et capteurs de
pression installés sur le banc d'essai.

� A l'aide d'une source externe d'air comprimé 31 par exemple. On bloque
le clapet d'aspiration du cylindre de compression en position ouverte à
l'aide d'un levier de blocage. On ferme les vannes 8, 20 et 27 et on ouvre
les vannes 9, 19 et 29. En se servant du compreseur 31, on gon�e la ligne
HP du circuit composée des principaux éléments 12, 16, 18 et 19.

Une fois cette procédure de gon�age réalisée, on démarre le moteur Ericsson
par un moteur électrique de démarrage. Lorsque qu'il se met en rotation, on
débloque la soupape de refoulement du cylindre de détente (éventuellement
le clapet d'aspiration du cylindre de compression) pour permettre au cylindre
de détente de produire de l'énergie mécanique. A l'ouverture du clapet AC
d'aspiration, l'air ambiant est aspiré dans le cylindre de compression par l'in-
termédiaire du réservoir 1 et du �ltre à air 2. L'air est comprimé, il s'ensuit une
élévation de sa température. A l'ouverture du clapet RC, l'air sous pression
est refoulé dans l'échangeur-récupérateur 12 où il est préchau�é par les gaz qui
s'échappent du moteur à travers la soupape RE et qui traversent les tubes de
l'échangeur. Cet air préchau�é passe dans le réchau�eur 16 où il est chau�é
jusqu'à un niveau de température �xé. L'air chaud pénètre ensuite dans le
réservoir 18 avant d'être aspiré dans le cylindre de détente via la soupape AE,
la vanne 27 étant fermée.

8.4.2 Test du cylindre de compression seul

Pour tester le cylindre de compression seul, il faut que le cylindre de détente
fonctionne à vide. A cet e�et, la soupape de refoulement RE doit être bloquée
en position ouverte, grâce à un levier de blocage dédié. Ensuite, on ferme les
vannes 20, 27 et 29, et on laisse toutes les autres ouvertes. Le compresseur est
entraîné par un moteur électrique. A l'ouverture du clapet d'aspiration AC,
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l'air ambiant est aspiré dans le cylindre de compression par l'intermédiaire du
réservoir 1 et du �ltre à air 2. Lorsque le clapet de refoulement RC s'ouvre,
l'air comprimé est refoulé dans le circuit HP constitué des principaux éléments
12, 16 et 18. Grâce aux manomètres 14 et 17, on véri�e que la ligne HP est bien
gon�ée à la valeur de pression souhaitée. Ce procédé permet de véri�er le bon
fonctionnement de la partie compresseur du prototype de moteur Ericsson.

8.4.3 Test du cylindre de détente seul

Pour tester le cylindre de détente seul, il faut avant tout bloquer le clapet
d'aspiration AC du cylindre de compression en position ouverte à l'aide du
levier de blocage dédié. Ainsi, la machine de compression fonctionne à vide.

Test avec de l'air 'froid'

Le cylindre de compression n'étant pas utilisé dans ce test, on se sert d'une
source externe (25) d'air comprimé ou du compresseur externe 31 qui serait
alors raccordé au détendeur 30. On ouvre les vannes 20 et 27 puis on ferme la
vanne 19 et 29. L'air comprimé provenant de la source 25 est aspiré dans le
cylindre de détente du moteur via la soupape d'aspiration AE. Cet air subit
une détente et est refoulé dans l'atmosphère en passant par la soupape de
refoulement RE, l'échangeur-récupérateur 12 et le tube d'échappement 10.
Des capteurs de pression et des thermocouples disposés à l'admission et au
refoulement du cylindre de détente, respectivement à l'entrée et à la sortie des
soupapes AE et RE, vont permettre de véri�er son bon fonctionnement avec
de l'air 'froid'.

Test avec de l'air chaud

Le cylindre de compression fonctionne à vide suivant la procédure décrite
ci-dessus. Les vannes 8 et 27 sont fermées, et les autres sont ouvertes.
On se sert du compresseur externe 31 qui envoie de l'air comprimé dans
l'échangeur-récupérateur 12 où l'air est préchau�é par les gaz d'échappement
refoulés du moteur via la soupape RE. L'air préchau�é passe ensuite dans le
réchau�eur 16 où il est chau�é jusqu'à un niveau de température �xé. Cet
air comprimé chau�é pénètre dans le réservoir 18 et est ensuite aspiré dans le
cylindre de détente via la soupape AE. Il y est détendu et refoulé à travers la
soupape RE à un niveau de pression égal à la pression atmosphérique, puis
le même cycle recommence.

Il faut noter que ces deux types de tests du cylindre de détente que nous
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venons de décrire permettent de valider de façon simultanée le bon fonction-
nement de ce cylindre et celui de l'échangeur-récupérateur 12.

8.4.4 Test d'étanchéité de la ligne amont

Le bon fonctionnement du prototype de moteur Ericsson est conditionné
par une étanchéité irréprochable de la ligne en amont de la soupape d'aspi-
ration AE du cylindre de détente. Pour tester cette étanchéité, il y a deux
possibilités :

1. En utilisant la source externe d'air comprimé 25 :
Les vannes 9 et 20 sont fermées et les vannes 26 et 27 sont ouvertes.
L'air comprimé est fourni par la source 25, et toute la ligne comprenant
le réservoir 18, le réchau�eur 16 et l'échangeur 12 est mise sous pression.
A l'aide des manomètres, on contrôle la bonne étanchéité de la ligne.

2. En utilisant le compresseur externe 31 :
Les vannes 8 et 19 sont fermées et les vannes 9 et 29 sont ouvertes. L'air
comprimé est fourni par le compresseur 31, et toute la ligne comprenant
l'échangeur 12, le réchau�eur 16 et le réservoir 18 est mise sous pression.
A l'aide des manomètres, on contrôle la bonne étanchéité de la ligne.

8.4.5 Sécurité du circuit

En cas de défaut quelconque sur le circuit d'air chaud ou de risque d'en-
dommagement du moteur (survitesse incontrolable, casse, etc), il est possible
de mettre le banc d'essai hors service, par action sur un bouton d'arrêt d'ur-
gence situé sur le tableau d'alimentation électrique. Dans ce cas, l'air chau�é
à 650�C circulant dans le circuit est évacué dans l'atmosphère, hors du local
d'expérimentation, à l'ouverture de l'électrovanne de décharge 28.

8.5 Conclusion

Le cylindre de compression a été réalisé et ajouté au prototype de machine
de détente, de sorte que nous disposons d'un prototype de moteur Ericsson
complet. Le nouveau banc d'essai devra permettre de valider la partie com-
presseur, ainsi que le moteur complet. Une fois cette validation faite et compte-
tenu de l'expérience acquise, l'étape suivante sera la conception et la réalisa-
tion d'un prototype de moteur Ericsson de seconde génération de 3 kW dont
les cylindres auront des alésages de dimensions beaucoup plus importantes.





Conclusion générale et
perspectives

Le moteur Ericsson était tombé en désuétude depuis le début du XXe

siècle, de sorte qu'il n'existe pas aujourd'hui de machine moderne de ce type
qui soit disponible dans le commerce. La recherche de nouvelles solutions
performantes peu coûteuses de conversion thermodynamique d'énergie
thermique en énergie mécanique et les avantages intrinsèques que possède le
moteur Ericsson sur les moteurs à combustion interne et son concurrent de la
famille, le moteur Stirling, ont entraîné un regain d'intérêt pour ce moteur.

La partie théorique de notre travail a porté sur le développement d'un
modèle de moteur volumétrique alternatif à apport de chaleur externe à
cycle de Joule, fonctionnant en cycle ouvert à récupération. L'originalité
de ce modèle est de prendre en compte les volumes morts des cylindres de
compression et de détente et permettre ainsi de prédire plus �nement les
conditions géométriques nécessaires pour permettre le fonctionnement du
moteur, ainsi que la pression qui régnera dans le réchau�eur du moteur en
régime permanent. Tout d'abord, nous avons modélisé la partie compresseur
du moteur. Ensuite, pour la machine de détente, nous avons établi une forme
généralisée des expressions des di�érentes grandeurs thermodynamiques.
Cela a permis de faire les calculs spéci�ques correspondant aux deux cas de
fonctionnement : avec recompression du volume mort du cylindre de détente
et sans recompression de ce volume mort. Les performances globales du
moteur ont pu être calculées dans chaque cas. Les résultats de modélisation
ont montré que les performances du moteur sont meilleures lorsque le volume
mort du cylindre de détente est recomprimé. Le modèle établi peut servir
d'outil d'aide à la conception d'un moteur Ericsson réel. Ainsi, lors du
"design" du moteur, il faut prendre en compte le fait que les points de
fonctionnement dépendent formellement du rapport

ϕ

θ
choisi et des valeurs

de volumes morts de chaque cylindre. Le rendement thermique ou indiqué
en cas de recompression du volume mort du cylindre de détente dépend
uniquement de γ, du rapport de pression, du rapport des températures
d'entrée des cylindres et de l'e�cacité du récupérateur. Il est formellement
indépendant des volumes morts des cylindres et est identique à l'expression
obtenue classiquement en considérant le cycle de Joule à récupération. Il
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faut souligner cependant que le rapport de pression qui sera obtenu pour une
machine donnée dépend du rapport ϕ des cylindrées des cylindres de détente
et de compression et des volumes morts relatifs µE et µC des deux cylindres.
Dans les conditions considérées pour notre étude, le rendement est optimal
pour un rapport de volume autour de 2, 3.

L'étude expérimentale du prototype de cylindre de détente de moteur
Ericsson qui a été réalisé permet de tirer les conclusions suivantes :

1. Fonctionnement en 'mode moteur' :
� Le prototype a fonctionné tout à fait correctement pendant toute la
campagne d'essais, ce qui montre sa robustesse et sa �abilité ;

� Les essais réalisés jusqu'à une température maximale de 550�C environ
ont été très satisfaisants ;

� Le coe�cient de remplissage est supérieur à 1, du fait de l'inétanchéité
des soupapes d'admission et de refoulement, dont on a pu observer
qu'elles étaient fuyardes. Les sièges de ces soupapes ont été ré-usinés
pour les rendre plus étanches ;

� La distribution par chaîne, arbre à cames et soupapes refroidies s'est
révélée très pertinente pour le cylindre de détente. Lors des essais
à chaud, elle a généré très peu de pertes de charge au niveau des
soupapes d'admission et de refoulement (toujours inférieures à 0, 1×
105 Pa), et consommé peu d'énergie mécanique ;

� L'énergie mécanique globale perdue dans l'embiellage, la segmenta-
tion et la distribution reste dans des proportions acceptables, avec un
rendement mécanique global de 87 %. Cette valeur est très proche de
la valeur attendue de 90 % [4, 6].

2. Fonctionnement en 'mode moteur entraîné'
Les résultats obtenus permettent :
� De con�rmer que le couple mécanique perdu par frottement est qua-
siment indépendant de la vitesse de rotation ;

� De quanti�er grossièrement la part des pertes dues à l'embiellage et à
la segmentation de celles dues à la distribution ;

� De mettre en évidence l'importante in�uence du tarage des ressorts
des soupapes sur la consommation d'énergie mécanique par la distri-
bution ;

� De considérer que le choix d'une distribution par des soupapes alter-
natives est pertinent.

Les résultats d'essai de la machine de détente en 'mode moteur' et en
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'mode moteur entraîné' sont parfaitement conformes aux attentes, notam-
ment pour les puissances indiquées, les puissances à l'arbre et les rendements
mécaniques. Ceci con�rme l'intérêt de ce type de machine et nous a permis
de passer à l'étape suivante qui est la réalisation du moteur complet, par
adjonction du cylindre de compression. Après étude des di�érentes options
technologiques pour cette partie compresseur, une con�guration particulière
a été retenue, celle-ci a été réalisée et ajoutée au prototype de machine
de détente. Nous disposons à présent d'un prototype complet de moteur
Ericsson. Pour tester la partie compresseur et le prototype complet du
moteur, un banc d'essai a été conçu et réalisé. Ces tests n'ont pas pu être
e�ectués dans le cadre de cette présente thèse.

Perspectives

A ce stade de notre travail, la priorité semble devoir être donnée à l'étude
expérimentale approfondie du prototype de moteur complet. Les di�érents
essais qui seront réalisés devront permettre :
• d'e�ectuer la mise au point de ce prototype et de résoudre les éventuels
problèmes techniques qui apparaîtraient à cette étape ;
• de valider les choix retenus pour le cylindre de compression ;
• d'e�ectuer des mesures de performances de ce moteur et de les confron-
ter avec les résultats de modélisation.

Lors de ces essais, une attention particulière devrait être portée aux transfor-
mations thermodynamiques dans les cylindres et au droit des soupapes. Ainsi,
il serait souhaitable que les températures instantanées dans les cylindres de
détente et de compression soient mesurées. Ceci nécessite le développement
d'une instrumentation spéci�que.

On disposera ainsi d'informations pertinentes pour a�ner le modèle
développé dans ce travail :
• les transformations thermodynamiques de compression et de détente
pourront être modélisées beaucoup plus �nement en tenant compte des
éventuels transferts thermiques aux parois observés dans la phase expé-
rimentale ;
• l'hypothèse d'aspiration et de refoulement isobares et isothermes peut
être a�née, notamment en tenant compte si nécessaire des phénomènes
acoustiques.

Par ailleurs, pour améliorer la précision du modèle, il serait opportun de
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tenir compte de la dépendance de la chaleur massique de l'air avec la
température. En�n, il peut être utile de développer un modèle détaillé des
pertes mécaniques.

L'ensemble de ces travaux devrait ainsi ouvrir des perspectives de dé-
veloppement industriel du moteur Ericsson.
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Annexe A

Machines de compression et de
détente

A.1 Introduction

Il existe divers types de machines de compression et de détente. Nous
commencerons par la présentation des compresseurs, ensuite nous aborderons
les types de machines de détente. Une grande majorité des systèmes présentés
dans ce chapitre sont pour la plupart très connus, les autres sont des machines
issues des avancées technologiques actuelles. Une machine est un dispositif
dans lequel un �uide peut échanger de l'énergie avec un organe mécanique en
mouvement. Les machines de compression sont des machines réceptrices dans
lesquelles le �uide de travail reçoit de l'énergie (Wm > 0). Il faut distinguer
les compresseurs (pour les gaz ou les vapeurs) des pompes (pour les liquides).
Quant aux machines de détente, ce sont des machines motrices dans lesquelles
le �uide de travail fournit de l'énergie à l'organe mobile (travail mécanique
négatif, Wm < 0). Dans cette famille, on distingue les turbines à gaz ou à
vapeur et les turbines hydrauliques (généralement à eau liquide) des machines
de détente volumétriques. Il existe des machines pouvant être alternativement
motrices et réceptrices, en fonction du besoin. C'est le cas notamment des
groupes de pompage-turbinage de certaines centrales hydro-électriques [15].

A.2 Les machines de compression [15]

A.2.1 Présentation

Le rôle d'une machine de compression est de réaliser un accroissement de
pression d'un �uide à l'état gazeux (gaz pur, mélange gazeux, vapeur surchauf-
fée ou saturée humide). En fonction de sa nature et des niveaux des pressions
considérées, on peut parfois assimiler ce gaz à un gaz parfait. La �gure A.1
présente les principaux types de compresseurs. Ces machines peuvent être
classées de deux façons :
• en fonction de leur mode de fonctionnement ;
• en fonction de l'importance du travail moteur.
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Figure A.1 � Les di�érents types de compresseurs [15]

A.2.2 Classi�cation en fonction du mode de fonctionne-
ment

A.2.2.1 Les compresseurs volumétriques

Dans ce type de compresseur, l'énergie consommée en vue de l'ac-
croissement de pression est utilisée pour déplacer une paroi mobile faisant
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partie d'une enceinte fermée de capacité variable et qui contient le �uide
à comprimer. La paroi mobile peut être un piston se déplaçant dans un
cylindre, le mouvement de la paroi étant alors rectiligne et alternatif ; c'est le
cas du compresseur à piston.

Si on imagine que la chambre de compression est munie de parois animées
d'un mouvement de rotation continu, le même principe de fonctionnement
peut être adopté. Les variations du volume de l'enceinte et par conséquent,
les variations de la pression du �uide qu'elle contient, sont alors produites par
les déplacements angulaires des parois. Un compresseur de ce type est appelé
compresseur volumétrique rotatif.

A.2.2.2 Les compresseurs de type dynamique

Dans les compresseurs de type dynamique encore appelés turbocompres-
seurs, l'énergie consommée en vue de l'augmentation de pression (travail mé-
canique du compresseur) est transformée en énergie cinétique du �uide à com-
primer. Cette énergie est à son tour transformée en élévation de pression. L'ac-
croissement de pression est donc dû à une action sur la vitesse de déplacement
du �uide. On distingue :
• les turbocompresseurs centrifuges ;
• les turbocompresseurs axiaux ;
• les turbocompresseurs mixtes. Dans ces machines, la trajectoire du
�uide est intermédiaire entre celles correspondant aux types centrifuges
et axiaux.

A.2.3 Classi�cation en fonction de l'importance du tra-
vail moteur

Les machines de compression peuvent également être classées en fonction
de leurs caractéristiques principales, notamment le débit et le rapport de com-
pression. Ainsi, on distingue :
• Les ventilateurs dont le rapport de compression est compris dans la
plage de valeurs suivante : 1 . . . 1, 05 . . . 1, 1 (∆p = 0 . . . 5000 . . .Pa).
Le débit-volume de ces machines peut être élevé et atteindre 500 m3

N/s.
• Les sou�antes ayant un rapport de compression compris dans l'inter-
valle : 1, 1 . . . 2 . . . 2, 5 . . . 3 . . . 3, 5.
Dans cette famille, il faut distinguer les surpresseurs dont le rapport de
compression ne dépasse guère la valeur 2 et les sou�antes proprement
dites. Le débit-volume V̇ est toujours inférieur à 70 m3

N/s.
• Les compresseurs : selon la valeur du rapport de compression β, on a :
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� les compresseurs dits de basse pression, β = 3, 5 . . . 10 . . . 20 ;
� les compresseurs haute pression, β = 80 . . . 100 ;
� les hypercompresseurs, β = 500 . . . 1000 . . . 2000.

A.3 Les machines de détente

A.3.1 Présentation

On peut classer les machines de détente en deux catégories principales :
• les turbines ;
• les machines à déplacement positif encore appelées machines de détente
volumétriques.

Le choix d'un type d'organe de détente donné dépend des contraintes
technologiques du système dans lequel il se trouve et de la nature du �uide de
travail. Quatre paramètres principaux aident à la caractérisation d'un organe
de détente : le nombre de Mach, le nombre de Reynolds à l'entrée, la vitesse
spéci�que Nspec et le diamètre spéci�que Dspec [47].

Dans le cas des turbines, Barber [48] à montré que le nombre de Reynolds
et le nombre de Mach du �uide de travail ont des e�ets négligeables sur les
performances. Pour les nombres de Mach très inférieurs à l'unité, les e�ets
de la compressibilité sont minimes et les performances de l'organe de détente
sont uniquement fonction de Nspec et Dspec [50, 51, 52].

Dans la gamme des basses vitesses spéci�ques, les machines de détente
à déplacement positif ont des rendements supérieurs à ceux des turbines
monoétages [49].

En outre, les turbines conventionnelles ne sont pas adaptées à la produc-
tion d'énergie de petite puissance. Une des di�cultés à surmonter est que la
conception de certaines turbines exige plusieurs étages de détente, souvent de
5 à 10 étages, ce qui entraîne des di�cultés supplémentaires de fabrication
et des coûts additionnels. Les faibles diamètres des turbines de petite puis-
sance conduisent aussi à la nécessité de recourir à des vitesses de rotation
excessivement élevées.

A.3.2 Les turbines

Une turbine est une machine motrice dans laquelle un �uide produit du
travail moteur par le seul e�et de son déplacement (détente du gaz sous pres-
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sion). Les turbines peuvent être classées de deux façons :
• selon la direction principale d'écoulement du �uide. Ainsi, on distingue
les turbines radiales et les turbines axiales ;
• selon la nature du �uide moteur : on parle ainsi de turbines à vapeur
et de turbines à gaz.

La puissance fournie par une turbine radiale est supérieure à celle d'une
turbine axiale, pour la même vitesse périphérique en tête d'ailette. Par contre,
lorsque le débit volumique de �uide est très élevé, la turbine axiale s'impose
comme étant plus e�cace. Car dans ce cas, la di�culté réside en le fait que
la largeur des ailettes à l'entrée du rotor de la turbine radiale ne permet pas
de construire une machine à géométrie satisfaisante.

Les turbines radiales sont compactes, robustes, quasiment toujours
monoétagées. Elles s'avèrent mieux adaptées lorsque les débits de �uide sont
faibles et doivent subir de grands rapports de détente. C'est pourquoi ce type
de turbine est généralement utilisé pour la suralimentation des moteurs à
combustion interne et les moteurs auxiliaires de démarrage à air comprimé.
Les turbines radiales sont généralement utilisées pour la détente de vapeur
des �uides organiques.

Cependant, les machines les plus puissantes utilisées pour la détente de
gaz sous pression et à haute température sont les turbines axiales [15].

A.3.2.1 Turbines à vapeur

Elles sont couramment utilisées pour entraîner un alternateur en vue de
produire de l'électricité ou pour la production simultanée d'électricité et de
chaleur utile (cogénération). Les turbines à vapeur peuvent également servir
à l'entraînement de turbomachines réceptrices commes des pompes ou des
compresseurs rotatifs. La pression initiale est très élevée (14 à 26 MPa) dans les
turbines à vapeur de centrales électriques alimentées à partir d'un générateur
de vapeur à combustible fossile. Le niveau de température cependant, est lié
aux types de matériaux utilisés pour la construction de la partie chaude de la
turbine. Lorsqu'il s'agit d'aciers ferritiques, la température de la vapeur est
limitée à 540�C [15].

A.3.2.2 Turbines à gaz

La turbine à gaz, encore appelée turbine à combustion ou parfois turbine à
gaz de combustion (dénomination la plus précise), est une machine tournante
thermodynamique appartenant à la famille des moteurs à combustion interne.
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Son rôle est de produire de l'énergie mécanique sous la forme de la rotation
d'un arbre, directement à partir de l'énergie cinétique des gaz produits (qui
subissent une détente dans une turbine) par la combustion d'un hydrocarbure
(fuel, gaz combustible, . . . ). Le comburant, le plus souvent de l'air ambiant,
est généralement comprimé avant de pénétrer dans la chambre de combustion,
en utilisant un compresseur rotatif entraîné par le même arbre que la turbine.
Les produits de combustion sont gazeux, d'où l'appellation "turbine à gaz"
(la plus employée), par opposition aux turbines à vapeur dans lesquelles le
�uide moteur (de la vapeur d'eau) se condense en liquide.

Au sein des turbines à gaz stationnaires, la détente du gaz s'e�ectue jusqu'à
la pression atmosphérique à partir d'un état choisi de sorte à rendre optimum
les paramètres thermodynamiques du cycle, vu les contraintes métallurgiques
et technologiques de la machine. Dans le domaine des fortes puissances (pro-
duction d'électricité), les turbines à gaz se démarquent par leur adaptabilité
à des cycles combinés ou des cycles de cogénération très performants.

A.3.2.3 Turbines hydrauliques

Une turbine hydraulique est une machine tournante qui produit de
l'énergie mécanique à partir d'eau en mouvement. Elle constitue le composant
essentiel des centrales hydroélectriques destinées à produire de l'électricité
à partir de chutes d'eau. Il existe essentiellement deux types de turbines
hydrauliques : les turbines à action et les turbines à réaction.

Les turbines à action transforment la pression hydraulique en énergie ciné-
tique par un dispositif statique (injecteur), avant d'actionner la partie mobile.
Dans cette famille on trouve :

� la turbine PELTON, adaptée aux hautes chutes, avec une roue à augets ;
� la turbine BANKI, au �ux transversal : l'eau s'écoule au travers des
pales de la turbine. Elle est adaptée aux basses vitesses ;

� la turbine TURGO, conçue pour des hauteurs de chute moyenne.

Dans les turbines à réaction, la partie mobile provoque au contraire une
di�érence de pression entre l'entrée et la sortie. Dans cette famille de turbines
on trouve :

� la turbine FRANCIS, plutôt adaptée aux chutes moyennes, voire hautes,
avec une roue à aubes simple ou double ;

� la turbine KAPLAN à écoulement axial avec une roue de type hélice
comme celle d'un bateau. Ses pales peuvent s'orienter en fonction des
débits utilisables. Elle est parfaitement adaptée aux basses chutes et aux
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forts débits.

Il faut remarquer que la turbine WELLS qui utilise le mouvement de l'air
provoqué par le mouvement des vagues à travers un tube vertical, n'est pas à
proprement parler une turbine hydraulique.

A.3.3 Les machines de détente volumétriques

A.3.3.1 Les micro-turbines volumétriques

Dans les installations de micro-cogénération à cycle de Rankine (ORC),
les �uides à basse température critique imposent d'utiliser comme organes de
détente des turbines volumétriques de type turbines spiro-orbitales, à haut
rendement car leurs vitesses et leurs diamètres spéci�ques se situent dans une
plage de fonctionnement adaptée aux ORC. Pour ces types d'installations, il
est di�cile en e�et de développer des turbines axiales ou radiales de puissances
mécaniques inférieures à 10 kW car ce sont des machines tournant généra-
lement à très grande vitesse de rotation (parfois supérieures à 100 000 tr/mn).

Il est possible de développer une micro-turbine volumétrique à partir de
la modi�cation de compresseurs à spirales ou à palettes (�g.A.2).

Figure A.2 � Technologie de compresseurs volumétriques, moteur Wankel et
quasi-turbine [47]

La technologie quasi-turbine (�g.A.2) semble également être adaptée à
cela et présente des taux de détente beaucoup plus élevés que ceux de tur-
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bines obtenues par transformation des compresseurs précités. Des problèmes
de lubri�cation restent cependant à résoudre.

A.3.3.2 Les machines à déplacement positif

Il existe plusieurs types de machines volumétriques à déplacement positif :
• Les machines de détente à vis (Screw expanders)
Ces machines ont été largement utilisées comme organes de détente
dans les systèmes à cycle de Rankine (ORC). Elles présentent l'avantage
d'avoir une architecture simple comparée aux machines multi-étages.
Par contre, elles requièrent un bon système de lubri�cation pour bien
refroidir les parties métalliques en mouvement et il faut s'assurer qu'il
n'y a aucune fuite interne en raison du jeu entre les vis et l'enveloppe.
Ces organes de détente sont plus adaptés pour fonctionner avec des
réfrigérants pour lesquels il est possible d'assurer une bonne lubri�cation
à l'aide d'un lubri�ant totalement miscible avec les �uides de travail
choisis. Certains organes de détente à vis sont utilisés dans les centrales
électriques géothermiques. Steidel [59] a testé une machine de détente
à vis hélicoïdale Lysholm et a obtenu un rendement isentropique
supérieur à 32,4 % pour un rapport de pression égal à 7,1, et une
puissance mécanique à l'arbre de 32,7 kW. En revanche, on ne trouve
pas dans la littérature de données où ce type d'organe de détente est
utilisé dans des applications de production de petite puissance (< 10
kW).

• Organe de détente à palette rotative (Rotary vane expanders)
Les organes de détente à palette ont l'avantage d'être simples à
construire, �ables et compacts. Ces systèmes peuvent parfois avoir des
rendements isentropiques supérieurs à 73 % à 3000 tr/mn, avec une
puissance produite de 1,8 kW [54]. Il existe cependant des problèmes de
lubri�cation à resoudre sur ces machines.
Robertson [58] a tenté de résoudre le problème de lubri�cation en
utilisant des pièces auto-lubri�ées en carbone. Cependant, cela n'a
pas diminué de beaucoup l'usure des palettes et du garnissage du stator.

• Le moteur Wankel
L'utilisation de moteurs Wankel comme organes de détente n'est pas
encore une technologie mature. Wade [60] a testé un moteur à vapeur
RE1-11 et a obtenu un rendement expérimental du cycle de 21 %.
Cette valeur est largement inférieure aux valeurs théoriques qu'il
avait obtenues par simulation numérique (de l'ordre de 60 à 63 %).
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Les problèmes majeurs rencontrés sur ce type de machine sont des
problèmes de lubri�cation et d'étanchéité. Très récemment, Manfrida
[64] a développé un modèle de détendeur Wankel à vapeur.

• Les machines de détente Scroll (Scroll expanders)
Par le passé, plusieurs recherches ont été menées pour évaluer les
performances des compresseurs Scroll fonctionnant en mode machines
de détente. Yamamoto [61] a étudié un compresseur Scroll utilisé pour
détendre de l'air. Pour un rapport de pression égale à 5, les rendements
volumétrique et total étaient respectivement de 76 % et 60 %.
Kim [56] a également testé une machine de détente Scroll à vapeur. Les
rendements volumétrique et total obtenus sont respectivement de 42,5
à 52,1 % et 34 %, pour un rapport de pression égal à 5,67 et une vitesse
de rotation de 2317 tr/mn, avec une puissance produite évaluée à 15
kW.
V. Lemort [57] a testé trois types d'organes di�érents de détente adaptés
aux cycles de Rankine. Les volumes balayés des trois compresseurs
étaient respectivement de 148, 98, et 60 cm3, avec des rapports de
volumes balayés de 4,1, 3,1 et 2,6. Les résultats ont montré que les
meilleures performances sont obtenues pour la machine ayant le rapport
de volumes balayés le plus élevé et fonctionnant à la vapeur. Son rende-
ment isentropique a été de 55 % pour une puissance mécanique de 3 kW.

• Les machines de détente HT Scroll
La société EnefTech [62] en Suisse et l'Ecole Polytechnique de Lau-
sanne (EPFL) ont développé une turbine de nouvelle génération appelée
"High Tech Scroll Turbine" ou "Turbine HT Scroll" (�g.A.3). C'est une
turbine volumétrique à spirales pouvant être utilisée au sein d'un mini
système ORC, en fonctionnant à partir de sources thermiques à basse
température (entre 90 et 250�C). EnefTech propose également des tur-
bines Scroll standards (compresseurs du marché convertis en turbines)
pour des applications stationnaires ou mobiles :
� production combinée d'électricité et de chaleur par valorisation d'éner-
gies renouvelables ou valorisation de rejets thermiques dans l'indus-
trie ;

� production d'électricité à bord d'un véhicule automobile hybride par
valorisation des rejets de gaz d'échappement du moteur.

Ce système simple et original a donné naissance à un nouveau procédé
de micro-cogénération appelée micro-cogénération Scroll.
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Figure A.3 � Détails d'une machine de détente HT Scroll

Les détails du système de cogénération sont :
� puissance électrique de 3 à 5 kW et puissance thermique absorbée de
25 à 30 kW ;

� température source chaude comprise entre 180 et 250�C ;
� puissance thermique fournie comprise entre 22 et 25 kW et tempéra-
ture de chau�age située entre 40 et 60�C.

A.3.3.3 Les machines de détente volumétriques alternatives

Les machines de détente volumétriques alternatives sont des systèmes
pistons-cylindres. L'énergie mécanique échangée avec l'environnement résulte
du déplacement d'un piston en mouvement à l'intérieur d'un cylindre de ca-
pacité variable, dans lequel se trouve le �uide à détendre. Le mouvement du
piston est rectiligne et alternatif. La taille du cylindre est technologiquement
limitée, de même que la vitesse de variation de son volume. Aussi, les machines
de détente volumétriques alternatives sont-elles bien adaptées aux petits dé-
bits. Elles peuvent donc s'insèrer aisément dans des systèmes à cycle moteur
de petite puissance [7]. Le relevé expérimental du diagramme indicateur (p,V)
de ces machines est un diagramme mécanique dont l'aire représente le travail
indiqué, c'est-à-dire le travail échangé entre le �uide de travail et le piston
au cours d'un cycle. Ce diagramme indicateur renseigne également sur les
transformations thermodynamiques subies par le �uide. Ainsi, on admet gé-
néralement l'hypothèse que l'état instantané du �uide de travail est uniforme
dans le cylindre lorsque celui-ci est fermé. La masse de �uide contenue dans
le cylindre peut généralement être déterminée à partir de la mesure du débit
massique et de la vitesse de rotation de la machine. Cela permet de déterminer
ainsi le volume massique v de �uide. Ainsi, à partir du diagramme indicateur
(p,V), on peut déduire le diagramme thermodynamique représentant la suc-
cession des états du �uide dans la machine.
Très récemment, Manfrida [65] a développé un modèle de machine de détente
volumétrique alternative pour de la vapeur d'eau ou de �uide organique.
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A.4 Conclusion

On peut répertorier les machines de compression et de détente suivant trois
grandes familles :
• les machines dynamiques ou turbomachines ;
• les machines volumétriques rotatives ;
• les machines volumétriques alternatives.

En ce qui concerne les machines de détente, qui constituent généralement l'élé-
ment le plus sensible des systèmes moteurs, les turbines conventionnelles sont
adaptées à la production de grandes puissances. Les organes de détente à vis
hélicoïdale et les machines de détente à déplacement positif constituent une
bonne solution pour produire des petites puissances supérieures à 10 kW.
Grâce à leur technologie avancée, les machines de détente Scroll ont de bonnes
performances dans la gamme des puissances comprises entre 1 et 10 kW, mais
leur température maximale de fonctionnement n'excède guère 250�C.
La technologie dérivée du concept de moteur Wankel est une technologie inté-
ressante mais des travaux de recherche doivent être menés pour résoudre les
problèmes de lubri�cation et d'étanchéité.
Dans la gamme de puissances comprises entre 1 et 10 kW, les machines volumé-
triques à piston font partie des systèmes pouvant supporter des températures
de fonctionnement relativement élevées, tout en conservant de bonnes perfor-
mances [63]. Le choix s'est porté sur ce type de machine pour fabriquer un
premier prototype de machine de détente de moteur Ericsson.





Annexe B

Rendement mécanique d'un
moteur alternatif

B.1 Introduction

L'estimation des frottements mécaniques dans les moteurs à "air chaud"
de type Ericsson demeure non encore bien maîtrisée. Une bonne partie de
notre travail a consisté à déterminer ces pertes a�n de calculer le rendement
mécanique. Car la connaissance de la puissance disponible à l'arbre du
prototype de machine de détente de moteur Ericsson qui a été réalisé est
essentielle pour se faire une idée de la possibilité d'ajouter un cylindre de
compression dont le piston sera mis en mouvement par cette puissance
mécanique disponible.

Pour ce faire, il est utile de savoir ce qu'est un moteur alternatif, son
principe de fonctionnement, ses principales caractéristiques et la méthode la
plus adaptée pour évaluer les pertes mécaniques.

B.2 Caractéristiques principales d'un moteur
alternatif

B.2.1 Caractéristiques géométriques

La �gure B.1 est la représentation schématique d'un système piston-
cylindre. Sur cette �gure, on peut voir les principaux paramètres de géométrie
et de cinématique nécessaires à la description de ce type de machine :

• Le diamètre D du cylindre également appelé alésage, dont dépend la
puissance du moteur. Le piston se déplace du point haut (PMH) au
point mort bas (PMB). Lorsqu'il est au PMH, le volume du cylindre est
minimal mais n'est pas nul : il existe un volume décrit principalement
par le jeu entre le piston et le sommet du cylindre, appelé volume mort
Vm. Lorsque le piston est au PMB, le volume est maximum.
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Figure B.1 � Représentation schématique d'une machine alternative [71]

• La course L représente la distance parcourue par le piston entre le
PMH et le PMB.
• La course est liée au rayon de bielle r par la relation :

L = 2r (B.1)

• Le volume déplacé (ou cylindrée unitaire) Vd est le volume balayé
par le piston entre le PMH et le PMB :

Vd = L
πD2

4
(B.2)

• Le volume total du cylindre est égal à la somme du volume balayé
par le piston et du volume mort :

Vtot = Vd + Vm (B.3)

• Le rapport volumétrique rcvol appelé aussi taux de compression,
correspond au rapport du volume total au volume mort :
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rcvol =
Vtot
Vm

=
Vd + Vm
Vm

(B.4)

• La cylindrée totale de la machine Vc est obtenue à partir de la cylin-
drée unitaire et du nombre de cylindres ncyl :

Vc = ncylVd (B.5)

• Le rapport course-alésage informe sur l'encombrement en hauteur
de la machine et sur la surface de transfert thermique entre le �uide de
travail et les parois du cylindre :

Rca =
L

D
(B.6)

• Le rapport bielle-manivelle intervient dans le calcul des e�orts mé-
caniques appliqués à la bielle et dans la mise en équation du mouvement
du piston :

Rbm =
l

r
(B.7)

• L'angle de rotation du vilebrequin θ :
Pour étudier le fonctionnement de la machine, l'usage est d'exprimer
l'évolution des di�érentes variables ou la position des parties mobiles en
fonction de l'angle de rotation du vilebrequin, plutôt qu'en fonction du
temps. θ est lui-même lié au temps et à la vitesse de rotation N par la
relation :

θ = ωt = 2πNt (B.8)

Les positions du PMH et du PMB sont repérées en fonction de l'angle
de rotation du vilebrequin :
θPMH = 0�V et θPMB = 180�V ,�V désigne le degré vilebrequin.

• La position du piston dans le cylindre :
La position verticale du piston dans le cylindre peut être dé�nie par la
distance d (�g.B.1) qui sépare l'axe du vilebrequin de l'axe du piston :

d = r cos θ +
√
l2 − r2 sin2 θ (B.9)

Elle peut également être exprimée par rapport au PMH. Ainsi, la dis-
tance x entre le PMH et le sommet du piston est donnée par :

x = l + r − d (B.10)



188 Annexe B. Rendement mécanique d'un moteur alternatif

• La vitesse moyenne et la vitesse instantanée du piston :
Les e�orts de frottement et la turbulence de l'air dans le cylindre dé-
pendent de la vitesse moyenne du piston v̄p et de sa vitesse instantanée
vp. Pour un tour de vilebrequin, le piston parcourt deux fois la distance
entre le PMH et le PMB. La vitesse moyenne s'écrit donc :

v̄p = 2LN (B.11)

Quant à la vitesse instantanée, elle s'obtient en dérivant l'expression de
x. On a donc :

vp =
dx

dt
= r sin θ

[
1 +

r cos θ√
l2 − r2 sin2 θ

]
ω (B.12)

• Le volume du cylindre :
Lorsque le piston est au PMH, le volume du cylindre est égal au volume
mort. Par conséquent, pour tout angle vilebrequin, le volume est égal à
la somme du volume mort Vm et du produit de la surface du cylindre
par la distance x :

Vcyl = Vm +
πD2

4
x (B.13)

B.2.2 Fonctionnement d'un moteur alternatif à quatre
temps

Un moteur alternatif à quatre temps fonctionne suivant le cycle décrit
ci-après. Un temps correspond à un demi tour de vilebrequin, c'est-à-dire le
trajet du PMH au PMB (ou inversement). La �gure B.2 représente ces quatre
étapes qui constituent la période de fonctionnement du moteur. Chaque
cycle d'un moteur alternatif à quatre temps correspond donc à deux tours de
vilebrequin. Ces temps sont les suivants :

1er temps : Admission ou phase d'aspiration
C'est la première phase du cycle moteur. Le piston se trouve initialement
au PMH, la soupape d'admission est ouverte et la soupape de refoulement
est fermée. Pendant sa première course du PMH vers le PMB, le piston
crée une dépression dans le cylindre. L'air frais est alors aspiré à la pression
atmosphérique à travers la soupape Sasp. Lorsque le piston atteint le PMB,
la phase d'aspiration s'achève par la fermeture de la soupape Sasp. La phase
d'admission est une étape très importante du cycle moteur. En e�et, la
qualité de l'admission conditionne la puissance du moteur car la quantité de
�uide de travail est intimement liée à la charge d'air dans le cylindre.
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Figure B.2 � Représentation des quatre temps du fonctionnement d'un mo-
teur alternatif, Sasp et Sref représentent respectivement les soupapes d'aspira-
tion et de refoulement.

2e temps : La phase de compression du �uide de travail
Durant cette phase, les deux soupapes sont fermées, le cylindre est donc
hermétiquement clos. Le volume de la chambre du piston diminue à mesure
que celui-ci se déplace du PMB vers le PMH. L'air admis durant la phase
d'aspiration est alors comprimé, sa pression et sa température augmentent
considérablement. Le taux d'accroissement de pression dans le cylindre
dépend du rapport volumétrique.

3e temps : La phase de détente
A la �n de la phase de compression, le piston est revenu au PMH et les
soupapes sont toujours fermées. La forte pression qui est appliquée à sa face
supérieure le repousse jusqu'au PMB. C'est durant cette phase descendante
que de l'énergie mécanique est transmise à l'arbre moteur via le piston et le
système bielle-manivelle.

4e temps : Échappement ou phase de refoulement
Lorsque le piston atteint le PMB à la �n de la phase de détente, la soupape
de refoulement s'ouvre laissant s'échapper le gaz sous l'e�et de la pression
et du déplacement du piston qui remonte vers le PMH. Une fois que le
piston atteint le PMH, c'est la �n du cycle et un autre cycle peut alors
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commencer. Tout comme chacune des trois phases précédentes du cycle
moteur, l'échappement est une étape primordiale. En e�et, si l'expulsion du
gaz est incomplète, la quantité d'air frais admissible au cycle suivant sera
moindre (le taux de remplissage du cylindre sera bas). Cela va entraîner la
chute des performances du moteur.

Ces quatre temps élémentaires du cycle moteur peuvent être représen-
tés dans un diagramme indicateur (p,V) et les calculs de performance
peuvent en être déduits.

B.2.3 Caractéristiques de performance mécanique

De façon générale, les caractéristiques principales dé�nissant les perfor-
mances mécaniques d'un moteur alternatif sont les suivantes :

• Le travail indiqué par cycle pour chaque cylindre du moteur :
Ce paramètre est calculé suivant le diagramme indicateur (p,V) du cycle
thermodynamique. Donc, si la pression du gaz à l'intérieur du cylindre
est connue, on peut calculer le travail transféré du gaz au piston pour
chaque cycle :

Wind = −
∮
pdV (B.14)

• Le travail indiqué brut par cycle :
C'est le travail délivré au piston par le �uide, uniquement durant les
phases de compression et de détente. Nous le notons Wibrut.

• Le travail de pompage :
C'est le travail absorbé lors des phases d'aspiration et de refoulement
uniquement. Il est noté WP . On a la relation :

Wibrut = Wind− | WP | (B.15)

• Le travail e�ectif :
C'est le travail disponible sur l'arbre moteur. Il est égal au travail indiqué
auquel on retranche la quantité de travail perdue par frottement Wfr.
Ce travail est lui-même composé du travail de friction mécanique Wfric

entre les parties mobiles et les parties �xes du moteur, et du travail
d'entraînement des accessoires Wacc.

We = Wind + | Wfr | (B.16)
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Wfr = Wfric +Wacc (B.17)

• La puissance e�ective :
C'est la puissance disponible sur l'arbre moteur. Elle est fonction du
couple e�ectif Γe en Nm et de la vitesse de rotation du moteur ω en
rad/s :

Pe = Γe ω (B.18)

• La puissance perdue par frottement respecte la relation :

Pfrott =| Pind | − | Pe | (B.19)

• Les pressions moyennes :
Le travail et la puissance d'un moteur dépendent de sa géométrie. Les
pressions moyennes sont des grandeurs relatives que les motoristes uti-
lisent pour comparer les performances de moteurs ayant des cylindrées
di�érentes. Elles sont calculées en divisant le travail par le volume balayé
par le piston. Une pression moyenne n'a bien évidemment pas de réalité
physique puisqu'elle correspond théoriquement à la pression constante
qu'il faudrait appliquer à la surface du piston tout au long d'une course
motrice a�n d'obtenir le même travail que celui fourni par le moteur. La
pression moyenne indiquée pmi et la pression moyenne e�ective pme sont
données par :

pmi =
travail indiqué par cycle

volume déplacé par cylindre
=
Wind

Vd
(B.20)

pme =
travail effectif par cycle

volume déplacé par cylindre
=
We

Vd
(B.21)

• Le rendement mécanique :
Il représente le rapport de la puissance mécanique disponible à l'arbre
moteur et de la puissance indiquée. Il peut également être exprimé
comme le rapport des travaux correspondants. Ce paramètre donne une
estimation des dissipations de puissance dues aux frottements méca-
niques dans le moteur.

ηmec =
We

Wind

(B.22)

Senft [70, 73] distingue le rendement mécanique instantané du rende-
ment mécanique global. Pour un mécanisme donné, quelle que soit sa
position angulaire et pour une force donnée appliquée à ce mécanisme,
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le rapport de la force de sortie correspondante et de la force idéale (la
force de sortie lorsque tous les frottements sont négligés), est appelé
rendement instantané du mécanisme [68].

Pour Taylor [67], étant donné qu'il y a plusieurs sortes de pertes
par frottement, la notion de rendement mécanique peut avoir plusieurs
connotations. Elle est exprimée par :

ηmec =
pme
pmi

(B.23)

Le rendement mécanique dépend des choix de conception du moteur
et des conditions de fonctionnement. Il est ainsi presque nul dans les
conditions de ralenti.

Dans la pratique, la plage de variation du rendement mécanique
peut parfois être très grande au point que des valeurs typiques ne
peuvent être données dans certains cas, à moins que des précisions
sur les choix de conception et les conditions de fonctionnement ne
soient clairement spéci�ées. Le rendement mécanique n'est donc pas un
paramètre su�sant pour caractériser un moteur [67].

B.3 Le frottement mécanique dans les moteurs

Quel que soit le type de moteur et le soin mis à le réaliser, il existe tou-
jours des pertes par frottement mécanique lors du transfert d'énergie entre les
di�érents organes tournants. Ce frottement est essentiellement dû au contact
nécessaire entre les pièces mécaniques en mouvement.
Certains motoristes considèrent que ces pertes représentent environ 10 à 20
% du couple e�ectif maximal. Les pertes mécaniques étant une partie de la
puissance indiquée, elles peuvent donc être exprimées en terme de pression
moyenne e�ective.
Elles sont de divers types et ont lieu dans di�érents endroits du moteur.

B.3.1 Frottement dans les paliers

Il regroupe tous les types de frottement dans le moteur, à l'exception de
celui dû au piston. Dans les paliers des moteurs, les charges varient avec le
temps. Elles peuvent être déterminées à partir d'un diagramme indicateur
ou à partir des masses et dimensions des éléments en mouvement. Dans les
paliers, il existe quatre grandes catégories de frottement :
• frottement hydrodynamique ou �lm-�uide ;
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• frottement de �lm partiel ;
• frottement appliqué à un élément qui roule (exemple d'une pièce cylin-
drique ou sphérique qui roule sur une surface plane) ;
• frottement sec.

Dans les paliers graissés, lorsqu'il y a rupture du �lm lubri�ant, cela a
pour conséquence l'augmentation du frottement qui se traduit par une usure
prématurée des surfaces en contact.

Dans le cas du frottement sec, le coe�cient de frottement n'est pas lié
à la vitesse de déplacement [76].

B.3.2 Frottement dû aux pistons

Dans l'assemblage piston-cylindre, les segments de piston doivent assurer
l'étanchéité nécessaire a�n d'éviter des pertes de pression à travers le jeu fonc-
tionnel entre les segments et les parois internes du cylindre. Lorsque le piston
est en mouvement, il y aura inévitablement frottement entre les segments et
les parois du cylindre. En général, on rencontre deux sortes de segments sur
les pistons :
• les segments de compression pour assurer l'étanchéité de la pression ;
• les segments d'huile pour limiter le passage de l'huile du carter vers la
chambre de combustion (cas des moteurs à combustion interne).

Dans le cas des segments de compression, la force entre le segment de piston
et la paroi du cylindre est due partiellement à l'élasticité du segment et
partiellement à la pression du gaz qui s'écoule dans la rainure entre le segment
et le piston.

Les segments d'huile ont généralement leur rainure aérée grâce à des
trous percés à l'intérieur du piston, ce qui fait qu'aucune pression (il n'y a pas
d'air) ne peut se créer dans ces rainures. Dans ce cas, la pression créée par le
contact entre la surface du segment et la paroi du cylindre est entièrement
due à l'élasticité du segment.

Du fait de leur action ressort, les segments de piston sont constamment
maintenus serrés contre les parois du cylindre. Ce qui signi�e qu'il n'y a pas
d'instant sans charge. Théoriquement, dans ces conditions la lubri�cation
hydrodynamique peut exister si et seulement si la surface de translation
(glissement) du segment agit avec un certain angle par rapport à la paroi
du cylindre ou bien si les extrémités du segment sont arrondies. Même si
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les bouts du segment semblent en apparence tranchants, il y a un arrondi
su�sant et courbé de sorte que les segments du piston agissent sans contact
métal contre métal sauf au voisinage immédiat du point mort haut et du
point mort bas.

Dans les moteurs alternatifs, une grande partie du frottement au démar-
rage est due aux pistons et aux segments. Taylor [67] a pu montrer expéri-
mentalement que dans les moteurs à combustion interne, le frottement des
segments représente 80 % du frottement global dû aux pistons.
J. Martin [66] quant à lui, fait la di�érence entre les dissipations dues aux
segments et le frottement entre piston et cylindre.
Pour Taylor, la force de frottement varie en fonction de la position du piston.
Ainsi :
• la force moyenne de frottement sur les courses de compression et de
refoulement est à peu près la même ;
• la force moyenne de frottement sur la course motrice ("power stroke")
est à peu près équivalente à deux fois celle de la course d'admission ;
• les forces ont tendance à être élevées juste après le PMH et le PMB. Ce
sont les points où les segments de piston sont en contact métal contre
métal avec les parois du cylindre (cas de segments métalliques) ;
• la force de frottement est non nulle au PMH et au PMB. Cela est
probablement dû à la �exion des éléments du moteur de telle sorte que
la vitesse linéaire du piston n'atteint pas zéro exactement aux points
haut et bas de la position de la manivelle.

B.4 Pression moyenne e�ective de frottement
mécanique

Le développement des moteurs à combustion interne et les connaissances
théoriques qui en ont découlé ont fait que la plupart des méthodes utilisées
pour évaluer les pertes mécaniques dans un moteur sont basées sur ces ma-
chines.
Vu la di�culté qu'il y a à évaluer ces pertes, C.T. Taylor [67] pense que la
meilleure façon de les quanti�er est de les exprimer en termes de pression
moyenne e�ective de frottement.
Pour Martin [66] également, les frottements mécaniques peuvent être rappor-
tés à la cylindrée et s'exprimer sous forme d'un équivalent de pression moyenne
e�ective, la pmf , à déduire de la pression moyenne indiquée pmi pour obtenir
la pression moyenne e�ective pme.
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pme = pmi − pmf (B.24)

La puissance absorbée par le frottement mécanique dans un moteur est
exprimée par :

Pm = F v̄p = Wf v̄p (B.25)

Pour les moteurs à quatre temps, la fraction de pression moyenne indiquée
pour vaincre le frottement mécanique est donnée par :

p∗ =
4Pm
Ap v̄p

=
4Wf

Ap
(B.26)

Avec :
F : force qui, multipliée par la vitesse du piston, donne la puissance Pm
v̄p : vitesse moyenne du piston
f : coe�cient de frottement moyen

W : charge moyenne telle que W =
F

f
Ap : surface du piston

Il apparaît que la pression moyenne e�ective de frottement mécanique
dans un moteur donné varie directement avec le produit Wf .
Même si on ne peut pas évaluer séparément les grandeurs ci-dessus, les
di�érentes relations mathématiques posées aident à mieux expliquer des
résultats expérimentaux.

Il existe également des corrélations applicables aux moteurs à combus-
tion interne qui sont basées sur la pression moyenne e�ective de frottement,
et permettent de déterminer les pertes mécaniques. Elles établissent que les
frottements dépendent de la vitesse de rotation du vilebrequin. Ainsi, on a la
relation suivante :

pmf = 0, 383 + 0, 21
n

1000
(B.27)

pmf est la pression moyenne e�ective de frottement exprimée en bar et n est
la vitesse de rotation du moteur en tr/min.

Certaines corrélations font en général intervenir le régime moteur comme
variable principale à laquelle on associe la vitesse moyenne du piston. C'est
le cas de l'expression empirique proposée par Millington et Hartles [81] :
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pmf =
rcomp − 4

14, 5
+ 0, 475× 10−3n+ 3, 75× 10−3 v̄p (B.28)

Dans les moteurs munis d'un système de lubri�cation des organes mobiles, la
pmf du piston augmente avec l'augmentation de la viscosité de l'huile.

De façon générale, dans la plupart des moteurs alternatifs, la pmf du
piston augmente avec l'accroissement de la vitesse du piston et celle de la
pression moyenne indiquée pmi.

B.5 Méthodes de détermination de la pression
moyenne de frottement

Pour déterminer pmf , il est nécessaire d'e�ectuer des essais spéci�ques sur
banc moteur. On recense quatre principales méthodes qui servent à déduire
la valeur de cette grandeur [78] :

B.5.1 La méthode de la droite de Willans

C'est une méthode assez simple à mettre en ÷uvre. On trace l'évolution
du débit massique instantané du �uide de travail en fonction de pme, pour un
régime de rotation donné. La pression pmf est obtenue par extrapolation. En
e�et, lorsque le débit est nul dans le moteur, la valeur de pme mesurée n'est
rien d'autre que la pression pmf (au signe près). Cela est véri�é par la relation
suivante dans laquelle la pmi dépend du débit :

pme = pmi − pmf (B.29)

B.5.2 Le test de Morse

C'est une méthode expérimentale très adaptée aux moteurs à combustion
interne multi-cylindres. Cette méthode étant peu pertinente pour la suite de
notre travail, nous ne la détaillerons pas ici.

B.5.3 La méthode par calcul direct

La pression pmf peut être directement obtenue à partir de la valeur de
pmi calculée en se servant du diagramme de pression et de pme mesurée en
bout d'arbre. C'est une méthode �able qui nécessite cependant une mesure
expérimentale rigoureuse de la pression instantanée dans la chambre du piston.
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B.5.4 Le test en moteur entraîné

B.5.4.1 Présentation

Actuellement, la méthode la plus utilisée par les motoristes pour mesurer
le frottement dans un moteur est la méthode en moteur entraîné. Elle convient
bien à la fois aux moteurs à combustion interne et ceux à apport de chaleur
externe. Elle est donc celle que nous avons utilisée dans la partie expérimen-
tale de notre travail.
Dans le cas des moteurs avec système de lubri�cation, on démarre la machine
et on la laisse tourner un certain temps, puis on l'arrête. Cette procédure a
pour but de faire en sorte que durant le test, les températures à l'intérieur
du moteur soient voisines de celles des conditions de fonctionnement normal
(lorsque le moteur tourne).
Il faut noter que les charges appliquées aux paliers et la température de l'huile
en situation de moteur entraîné ne peuvent être égales à celles du fonctionne-
ment normal.
Dans le cas des moteurs non lubri�és, il n'est pas nécessaire de pré-chau�er
la machine avant de procéder au test.

B.5.4.2 Procédure de mise en ÷uvre

Le moteur n'étant pas démarré lors du test, on utilise une génératrice ex-
terne (motoréducteur par exemple) pour faire tourner ses organes mobiles.
Dans un premier temps, sans qu'aucun élément du moteur ne soit démonté,
on e�ectue des essais a�n de quanti�er le frottement global.
Ensuite, on procède à des tests visant à quanti�er la contribution aux frot-
tements mécaniques de chaque organe du moteur. Cela consiste à démonter
un seul organe à la fois, les autres restant en place, et à e�ectuer des essais.
On répète la procédure et on e�ectue des tests jusqu'à ce que tous les organes
susceptibles d'être des contributeurs aux frottements soient tous démontés un
à un du moteur. Par soustractions successives des résultats d'essai, on déter-
mine la part de frottement due à chaque sous-ensemble du moteur (piston,
segments du piston, embiellage, chaîne ou courroie de distribution, etc.).
Si on compare les diagrammes des tests en moteur entraîné et ceux d'un mo-
teur en fonctionnement normal, on constate que les diagrammes de course
d'admission ("inlet stroke") sont sensiblement les mêmes, alors que ceux des
courses d'échappement ("exhaust stroke") sont nettement di�érents. Cette
di�érence est due à l'absence de chute de pression au refoulement et au fait
que la température du gaz au refoulement est plus basse dans le cas du moteur
entraîné.
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B.6 Couple de frottement mécanique

Le couple de frottement représente la partie du couple indiqué dépen-
sée d'une part pour vaincre les frottements entre les parties mobiles (contact
segments-chemise, paliers de bielle et du vilebrequin, etc.) et d'autre part, pour
entraîner les accessoires. Ce couple représente ainsi l'ensemble des sources de
résistance propres au moteur.
Dans la littérature, il existe plusieurs modèles permettant de calculer le couple
de frottement, tous sont établis sur la base de corrélations tirées de l'étude
des moteurs à combustion interne.
Chen et Billings [80] ont proposé une corrélation couramment utilisée pour le
calcul de la pmf et qui permet de déterminer le couple de frottement comme
suit :

Γfrott =
Vd pmf

4π
(B.30)

Labreuche et al. [72] ont recensé les di�érentes méthodes empiriques de dé-
termination des pertes mécaniques. Ils ont testé deux types de modèles de
Pression Moyenne E�ective de Frottement Total (PMEFT), dans le but de
déterminer avec précision le couple mécanique e�ectif d'un moteur. Ces mo-
dèles sont :
• les modèles physiques : Rezeka & Henein (1984) et Patton (1999) ;
• les modèles boîtes noires : Bidan (1989), Thompson & Duan (1991),
Chaumerliac et al. (1994), Patton (1999), Arsie et al. (1999).

Le modèle de Bidan donne une estimation globale des pertes mécaniques. La
seule variable est la vitesse de rotation n du moteur :

Wfrott = VPMB

(
1− 1

ηvol

)[
a+ b

n

1000
+ c
( n

1000

)2
]
× 105 (B.31)

AvecW en Joule, V en dm3 et n en tr/min. Les deux paramètres caractérisant
le moteur sont le rendement volumétrique ηvol et le volume du cylindre au
PMB, VPMB. a, b et c sont des paramètres à calibrer lors des essais sur banc
moteur.

Parmi tous les modèles qui ont été testés numériquement, celui de Thompson
& Duan [78] semble être le plus précis, donnant des résultats proches des
valeurs expérimentales. Lors des essais expérimentaux, la pression instantanée
dans le cylindre a été mesurée à l'aide d'un capteur et les variations de
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volume ont été enregistrées grâce à la mesure de l'angle fournie par un
encodeur optique. Cela a permis de déterminer la pression moyenne indiquée
et partant, la pression moyenne e�ective de frottement. La connaissance de
pmf a ainsi permis de calculer le couple global instantané de frottement.

B.7 In�uence de la pression dans le cylindre

Il est intéressant de voir l'in�uence de la pression du cylindre sur le frotte-
ment mécanique. Taylor [67] a e�ectué une étude dans laquelle le frottement
dans un moteur entraîné ayant six cylindres a été mesuré avec une pression
constante appliquée sur les pistons. Pour cela, les soupapes ont été démontées
et les ouvertures à l'atmosphère des admissions et refoulements ont été fermées
de sorte qu'une pression constante d'air peut être appliquée dans l'espace au-
dessus des pistons. Il a constaté que le frottement mécanique augmente avec
l'élévation de la pression constante appliquée aux pistons. Puisque les maxima
de pression dans un cycle moteur apparaissent aux alentours du point mort
haut (PMH) où les mouvements des pistons sont lents, le frottement méca-
nique est in�uencé par la pression dans le cylindre lorsque celle-ci vaut au
moins 1/4 de la pression moyenne e�ective.

B.8 In�uence du type de conception du moteur

Pour limiter le frottement mécanique dans un moteur, on peut faire les
choix suivants [67] :

• rendre les éléments alternatifs du moteur légers, ce qui minimise les
charges d'inertie ;
• conception de jeux importants entre pistons et cylindres, ce qui limite
l'étendue du �lm d'huile (frottement hydro-dynamique) ;
• des pistons courts avec d'une part un jeu de segment de piston et une

légère pression du segment et d'autre part, un rapport
diamètre

jeu diamétral
faible pour les paliers anti-friction.

Si on veut que le moteur soit silencieux, les jeux entre pistons et paliers doivent
être minimisés. Par contre dans ce cas, il faut trouver un compromis entre le
souci de réduire les frottements et celui d'avoir un moteur peu bruyant.
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B.9 Rapport course/alésage

Ce rapport a été réduit à 1, voire plus petit dans la plupart des moteurs
(exemple de l'automobile) et il a été conclu que cela a pour e�et de réduire la
pmf . Pour une même vitesse de rotation, la pression moyenne de frottement
mécanique est plus grande lorsque la course du piston est plus longue [67].
Cette constatation est la base de l'a�rmation selon laquelle les moteurs ayant
un petit rapport

course

alésage
ont un niveau de frottement réduit.

B.10 In�uence de la taille du moteur

Des moteurs similaires ayant les mêmes vitesses de piston ont les mêmes
pressions pmi unitaires [67]. Partant de là, le rapport W

Ap
dans l'équation (B.26)

sera le même pour de tels moteurs.
Dans les moteurs avec système de lubri�cation, lorsque la viscosité du �lm
d'huile est maintenue proportionnelle à l'alésage, le coe�cient de frottement
est constant pour une vitesse de piston constante. Les forces de frottement
seront alors proportionnelles aux surfaces des paliers et la pmf devrait être la
même quelle que soit la taille du moteur.

B.11 In�uence du rapport de compression

Le frottement mécanique augmente lorsque le rapport de compression aug-
mente [67, 71, 69]. C'est pour quoi, il faut concevoir un moteur à faible rapport
de pression si l'on veut avoir un très bon rendement mécanique.

B.12 Conclusion

Les méthodes actuellement utilisées pour le calcul des pertes mécaniques
dans un moteur alternatif sont basées sur des corrélations applicables aux mo-
teurs à combustion interne. Dans ces méthodes, les frottements mécaniques
sont évalués en terme de pression moyenne e�ective, pmf . La méthode du test
en "moteur entraîné" est une technique qui permet de déterminer expérimen-
talement le couple de frottement mécanique. Elle convient bien à la fois aux
moteurs à combustion interne et à ceux à apport de chaleur externe. C'est donc
cette méthode que nous avons mise en ÷uvre dans la partie expérimentale de
notre travail.



Annexe C

Équivalence entre approche
globale et approche volumétrique

La démarche de modélisation étant identique pour les deux cylindres E
et C, nous avons choisi d'exposer ici celle relative à la machine de détente à
piston E uniquement.

C.1 Évaluation du débit massique d'air dans la
machine de détente

Figure C.1 � Diagramme indicateur (p,V) et diagramme (V,p) équivalent de
la machine de détente à piston E

Par hypothèse, nous considérons que la détente (4-1) et la compression (2-
3) (�g.C.1) sont isentropiques, les phases d'aspiration (3-4) et de refoulement
(1-2) quant à elles sont supposées isobares et isothermes. Egalement, le �uide
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de travail, l'air, est considéré comme un gaz parfait. Nous pouvons donc écrire
les relations suivantes : pv = rT avec v = 1

ρ
, ρ1 = ρ2 , ρ3 = ρ4 et m2 = m3.

T4

T1

=
T3

T2

=

(
V1

V4

)γ−1

=

(
V2

V3

)γ−1

=

(
p4

p1

) γ−1
γ

=

(
p3

p2

) γ−1
γ

= βk (C.1)

On en déduit que
V1

V4

=
V2

V3

= β
1
γ .

D'où :

V4 = VE (1 + µE) β
−1
γ

et V2 = VEµEβ
1
γ .

Pour une vitesse de rotation donnée, le débit d'air entrant dans le cylindre
de détente peut être obtenu à partir des masses d'air détendue et comprimée,
ou à partir des volumes d'air aux points 3 et 4 du diagramme (p,V) ci-dessus :

ṁE = (m4 −m3)
n

60
= (ρ4V4 − ρ3V3)

n

60
(C.2)

Ce débit peut également être exprimé à partir de la pression et de la
température de l'air aux conditions d'aspiration de la machine de détente :

ṁE =
ph
rTh

(V4 − V3)
n

60
=
phV1

rTh

(
β
−1
γ − µE

) n

60

=
pC1

rTC1

VE
β

θ

(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

) n

60
(C.3)

Avec θ =
Th
TC1

et
VE
VC

= ϕ.

Sous forme adimensionnelle, ce débit s'écrit comme suit (cfr (2.18)) :

δE = ϕ
β

θ

(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)
(C.4)

C.2 Modélisation de la machine de détente E
suivant l'approche globale

La �gure C.1 présente le diagramme indicateur (p,V) et le diagramme
(V,p) équivalent du cylindre de détente E. Le cylindre E admet de l'air aux
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conditions ph, Th = T4 et le refoule aux conditions per = pC1, Ter = T1.
On considère le diagramme (p,V) de la �gure C.1. La variation d'enthalpie
massique durant la phase de détente (4-1) s'écrit :

∆hs = cp (T4 − T1) = cpTh

(
1− 1

β
γ−1
γ

)
(C.5)

La puissance indiquée ẆindE est fonction du débit massique de l'air dans
le moteur et de la variation d'enthalpie massique. Elle est donc exprimée par :

ẆindE = ṁ∆hs =
cp
r
phV1

(
β
−1
γ − µE

)(
1− 1

β
γ−1
γ

)
n

60
(C.6)

L'expression �nale de la puissance indiquée de détente est donc :

ẆindE =
γ

γ − 1
pC1VCϕβ

(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)(
1− 1

β
γ−1
γ

)
n

60
(C.7)

Sous forme adimensionnelle, cette puissance devient :

ΠE =
1

k
ϕβ
(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)(
1− 1

βk

)
(C.8)

Avec k = γ−1
γ

C.3 Modélisation de la machine de détente E
suivant l'approche volumétrique

Le calcul de la puissance indiquée de détente suivant l'approche volumé-
trique peut se faire à partir du diagramme (V,p) de la �gure C.1. L'aire de ce
diagramme est égale à celle du diagramme indicateur (p,V) situé à gauche de
la même �gure. Ainsi, on pose que :

∣∣∣∣∮ pdV

∣∣∣∣ =

∣∣∣∣∮ V dp

∣∣∣∣ =

∫ 4

1

V dp−
∫ 3

2

V dp

= mdet

∫ 4

1

vdp−mcomp

∫ 3

2

vdp (C.9)

mdet et mcomp sont les masses d'air détendue et comprimée respectivement
équivalentes à m4 et m3.
Le travail sur l'ensemble du cycle est donc la somme du travail moteur de la
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détente et de celui nécessaire à la compression du volume mort. Il correspond
au travail indiqué de la détente.
La température des gaz à la �n de la détente est à égale à celle des gaz refoulés,
ainsi Ter = T1 = T2 .
L'expression du travail sur l'ensemble du cycle devient donc :

∣∣∣∣∮ V dp

∣∣∣∣ =
γ

γ − 1
rT1

(
β
γ−1
γ − 1

)
(mdet −mcomp)

=
γ

γ − 1
rTer

(
β
γ−1
γ − 1

)
(mdet −mcomp)

= WindE (C.10)

La puissance indiquée de la détente est fonction du travail indiqué et de la
fréquence de rotation du moteur. Nous pouvons donc en déduire son expression
par la relation suivante :

ẆindE = Wind
n

60

=
γ

γ − 1
rTer

(
βk − 1

)
ṁE (C.11)

En remplaçant ṁE par son expression donnée par l'équation (C.3), on
peut écrire celle de la puissance indiquée de détente comme suit :

ẆindE =
γ

γ − 1
rTer

(
β
γ−1
γ − 1

) ph
rTh

V1

(
β
−1
γ − µ

) n

60

=
1

k
pC1VCϕβ

(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)(
1− 1

βk

)
n

60

ΠE =
1

k
ϕβ
(
β
−1
γ (1 + µE)− µE

)(
1− 1

βk

)
(C.12)

On remarque que les équations (C.7) et (C.12) sont égales. Ainsi, nous
avons montré que les deux expressions de la puissance indiquée obtenues sui-
vant les approches globale et volumétrique sont strictement équivalentes.

C.4 Modélisation de la machine de compression
C

Le diagramme indicateur (p,V) et le diagramme (V,p) équivalent du com-
presseur à piston C sont représentés respectivement à gauche et à droite sur
la �gure C.2. Ces deux diagrammes ont évidemment les aires.
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Figure C.2 � Diagramme indicateur (p,V) et diagramme (V,p) équivalent du
cylindre de compression C

Nous considérons que la phase de compression du gaz (1-2) et celle de
détente du volume mort (3-4) sont isentropiques.
En suivant la même démarche que celle adoptée à la section �C.2, on établit
les expressions du débit massique de l'air à l'intérieur du cylindre et de la
puissance indiquée de compression.
Le débit massique d'air dans le cylindre C vaut :

ṁC =
pC1

rTC1

VC

(
1 + µC − β

1
γµC

) n

60
(C.13)

La forme adimensionnelle de ce débit s'écrit (cfr (2.7)) :

δC = 1 + µC − β
1
γµC (C.14)

La puissance indiquée de compression est fonction du débit massique ṁC

et de la di�érence d'enthalpie massique entre les points 1 et 2 du diagramme
indicateur. Son expression est donnée par :

ẆindC =
γ

γ − 1
pC1VC

(
1 + µC − β

1
γµC

) (
βk − 1

) n
60

(C.15)

Sous forme adimensionnelle, cette puissance s'écrit :

ΠC =
1

k

(
1 + µC − β

1
γµC

) (
βk − 1

)
(C.16)

Comme pour la machine de détente, les expressions de la puissance indi-
quée de compression calculées suivant les approches globale et volumétrique
sont strictement équivalentes.
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