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Résumé —-Une modélisation dynamique d’une nouvelle configion simple de moteur ERICSSON a

piston liquide est développée. Les valeurs insteé®a «intracycles» des grandeurs
thermodynamiques et mécaniques du systeme endsagj@tablies. Trois résultats de simulation sont
présentés, pour des vitesses et des calages dapssudifférents. Une attention particuliere est
apportée a l'importance de linertie du piston ldpi et au réle du volant d’inertie nécessaire au
fonctionnement du systeme.

Mots-clés :Moteur a air chaud ; Moteur Ericsson ; Pistonitigu Modélisation dynamique ; Volant.
Abstract — A new design of a liquid piston Ericsson engseresented. A dynamic modelling is
developed which allows to compute the instantanémigacycle” thermodynamic and mechanical
quantities. Three simulations results are presefibedifferent rotation speeds and valves anges.
special focus is made on the liquid piston ineatid the flywheel needed to operate the system.

Keywords: Hot air engine; Ericsson engine; Liquid pistonnagnic modelling; Flywheel.

Nomenclature

a rayon de la manivelle, m t temps, s

A section de passage instantanée, m2 u énergie interne massique, J:'kg
C coupleinstantané, Nm \% volume, m

Cs coefficient de débit, - w travail massique, J. Kg

D diamétre du tube, m W travail, J

F force, N W  puissance mécanique, W
fo fréquence naturelle;'s X position du piston, m

g accélération de la pesanteur, ™.s Symboles grecs

h enthalpie massique, J:kg y G/ G, -

ho  hauteur d’équilibre de la colonne, m o volume mort relatif, -

I longueur de la bielle, m nn  rendement thermique

L longueur, m A rapport bielle/manivelle, -
lo longueur du tube horizontal, m At coefficient de frottement, -
m  masse d’air, kg p masse volumique, kgim
m débit massique, kg's g angle du vilebrequin, -

n vitesse de rotation;'s ® vitesse angulaire;’s

p pression, Pa wo  Vitesse angulaire naturelle! s
] puissance thermique, W Indices et exposants

r constante des gaz parfaits, J1kg* adm admission

R rapport de pression, - crit  critique

T température, K exh refoulement
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ind indiqué

I liquide

Abréviations

C cylindre de compression

cylindre de détente

réchauffeur (heater)
échangeur récupérateur
volant d’'inertie

<XTIMm

1. Introduction

Il existe un important besoin en systémes motearpalite puissance pour la conversion
thermodynamique d’énergie thermique fatale ou diog renouvelable en énergie
mécanique. A I'heure actuelle, les solutions tetbgiques les plus répandues pour la
valorisation de ce type d’énergie sont les cycles@eur ou a fluide organiqgue (ORC). Les
moteurs a air chaud représentent une alternatiéeegssante aux cycles a vapeur. Ces moteurs
ont connu un important succés commercial durankIX® siécle, mais sont tombés en
désuétude au début du XXiéecle. La famille des moteurs a air chaud esséé/en deux sous
groupes : les moteurs Stirling, inventés en 181dhtmi soupapes ni clapets, alors que les
moteurs Ericsson, inventés en 1833, posseédentrdgasas d'isolement autour des cylindres
[1]. Un grand avantage de ces moteurs est queclesngeurs de chaleur ne sont pas des
volumes morts, alors que le concepteur d'un mo&tuting doit faire face au compromis
entre maximisation des surfaces d’échange et nsaitioin des volumes des échangeurs de
chaleur [2]. I y a un intérét renouvelé pour lesteurs Ericsson, du fait que différentes
études ont montré qu’ils peuvent avoir des perfoicea énergétiques élevées [3-4]. Les
moteurs Ericsson sont adaptés a la production dj@nélectrique a petite échelle, a partir de
ressources energétiques renouvelables comme labsenid-5] ou I'énergie solaire [6-7].

1.1.Machines a piston liquide

Le premier moteur Stirling a pistons liquides a igéenté par C. D. West au Harwell
Laboratory au Royaume-Uni en 1969, et les premigrashines ont été développées en 1970
sous l'appellation de moteur ou pompe Fluidyne@®&s moteurs entrent dans la catégorie des
moteurs Stirling a pistons libres (FPSE, free pisktirling engine), dans la mesure ou aucun
systeme cinématique n’'impose la position des artiebiles. Depuis l'invention du moteur
Fluidyne, différentes conceptions de machinesifgirh piston liquide ont été développées
pour une grande variété d'applications. L'eau étgméralement utilisée pour le piston
liquide, la plupart des moteurs Stirling a pistditguides ont été construits pour des
applications de pompage de l'eau. La technologi@isiion liquide a été reconnue comme
étant un concept simple, attrayant, fiable et &léacolt dont le développement évite la
nécessité d'avoir une garniture mécanique d'étégce niveau du vilebrequin [9-12].

En paralléle des développements autour du conaepiuddyne, d’autres travaux ont été
réalisés autour de moteurs Stirling ou de moteuka@eur hybrides a pistons solides et
liquides [13-14], de compresseurs a pistons liquidé], de pompes a oscillateur thermo-
fluidique diphasique [16], de pompes a chaleur @chimes frigorifiques a pistons liquides
[17-18], et de systemes de dessalement d’eau d€lBier

1.2.Configuration étudiée

Une configuration de moteur a air chaud Ericssopisions liquides a été étudiée
précédemment [20]. Il s’agissait d'une configuratloybride avec des pistons liquides et des
pistons solides, et deux colonnes en U, une premp&ur réaliser deux enceintes de
compression, une seconde pour réaliser deux emseni détente. Cette configuration
présentait un double avantage : d’'une part, lemdides des espaces de compression et de
détente peuvent étre différentes, d’autre partstegapes des cylindres de détente peuvent



étre commandées par des systemes meécaniques siacpilmsnés par des flotteurs sur les
colonnes liquides. Tant les résultats de simulaf@®], que des résultats expérimentaux
préliminaires ont montré l'importance de linertaes pistons liquides, et la nécessité
d’équiper le dispositif d'un volant lourd.

La configuration retenue pour cette étude se vieig gimple que celle présentée en [20].
Elle ne comprend qu’un seul tube en U, une deshoele délimitant 'espace de compression,
l'autre, 'espace de détente (figure 1). L’'air aanidi est admis a I'étd dans la colonne de
gauche fermée par une culasse contenant des ssupapdes clapets automatiques. La
montée du piston liquide dans cette colonne C pelar@mpression de cet air qui est refoulé
a I'étatcr avant d’étre admis dans un échangeur récupérBtelant il sort a I'étath, puis
dans un réchauffeur H dont il sort a I'étatL’air comprimé chaud est alors introduit par
l'intermédiaire d’une soupape commandée dans iadrd de détente E, dont il sort a I'état
er. Il va ensuite céder une partie de son énergieniqee dans le récupérateur R avant d’étre
refoulé a I'échappement a I'étek. Au cours d’'un cycle complet, la détente de l'aiagt
dans la colonne de droite E produit plus d’énengiécanique que n’en consomme la
compression de l'air froid dans la colonne de gauChL’énergie mécanique nette produite
est récupéree par le piston solide placé dansjlédi, a la base du tube en U. Cette énergie
mécanique est transmise a un volant d’inertie \hadatre utilisée.
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Figure 1 :Configuration retenue pour cette étude

Les caractéristiques principales du systeme magétisrrespondant a un prototype en
cours de développement, sont présentées danddauah

Caractéristigues géomeétriques Données opératiesnel

Rayon de la manivellg, 0.125m | Fluide de travail air
Longueur de la bielld, 0.5m Liquide eau
Diameétre du tube) 0.175 m | Efficacité du récupérateuszy  0.85
Volume balayé par les pistong,e 6 dn? Température d’admissiomy 300 K
Volume mort relatify 5% Température sortie heatéf, 633.2 K
Diameétre des soupapes 0.08 m Pression d’admigsion, 100 kPa
Hauteur d’eau d’équilibréno 0.225m | Pression d’échappement, 100 kPa
Longueur horizontale du tublg, 0.4m

Tableau 1 Principales caractéristiques du systeme modélisé



2. Le modele

L’objectif de cette étude est d’étudier I'impact diéférents parametres opératoires comme
les angles d'ouverture et de fermeture des soupapesylindre de détente sur les
performances énergétiques de ce systeme, en partardttention particuliere sur les forces
d’inertie. Le modéle développé pour étudier le éyst a pour but de déterminer toutes les
grandeurs instantanées thermodynamiques et méean@ufonction de la position angulaire
du vilebrequin. Il est dées lors appelé modele ramycle », par opposition a un modele qui ne
détermine que les grandeurs moyennes sur un dyeleodele est basé sur les hypothéses
suivantes [20] :

— La présence de flotteurs d’'une longueur égale m@ins celle de la coursadermet de
négliger les transferts de chaleur et de masse éntituide de travail (air) et le piston
liquide (eau).

- Le fluide de travail obéit a la loi des gaz padafba chaleur massiqee dépend de la
température.

— Les dissipations par frottement visqueux sont gégk dans l'air mais pas dans les
pistons liquides.

- Les compressions et les détentes de I'air dansyl@sdres sont considérées comme des
transformations adiabatiques réversibles.

— Les pertes de charge dans les échangeurs sorgéesyli

La position, la vitesse et I'accélération du pisp@uvent étre déterminées par les équations
classiques des systemes bielle-manivelle :

X=a (cos(?) +y A —Sinz(é’)) (1)

dx_ w% =-awsin(@) [1+—COS€) } (2)

d de J P -sir(8)
% _ 3;)2 - _ad? | cos@)+ cos (6) —sin’(6) N sin®(6) cos () 3)

VA =sinte) ([ -sin2(g)]

Les volumes instantanés des espaces de compregsittndétente et leurs variations se
déduisent facilement des équations (1-3). L'angke 0 correspond au point mort haut du
compresseur et au point mort bas du cylindre dend&t Les levées des soupapes sont
supposees suivre une demi-sinusoide. Les débissldaisoupapes sont donnés par I'équation
classique [20] de Barré de Saint Venant (4) :

2 y1

= 5
R” || avec Rsr =2V

2
m=AC, p|, 2 _|Rv - 2 (4)
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L’état du fluide dans chacun des deux espaces awitrC et E est décrit par
I'intermédiaire des équations de bilan de massed(Bpergie (6) et d’état (7) :

dn | .
E = n’]adm - rnexh (5)
du dm av

m_+u_:madm hadm_rhexh hexh_ p

av 6
dt ot dt ©)



p=prT (7)

La procédure de calcul est la suivante. On se ddfat®rd la pression maximaj® du
cycle. A partir de celle-ci, toutes les grandewskatives aux cylindres de détente et de
compression peuvent étre déterminées, en partideiedébits au travers des soupapes. La
pressionpn est alors ajustée par itération successive juscgr’gue le débit moyenné sur un
cycle refoulé par le cylindre de compression sgitl é& celui aspiré par le cylindre de détente.
Une fois cette égalité obtenue, les grandeurs mmdes sur un cycle, comme le travail
indiqué, peuvent étre déterminées.

Dans la configuration étudiée, la masse d’eau tngbe en U peut étre importante. A
titre d’exemple, pour le dimensionnement consiaigs cette étude (tableau 1), elle est de
I'ordre de 30 kg. La force d’inertie due au mouveinde cette masse de liquide peut donc
étre grande. Il est donc nécessaire d’évalueniee$ agissant sur le piston solide et le couple
résultant sur le vilebrequin. La force instantaagissant sur le piston solide résulte des forces
de pression dues au fluide de travail dans lescespa et C, de la force de gravité du liquide,
de la force d'inertie du liquide, et de la forcefd®tement du liquide sur la paroi du tube. La
dissipation mécanique du piston solide sur la pdtotube est négligée, car un fin espace
annulaire peut étre ménageé entre le piston etrl@.f&le s’écrit donc [20] :

d xj @)

Dans la relation (8), le coefficient de frottemexst évalué par la loi de Blasius, et la
longueur équivalente totaleo: est déterminée en considérant que la longueuv&eguaie
d’un coude vaut quatre fois le diamétre de la cdrdu

D2
Fpiston - 7T4 [(pleft pright)+2p| g (X_I)+2p| (h0+|0)

d x

/1,0I af‘

La fréquence naturelle d’oscillation d'une colordeeliquide en U est obtenue en annulant
les forces de pression, les forces de frottemel#setorces sur le piston dans I'équation (8).
En considérant un mouvement purement harmoniqleecoeaduit a I'expression (9) :

27 Ty = g = ho‘il ()
0

Le couple instantané sur le vilebrequin peut é&dutt de I'equation (10). Le couple est
négatif s'il est résistant, et positif si le motemtraine le volant.
d x

C= _Ftot @ (10)

3. Résultats de simulation

Le tableau 2 reprend les principaux résultats deulsitions, par moyenne des valeurs
instantanées sur un cycle. La premiére simulatiétéaffectuée pour une vitesse de rotation
de 37,83 tr/min correspondant a la fréquence ndgufe Les angles d’ouverture et de
fermeture des soupapes permettent d’obtenir dgsatranes indicateurs quasiment optimisés
(figures 2 et 3), c’est-a-dire correspondant aptesses de compression/détente isentropiques
et des phases d’admission/refoulement isobares.foe®s de gravité et d'inertie sont
négligeables (figure 4) et se compensent mutueléni@ force de frottement du liquide est
également négligeable. Le couple résultant (figblyeprésente des valeurs négatives, en
particulier entre 283° et 360° de vilebrequin, ¢prs le fluide est en fin de compression et en
refoulement dans le cylindre de compression, ajaii est en fin de détente dans le cylindre
de détente. Le vilebrequin doit donc étre équipé diolant d’inertie important.



Simul. 1 Simul. 2 Simul. 3
Ouv. Adm. 28° 28° 7°
c Ferm. Adm. 189° 189° 189°
Ouv. Ref. 302° 302° 245°
Ferm. Ref. 1° 1° 1°
Ouv. Adm. 175° 175° 175°
E Ferm. Adm. 262° 262° 5°
Ouv. Ref. 2° 2° 345°
Ferm. Ref. 145° 145° 190°
n [tr/min] 37.83 189.2 37.83
PH [10° Pa] 5.64 6.11 1.844
Winac  [J/cycle] 1187 1259 399.7
Winae  [J/cycle] -1496 -1499 -503.7
Hr [W] 194.9 758.6 65.5
¢ [W] 887.5 4391 453.6
Nth [-] 0.2196 0.1728 0.1445

Tableau 2 :Résultats de simulation
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Figure 2 :Simulation 1 : (p,V) compression
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Figure 3 :Simulation 1 : (p,V) détente
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La deuxieme simulation a été effectuée pour uressé de rotation correspondant a 5 fois
la fréquence naturelle (figures 6 et 7). Les penfmmces énergétiques sont dégradées (tableau
2) et les forces d’'inertie de la colonne liquideswat plus négligeables. On constate que le



couple résistif s’est légerement accru (figurel@)yolant d’inertie devant étre encore plus
important.
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Figure 6 :Simulation 2 : Forces Figure 7 :Simulation 2 : Couple

La troisieme simulation a été effectuée pour lasse de rotation de 37,83 tr/min (figures 8
a 11), mais pour un calage des soupapes particllgsr performances énergétiques sont
meédiocres (pas de détente dans le cylindre de teéetiegure 9), mais on n’observe quasiment
plus de couple négatif (figure 11). Cela laisseuaeigqu’il est possible de réaliser un systéme

a piston libre.

o 105 Diagramme indicateur du cylindre de compression

18l ——Pression

+ Ouv.Adm.
171 * Ferm.Adm. | q
16l O Ouv. Ref.
: 0 Ferm. Ref.

Pression [Pa]
N

09

‘ . . . .
0 1 2 3 4 5 6 7
Volume [m°] x103

Figure 8 :Simulation 3 : (p,V) compression
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Figure 9 :Simulation 3 : (p,V) détente
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4. Conclusion

b

Une modélisation dynamique « intracycle » d’'un motEricsson a piston liquide a été
développée. Trois cas de simulation sont présepids; des vitesses de rotation et des
calages de soupapes différents, avec une attepdidiculiere pour I'inertie du piston liquide
et du volant. Lorsque la vitesse de rotation audeeles performances du systeme se
dégradent. Un calage particulier des soupapes flilndoy de détente permet d’éliminer le
couple reésistif produit par le systeme, au prix ngudégradation des performances.
Néanmoins, ces résultats ouvrent la porte a laegiiun de systemes a pistons libres.
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