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Chapitre 1  
ETUDE THEOROQUE DU MOTEUR DE STIRLING 

________________________________________________________________ 
 

 

1.1 Introduction 
 

Dans les régions arides et isolées, l’équipement d’un puits avec un groupe de 

pompage à essence ou à gas-oil est souvent peu indiqué à cause des difficultés de 

ravitaillement en combustible, des problèmes d’entretien et du prix de revient excessif 

[1, 2]. Fournir de l’énergie propre et bon marché, constitue de nos jours un impératif 

majeur pour le développement des zones rurales isolées. La valorisation de l’énergie 

solaire en particulier et des énergies renouvelables en général peut contribuer à la 

réduction de toute dépendance vis-à-vis de l’extérieur pour l’approvisionnement en 

énergie, et à l’amélioration de la propreté de l’atmosphère [3]. 

Dans ce travail, il est question essentiellement de l’énergie mécanique fournie 

par un moteur thermique solaire fonctionnant selon le cycle de Stirling [4]. Cependant 

l’utilisation de l’énergie solaire pour pomper de l’eau peut se faire au moyen de 

pompes entraînées par des moteurs électriques alimentés par des générateurs solaires 

formés de cellules photovoltaïques [5] , ou par des machines thermiques utilisant des 

cycles thermodynamiques [6, 7] autres que le cycle de Stirling. 

 

1.2  Objectif 
 

Notre objectif est de développer une pompe utilisant l’énergie solaire pour 

remonter l’eau d’un puits. L’utilisation du moteur Stirling à piston liquide [8,9] associé 

à un concentrateur [10,11] solaire ou du moteur de Stirling à piston libre [12] est une 

solution intéressante à étudier et à mettre en oeuvre. 

Le concentrateur solaire est soit de type parabolique, cylindro-parabolique, ou 

sphérique selon la configuration de système de pompage [13] (voir figure 1.1) soit 

dans certains cas une simple lentille de Fresnel. Dans nos montages expérimentaux, 

l’énergie solaire sera simulée dans un premier temps par une source chaude (flamme 

ou résistance électrique). 
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Figure 1.1 : Concentrateurs solaire 

 

1.3  Historique 

La première version du moteur Stirling avait deux cylindres [14], avec chacun 

un piston enfermant de l’air, et nécessitant un côté froid et un côté chaud. Dans le 

cylindre froid, l'air est comprimé puis poussé dans le cylindre de travail qui est chauffé 

par l'extérieur. La dilatation qui en résulte est transformée en mouvement rotatif par 

l'intermédiaire du piston de travail. Une élévation considérable du rendement est 

obtenue par l'utilisation d'un accumulateur souvent appelé régénérateur [15]. Son rôle 

est de stocker temporairement la chaleur dans la conduite entre le cylindre froid et le 

cylindre chaud ce qui réduit considérablement les pertes de chaleur.

En 1834, déjà, on découvrait une autre possibilité au moteur Stirling, celle de 

produire du froid [16,17] : si on ne chauffe pas le cylindre de travail et qu'on entraîne 

le moteur en sens inverse, il se produit dans le cylindre de compression des pressions 

de gaz bien plus élevées que dans le cylindre de travail, le gaz de travail se détend en 

baissant la température, ce qui permet un refroidissement sans utilisation des CFC 

nocifs pour la couche d’ozone [18].
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Dans le domaine de la cogénération [19, 20] (production combinée de chaleur et 

de puissance mécanique), le moteur de Stirling est intéressant en raison de sa 

flexibilité dans l'utilisation des sources d'énergie primaire: indépendamment, des 

combustibles solides, liquides ou gazeux, de l'énergie solaire et géothermique peuvent 

également être employées [21, 22, 23]. En outre, les moteurs modernes de Stirling ont 

des durées de vie extrêmement longues et demandent peu d’entretien en raison de leur 

simplicité (jusqu’à 10.000 heures de fonctionnement sans révision) [24, 25]. 

1.4  Avantages du moteur de Stirling 

Avant de faire l’étude détaillée de ce procédé de revalorisation de l’énergie 

solaire, il paraît nécessaire de rappeler les principaux avantages du moteur Stirling: 

• Silence de fonctionnement car il n'y a pas de détente à l'atmosphère comme 

dans le cas d'un moteur à combustion interne.   

• Pour les mêmes températures des sources chaudes et froides et lorsqu’il est 

équipé d'un régénérateur, ce moteur à combustion externe présente un 

meilleur rendement que celui des moteurs à combustion interne. 

• Multitude de "sources chaudes" possibles : combustion de gaz divers, de 

bois, sciure, déchets, énergie solaire ou géothermique… 

• Aptitude écologique à répondre le mieux possible aux exigences 

environnementales en matière de pollution atmosphérique. 

• Maintenance aisée du fait de la simplicité technologique de ce type de 

moteur. 

• Utilisation flexible du fait de son autonomie et son adaptabilité au besoin 

(puissance allant du Watt au Mégawatt) [26].  

1.5  Diverses configurations 

Indépendamment du moteur dit de type bêta, où le « déplaceur » et le piston de 

puissance partagent le même cylindre, il y a deux autres configurations de base des 
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moteurs de Stirling qui se distinguent par la position du « déplaceur » par rapport au 

piston de puissance (figure 1.2) [27]. 

Dans les moteurs de type gamma, [28] le piston et le « déplaceur » sont dans 

des cylindres séparés, ce qui facilite l’étanchéité et permet l'utilisation d’un système 

d’entraînement de la tige du « déplaceur » qui ne traverse plus le piston, donc moins 

compliqué. Cependant, l'espace mort augmente et donc le rendement et la puissance 

sont inférieurs à ceux de la configuration bêta.  

 

 

Figure 1.2: Les trois configurations de base (α, β et γ) des moteurs de Stirling 

 

Les moteurs de Stirling de type alpha emploient un deuxième piston au lieu du 

« déplaceur ». Le rapport de compression comparé à celui de la configuration bêta est 

plus bas, et l’étanchéité plus difficile (deux pistons). La configuration bêta [29] 

permet, au contraire des taux de compression plus élevés (moins d'espace mort) et, 

donne par conséquent une meilleure puissance. De tels moteurs permettent donc une 

disposition comparativement compacte, mais exigent des systèmes d'entraînement 

compliqués. 
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1.6   Moteur à piston libre 

Une machine de Stirling comporte classiquement un piston de puissance et un 

piston « déplaceur » aux mouvements synchronisés. Une simplification du dispositif 

est obtenue en laissant le différentiel de pression qui agit sur les extrémités de la tige 

de commande du « déplaceur », provoquer le mouvement alternatif de celui-ci à la 

place d'un système bielle/manivelle classique. A condition que le « déplaceur » soit 

tenu par un guide offrant une assez large surface de contact avec l'air extérieur ; il se 

déplacera tout seul en fonction de la différence de pression entre l'air extérieur et l'air 

intérieur au niveau de ce guide. 

Rappelons que l'air intérieur est successivement chauffé et refroidi au contact 

des sources chaude et froide et que sa pression sera tantôt plus élevée et tantôt plus 

petite que celle de l'air extérieur. 

On dispose alors d'une machine de Stirling à « déplaceur » libre [30] (Figure 

1.3). Le mouvement rapide du « déplaceur » a alors l'avantage de rapprocher le cycle 

réel du moteur du cycle théorique de Stirling. 

 

Figure 1.3 : Moteur à piston libre 
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Alors que le moteur de Stirling tourne dans un seul sens, celui où le 

« déplaceur » précède le piston, le moteur à piston libre [31] tourne dans les deux sens, 

le « déplaceur » s'adaptant aux circonstances. 

1.7  Moteur à piston liquide 

Le système, qui associe d'ordinaire deux machines (un moteur et une pompe), 

peut être simplifié en remplaçant le piston solide du moteur de Stirling précédent par 

un piston liquide [32] constitué du fluide à pomper contenu dans un tube en U muni de 

clapets d'aspiration et de refoulement; celui-ci joue alors le rôle d'un oscillateur 

entretenu qui assure alternativement l'aspiration du liquide dans un réservoir bas et son 

refoulement à un niveau plus élevé. 

Plusieurs prototypes expérimentaux dont le schéma de principe est représenté 

par la figure (1.4) ont été conçus et réalisés dans notre laboratoire. Dans ce modèle le 

piston de puissance et le « déplaceur » sont deux colonnes de liquide. Il n'y a comme 

pièce mécanique en mouvement que les deux clapets de la pompe. La source chaude 

est symbolisée par une flamme; dans la pratique elle sera remplacée par un 

concentrateur d’énergie solaire de type cylindro-parabolique. La source froide est l'air 

ambiant ; elle est localisée sur l'autre branche du tube en U. Les deux compartiments 

chaud et froid contenant de l'air communiquent entre eux par une conduite mince.  

Un mouvement d'oscillation du liquide s'installe dans le tube en U obligeant 

l'air à aller tantôt du côté chaud tantôt du côté froid. De ce fait l'air se dilate ou se 

contracte entraînant la colonne d’eau dans un mouvement de "va et vient". Ce 

mouvement se répercute dans la partie liquide verticale où le jeu de clapets fait que 

l'eau monte.  
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Figure 1.4 : Motopompe à piston liquide 

Si le rayonnement solaire constitue la source chaude, on aura réalisé une pompe 

solaire "inusable" et très bon marché. On a étudié trois prototypes à piston liquide 

entièrement conçus et réalisés dans notre laboratoire.  
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CHAPITRE 2 
                                                      ETUDE DU CYCLE IDEAL DE STIRLING 
 

2.1 Cycle théorique 

Dans un moteur de Stirling, un cycle thermodynamique se composant de deux 

transformations isothermes et deux transformations isochores est employé pour la 

production du travail mécanique à partir de l'énergie thermique (cycle moteur) ou pour 

la production de la chaleur ou du froid à partir de l'énergie mécanique (pompe à 

chaleur ou réfrigérateur de Stirling).  Cette présente étude sera consacrée seulement à 

la production du travail à partir de la chaleur fournie par le soleil au moyen d’un cycle 

de Stirling. Au cours du cycle idéal de Stirling, le fluide de fonctionnement (gaz) subit 

les processus suivants :  

A → B Compression isotherme avec dégagement de chaleur (isotherme TA); 

B → C Chauffage isochore du fluide de fonctionnement; 

C → D Détente isotherme avec absorption de chaleur. C’est dans cette étape que le 

système fournit de l'énergie mécanique;  

D → A Transfert thermique isochore du fluide de fonctionnement au régénérateur 

 

La figure (2.1) représente le cycle de Stirling en coordonnées de Clapeyron (P, 

V) et en coordonnées température / entropie (T, S) [33]. 
 

 

Figure 2.1: diagrammes (P, V) et (T, S) du cycle  idéal de Stirling 
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Le tableau (2.1) donne les coordonnées des différents points du cycle de Stirling en 

prenant en compte les valeurs expérimentales1 de notre dispositif : PA = 0,976 atm, TA=298 K, 

PC=1,726 atm, TC =355 K et n0 = 1,22 10-3 moles. 

 

Etats P (atm) T (K) V (l) 

A 0,976 298 30,5 10-3

B 1,452 298 20,6 10-3

C 1,726 355 20,6 10-3

D 1,163 355 30,5 10-3

 

Tableau 2.1 : coordonnées des différents points du cycle  

 

2.2 Principe de fonctionnement du  moteur de Stirling 

  2.2.1  Caractéristiques de l’air 

Considérons un cylindre dont la partie supérieure est fermée par une membrane 

en caoutchouc (Figure 2.2). On peut alors observer la dilatation de la membrane 

lorsque l’air contenu dans le cylindre est réchauffé (Figure 2.3), et sa contraction 

lorsque l’air est refroidi (Figure 2.4).  

 
 

 

Figure 2.2 : Cylindre fermé 

par une membrane 

Figure 2.3 : L’air enfermé 

est chauffé 

Figure 2.4 : L’air enfermé 

est refroidi 

 

 

                                                 
1 Ces valeurs ont été optimisées ; voir chapitres 4  
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2.2.2   Rôle du piston de déplacement ou « déplaceur » 

On place à l’intérieur du cylindre un piston qui sert à déplacer l’air vers le haut 

ou vers le bas; pour cela le jeu entre ce piston et le cylindre doit être de quelques 

millimètres (Figure 2.5). Le fond du cylindre est réchauffé à une température (TC) et le 

haut est refroidi à une température (TA). On obtient alors une différence de température 

(∆T = TC – TA) convenable pour le fonctionnement du moteur. Imaginons que le piston 

se déplace alternativement vers le haut et vers le bas. La membrane se dilate lorsque le 

piston est dans sa position haute, met l’air au contact de la zone chaude (figure 2.6). 

Cette même membrane se contracte lorsque le piston dans sa position basse, met l’air 

au contact de la zone froide (figure 2.7).  

 
Figure 2.5 : Piston 

de déplacement 

Figure 2.6 : Dilatation 

de l’air 

Figure 2.7 : contraction de l’air 

 
 

2.2.3   Mécanisme permettant de mouvoir le piston 

Soit une manivelle reliée au piston par un fil (Figure 2.8). Quand on fait tourner 

la manivelle le piston se met en mouvement alternativement vers le haut et vers le bas 

ce qui entraîne respectivement la dilatation et la contraction de la membrane (Figure 

2.9). 
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Figure 2.8 : Mécanisme 

d’entraînement du piston 

Figure 2.9 : Fonctionnement de la 

manivelle 

 

2.2.4  Rôle de la membrane.  Piston de puissance. 

Le mouvement de rotation de la manivelle est assuré par le travail effectué lors 

de la détente de l’air qui dilate la membrane. Cette dernière est reliée à une deuxième 

manivelle par une bielle ; voir figures (2.10) et (2.11).  

 

Figure 2.10 : Transmission 

de l’effort moteur 

Figure 2.11 : Force de rotation 

 

On remarque que les tiges du « déplaceur » et du piston sont reliées à une double 

manivelle de telle manière que le mouvement du « déplaceur » soit toujours en avance d'un 
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quart de tour sur celui du piston (les deux manivelles sont déphasées d’un angle de 90 degrés). 

En effet dans le cycle de Stirling les quatre phases doivent s’effectuer en un tour c’est à dire 

un quart de tour pour chaque phase.  

2.2.5   Volant  

Dans le cycle de Stirling il y a une seule phase motrice à chaque tour ; pour 

régulariser le mouvement de rotation du moteur, on place un volant d’inertie en bout 

d’arbre. Sur ce volant on insert un contre poids qui sert à équilibrer le poids du piston 

de déplacement (Figure 2.12). 

 

Figure 2.12 : Volant d’inertie et contre poids d’équilibrage 

2.2.6   Piston de puissance 
Le travail de dilatation de l’air est ici communiqué à la membrane en caoutchouc 

qui joue le rôle d’un piston moteur. Cette membrane est dans la plupart des cas remplacée 

par un vrai piston étanche dit « piston de puissance » Figure (2.13) 

 

Figure 2.13 : La membrane est remplacée par un piston moteur 
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2.3 Travail,  chaleur et  énergie interne du cycle théorique 

Rappelons d’abord les expressions du travail, de la chaleur et de l’énergie 

interne pour les deux types de transformations du cycle de Stirling dans le cas d’un gaz 

parfait : 

ISOTHERME : (Température Constante ∆T = 0)  

L’énergie interne (U) est pour un gaz parfait une fonction  de la température (T) 

uniquement. Donc (∆U) est égale à zéro pour une transformation isotherme d’un gaz 

parfait.  ∆UA→B  = 0 ; alors d’après l’expression du premier principe, on aura:  

WA→B = - QA→B   = -PAVA ln(VB/VA) 

Notons que dans ce cas :  PBVB = PAVA = nRTA  

 

COMPRESSION ISOTHERME A→B : 

• Equation de l’isotherme : 

V
nRTP A=  

• Travail : 
A

B
A

B
A V

VnRTW ln−=  

• Chaleur : 

A

B
A

B
A

B
A V

V
nRTWQ ln=−=  

• Energie interne :  0=∆ B
AU

PB 

PA 

VB VA 

B 

A B
AW  

Figure 2.14 : Compression isotherme 
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CHAUFFAGE ISOCHORE : (volume constant ∆V = 0) 

Chauffage du gaz à volume constant. 

Dans ce cas le travail est nul car:        W = ∫-P dV = 0 

L’expression du premier principe implique que : ∆U = Q = n Cv∆T ; 

Notons que VB = VC = nRTA/PB =nRTC/PC
 

 

CHAUFFAGE ISOCHORE B→C 

• Equation de l’isochore :  donc : V= C0=dV te 

• Travail :  0=C
BW

• Chaleur : ( )ACv
C
B TTnCQ −=  

• Energie interne :  ( )ACv
C
B TTnCU −=∆

 

 

 V 

 P 

 PC 

 PB 

 VB 

 Isotherme TC 

 Isotherme TA 

 C 

 B 

 

Figure 2.15 : Chauffage isochore 

Les expressions du travail, de la chaleur et de la variation de l’énergie interne 

de chacune des étapes du cycle de Stirling sont groupées dans le tableau (2.2) :  
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Tableau 2.2 : Travail, chaleur et variation de l’énergie interne des étapes du cycle de 

Stirling 

Trans. Nature Travail W Chaleur Q Energie int. ∆U 

 

 Cycle ( )
B

A
ACcy V

V
TTnRW ln−−=

B
A

D
Ccycy QQWQ +=−= 0=∆ cyU  

A→B Isoth. 

TA A

B
A

B
A V

VnRTW ln−=  
A

B
A

B
A V

VnRTQ ln=  0=∆ B
AU  

B→C Isoch. 

VB

0=C
BW  ( )ACv

C
B TTnCQ −=  ( )ACv

C
B TTnCU −=∆

C→D Isoth. 

TC B

A
C

D
C V

VnRTW ln−=  
B

A
C

D
C V

VnRTQ ln=  0=∆ D
CU  

D→A Isoch. 

VA

0=A
DW  ( )CAv

A
D TTnCQ −=  ( )CAv

A
D TTnCU −=∆

 

 

2.4  Rendement du cycle idéal 

Le rendement énergétique d’un cycle est défini [20] comme étant le rapport 

entre le travail (Wcy) effectué par cycle et la chaleur externe (Qext.) fournie au cycle par 

le milieu extérieur.  

                                                   
.ext

cy

Q
W

=η                                                          ( éq. 2.1) 

Dans le cas d’un moteur fonctionnant selon le cycle de Stirling et muni d’un 

régénérateur d’efficacité (ρ) qui récupère une fraction de la chaleur ( ) évacuée au 

cours du refroidissement isochore (figure 2.16), la chaleur externe fournie au cycle 

s’écrit :    avec  car  

A
DQ

récupérée
C
B

D
Cext QQQQ ++=.

C
B

A
Drécupérée QQQ ρρ −==.

C
B

A
D QQ −=
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Figure 2.16 : Bilan des chaleurs d’un cycle muni d’un régénérateur 

Le rendement thermodynamique du Cycle de Stirling s’écrit donc: 

                          ( ) C
B

D
C

B
A

D
C

th QQ
QQ
ρ

η
−+

+
=

1
                                                       (éq. 2.2) 

Dans le cas d’un cycle idéal, le régénérateur a une efficacité de 100 % (ρ =1). 

Le rendement du cycle idéal s’écrit alors :  D
C

B
A

D
C

i Q
QQ +

=η                                  ( éq. 2.3)  

En remplaçant les chaleurs par leurs expressions, données dans le tableau 2.1, il 

vient :  
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C

A

C

AC
i T

T
T

TT
−=

−
= 1η                                               (éq. 2.4) 

On retrouve le rendement de la machine de Carnot [21] lorsque l’efficacité du 

régénérateur est de 100 %. 
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ETUDE DU CYCLE REEL DE STIRLING – MODELE THEORIQUE 

________________________________________________________________ 

3.1 Cycle réel – Origine des pertes 

En réalité les surfaces d’échange thermique limitées et la durée trop grande des 

transferts de chaleur dans les moteurs de Stirling conduisent à des transformations qui 

s’écartent du processus isotherme à l'intérieur des cylindres du moteur. 

D'autres inconvénients peuvent résulter : 

• de l'espace mort à l'intérieur du moteur (échangeurs de chaleur, régénérateur, 

tuyauterie) qui réduit le rapport de compression, 

• des pertes dues à la mauvaise conduction de la chaleur, 

• des fuites dues à une étanchéité imparfaite, 

• des pertes de pression à travers les échangeurs et le régénérateur,  

• des pertes dues aux frottements mécaniques.  

Toutes ces imperfections  conduisent réellement à un cycle qui est différent du 

cycle idéal. La figure (3.1) montre l’allure du cycle idéal et celle du cycle réel de 

Stirling [34, 35].  

 

Figure 3.1: Cycle idéal et cycle réel de Stirling dans le diagramme (P, V) 
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Dans la suite nous développons un modèle qui tiendra compte des pertes les 

plus importantes et qui permettra de calculer le rendement du cycle réel en fonction 

des paramètres les plus importants. 

3.2   Modèle théorique de calcul du rendement du cycle réel 

Imaginons maintenant un cycle de Stirling non idéal avec un régénérateur dont 

l’efficacité n’est pas de 100 %. Nous définissons l’efficacité du régénérateur comme 

étant :  

                                                       C
B

réc

Q
Q

=ρ                                           (éq. 3.1) 

 La partie de l'énergie que le régénérateur ne peut pas restituer au cycle peut être 

définie par : Qperdue = ( . Avec ces considérations on définit maintenant le 

rendement du cycle non idéal:  

) C
BQρ−1

                                                    ( ) C
B

D
C

B
A

D
C

th QQ
QQ
ρ

η
−+

+
=

1
                             ( éq.3.2)                        

Cette équation est mise sous une forme appropriée en remplaçant les chaleurs 

par leurs expressions tirées du tableau 2.2:

C

A
C

D
C V

VnRTQ ln=      ,       
A

C
A

B
A V

VnRTQ ln=      et      ( )ACv
C
B TTnCQ −=

L’équation (3.2)  devient : 

( ) ( )
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+

−

=
−−+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

=

C

A

v

AC

C
ACv

C

A
C

C

A
AC

th

V
VR

C
TT

T
TTnC

V
VnRT

V
VTTnR

ln

1
1

1ln

ln)(

ρ
ρ

η               (éq. 3.3) 
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Sachant que : 
C

A

C

AC
i T

T
T

TT
−=

−
= 1η   ,  

1
1
−

=
γR

Cv  (avec γ = Cp / Cv )   

Nous obtenons le rendement du cycle non idéal sous la forme suivante : 

                  
( )

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

+
=

C

Ai

th

V
Vln

1
1

11
1

ρ
γη

η                                              ( éq. 3.4) 

Cette équation montre que le rendement du cycle non idéal est une fonction: 

a. du rendement de Carnot (ηi)  du cycle idéal correspondant 

b. de l’efficacité (ρ) du régénérateur  

c. du rapport des volumes (VA / VC ) 

d. du rapport ( γ = Cp/Cv ) des capacités calorifiques à pression constante et à volume 

constant.  

γ  = 1,6 pour les gaz monoatomiques comme l'hélium et l'argon 

γ  = 1,4 pour les gaz diatomiques comme l'hydrogène et l’air 

γ  = 1,3 pour les gaz triatomiques comme le dioxyde de carbone CO2 

 

3.3   Facteurs influençant le rendement du cycle réel 

L’expression (3.4) montre que le rendement thermodynamique (ηth) augmente 

avec : le rapport de volume (VA/VC), l’efficacité du régénérateur (ρ), le rendement idéal 

(ηi) et le rapport  (γ = Cp/Cv). Donc pour avoir un bon rendement, il faut maximiser ces 

quatre paramètres. 
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3.3.1 Influence du rapport (VA/VC) et de l’efficacité (ρ) du régénérateur 

Les figures (3.2) et (3.3) représentent le rendement du cycle réel calculé à partir 

de l’équation (3.4) en fonction du rendement idéal pour 9 valeurs différentes du 

rapport de volumes (V /V ) et pour trois régénérateurs:  A C

- un régénérateur dont l’efficacité est ρ = 100 % (droite d’équation ηth= ηi) 

- un régénérateur dont l’efficacité est ρ = 50 %  (voir figure 3.2) 

- un régénérateur dont l’efficacité est nulle  ρ = 0 % (voir figure 3.3). Ce 

régénérateur est un simple tube reliant le cylindre chaud et le cylindre froid.  

Le fluide de fonctionnement est un gaz diatomique γ = 1,4. 

VA /VC   1,2   1,4 1,6 2,0 2,5 3,5 5,0 7,0 10 

marques 

 

Figure 3.2 : Rendement réel en fonction du rendement idéal et pour différents rapports 

de volume, ρ = 50 % et γ =1,4 
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VA /VC   1,2   1,4 1,6 2,0 2,5 3,5 5,0 7,0 10 

marques 

 

 
Figure 3.3 : Rendement réel en fonction du rendement idéal et pour 

différents rapports de volume. ρ = 0 % et γ =1,4 

Utilisation du diagramme: 

Connaissant la température TA de la source froide (milieu ambiant à 20°C) et 

celle de la source chaude TC égale à  120°C, on calcule le rendement du cycle idéal 

correspondant :  

393
29311 −=−=

C

A
i T

Tη  = 25,4 % 
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Pour un moteur conçu avec un rapport de volume égal à 1,6 et ayant un 

régénérateur dont l’efficacité est : ρ = 50 %, sur le diagramme on obtient alors un 

rendement du cycle réel : ηth = 15 % 

Nous obtenons le même rendement ηth = 15 % si le moteur est muni d’un 

régénérateur constitué simplement par un tube de connexion (efficacité nulle:ρ = 0 %) 

et qu’il est conçu pour fonctionner avec un rapport de volume de VA/VC = 2,5 (voir 

figure 3.3). 

 

3.3.2 Influence du fluide de fonctionnement 

La figure (3.4) montre l’influence des caractéristiques des fluides de 

fonctionnement (γ = C /C ). Le diagramme est tracé : p v

• pour un gaz inerte (monoatomique  γ = 1,6) tel que l'hélium ou l'argon et pour un 

gaz diatomique comme l'hydrogène ou l'air (γ = 1,4), 

• pour 9 rapports de  volumes VA /VC, 

• pour les deux efficacités de régénérateur suivantes : ρ = 20 % pour le gaz 

monoatomique et ρ = 45 % pour le gaz diatomique. 

Ces efficacités du régénérateur sont choisies particulièrement pour montrer, que 

l’on obtient maintenant le même rendement réel avec un moteur ayant le même rapport 

de volume mais muni d’un régénérateur de moins bonne efficacité que précédemment 

lorsqu’on choisit l'hélium ou l'argon au lieu de l'air comme fluide de fonctionnement. 
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Figure 3.4 : Influence sur le rendement réel de la nature du fluide de fonctionnement 

ρ = 20 (%) ; γ = 1,6 

VA /VC   1,2   1,4 1,6 2,0 2,5 3,5 5,0 7,0 10 

marques 

ρ = 45 (%) ; γ = 1.4 

VA /VC   1,2   1,4 1,6 2,0 2,5 3,5 5,0 7,0 10 

marques      

Remarque : 

Le résultat précédent doit être pris avec soin, car lorsque l’on change le fluide 

de fonctionnement, l'équation (3.4) ne tient pas compte de la conductivité thermique 

du fluide de fonctionnement, qui est également importante pour l'efficacité du 
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processus. La conductivité thermique des principaux gaz est donnée ci dessous. 

D’après ces valeurs, on constate que : l'hélium de part sa conductivité thermique est un 

fluide de fonctionnement meilleur que l'air. 

3.3.3 Influence de la conductivité thermique du gaz 

L'hélium est plus performant que l’argon ; sa conductivité thermique est 5 fois plus 

grande que celle d'air.  

103 Conductivité thermique (Wm-1K-1)   [36] Gaz 

(P = 1 bar) 
300 K 400 K 500 K 

Argon 17,9 22,6 26,8 

Air 26,2 33,3 39,7 

Hélium 156,7 190,6 222,3 
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4.1 Description du premier prototype 

 

Nous avons étudié trois prototypes de motopompe à piston liquide.  Dans ce qui 

suit, nous décrirons ces trois prototypes et nous préciserons les modifications 

apportées d’un modèle à l’autre. Le but de ces modifications est d’améliorer les 

performances du prototype final.  

Le principe de fonctionnement est le même que dans un moteur de Stirling à 

deux pistons (configuration α), seulement les pistons mécaniques sont remplacés ici 

par des colonnes d’eau ce qui se traduit par une absence de frottement considérable et 

une étanchéité absolue. L’air est alternativement réchauffé au contact d’une source 

chaude dans le tube de droite puis refroidi quant il passe dans le tube de gauche. Le 

tuyau de connexion des deux tubes sert en même temps de régénérateur. Les 

fluctuations de pression sont transmises à une pompe à clapets, au moyen d’un tuyau 

épais (tuyau à vide) pour éviter toute déformation. 

Dés que la chaleur apportée au cylindre chaud est suffisante, les deux colonnes 

d'eau commencent à osciller dans les canalisations. Les cylindres chaud et froid sont 

constitués par des tubes en cuivre de 18 mm de diamètre et 175 mm de hauteur. Le 

petit tube de connexion des deux cylindres a un diamètre de 8 mm. Toutes ces 

dimensions seront optimisées. 

Les deux cylindres en cuivre sont soudés dans deux trous perforés dans le 

couvercle de la boite métallique (B) ; une soudure à l’étain suffirait largement car cette 

zone est en permanence refroidie par l’eau. Par contre la connexion supérieure entre 

les cylindres chaud et froid doit être soudé avec une brasure d’argent, la soudure à 

l’étain ne supporterait pas les contraintes thermiques qui sévissent dans cette zone. Un 

troisième trou de plus petit diamètre sert d’échappement ; c’est l’endroit où on 

recueille le travail fourni par le moteur lors de la détente isotherme du gaz. 

 26



CHAPITRE 4 
CONSTRUCTION DES PROTOTYPES 

________________________________________________________________ 
 

Nous avons opté pour le cuivre comme matériau de fabrication des diverses 

pièces de notre prototype pour les raisons suivantes : 

- le cuivre est un très bon conducteur de chaleur. 

- Il se soude facilement à l’étain ou à la brasure d’argent. 

- Il est résistant à la corrosion. 

La figure (4.1) représente le premier prototype que nous avons construit. 

 
 

Figure 4.1 : Motopompe à piston liquide (1er prototype) 
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4.2  Fonctionnement du groupe motopompe 

 

 
 

         Figure 4.2 : Cycle de Stirling ; fonctionnement du groupe motopompe 

 

 Dans un premier temps, l’air est chauffé à volume constant, la pression 

augmente de PB  à PC (étape B → C du cycle). Cette augmentation de 

pression est transmise par le liquide au clapet de refoulement qui 

s’ouvre ; l’eau est refoulée par la pompe. 

 

 La quantité de liquide contenue dans le dispositif ayant diminuée à cause 

du refoulement d’eau dans l’étape précédente, l’air se détend de façon 

isotherme du volume VC égal à VB jusqu’au volume VD (étape C → D du 

cycle). Le clapet de refoulement se ferme. 

 

 Au point D, l’air dont une grande partie se trouve dans le cylindre de 

gauche (source froide) se refroidit brusquement de façon isochore 

jusqu’au point A (étape D → A du cycle). Ce refroidissement de l’air 

provoque une dépression qui entraîne l’ouverture du clapet d’aspiration  
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 Au point A et à cause de l’aspiration d’eau, l’air enfermé dans l’appareil 

subit une compression isotherme qui le ramène au point B (étape A → B 

du cycle). 

 

4.3  Défauts que présente le premier prototype 

Le groupe motopompe ainsi réalisé a fonctionné mais avec une faible puissance 

utile malgré la température chaude qui était supérieure ou égale à 100 °C ; le  

rendement de ce premier prototype est sans doute très faible. A la lumière des résultats 

obtenus, une version améliorée a été conçue.  

Sur cette première version, nous avons recensés les défauts suivants : 

• L’étanchéité est imparfaite au niveau de la vis de purge comportant un 

joint en cuivre recuit. 

• L’absence de régénérateur s’est traduite par de faibles performances.  

• Le réchauffement excessif du cylindre froid à cause de la conduction à 

travers le tube de connexion des deux cylindres et à cause de la médiocre 

évacuation de la chaleur à travers la paroi de cylindre froid. Pour cette 

raison, le moteur s’arrête au bout de 20 mn de fonctionnement. 

• La plus grande difficulté rencontrée est le transfert de la chaleur vers l’intérieur 

du cylindre d’où la nécessité de chauffer à des températures élevées (> 100 °C) 

4.4  Description du deuxième prototype 

Compte tenu des observations faites sur le premier prototype, nous avons réalisé 

un deuxième groupe motopompe représenté par la figure (4.3): 
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Figure 4.3 : Motopompe expérimentale à piston liquide (2ème prototype) 

 

4.5   Améliorations apportées au deuxième prototype 
 

Pour pallier aux inconvénients que présente le premier prototype, on a réalisé sur ce 

deuxième montage les modifications suivantes : 
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4.5.1 Puissance de chauffage 

Pour mieux contrôler le chauffage et évaluer sa puissance, nous avons remplacé 

la flamme par une  résistance électrique, fixée sur l'extrémité supérieure du cylindre 

chaud comme indiqué par la figure (4.3). 

 

4.5.2 Pertes de chaleur à travers le liquide 

Un serpentin placé dans la boite et constitué de huit spires permet aux 

oscillations de se faire d’une branche à l’autre sans transmettre d’une manière 

significative la chaleur. 

 

4.5.3 Refroidissement du cylindre froid 

Une circulation d’eau froide à travers un réfrigérant permet d’éviter un 

échauffement excessif du cylindre froid par conduction de chaleur à travers le tube de 

connexion des deux cylindres. 

 

4.5.4 Déformation de la structure 

 Pour diminuer les pertes de puissance dues aux déformations du fond et du 

couvercle de la boite cylindrique en tôle mince, ces derniers ont été consolidés par 

deux plaques épaisses en aluminium fixées à l’aide de tiges filtrées comme indiqué par 

la figure (4.3). 

 

4.5.5 Transfert de chaleur 

L'augmentation du rendement de notre motopompe passe par l'amélioration des 

transferts de chaleur entre la source chaude et l'air à l'intérieur du cylindre. La figure 

(4.4) montre le profil des températures à travers la paroi du cylindre et à travers la 

phase gazeuse à l’intérieur de celui-ci.   
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Température extérieure 
 (source chaude) 

Te
m

pé
ra

tu
re

 

 Profil des températures 

direction de flux du chaleur  

  ∆T 

x 
 

 
 

Figure  4.4 : Profil des températures à travers la paroi du cylindre 

 

 

Le flux de chaleur transmis est proportionnel à la surface latérale (A) de la zone 

chauffée du cylindre et au gradient de température (∆T/x) :    

Q = k A (∆T/x)        [37] 

Où (k) représente la conductivité thermique de la paroi d'épaisseur (x) à travers 

laquelle se propage la chaleur (figure 4.4). 

Dans notre cas, nous avons choisi un cylindre en cuivre qui a une bonne 

conductivité thermique. K cuivre =  393 Wm-1K-1 à 400 K   [38]. 

(A) représente la surface latérale de la partie chauffée du cylindre.  

 

On a envisagé d'augmenter cette surface en soudant des ailettes en cuivre à 

l'intérieur du cylindre comme indiqué par la figure (4.5). 
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 Ailettes  Cylindre

 Apport de  
 chaleur 

 
 

Figure 4.5 : Ailettes pour augmenter le transfert de chaleur 

 

 

Pour augmenter le gradient de température, on a choisi un cylindre en cuivre de 

faible épaisseur (x = 0,5 mm) sans pour autant compromettre, la résistance mécanique 

de celui-ci.  

 

La figure (4.6) donne la température (TC) de la phase gazeuse à proximité de 

l'axe du cylindre en fonction de la température (TS)  de la source chaude que l'on a fait 

varier. Ces températures ont été mesurées au moyen de deux thermocouples ; le 

premier est fixé sur la surface extérieure du cylindre, et le deuxième disposé sur l’axe 

central du cylindre. 

 

Cette corrélation permet de calculer la température (Tc) du gaz à l’intérieur du 

cylindre chaud connaissant la température (Ts) de la source chaude à l’extérieur du 

cylindre. 
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Tc = 1.0421Ts - 15.089
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Figure 4.6 : température au cœur de la phase gazeuse en fonction de la 

température de la source chaude 

 

4.6   Performances de ce deuxième prototype 

On a constaté par rapport au premier dispositif, une faible amélioration des 

performances du groupe motopompe. En effet, l’absence d’un régénérateur 

convenablement dimensionné handicape énormément le bon fonctionnement du 

moteur et affaiblit son rendement. L’expérience acquise par la conception de ces deux 

premiers modèles nous a permis de réaliser un troisième prototype ayant un rendement 

acceptable et fonctionnant de manière très satisfaisante. 

 

4.7 Description du troisième prototype 

La figure (4.7) représente le prototype final issue des deux montages précédents 

et comportant un régénérateur intégré dans le tube de connexion des deux cylindres.  

Les cylindres chaud et froid de 18 mm de diamètre sont soudés sur un gros 

cylindre en fonte d’épaisseur 0,5 cm, disposé horizontalement ; il remplace dans les 

deux modèles précédents la boite en tôle mince qui subissait, à cause des fortes 
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pressions qui sévissent à l’intérieur, des déformations entraînant  une perte de 

puissance et des fuites. 

La vis de purge qui était sujette à de fréquentes fuites est maintenant remplacée 

par un bouchon placé au bout d’un tube en U indépendant des cylindres et contenant 

de l’eau, ce qui assure une parfaite étanchéité à l’air.  

 

 
Figure 4.7 : Troisième prototype 

 

Dés que ce dernier prototype a été équipé d’un régénérateur, nous avons 

constaté une nette amélioration des performances du groupe motopompe. Les 

expériences menées ont montré que le gain de rendement est considérable lorsque le 

moteur est équipé d’un régénérateur convenablement dimensionné. 

 35



CHAPITRE 4 
CONSTRUCTION DES PROTOTYPES 

________________________________________________________________ 
 

Le dispositif expérimental de ce dernier prototype est représenté par la figure 

(4.8). 

 
 

4.8  Mode de chauffage. Choix de la température (TC) 

 Une température (Tc) de la source chaude de l’ordre de 82 °C peut être obtenue 

grâce à un concentrateur d’énergie solaire de type cylindro-parabolique [39]. 

Une autre solution consiste à faire circuler dans un serpentin, un fluide 

caloporteur chauffé au moyen d’un capteur solaire plan [40]. La circulation du fluide 

se fait naturellement par thermosiphon [41]. Ce système assez simple permet 

d’atteindre des températures voisines de 82 °C [42] (figure  4.9). 

 

 36



CHAPITRE 4 
CONSTRUCTION DES PROTOTYPES 

________________________________________________________________ 
 

 
Figure 4.9 : Chauffage au moyen d’un capteur solaire plan   

Le principe du thermosiphon est la circulation d'un liquide sous l'effet d'une 
variation de température. Le fluide, plus chaud dans le capteur que dans le ballon et 
donc moins dense, s’élève naturellement jusqu’au ballon situé dans la partie haute du 
capteur. La figure (4.10) montre les emplacements respectifs du ballon et du capteur 
plan : 
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Figure 4.10 : Chauffage au moyen d’un capteur solaire plan et circulation par 
thermosiphon 

 
Ce dispositif a l’avantage d’être simple et fiable : aucun système auxiliaire de 

pompage n’est nécessaire, tout se fait « naturellement ». Il est facile et rapide à 
installer.  

 

4.9 Mode de refroidissement. Choix de la température (TA) 

 

La température de la source froide est maintenue à une valeur minimale grâce à 

une circulation de l’eau puisée comme indiquée par la figure (4.11). 

 

Une autre solution techniquement plus simple consiste à équiper le cylindre 

froid d’ailettes de refroidissement pour augmenter la surface de contact entre le 

cylindre et l’air ambiant ; c’est cette solution qui a été retenue pour ce prototype figure 

(4.12). 
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Figure 4.11 : Refroidissement par circulation de l’eau puisée 
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refroidissement 
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Figure 4.12 : Refroidissement par ailettes 

 

4.10   MESURES EXPERIMENTALES 

4.10.1  Pression d’aspiration ; problème de cavitation 

  Cette étude se fait avec un  "manomètre à liquide ", dans notre cas le liquide est 

de l'eau. Les manomètres à liquide sont fidèles et donnent la pression avec une bonne 

précision [30]. 

La pression d’aspiration (PA) est donnée par : PA = Pa - ρgh0  (figure 4.13) 
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Pa  = 101,3 kPa : pression atmosphérique 

ρ = 1000 kg/m3 : masse volumique de l’eau 

g = 9,8  m/s2 : accélération de la pesanteur 

h0 = 0,25 m : hauteur de la colonne d’eau à l’aspiration 

  

On trouve : PA = 0,976 atm. 

 
Figure 4.13 : Pression d’aspiration 

  Cette hauteur d’aspiration ne doit pas être trop importante car la pression 

au dessus de l’eau dans le cylindre froid au moment de l’aspiration devient très 

inférieur à la pression atmosphérique ce qui peut provoquer l’évaporation 

intempestive de l’eau et donc provoquer le phénomène de cavitation ; la pression 

(PA)  devient inférieure à la pression de vapeur saturante de l’eau (PV = 3,102 kPa  
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à 25 °C), ce qui risque de détériorer rapidement le cylindre du moteur. Ce 

phénomène se manifeste lorsque la hauteur (h0) entre le niveau de la pompe et le 

niveau de l’eau à pomper est trop importante.  

PA < PV    ⇒   Pa-ρgh0 < PV  d’ou 
g
PPh Va

ρ
−

<0    h0 < 10 m 

Pour qu’il n’y ait pas de cavitation, il faut que la hauteur d’aspiration (h0) soit 

inférieure à 10 m. 

 

4.10.2 Pression de refoulement 

La pression de refoulement est mesurée par la hauteur de la colonne de mercure 

augmentée de la pression atmosphérique : PC = Pa + ρΜ g hC  (figure 4.14).  

ρΜ : masse volumique du mercure 

 
Figure 4.14: Pression de refoulement 
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La hauteur (hC) de mercure est égale à 0,55 m ce qui équivaut à 7,5 m d’eau. On 

obtient donc PC = 174,8 kPa = 1,726 atm. 

 

4.10.3   Quantité d’air introduite dans le cylindre 

 

Le nombre (n0) de moles d’air introduit a été déterminé à partir du volume d’air 

(V0) présent dans les cylindres au moment où on remplit les cylindres d’eau dans les 

conditions T0=298 K et sous P0= 1 atm : 
0

00
0 RT

VPn =  = ; V0 est estimé à partir de la 

hauteur d’air dans les cylindres et de la section droite de ces derniers ; ce volume a été 

optimisé (voir chapitre 5.  )  

 

4.10.4  Température chaude (TC) et froide (TA) 

 

Les températures au niveau des cylindres chaud et froid et au cœur de la phase 

gazeuse sont mesurées au moyen de thermocouples type K (Chromel-Alumel) [43]. Le 

cylindre chaud est chauffé au moyen d’une résistance de puissance connue et le 

cylindre froid est au contact de l’air ambiant. 

 

4.10.5   Débit massique de la pompe 

Le débit massique ( ) de la pompe est directement mesuré en chronométrant le 

temps (t) que met la pompe pour remplir un récipient de volume (V) connu : 

.
m

t
Vm ρ

=
.

   (éq. 6.2)    

Où (ρ) est la masse volumique de l’eau. 
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4.10.6   Puissances absorbée (Pa) et utile (Pu) 

 

Dans le but de déterminer le rendement thermodynamique du groupe 

motopompe, nous avons évalué la puissance absorbée (Pa) en utilisant comme source 

chaude une résistance électrique de puissance connue. 

La puissance utile (Pu) du groupe motopompe est égale au travail par unité de 

temps qu’effectue le système pour élever l’eau à la hauteur (h) : 

  (éq.6.3)   où  est le débit massique de l’eau et (g) l’accélération 

de la pesanteur. 

hgmPu

.
= ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ .
m

 

4.10.7    Rendement du groupe motopompe 

 

Le rendement thermodynamique réel du moteur est alors donné par :   

a

u
th P

P100=η    (éq. 6.4) 

 Par ailleurs la relation (3.4) montre que le rendement peut être amélioré en 

agissant sur les paramètres suivants : 

• Le rendement de Carnot (ηi) en augmentant la température de la source chaude et en 

diminuant celle de la source froide.  

• L’efficacité (ρ) en équipant le moteur d’un régénérateur convenablement 

dimensionné. 

• La nature du gaz qui doit avoir un rapport (γ = Cp/Cv) et une conductance thermique 

les plus grands possibles. 

• Le rapport  volumétrique (VA/VC) qui doit être assez élevé. 

La suite de cette étude consistera à optimiser ces paramètres pour améliorer le 

rendement du moteur. 
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4.11  Moteur équipé d’un régénérateur 

Le régénérateur se compose d'une matrice métallique poreuse capable de 

stocker la majeure partie de l'énergie thermique contenue dans le fluide de 

fonctionnement après l’étape de détente isotherme. La chaleur stockée est restituée 

pendant le prochain cycle pour chauffer le fluide de fonctionnement à la fin de la 

compression ce qui permet d’améliorer le rendement réel [44, 45, 46].  

Notre régénérateur constitué par un simple faisceau de fils en cuivre (figure 

4.15) ne complique pas le dispositif mais peut entraîner s’il est mal dimensionné des 

pertes de charges responsables d’une baisse de puissance (voir chapitre 5).  

 

 Φ
 8

 m
m

 

 
 

Figure 4.15: Régénérateur 
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7.1  Optimisation de la quantité d’air enfermée 

 
Le débit et la puissance de la pompe mesurés comme indiqué aux paragraphes 

(4.10.5) et (4.10.6) pour différents volumes gazeux (V0) enfermés initialement dans les 

deux cylindres, sont donnés dans le tableau (7.1). 

V0 (cm3) Pu   (W) .
m   (kg/h)

10,0 0.80 55 
20,0 1.22 64 
30.4 1.33 68 
39.9 1.11 63 
48.6 0.62 48 
60,0 0.40 42 

 
Tableau 7.1 : Puissance utile en fonction du rapport de volume (V0) 

  
La figure (7.1) donne les variations du débit et de la puissance de la pompe en 

fonction de la quantité de gaz enfermée dans le cylindre.  

10 20 30 40 50 60

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

1.4  Puissance Pu (W)
 Débit (kg/h)

Volume d'air V0 (cm3)

Pu
is

sa
nc

e 
P u (W

)

40

45

50

55

60

65

70

D
ébit (kg/h)

 
 

Figure 7.1 : Puissance et Débit  massique de la pompe en fonction du volume de 
gaz 
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On remarque que ces deux caractéristiques essentielles de la pompe sont 

maximales pour un volume gazeux proche de 30 cm3. Au delà d’un volume égal à 60 

cm3, de l’air sort par le tube d’échappement avec l’eau et en dessous de 10 cm3, le 

fonctionnement du moteur est altéré. Nous retiendrons donc comme valeur optimale 

du volume gazeux enfermé dans les deux cylindres la valeur de (V0=30 cm3) mesurée à 

298 K et sous 1 atm, ce qui correspond à environ 1/3 de la hauteur du cylindre. 

 
7.2   Porosité optimale du régénérateur 

Les mesures expérimentales ont montrés que l’espace libre pour le passage de l’air 

doit être égal à 40 % de la section du tube de connexion dont le diamètre est de 8 mm. En 

effet la figure (7.2) montre que le rendement (ηth) du moteur est maximum lorsque 60 

% de la section (S) du tube est occupé par les fils de cuivre de section globale (ns) où 

(n) représente le nombre de fils et (s) la section d’un fil.  La porosité du générateur 

est : 100100)((%)
S

nsS
Sl

lnsS −
=

−
=ε  où (l) est la longueur du tube. 

Le rendement thermodynamique ηth est calculé à partir de l’équation (6.4) pour 

différentes porosités (ε) du régénérateur. La puissance (Pa) fournie par la source chaude 

(résistance électrique) est maintenue constante (Pa=20 W) et la puissance utile (Pu) est 

déterminée en mesurant le débit et la hauteur de refoulement de la pompe (éq. 6.3). Les 

résultas des calculs sont groupés dans le tableau (7.2). La figure (7.2) montre comment varie 

le rendement du moteur avec la porosité (ε) du régénérateur ; ce rendement est maximum pour 

une porosité de 40 % environ puis il décroît car la surface spécifique diminue et donc  

l’efficacité du régénérateur diminue également. 

Pa (W) Pu (W) ε (%) ηth(%) 
20 0,8  9,8 4,0 
20 1,2 20,1 6,0 
20 1,6 39,6 8,0 
20 1,4 59,9 7,0 
20 0,9 80,2 5,0 
20 0,5 100 2,5 

 

Tableau 7.2 : Rendement du moteur en fonction de la porosité du régénérateur 
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Figure 7.2 : Rendement du moteur  en fonction de la porosité 
 

7.3  Rendement en fonction de la température de la source chaude  
 
La figure (7.3) montre la variation du rendement idéal calculé à partir de la 

formule de Carnot (2.4) et celle du rendement thermodynamique (ηth = 100 Pu / Pa) 

obtenu pour la prototype final en fonction de la température (TC) de la source chaude, 

la température de la source froide étant maintenue à 25 °C. Pour TC= 82 °C, le 

rendement obtenu (8,7%) est environ la moitié du rendement idéal de Carnot (15,9%). 

Le moteur peut fonctionner à des températures chaudes (TC) beaucoup plus faibles que 

82°C, on remarque que lorsque la température (TC) diminue, le rendement 

thermodynamique (ηth) se rapproche du rendement idéal (ηi). Ceci est dû au fait que 

les pertes de chaleur à travers la paroi du cylindre, augmentent avec la température. 
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Figure 7.3 : Rendement en fonction de la température de la source chaude 
 

7.4   Détermination de l’efficacité du régénérateur 
 

A partir de l’équation du modèle théorique (éq. 3.4), on peut alors déterminer 

l’efficacité (ρ) du régénérateur sachant que : 

• Le rendement thermodynamique ηth= 8,7 % (figure 7.3) 

• Le rendement idéal ηi = 15,9 % pour TA=298K et TC=355K 

• Le coefficient γ =1,4 pour l’air  

• Le rapport des volumes (VA/VC =1,48) 

L’équation (3.4) donne alors l’efficacité (ρ)  du régénérateur :  
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ρ . On obtient ρ = 18,4 % ; cette efficacité du 

régénérateur peut être améliorée en utilisant une structure poreuse de plus grande 

surface spécifique et en l’isolant thermiquement pour éviter les pertes de chaleur vers 

l’extérieur. 

 
 
7.5   Nature du gaz utilisé 
 

L'hélium dont la conductivité thermique est 5 fois plus grande que celle de l’air 

devrait théoriquement donner un meilleur rendement ; son coût plus élevé importe peu 

car la quantité de gaz utilisé dans ce type de moteur reste très faible et le gaz n’est 

pratiquement pas altéré au cours du fonctionnement. Le modèle théorique (éq. 3.4) 

prévoit un rendement thermodynamique (ηth) de 14 % lorsque l’hélium (γ=1,6) est 

utilisé en remplacement de l’air (γ=1,4) pour lequel le rendement était de 8,7 % soit 

une nette amélioration de 60 % environ. 

 

7.6   Nature du liquide utilisé 
 

Le liquide utilisé dans le moteur à piston liquide peut influer sur les 

performances de celui-ci à cause de sa viscosité et de sa pression de vapeur saturante 

aux températures de fonctionnement du moteur. Dans le but d’étudier cette influence, 

nous avons mesuré la puissance de la pompe en fonction de la viscosité (η) et de la 

pression de vapeur saturante (Pv) d’une solution eau/glycérine pour différents titres 

massique (x). 

Le tableau (7.3) donne la puissance utile (Pu) déduite des mesures du débit et de 

la hauteur de refoulement (éq. 6.3) en fonction de la viscosité et la pression de vapeur 

(Pv) du liquide (eau/glycérine). La pression de vapeur et la viscosité des solutions eau 

glycérine en fonction de la température (T) et du titre massique (x) sont données en 

annexe. 
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η (Cp) Pv  (mm Hg) Pu   (Watt) 

0,8007 31,0 1,50 

1,6100 24,3 1,29 

3,1670 19,0 1,23 

4,3635 17,7 1,24 

6,5046 15,7 1,20 

8,2540 14,7 1,16 

 

Tableau 7.3 : Puissance en fonction de la viscosité et de la pression de vapeur 

 

 La figure (7.4) donne les variations  de la puissance de la pompe, en fonction de 

la viscosité et de la pression de vapeur pour les mélanges eau glycérine utilisés à la 

température TL=25 °C. 

 
Figure 7.4 : Puissance de la pompe en fonction de la viscosité et de la pression de 

vapeur des solutions eau/glycérine 
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La source de chaleur fournit suffisamment d’énergie pour que l’eau se vaporise 

partiellement dans le cylindre chaud. Cette vaporisation consomme de l’énergie, mais 

la présence de la vapeur d’eau dans le cylindre chaud augmente l’amplitude et la 

fréquence des fluctuations de pression de l’air, ce qui a pour effet d’augmenter le débit 

donc la puissance de pompage.  

L’augmentation de la viscosité du liquide entraîne une plus grande 

consommation d’énergie pour maintenir le liquide en oscillation dans le cylindre ce 

qui se traduit par une perte de puissance. 

On conclut que le moteur de Stirling à piston liquide fonctionne mieux avec un 

liquide plus volatil ayant une faible viscosité et avec un gaz inerte tel que l’hélium qui 

a l’avantage d’avoir un rapport (γ=Cp/Cv) et une conductivité thermique beaucoup 

plus élevés que pour l’air. 

 
7.7  Résultats de l’optimisation 
 

Le tableau (7.4) donne les différents paramètres mesurés et optimisés pour le 

troisième prototype. Tous les paramètres influençant le rendement thermodynamique 

ont été optimisés de manière à se rapprocher le plus possible du rendement idéal (ηi) 

qui ne sera en réalité jamais atteint. 

 

Prototype Pa  

(W) 

Pu 

(W) 

ηth=100Pu/Pa  

(%) 

.
m  (kg/h) h 

(m) 

Tc 

(°C) 

Tf 

(°C) 

ηi 

(%) 

 3ème 20 1,73 8,7 79,5 8 82 25 16 

 

Tableau 7.4 : Valeurs optimisées des paramètres  

 

Quatre facteurs principaux ont contribué à l’amélioration du rendement du 

troisième prototype : 

1. l’équipement du moteur d’un régénérateur convenablement dimensionné 

2. l’équipement du cylindre froid d’ailettes de refroidissement 
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3. L’optimisation du rapport des températures de fonctionnement (TA) et (TC) 

4. L’amélioration des transferts thermiques. 
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6.1   Conception d’un groupe motopompe à piston libre 
 
6.1.1  Objectif  

 
Les moteurs Stirling à piston libre [47] ne comportent pas une tringle entre le piston de 

puissance et le piston de déplacement de l’air. L’objectif est de réaliser un moteur de ce type, 

actionné à l’énergie solaire sans la nécessité d’un concentrateur d’énergie. 

 

6.1.2  Description  
 

Ce moteur actionné par de l’énergie solaire est utilisé pour le pompage de l’eau 

(figure 8.1). Comme piston de puissance on utilise une feuille métallique mince, qui se 

déforme sous l’effet de la fluctuation de pression en même temps que les deux clapets 

(aspiration et refoulement). On obtient donc une motopompe à diaphragme, actionnée 

par de l’énergie solaire. La colonne d’eau et le ressort sous le piston de guidage du 

« déplaceur » servent à changer la disposition des sources chaude (en haut) et froide 

(en bas) par rapport au moteur classique à piston libre tel qu’il a été décrit dans le 

chapitre 1 (figure 1.3). Cette disposition sera mieux adaptée aux irradiations solaires. 

 
Figure 8.1 : Motopompe à piston libre 

 

Ce dispositif de conception plus délicate mais mieux adapté à l’énergie solaire 
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est en cours de réalisation et fera l’objet d’une étude expérimentale à venir. La figure 

(8.2) donne un premier dimensionnement de ce dispositif. 

 
 

 

 
Figure 8.2 : Dispositif expérimental 

 
① Diamètre du piston de guidage (seringue en verre φ 15mm)  

② Diamètre du cylindre du piston de déplacement de l’air en polystyrène 
185mm, épaisseur 15mm 

③ Piston de puissance en tôle galvanisée de faible épaisseur 

④ Eau pompée 

⑤ Couvercle supérieur (plateau en aluminium φ 220mm, épaisseur 3 mm) 

⑥ Couvercle inférieur (plateau en aluminium φ 220mm, épaisseur 3 mm) 

⑦ Cylindre du piston de déplacement (PVC de 5 mm d’épaisseur) 

⑧ Colonne d'eau (tuyau en PVC φ 20mm, longueur 650mm course +/- 50mm) sert à 
équilibrer le poids du piston de guidage et la tension du ressort. 

⑨ Clapets d'aspiration et de refoulement 
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CONCLUSION 
 
 

 

L’étude du cycle de Stirling nous a permis de développer un modèle théorique 

permettant de prédire le rendement du cycle réel. Ce modèle simpliste tient compte de 

la nature du gaz, de l’efficacité du régénérateur, du rendement du cycle idéal c’est à 

dire des températures  de la source chaude et de la source froide ainsi que du rapport 

de compression. Ce modèle ne tient pas compte de la cinétique de transfert de chaleur. 

 

L’étude expérimentale a permis la réalisation d’une petite pompe solaire à 

piston liquide inusable, puisqu’elle ne comporte aucune pièce mécanique en 

mouvement mis à part les clapets d’aspiration et de refoulement. La difficulté dans 

l’élaboration de ce dispositif basé sur un cycle de Stirling était dans un premier temps 

le dimensionnement du groupe motopompe ; ceci s’est réalisé au bout de trois 

tentatives. Dans un deuxième temps nous avons procédé à l’optimisation des différents 

paramètres ce qui a conduit à une nette amélioration des performances de notre 

dispositif. Le principal paramètre qui a conduit à ces performances est le régénérateur 

constitué de fils de cuivre fins disposés dans le conduit d’air reliant le cylindre chaud 

et le cylindre froid. Nous pensons que ces performances peuvent encore être 

améliorées en utilisant une matrice poreuse métallique ayant une plus grande surface 

spécifique et présentant de faibles pertes de charge (perte de pression à travers la 

matrice poreuse). Ce dernier point doit faire encore l’objet d’une étude plus 

approfondie. 

 

Cette petite pompe actionnée pour l’instant au moyen d’une résistance de 20 W 

ou d’une petite flamme est capable puiser 79 l/h d’eau à une profondeur de 8 m. Le 

rendement énergétique est de 8,7 % et représente environ la moitié du rendement de 

Carnot dont la valeur est de 16 %, lorsqu’on se limite à une température de la source 

chaude de 85 °C et à 25 °C pour la source froide. 

La configuration géométrique de cette pompe n’est pas très bien adaptée à 

l’irradiation solaire directe puisqu’elle nécessite soit un capteur plan pour le 

réchauffement soit un dispositif de concentration de l’énergie solaire. Pour remédier à 
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CONCLUSION 
 
 
cet inconvénient, nous avons abordé l’étude d’un deuxième dispositif de pompage 

mieux adapté à l’irradiation solaire directe ; ce moteur à piston libre est aussi basé sur 

le cycle de Stirling et il devrait présenter de meilleurs performances, mais il est 

techniquement plus délicat à réaliser avec les moyens rustiques d’usinage dont on 

dispose actuellement. 
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NOMENCLATURE

 



NOMENCLATURE 
 
 
A Surface de la zone chaude m2

Cp Capacité calorifique à pression constante JK-1mol-1

Cv Capacité calorifique à volume constante JK-1mol-1

.
m  Débit volumique l/h 

d  Diamètre du tube de refoulement mm 
g Accélération de la pesanteur m/s2

h Hauteur de refoulement m 
N Nombre d’oscillations par unité du temps s-1

n Nombre de moles mol. 
p Pression du gaz atm. 
pa Pression atmosphérique atm. 
pi ( i=1,2,3,4) Pression du gaz au cours de la transformation atm. 
pC Pression du refoulement atm. 
pv Pression de vapeur mmHg 
Pu Puissance utile W 
Pa Puissance absorbée W 
Q Quantité de chaleur J 
Qcy Chaleur fournie par le cycle J 
Qext Chaleur externe fournie par la source chaude J 

2
1Q  Chaleur cédée pendant la compression isotherme J 
3
2Q  Chaleur mise en jeu au cours du chauffage isochore J 
4
3Q  Chaleur mise en jeu lors de la détente isotherme J 
1
4Q  Chaleur mise en jeu lors du refroidissement isochore J 

Qper. Chaleur perdue J 
K Conductivité thermique W m-1K-1

R Constant des gaz parfaits JK-1mol-1

S  Entropie JK-1

ρ Efficacité du régénérateur  
T Température  K 
TC Température de la source chaude K 
TA  Température de la source froide K 
V Volume du gaz l 
(VM /Vm) Rapport de compression  
ηth Rendement thermodynamique % 
ηi Rendement idéal % 

cyW  Travail total fourni par le cycle J 
2

1W  Travail absorbé   lors de la compression du gaz J 
3

2W  Travail du cycle lors du chauffage isochore J 
ρ Masse volumique de l’eau kg/m3

ρm Masse volumique du mercure kg/m3

η Viscosité  dynamique des solutions eau- glycérine Cp 
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10.1 Viscosité des solutions eau glycérine en Centpoises /m Pa s [48] 
 

 
Température (°C) 

Pourcentage 
Massique 

de la 
glycérine 
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0 
10 
20 
30 
40 
50 
60 
65 
67 
70 
75 
80 
85 
90 
91 
92 
93 
94 
95 
96 
97 
98 
99 
100 

 
1.792 
2.44 
3.44 
5.14 
8.25 
14.6 
29.9 
45.7 
55.5 
76 
132 
255 
540 
1310 
1590 
1950 
2400 
2930 
3690 
4600 
5770 
7370 
9420 
12070 

 
1.308 
1.74 
2.41 
3.49 
5.37 
9.01 
17.4 
25.3 
29.9 
38.8 
65.2 
116 
223 
498 
592 
729 
860 
1040 
1270 
1580 
1950 
2460 
3090 
3900 

 
1.005 
1.33 
1.76 
2.50 
3.72 
6.00 
10.8 
15.2 
17.7 
22.5 
35.5 
60.1 
109 
219 
259 
310 
367 
437 
523 
624 
765 
939 
1150 
1400 

 
0.8007
1.03 
1.35 
1.87 
2.72 
4.21 
7.19 
9.85 
11.3 
14.1 
21.2 
33.9 
58 
109 
127 
147 
172 
202 
237 
281 
340 
409 
500 
612 

 
0.6560
0.826 
1.07 
1.46 
2.07 
3.10 
5.08 
6.80 
7.73 
9.40 
13.6 
20.8 
33.5 
60.0 
68.1 
78.3 
89 
105 
121 
142 
166 
196 
235 
284 

 
0.5494
0.680 
0.879 
1.16 
1.62 
2.37 
3.76 
4.89 
5.50 
6.61 
9.25 
13.6 
21.2 
35.5 
39.8 
44.8 
51.5 
58.4 
67.0 
77.8 
88.9 
104 
122 
142 

 
0.4688
0.505 
0.733 
0.956 
1.30 
1.86 
2.85 
3.66 
4.09 
4.86 
6.61 
9.42 
14.2 
22.5 
25.1 
28.0 
 31.6 
35.4 
39.9 
45.4 
51.9 
59.8 
69.1 
81.3    

 
0.4061 
0.500 
0.635 
0.816 
1.09 
1.53 
2.29 
2.91 
3.23 
3.78 
5.01 
6.94 
10.0 
15.5 
17.1 
19.0 
 21.2 
23.6 
26.4 
29.7 
33.6 
38.5 
 43.6 
50.6 

 
0.3565 

- 
- 

0.690 
0.918 
1.25 
1.84 
 2.28 
2.50 
2.90 
3.80 
 5.13 
7.28 
11.0 
11.9 
 13.1  
 1. 

 15 .8 
17.5  
19.6  
 21.9 
24.8 
27.8 
31.9 

 
0.3165

- 
- 
- 

0.763 
1.05 
1.52 
1.86 
2.03    
 2.34 
3.00 
4.03 
5.52 
7.93 
8.62 
9.46 
10.3 
11.2 
12.4 
13.6 
15.1 
17.0 
19.0 
21.3    

 
0.2838

- 
- 
- 

0.668 
0.910 
1.28 
1.55 
1.68 
1.93 
2.43 
3.18 
4.24 
6.00 
6.40 
6.82 
7.54 
8.19 
9.08 
10.1 
10.9 
12.2 
13.3 
14.8    
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ANNEXES 
Données relatives aux solutions eau-glycérines 

 
 
10.2  Pression de vapeur des solutions eau-glycérine [49] 
 

x (%) 
masse 

Point d’éb. sous 1 atm (°C) Pression de Vap. à 100°C (mm Hg) 

100 290.0 64 
99 239.0 87 
98 208.0 107 
97 188.0 126 
96 175.0 144 
95 164.0 162 
94 156.0 180 
93 150.0 198 
92 145.0 215 
91 141.0 231 
90 138.0 247 
89 135.0 263 
88 132.5 279 
87 130.5 295 
86 129.0 311 
85 127.5 326 
84 126.0 340 
83 124.5 355 
82 123.0 370 
81 122.0 384 
80 121.0 396 
79 120.0 408 
78 119.0 419 
77 118.2 430 
76 117.4 440 
75 116.7 450 
74 116.0 460 
73 115.4 470 
72 114.8 480 
71 114.2 489 
70 113.6 496 
65 111.3 553 
60 109.0 565 
55 107.5 593 
50 106.0 618 
45 105.0 639 
40 104.0 657 
35 103.4 675 
30 102.8 690 
25 102.3 704 
20 101.8 717 
10 100.9 740 
0 100.0 760 
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10.3  Pression de vapeur de l’eau pure  [51] 
 
 

Pv (mmHg) T-1 (K-1) 
Ln Pv

Eau pure x=0 
5,294 0,003634 1,67 
6,606 0,003608 1,89 
7,013 0,003582 1,95 
8,045 0,003557 2,09 
9,209 0,003532 2,22 
10,518 0,003507 2,35 
11,987 0,003483 2,48 
13,634 0,003458 2,61 
15,477 0,003435 2,74 
17,535 0,003411 2,86 

760 0,002680 6,63 
 
10.4   Pression de vapeur de la glycérine pure [50] 
 
 
mmHg 1 5 10 20 40 60 100 200 400 760 
°C 125.5 153.8 167.2 182.2 198.0 208.0 220.1 240.0 263.0 290.0

 
  
10.5  Calcul de la pression de vapeur des solutions eau-glycérine utilisées à 30°C. 
 
Eau pure :          ln Pv = (A0/T) +B0 avec A0= - 5169,8  et   B0=  20,487. 
Glycérine pure :     ln Pv = (A1/T) +B1   avec A1= - 9158,9  et B1=  23,078. 
Solution eau- glycérine :   ln Pv = (A(x)/T) +B(x) 
avec : A(x)= 373,15(ln Pv 100°C - B(x)) 
            B(x) = B0(1-x) + B1 x. 
 

x B(x) Pv (100°C) A(x) ln Pv à30°C Pv à30°C mmHg 
0 20,487 760 -5169,80 3,4344 31,0 

0.25 21,135 704 -5439,77 3,1909 24,3 
0.43 21,601 628,2 -5656,31 2,9426 19,0 
0.505 21,796 615,5 -5736,44 2,8732 17,7  
0.577 21 ,982 577,88 -5829,59 2,7520 15,7 
0.62 22,093 560,2 -5882,76 2,6876 14,7 
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solutions eau-glycérine

y = (-9158,9/T) + 23,078
glycérine pure x=1

y = (-5169,8/T) + 20,487
eau pure  x=0

0

1

2

3

4

5

6

0,0027 0,0028 0,0029 0,0030 0,0031 0,0032 0,0033 0,0034 0,0035 0,0036

1/T  (K-1)

ln
(P

v)

x=0,99 x=0,98 x=0,97 x=0,96 x=0,8 x=0,7 x=0,6 x=0,5
x=0,4 x=0,3 x=0,2 x=0,1 x=0,9

 
Diagramme tracé à partir des corrélations précédentes : ln (pv) = f (1/T) 
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10.6   Densité des solutions eau-glycérine [52] 
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