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Résumé - L’étanchéité est l’un des problèmes majeurs à résoudre lors de la conception des moteurs Stir-
ling. En effet, l’élimination des pertes de gaz entre la chambre de compression et de détente et entre la
chambre de compression et le carter du moteur, synonymes de pertes énergétiques, est d’une importance
capitale surtout si l’on travaille à de hautes pressions ou avec des gaz légers comme l’hélium ou l’hydro-
gène. L’utilisation des dispositifs classiques d’étanchéité augmente considérablement les dégradations
d’exergie par frottements et diminue la fiabilité à cause des phénomènes d’usure. Pour ces raisons, le
recours à des dispositifs sans contact permettant la diminution de ces pertes est d’actualité.
Dans ce travail, nous proposons un modèle dynamique analytique des pertes par fuites de gaz au niveau
du « déplaceur » ainsi qu’au niveau piston moteur. Ces fuites sont modélisées en considérant des
écoulements pulsés en espaces annulaires. Nous développons des expressions de ces pertes en fonction
des grandeurs physiques mises en jeux. Cette démarche est très utile à la modélisation du moteur en
vue de l’optimisation de ses rendements, et permet de faire de meilleurs compromis au niveau de sa
conception.

Nomenclature

L longueur, m
N Vitesse de rotation du moteur, tr/s
p pression, Pa
R rayon, m

const. spéc. des gaz parfaits, J.kg−1.K−1

r coordonnée radiale, m
T température, K
t temps, s
ℜ partie réelle d’un nombre complexe
u vitesse, m.s−1

Ẇ puissance, W
z coordonnée axiale, m
ℑ partie imaginaire d’un nombre complexe

Symboles grecs
β constante définie dans le texte, m−1

δ variation infinitésimale
µ viscosité dynamique, kg.m−1.s−1

ν viscosité cinématique, m2.s−1

ρ masse volumique, kg.m−3

ϕ angle du vilebrequin, degré
ω pulsation, rad.s−1

Indices et exposants
C compression
c cylindre
Ca carter
d déplaceur
E détente
f fuite
n ordre n de la série de Fourier
p piston
t total
z gradient axial
0 ordre zéro de la série de Fourier
∗ nombre complexe

1. Introduction

Le cycle de Stirling est une invention ancienne qui date du 19ème siècle. Depuis, cette tech-
nologie peine à se faire une place dans l’industrie et son utilisation reste restreinte à des appli-
cations de pointe telle que la production d’électricité en aérospatial ou la cryogénie. Mais, avec



l’intérêt grandissant pour la cogénération, le moteur Stirling devient de plus en plus intéressant
surtout pour des gammes de puissance inférieure à 100 kWel où d’autres technologies telle que
le cycle ORC présentent des performances moindres [1].

Le moteur Stirling est souvent conçu pour un fonctionnement en continu ( production d’élec-
tricité ) ce qui pousse le concepteur à chercher des solutions qui augmentent à la fois son ren-
dement et sa fiabilité. En effet, pour ces applications, l’industrie cherche des technologies qui
offrent une longue durée de vie et une nécessité de maintenance minime. Dans ce cadre, l’uti-
lisation de dispositifs d’étanchéité sans contact est d’actualité. Ce type de dispositif cause des
pertes de matière dans le moteur. En effet, le gaz de travail fuit de la chambre de compression
à la chambre de détente à travers le jeu cylindre-déplaceur. Par ailleurs, il existe une fuite de
matière plus importante entre la chambre de compression et le carter du moteur à travers le jeu
cylindre-piston.

Plusieurs auteurs ont proposé des modélisations de ces pertes tel que Urieli [2] qui a utilisé
un modèle statique simplifié (écoulement de Couette plan). Hirata [3] a modélisé l’écoulement
de fuite comme un écoulement dans une tuyère dont le diamètre équivalent est déterminé ex-
périmentalement. Huang [4] a déterminé le débit de fuite en considérant un écoulement com-
pressible mais son modèle était statique. Donc, il n’est pas approprié pour de hautes vitesses de
rotation.

Dans ce travail, nous présentons un modèle dynamique de pertes de matière par fuites pure-
ment analytique qui est valable dans le cas de faibles perturbations et nous discutons l’effet des
pertes de matière sur les performances du moteur Stirling considéré.

2. Description du problème

Dans la figure 1 nous présentons, pour illustration, le schéma d’un moteur Stirling de type
β. On y distingue deux pistons : un "déplaceur" et un piston moteur.

La pression au niveau du carter du moteur est considérée constante tandis que les pressions
des chambres de compression et de détente varient selon la variation de leurs volumes et tem-
pératures respectives. La différence entre la pression de compression et la pression de détente
est due aux pertes de charge subies par le gaz de travail lors de son passage par les échangeurs
et le régénérateur.

La géométrie du jeu entre le piston (déplaceur ou piston moteur) et le cylindre est présentée
dans la figure 2. Il s’agit de deux tubes coaxiaux où le tube interne (le déplaceur ou le piston)
est en déplacement linéaire et cyclique par rapport au cylindre et le gaz de travail fuit à travers
l’espace annulaire entre les deux cylindres.

3. Modélisation des fuites de matière

Pour modéliser les pertes de matière à travers le jeu, nous calculons la vitesse instantanée
dans l’espace annulaire entre le piston et la chemise du cylindre. L’écoulement dans cet espace
est un écoulement pulsé avec une des deux parois en mouvement. Afin d’établir un premier
ordre de grandeur du nombre de Reynolds de cet écoulement, nous considérons l’hélium comme
gaz de travail, sa pression moyenne est de l’ordre de 40 bars (µ = 32.9 10−6 kg.m−1.s−1,
ρ = 4.4 kg.s−1) et nous considérons un jeu radial de 0.03 mm et une vitesse moyenne du
fluide de l’ordre de 50 m.s−1. Le nombre de Reynolds dans ce cas est de l’ordre de 200 ce qui
correspond à un écoulement laminaire.



La résolution des équations de Navier Stokes permettra de déterminer le champ de vitesse
du fluide qui circule dans l’espace annulaire.

3.1. Hypothèses

Nous écrivons les équations de Navier Stokes à résoudre en prenant les hypothèses suivantes :

– Le régime de l’écoulement est laminaire.
– L’écoulement est établi sur toute la longueur du déplaceur.
– Le gradient de pression est uniforme selon l’axe z du cylindre. Il est égal à PC−PE

Ld
pour le

déplaceur et PC−PCa

Lp
pour le piston.

– La variation de la pression reste petite devant sa valeur moyenne ce qui est souvent le cas
pour les moteurs Stirling.

Compte tenue de ces hypothèses, la vitesse du gaz est parallèle à l’axe du cylindre et ne
dépend que du rayon r et du temps. Cette vitesse vérifie l’équation de Navier-Stokes donnée
par Xiao [5] :

∂u(r, t)
∂t

= −1
ρ

∂p

∂z
+ ν

(
∂2u(r, t)

∂r2 + 1
r

∂u(r, t)
∂r

)
(1)

3.2. Résolution

Le gradient axial de la pression dans l’espace annulaire et la vitesse de déplacement du piston
sont deux grandeurs périodiques. Par conséquent, nous pouvons les décomposer en séries de
Fourier [6] :

∂p

∂z
= pz0 +

∞∑
n=1

p̃zc,n cos(nωt) +
∞∑

n=1
p̃zs,n sin(nωt) (2)

up = up0 +
∞∑

n=1
ũpc,n cos(nωt) +

∞∑
n=1

ũps,n sin(nωt) (3)

Ce qui s’écrit également sous forme complexe :

∂p

∂z

∗
= pz0 +

∞∑
n=1

p̃z,neinωt avec p̃z,n = p̃zc,n − ip̃zs,n (4)

u∗
p = up0 +

∞∑
n=1

ũp,neinωt avec ũp,n = ũpc,n − iũps,n (5)

Dans un moteur Stirling, la vitesse moyenne du piston up0 est nulle.
La solution complexe de l’équation (1) s’écrit de la même manière :

u∗(r, t) = u0(r) +
∞∑

n=1
ũn(r)einωt avec ũn(r) = ũc,n(r) − iũs,n(r) (6)

En reformulant l’équation (1) sous forme complexe compte tenu de (4) et (6) et en regroupant
les termes du même ordre, nous obtenons :

∂2u0

∂r2 + 1
r

∂u0

∂r
= pz0

ρν
(7)

∂2ũn

∂r2 + 1
r

∂ũn

∂r
− inω

ν
ũn = p̃z,n

ρν
(8)



Les solutions de ces équations sont [6] :

u0 = pz0

ρν

r2

4
+ A ln r + B (9)

ũn = − ˜pz,n

iρnω
+ CnI0

√inω

ν
r

+ DnJ0

√inω

ν
r

 (10)

I0 et J0 sont respectivement les fonctions de Bessel modifiées d’ordre zéro de première et de
deuxième espèce.
Nos déterminons les constantes A, B, Cn et Dn grâce aux conditions aux limites :

pour r = Rp u0(Rp) = 0 et ũn(Rp) = ũp,n (11)
pour r = Rc u0(Rc) = 0 et ũn(Rc) = 0 (12)

Les différentes constantes sont alors :

A =
pz0

(
R2

c − R2
p

)
4ρν ln

(
Rp

Rc

) (13)

B = pz0

4ρν

ln(Rp)R2
c − ln(Rc)R2

p

ln
(

Rc

Rp

) (14)

Cn =
p̃z,n

iρnω
[J0(βnRc) − J0(βnRp)] + ũp,nJ0(βnRc)

I0(βnRp)J0(βnRc) − J0(βnRp)I0(βnRc)
(15)

Dn =
p̃z,n

iρnω
[I0(βnRp) − I0(βnRc)]

I0(βnRp)J0(βnRc) − J0(βnRp)I0(βnRc)
(16)

+ ũp,n

J0(βnRp) − J0(βnRc)

[
1 − J0(βnRc) [I0(βnRp) − I0(βnRc)]

I0(βnRp)J0(βnRc) − J0(βnRp)I0(βnRc)

]
(17)

avec βn =
√

inω
ν

.
Nous remarquons, comme attendu, que (15)-(19) indiquent que la variation de la vitesse du
gaz dans l’espace annulaire est la conséquence de deux effets qui interagissent : la variation du
gradient de pression et du mouvement du déplaceur. La vitesse du gaz est déduite de la vitesse
complexe par :

u(t) = u0 +
∞∑

n=1
ℜ (ũn) cos(nωt) −

∞∑
n=1

ℑ (ũn) sin(nωt) (18)

3.3. Expression du débit de fuite

Une fois la vitesse connue le débit de fuite est calculé avec l’expression :

ṁf (t) = ρ
∫ 2π

0

∫ Rc

Rp

u(r, t)rdrdθ (19)

= 2πρ
∫ Rc

Rp

u(r, t)rdr (20)

Nous établissons une formulation analytique de cette intégrale sous la forme :

ṁf (t) = ṁf,0 +
∞∑

n=1
ℜ
(

˜̇mf,n

)
cos(nωt) −

∞∑
n=1

ℑ
(

˜̇mf,n

)
sin(nωt) (21)



avec :

ṁf,0 = πρB
(
R2

c − R2
p

)
+ 1

2
πρA

[
R2

c (2ln(Rc) − 1) − R2
p (2ln(Rp) − 1)

]
+ πpz0

8ν

(
Rc4 − R4

p

)
(22)

˜̇mf,n = − p̃z,n

2iρω

(
R2

c − R2
p

)
+ Cn

βn

[RcI1(βnRc) − RpI1(βnRp)] − Dn

βn

[RcJ1(βnRc) − RpJ1(βnRp)]

(23)

4. Résultats et discussion

Nous prenons le moteur GPU-3 [7] comme cas d’étude pour illustrer la détermination des
fuites grâce aux expressions ci-dessus. Ce moteur est un moteur de type β à cinématique rhom-
bique qui a été développé par "General Motors". Quelques spécifications de ce moteur sont
regroupées dans le tableau 1.

Paramètre valeur Paramètre valeur
Type du moteur beta TH (K) 977
Gaz du travail helium TC (K) 288
Fréquence (Hz) 41.7 Pmoy (MPa) 4.13

Tableau 1 : Quelques spécifications du GPU-3

Les données d’entrée du modèle (vitesse du piston et pressions instantanées dans le moteur)
sont déterminées grâce à un modèle dynamique basé sur l’approche d’Urieli [2]. Les gradients
de pression dans les jeux du "déplaceur" et du piston moteur sont, alors, donnés dans la figure
3. Nous traçons également les vitesses instantanées des deux pistons dans la figure 4.

Dans la figure 5, nous présentons le profil radial de la vitesse du gaz dans le jeu cylindre-
déplaceur à différents instants du cycle (plusieurs angles du vilebrequin) et pour une épaisseur
du jeu de 30 microns. Le profil de vitesse au niveau du piston moteur est présenté dans la figure
6 pour la même épaisseur de jeu. Nous traçons également les débits de fuite calculés pour ces
deux endroits (Figures 7 et 8). Nous remarquons que le débit de fuite au niveau du "déplaceur"
est beaucoup plus petit que celui du piston moteur. Ceci est tout à fait prévisible vu que le
gradient de pression au niveau du "déplaceur" est faible par rapport à celui qui existe au niveau
du piston. Cependant, il est très utile de les quantifier car connaître le profil de vitesse et le débit
massique du gaz dans le jeu cylindre-déplaceur permet de déterminer les pertes thermiques par
effet navette et par pompage d’enthalpie (reconnues sous le vocable "Appendix gap losses")
qui, elles, ne sont pas négligeables.

Nous remarquons aussi que l’effet du gradient de pression l’emporte sur l’effet de la vitesse
du piston au niveau de piston moteur. Pour ce piston, l’effet de la vitesse de rotation du moteur
ne devient déterminant que si le gradient de pression est faible et notamment dans le cas des
moteurs à faible pression de travail. Nous constatons aussi que la vitesse du gaz au niveau
du piston moteur augmente considérablement en augmentant la pression moyenne au sein du
moteur et en augmentant l’épaisseur du jeu. Notons cependant que cette vitesse peut atteindre
des grandes valeurs (des valeurs beaucoup plus grandes que la vitesse du piston ce qui explique
l’allure de la figure 6). Compte tenue des grandes vitesses atteintes par l’écoulement du gaz
dans le jeu du piston, un passage à un modèle de fluide compressible est recommandé pour les
moteurs à grandes pression de travail. A ce propos, signalons l’existence d’un modèle analytique



stationnaire qui considère un écoulement compressible [4]. Il n’est valable que pour le piston
moteur car il ne prend pas en compte l’effet de la vitesse du piston.

Si l’on s’intéresse aux pertes de puissance mécanique du moteur causées par les fuites de
matière au niveau du piston, nous notons que cette perte est la conséquence de deux effets :
la chute de la pression du gaz de travail et le débit enthalpique de fuite entre la chambre de
compression et le carter. La puissance moyenne perdue à cause du défaut d’étanchéité au niveau
du piston moteur peut, donc, s’exprimer par :

Ẇ f = 1
τ

∫ τ

0
(δPf .dVt + ṁfcpT ) dt (24)

τ est la période du cycle et δPf et dVt sont respectivement la perte de pression et la variation
du volume du gaz de travail pendant une durée infinitésimale dt et T est une température égale
à TC si le débit de fuite est négatif et égale à TCa si le débit de fuite est positif. δPf est calculée
par :

δPf = δmC
RTC

VC

= ṁfδt
RTC

VC

(25)

Grâce à l’équation (25) nous traçons la puissance perdue par chute de pression d’une part
et par débit d’enthalpie d’autre part. Nous traçons, également, la puissance totale de fuite en
fonction de l’épaisseur du jeu entre le cylindre et le piston moteur (Figure 9). Nous donnons
également le pourcentage de ces pertes de puissance par rapport à la puissance totale du moteur
(Figure 10). Nous remarquons que les pertes augmentent considérablement lorsque l’épaisseur
du jeu augmente. Par ailleurs, des auteurs affirment que la diminution de cette épaisseur aug-
mente les frottements mécaniques [8]. Dans ce cas, on devrait chercher une épaisseur optimale
qui minimise les pertes totales (fuites et frottement).

5. Conclusion

Nous avons présenté un modèle original de pertes par défaut d’étanchéité. Ce modèle permet
de quantifier les pertes de matière dans deux endroits différents du moteur : au niveau du jeu
cylindre-déplaceur et au niveau du jeu cylindre-piston de travail. Nous avons fait le choix de
nous concentrer sur les pertes énergétiques au niveau de ce dernier et nous avons conclu qu’un
compromis dans le choix de l’épaisseur du jeu pour minimiser les pertes totales serait à chercher.
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Figure 1 : Moteur Stirling de type Beta Figure 2 : Schéma descriptif du problème
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Figure 3 : Gradients de pression au niveau du cylindre et du piston moteur

0 50 100 150 200 250 300 350
−5

0

5

V
ite

ss
e 

du
 p

is
to

n 
m

ot
eu

r 
(m

 s
−1

)

 

 

0 50 100 150 200 250 300 350
−6

−4

−2

0

2

4

Angle du vilbrequin φ (°)

V
ite

ss
e 

du
 d

ép
la

ce
ur

 (
m

 s
−1

)

 

 

Vitesse du piston moteur (numérique)
Série de fourier correspondante

Vitesse du déplaceur (numérique)
Série de fourier correspondante

Figure 4 : Vitesses instantanées du déplaceur et du piston moteur
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Figure 5 : Vitesse du gaz dans le jeu
cylindre-déplaceur
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Figure 6 : Vitesse du gaz dans le jeu
cylindre-piston moteur
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Figure 7 : Débit massique de fuite au niveau
du déplaceur

0 50 100 150 200 250 300 350
−5

−3

−1

1

3

5
x 10

−3

D
éb

it 
m

as
si

qu
e 

de
 fu

ite
 (

kg
s

−1
)

Angle du vilbrequin φ (°)

Figure 8 : Débit massique de fuite au niveau
du piston moteur
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Figure 9 : Evolution de la perte de puissance
en fonction de l’épaisseur du jeu

Figure 10 : pourcentage des puissances perdues
au niveau du piston moteur


