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摘 要

(热声热机是一种完全新型的热机，它工作于热声效应机理。和传统的热机相

它具有无污染、无运动部件等优点，而且其结构非常简单，可靠性高，寿命

正是由于热声热机的诸多优点，在国内外形成一个研究热声热机的热点。目

热声热机的研究已进入实用化阶段。广7 8

本文白合承担国家自然科学基金资助项目。，在前人工作的基础上y霪角网络
的方法对热声效应机理进行分析。并对热声热机和热声发动机进行了实验研究，

研制出工程实用化的热声系统模拟和设计软件。

纷析流道内振荡流动的基本特点，对横向速度分布和横向导热分布进行了详

细讨论。在此基础上对典型热声部件的微热力循环的特点进行了分析，根据它们

在热声系统中的不同作用指出它们对应的微热力循环的区域。从热声效应的基本

方程出发，运用网络的方法直观地分析了热声效应的本质。

从流体力学的基本方程出发，得到网络基本传输方程与热声基本方程完全一

致的有源网络结构。在此基础上根据热声系统部件的特点建立各部件的传输矩阵。

根据各部件的连接方式建立系统的网络模型。

作者运用MATLAB语言编制了热声系统的网络仿真的程序，模拟结果表明该

程序在小振幅条件下能够较准确对热声系统进行模拟，可以有效指导热声系统的

设计和优化。该程序不仅适用于各种复杂边界条件的热声系统，而且使用非常简

单。

作者在前人工作的基础上，对热声发动机进行了重新设计和改进，建成了一

台半波长的驻波热声热机，并对热声热机的基本特性进进行了研究。

为了验证有源网络模型的准确性，建立了四传感器H矩阵参数的测量方法，

并在热声发动机带热声制冷机的基础上，测量制冷机回热器的H矩阵参数。实验

结果证明这种测量方法是可靠的，并且在小振幅条件下H矩阵参数的理论值与实

验值能较好地吻合。

由于热声现象是典型的非线性现象，而有源网络模型是建立在线性理论的基

础上，在大振幅条件下，模拟结果必然与实际过程产生偏差。为了使有源网络模

型也能适用于大振幅的条件，必须在辨识的基础上对网络参数进行修正。本文提
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供了网络参数量化的方法和实验手段，并对制冷机回热器的源参数进行了初步辨

识。

在热声发动机研究的基础上，将热声发动机与热声制冷机结合起来，实现无
、

运动部件热声制冷。并对热声制冷进行了初步的实验研究。，+一)

关键词：热声热机热声效应网络模型发动机

制冷机振荡流动驻波行波
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ABSTRACT

Thermoacoustic engine is a new type of engine，which is based on the

thermoacoustic effect．Due to its no pollution，no moving part，simple structure and hi：gh

reliability,thermoacoustic engine is becoming a new research hot．point Now it is

gradually come into practice use．

The basic characteristics of oscillation flow are analyzed．On basis of this．the

mesoscale thermodynamic cycles of the thermoacoustic elements are discussed．The

thermoacoustic effect iS intuitively analyzed in the view of the network method from the
basic equations ofthermoacoustics．

n坨network modeling is an engineering method basing on irreversible

thermodynamics．It is usable in design stage especially trimming stage for
thermoacoustic system．A T·shape active network structure is developed for the flow

channel witll imposed temperature gradient．The transport matrixes ofthe thermoacoustic
elements are built from it．Then the network model ofthe whole system is established．
Here a software(named ANMTD)by network method is developed for modeling

the thermoacoustic devices．This software is written in～ⅨrLAB language．It is

convenient to use this software to design new thermoacoustic devices or to optimize

them．

On the basis of the former work，A half-wavelength prime mover has been designed

and trimmed to regular operational mode．The basic performance ofthis device has been

tested．

In order to test the accuracy ofthe active network model for thermoacoustic devices，
four-transducer method for measuring the H—matrix parameters is developed．The H-

matrix parameters of the regenerator of a refrigerator are measured．Tllis refrigerator is

driven by the prime mover mentioned above．It is demonstrated that the experimental

result agrees the computation well under low-amplitude opermion condition．
At very high amplitude，the actual behavior deviates significantly from the acoustic

approximation，SO the network parameter should be analyzed based on the experiment at

high amplitude．Here we provided a method for parameter identification and tested it on
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the regenerator ofthe refrigerator．

A thermoacoustic refrigerator driven by the thermoacoustie prime mover has been

tested．This refrigerator has no moving parts．

Keywords：thermoacoustic engine，network model，prime mover，refrigerator,

oscillation flow，standing wave，travelling wave

IV



华中理工大学博士学位论文

第一章 绪论

§1-1工程和学科背景

热机理论其实是热力学在能量转换方面的应用技术，即如何在严格的热力学

定律和无孔不入的不可逆过程之间找到调和折衷的方案。许多精巧的热能动力机

械正是这种折衷的杰作。

在给定热源温度和冷源温度的各种发动机中，卡诺循环的效率最高，但是真

实的高转速往复热机是无法接近卡诺循环的，最根本的原因是从热源吸热和向冷

源排热的等温换热器很难实现，严格按照减小不可逆因素的原则做出来的卡诺循

环热机都是转速很低而且输出功率很小，因为只有这样热源和冷源换热器的不可

逆损失才比较小。

利用工质的汽一液相变实现等温下的换热器是解决上述因难的一种重要方

法，这就是朗肯循环。它的突出优点是充分利用了相变潜热，使工质的单位摩尔

的比功率达到很高的水平，因而大大有利于提高热机的体积比功率。所以不论在

大型热电站或小型的家用制冷系统中，朗肯循环都在竞争中获胜。

但是朗肯循环毕竟仍然使用换热器，它在尺寸上仍然不能满足运输机械的要

求。

1893年，笛赛尔提出将煤粉尘喷入燃烧以维持等温膨胀，并喷水以构成等温

压缩从而实现卡诺循环的设想。其工程结果是出现了一系列内燃机循环。从热力

学的角度看，内燃机靠控制气缸内的燃烧过程来调节燃料燃烧(热力学过程)和

活塞运动位置(动力学过程)的相对关系(相位角)。用这种方法来取消热源换热

器。其效率有了较大的提高，最高效率已达到40％。内燃机在解决加入热量问题

方面取得了很大的成功，但是在解决排热问题方面却并不成功。首先，工质排出

热机时并未回到循环的初始状态，带来了相当大的不可逆损失：其次，排出气体

中有大量污染成分，在环境问题日趋严重的今天，这成了决定内燃机循环前途的

关键问题。

比卡诺循环提出还早18年的斯特林循环却既不利用工质相变也不利用直接加

热的方法来解决不可逆换热问题。它的最大的不同之处在于它同时使用了两种工
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质，气相(或液相)I质和周相工质，其中一种工质的热容远大于另一种工质的

热容，因而可以视为等温。固体工质组成多孔填料型的回热器通道壁，它的两端

分别接热源和冷源；气体工质则在回热器中在压缩活塞和排出器的驱动下做往复

运动。于是，在理想换热的条件下，气体工质可以在每一个流动截面上都和固体

工质处于局部热力学平衡，这就意味着，气体工质在运动周期中借助于一系列局

部的等温过程完成自己的热力学循环。热量得以在等温条件下在热源、冷源和热

机系统之间交换，解决高转速下的等温换热，使斯特林循环和卡诺循环具有相当

的效率。实际的斯特林热机的循环只是准斯特林循环。图1．1．1是二者的对比，它

们间的差别是实际热机仍然有压缩和膨胀过程，它们部分地取代了理想的等温换

热过程。这个替换当然使气体工质的不可逆换热成份加大，偏离了局部等温的条

件。

但是斯特林热机存在一个重要的热动力学问题：它需要精确地控制加入热量

与压缩周期的相位角及排出热量与膨胀周期的相位角。如图1-1．1所示，如果让膨

Tcm【pera札re

图1．1．1 理想和实际的斯特林循环

胀周期发生在高温侧，而让压缩周期发生在低温侧，则这个热机可能由制冷机变

成发动机。所以，要求它的换热过程和动力学过程之间有合适的相位差，它和内

燃机一样也依靠这个相位差来达到能量转换的目的。但两者的控制方法不同，斯

特林热机是靠控制回热器运动的相位角，这是通过机械机构来实现的。

在与朗肯循环和各种内燃机循环的竞争中，由于斯特林循环特殊的控制换热

相位的方法要求有复杂的结构和精密的制造工艺，使它失去了充分发展的机会。

但是在低温制冷机领域中得以发挥其高效紧凑的长处，出现了一系列具有回热器

的热机，统称为回热式热机。它的结构已日趋简单，工艺逐渐成熟，但是在理论
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上却落后于工程实践，在一系列方向性问题上无法作出判断，一些实验得出的重

要现象无法用统一的理论解释。

目前，有两个因素可能促使回热式热机得到一个飞跃发展的机遇。首先，环

保问题的严峻现实导致禁用CFC国际公约的签订。自从CFC被引入制冷领域后不

久，它就在朗肯蒸汽制冷循环中成为主要的工质，并在所有中小型制冷及空调领

域中占统治地位。这种地位已经面临激烈的挑战，目前有关产品向HCFC的过渡

只不过是权宣之计。随着新的制冷方法的发展，这种局面会彻底改变。另一因素

是在信息技术成为新技术革命中心的今天，高温超导的发现和低温电子学的迅速

发展，迫切呼唤高效可靠的低温制冷技术。

热声理论的研究近十年来在热机方面有突破性的进展，给回热式热机的发展

带来了新的理论基础。从而有可能把热力学和动力学结合起来，不仅在宏观层次

上，而且也在微观层次上发展近代热机理论，这是一个有重大意义的工作。热声

热机最突出的优点是无污染、可以减少运动部件甚至无运动部件，因而它符合时

代的要求。

Wheatly将驻波热声热机称为天然热机，因为它自发地利用不可逆过程来调节

换热过程与振荡过程的相位角。而自然界正是充满了这种可利用的不可逆过程，

所以称之为天然热机。天然热机和回热式热机一样，都以两种或两种以上的热力

学工质为自己的首要特性，借助于工质间的能量交换，实现热与功之间的转换。

实际热机的设计并不以减少不可逆损失接近热力学的理想极限为目标，而是

在价格、效率、尺寸、功率、可靠性、复杂性和公害等各重要因素中寻找协调。

热机的应用也并不完全取决于它的效率，而是取决于效率、投资费用、维护费用

等因素的综合。如图1．1．2所示，斯特林制冷机从理论上说可以达到它的卡诺效率，

但是效率越高，对其材料和加工精度的要求也越高。实际上，费用的大幅度提高

已经使效率的提高得不偿失。相反，蒸汽压缩制冷机所达到的最高效率远小于斯

特林制冷机系统，但是在实际应用中是最广泛的制冷系统。这是因为在较为实用

的效率范围内，它的投资费用和维护费用要比斯特林低得多。因此对于任何一个

实用的热机来说，最重要的是效率与费用的比值。热声热机的效率与费用比的曲

线在其它热机系统的左面，即在同样效率的情况下，其费用要低，如图1．1．2所示。

因而从商业应用的角度来说，它的应用前景会更加优越，尽管它的最高效率要低

于以前的热机系统。
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图1．1．2 热机系统的投资和效率比曲线

传统热机由于得到充分发展而达到较高的效率，目前汽车发动机的热效率达

到30％，最大的内燃机的效率可达40％。蒸汽压缩制冷系统的性能系数比通常也

超过50％。近年来，各国学者通过不懈的努力，在改进热声热机结构和提高热声

热机的效率方面取得了长足的发展。尤其是美国的洛斯阿拉莫斯实验室建成的热

声斯特林热机【l】，其效率已经达到30％，完全可以与普通内燃机的效率(0．25．0．4)

相媲美。这个成就是相当令人欢欣鼓舞的。它必将大大加快热声热机的实用化进

程。

热声热机要取代传统的热机还有许多困难亟待解决，难度也较大，因为它的

竞争对手是已经发展了上百年的传统热机，包括内燃机、朗肯循环制冷机和蒸汽

动力设备。它们无论在效率、经济性、可靠性和紧凑性方面都已经发展到相当高

的水平了。而热声热机是完全新型的热机，无论从工程设计上还是从制造经验上

都还远没有达到完善的地步。但是从理论上讲，热声熟机当然具有更高的可靠性

和更低的造价，而且它没有运动部件、不需要珍贵的材料以及其结构非常简单。

因此，与传统的热机相比有巨大的潜在优势，当然，实现这些潜在的优势需要付

出巨大的努力。

§1-2国内外研究现状

人们对热声现象的认识已有200多年的历史了。早在1777年，I-Iiggins在实

验中发现Ⅲ：将氢火焰置于两端开口的垂直管的适当位置，管。”就会激起声波振动，

M

operat．ng
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从而发出声音。

1850年，Sondhausst3t首先对连接玻璃球的中空玻璃管中发生的热声现象进行

了定性的研究，后来人们就将一端封闭、一端开VI的热声振荡管命名为Sondhauss

管，如图1．2．1所示。

1859年Rijke[4l在将加热的丝网放到一根两端开1：3的垂直空管的下半部分时观

察到强烈的声振荡，如图1-2—2所示，并对这种Rijke振荡现象进行了分析。1877

年Bosscha发现了一种所谓“逆”硒ike振荡，即把冷却的丝网放到上述空管的上

半部分时，同样会发生声振荡；相反，将冷的丝网置于下半部分，振荡却发生衰

减。

声输出

加热

声输出

加热丝网

图1-2。1 Sondhauss管 图1-2-2 Rijke管

热声理论的研究源于1868年，Kirchhofr计算了声在管中由固体管温管壁和维

持声波的气体之间的振荡的热传导引起的衰减量p】。1878年，Rayleigh首先对热声

现象给出了定性的解释Is!：对于作声振动的介质，若在其最稠密的时候向其供热，

而在其稀疏时从中吸热，声振动就会得到加强；反之，若在其最稠密的时何候从

其中吸热，而在其稀疏时向其供热，声振动就会衰减。这就是所谓的Raylei曲准

则。到目前为止，Rayleigh准则一直被认为是理解热声振荡的一个合理的解释。1949

年，Taconisll”在研究液氮的时候，发现了著名的Taconis振荡，即一根一端封闭的

空管子接触到液氨的液面时，管中就会发生振荡。这一发现对于正确认识和防止

低温系统中的振荡问题具有重要的意义。

1969～1980年，Zurich联邦技术研究所的Nilolaus Rott首先对热声效应进行

了定量的理论分析【””。他为了解决Taconis振荡的稳定性问题，建立了理想气体

的驻波声场，在理论上描述了热声效应中存在着热和功的相互转化，其导出的理

5
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论框架为分析热声热机提供了坚实的理论基础。他的理论得到了Yazaki【80】Il”等人

的实验验证。随后，Merkli和Thomann[”t讨论了另一种类型的热声效应，即等温

壁面的谐振管中，驻波声场与外热源间存在的时均横向吸热与放热效应。实验发

现：如果理想气体的普朗特数小于1，在压力波节点附近，流体从管壁时均地横向

吸热，在速度波节点处，流体向管壁时均地放热。如果普朗特数大于1，则不存在

横向的吸热效应。

日本学者Tominaga以热力学方法分析热声现象【13】【16】l”】，目的就是要得到回热

器中各种不可逆因素对泵热量的影响，并通过减少不可逆损失以提高回热器的效

率。他认为回热器中的热流量是由三种热流组成：

Q=Qs№d七Qp％+QD

Q，。d=一只x”pT。1PoUo，。d

Qprog-=--Fs掣用．1poUo％

(1-2．】)

(1．2．2)

(1．2．3)

其中，％。。表示流速振荡中驻波分量；

％。。表示流速振荡中行波分量；

Ft为固相工质与流体的熵交换程度，是等温可逆过程的无因次表示。

Qk是等温可逆过程的结果，Q。。是不可逆过程的结果，Q。是往复损失。
在此基础上，对行波和驻波热机作以下总结：

(1)描述回热器热声效应的重要参数是压力振荡和速度振荡之间的相位差：

(2)F3"是表征回热器中流体振荡的热力学过程的参数；

(3)对驻波，不可逆过程起很大的作用，其f3"”应尽可能大；

(4)对行波，可逆过程起关键的作用，其以7应尽可能大；
他的研究表明：热声过程造成两种类型的时均热流，流体可压缩性贡献热流

和流体容性贡献的热流，前者可有热功转换，后者则无热功转换。而且，二者对

频率有不同的依存关系，因而，可以通过频率匹配来提高回热器的效率。从而得

出一个重要结论：回热器的主要损失并非传热有限，而是频率和填料的结构不合

理。

1988年，美国Los Alamos的G．W．S谢fIl20】教授发表了“Thermoacoustic engine”

一文。标志着Rott以后现代热声学研究进入一个新的阶段。该文是其实验小组在

热声热机方面多年研究的总结。他根据Rott的理论基础上推出板叠通道中实际流

6
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体的压力方程以及热流和功流的表达式。并得出一个重要结论：回热器内声功的

产生是由于温度波动和压力波动不同相造成的，板叠在热声过程中起移相的作用。

他的研究小组还从微观尺度上对热声效应进行了定性地分析。

热声理论的突飞猛进，大大促进了热声学的实验研究。现代热声热机最重要

的发展是美国新墨西哥大学的Carter教授和他的研究生Feldman在1962年对

Sondhauss管进行的有效改进【301。他们在管中采用适当结构来提高它的效率，大大

增强管内的热声效应。Feldman按照Carter的思想，完成了他的博士论文，以600W

的热功率获得了27W的声功率。

在美国Los Alamos国家实验室，Wheatley和Swirl首先开展了对热声制冷机

的研制工作。Wheatleyt”11”1研制了一台热声制冷机并对它进行了研究。认为声谐振

驻波和表面泵热效应的组合可以形成一种完全新型的“天然发动机”。气体热声效

应、固体介质与流体介质之间所需的时均相位差是通过自发不可逆过程实现的，

他同时指出要产生热声效应必须具备三个必要条件。

(1)有两种或两种以上的热力学工质参与循环并相互做往复运动；

(2)用不可逆过程所造成的换热延滞形成热力学过程和动力学过程之间的相

位差，以实现能量的转换；

(3)在沿着相对运动的方向上，可以利用热力学对称的破损来形成温差或改

变热流方向。

1992年1月发射进入太空“发现号”航天飞机上携带了一台空间用热声制冷

机m】，标志着热声热机开始在太空领域进入实用阶段。如图1．2．3所示，这是一台

1／4波长的热声热机，工作压力为1Mpa，工质为97％He和3％Ar组成的混合气

体。板叠的直径和长度分别为38mm和79mm，由顶部的电动扬声器产生400Hz

的声波，温差为80K时，获得3W的冷量，制冷系数在温差为50K时达到了同温

下卡诺值的16％，最大温降为80K。

在南非有一台仿制的热声制冷机田1，如图1．2．4所示，它的原型用于美国的航

天飞机上，用于食品冷冻。这是一台半波长热声热机，具有两个板叠及相应的换

热器，驱动器也是经过改装的扬声器。采用双板叠的目的是增大扬声器的输出功

率。为减小系统体积，将玻璃钢谐振管制成U形。其工作压力为2Mpa，工质为94％

He和96％Ar组成的混合气体，工作频率为320Hz，两台扬声器产生的声功为216W，

获得的冷量为419W。

1986年，Hofler在他的博士论文中设计并制作了一台实验用热声制冷机134】，

如图1．2．5所示，这是一个1／4波长的驻波热声制冷机，回热器的位置靠近声源，

7
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图1-2．3 “发现号”航天飞机上的热声制冷机

图1．2．4南非用于食品冷冻的热声制冷机

暑
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图1-2．6行波热声斯特林热机及其效率曲线
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制冷机的下端使用了亥姆霍兹声共振器，有效地抑制了粘性和热损耗。板叠的～

端保持在室温。样机工作于540～590Hz的频率范围，平均压力为10个大气压，

平均温度为255K。图1．2—5为该制冷机性能的实验和计算结果。在压比为3％的条

件下，其冷端温度达到了一70。C，并且产生了数瓦的冷量。它能达到的最低温度为

198K，在246K时，制冷量为3W，性能系数为同温下卡诺循环的12％。这是世界

上第一台有效的热声制冷机。

以上的热声制冷机都是声驱动的，它只是取消的制冷环节的运动部件，而电

声驱动头部分仍然是有运动部件。热驱动热声制冷机是把热声发动机和热声制冷

机结合起来，从而完全取消了运动部件，使得系统的寿命可以大大延长。这对于

太空电子器件冷却来说，是一种非常有吸引力的制冷机。1990年，美国的Swift

和RadebatIght291等合作制成了世界上第一台热声发动机带动脉管制冷的实验样机，

在77K的低温下可以得到5W的制冷量。目前唯一建成的实用化的热驱动制冷机

是美国Los Alamos实验室为Cryenco研制的燃气驱动的液化天然气装置【28】。这可

以说是热声热机工程化的一次飞跃，它在115K下液化燃气，设计产量是500

Gallon，冷量约7KW。它已在1997年运行，现已达到100 Gallon的日产量。这台

装置用燃烧输入气量的30％来液化其余70％的天然气。明显的问题是效率不够高，

相对效率仅为5％。其主要原因是回热机的出口声功损失太大。因此，热声热机工

程化的核心问题就是既要保持无运动部件这个独特的优点，又要提高其运行的效

率。要做到这一点，就受到系统结构的制约，因为系统的结构决定声场的边界条

件，从而决定声场的相位分布。因此声场匹配就成为热声热机工程化的必须解决

的问题。

除了驻波热机热机外，还有一种工作于行波声场的热声热机，对于行波热机

美国George Mason大学的Ceperley作出开创性的工作。他于1979年提出了一种

共振型行波热机∞l，其结构见第二章。回热器的流道横向尺度小于流体的热穿透

深度，声场的行波分量取决定作用，他认为当工质以行波通过回热器时将产生与

理想斯特林循环相同的热力学效应。他的实验以扬声器的声波作为回热器的入口

声波，在回热器两端置温差，以回热器的出入口的声功率比为实验的目标函数。

实验的结果表明，这个比值按负温差、零温差、正温差的趋势增大，回热器在一

定的条件下是一个声功率放大器。尽管他的实验并未获得净声功增益，但是为斯

特林热声热机的产生和发展提供了一个关键的思路。他的理论分析表明，回热器

的阻抗大小对热机的效率影响较大，回热器的阻抗越大，其粘性损失越小。因此

提高行波热机效率的关键是在保持行波相位的条件下，增大回热器的阻抗。这只
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能通过改变系统的边界条件实现。

在Ceperley研究的基础上，Swift研究小组建造了第一台高效热声斯特林热机。

1999年，Baekhaus和Switt在权威的Nature杂志上发表了题为热声斯特林热机的

文章⋯，公布了他们的研究成果。其结构如图1—2-6(a)(b)所示，它包括一个环

形的行波管和一个1／4波长的谐振管，两者的结合点正好是速度波节点。环形行波

管包括回热器、热交换器、感上和容c组成。图1—2-6c为简化后热机的集总参数

声网络图，通过对此网络模型的分析得出：

‰=Tc02LC矗‰(1-2-4)
其中，P，。和∽。分别为回热器两端的压力振幅和体积流率，R为回热器和换热器的

阻。从式1—2-4可以看出，如果感抗toL相比于回热器的阻R来说足够小，则P。

和∽。基本上是同相的，从而使系统满足斯特林循环所需的行波相位。另一方面，

由于谐振管和行波管的结合点被设计为驻波节点，因此使得p，／∽。p>p。c／A，从

而大大减少回热器的粘性损失，该系统阻抗设计值为p，／∽。I。30 p。c／A。以上通

过对系统边界条件的优化设计完全满足Ceperley行波热机的两个条件。

该热机采用氮气作为工作介质，工作压力为30bar。图1．2．6(d)为其热效率

曲线。在压比为O．06、输入功率为710W及Th=725"C条件下，系统达到的最高热

效率为叮=0．30，为理论最大卡诺效率的42％。当输出功率达到最大值890W时，

压比为0．10，其热效率为0．22。

行波热声斯特林热机在提高效率方面取得了重大突破，在保持无运动部件的

条件下，它的热效率已经达到普通内燃机的水平。实用化的效率为热声热机的工

程化扫清了一大障碍，而且它在结构上的特殊设计方法为热声热机的设计提供了

一个新的思路。

在研制各种热声热机的同时，各国学者对热声部件的优化及热声热机中的各

种现象进行了广泛的研究。

由于Rott及其合作者仅对平板型流道和圆形流道进行了研究m，考虑到其它形

状的流道可能会产生更好的效果，密西西比大学的Amott[37]等人对方形和三角形

流道进行了研究，推导了适用于各种流道的普遍公式。最后得出了平行板叠流道

最优的结论。在此基础上，Muller和Swift和Keolia／27j提出了一种按六边形排列分

布的针束结构(pin．array)。

Wetzel和Herin锄I．o】也进行了热声装置的优化设计工作。他们从板叠边界层近

似理论出发，根据热力学第一定律将其归纳为19个独立的设计参数，在无量纲化
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后进一步减少至10个独立设计参数，然后对板叠长度进行优化设计。计算的结果

表明，热声制冷机的相对COP值完全可以达到普通制冷机的水平。从而为热声制

冷机的工程设计以及一些复杂的设计工作提供了一种快速的设计方法。Minner，

Mongeau和Braunl4l】1421也以热声制冷机的性能价格为目标函数，运用单纯形法对热

声制冷机进行了优化设计。

日本的Kawamotoml等在实验中对板叠上的温度分布进行了研究。结果发现实

验测量值与线性温度分布有较大的偏差。他们对线性模型进行了改进，将涡流与

声流效应加以考虑，改进后的结果与实验值的吻合程度大大提高了。

在对小振幅下的热声效应有了较全面的了解后，众多研究人员逐渐转向了对

大振幅下的热声效应的研究【”3】【⋯儿l”】。美国海军研究生院的Atchley和Hofle一删等

到人于1990年对实验与理论的吻合情况进行了调查。结果表明：在小振幅的情况

下，实验数据与理论结果吻合得很好；随着振幅增大，实验数据与理论结果之间

逐渐出现偏差。

Merkli和Thomarln[491以及Akhavan，Kamm和Shapirot”l对波动中流态从层流

向紊流的转化进行了研究。

国内的热声研究开始于80年代末，起步较晚。不论在理论方面还是在实验方

面，与国外相比都有较大的差距。由于缺少巨大的财力支持，目前的研究尚处于

初期的探索阶段，研究的机构也比较分散，难以形成全面系统的研究。

中科院低温中心的肖家华151-571首先开展了热声理论的研究。他根据固体处壁面

与外热源的热接触情况将热声效应划分为三种情况：(1)等温热声效应：(2)绝

热热声效应：(3)一般情况的热声效应。他从简单的物理模型出发，分别建立了

等温热声效应和绝热热声效应的波动方程。在此基础上，指出等温热声效应不会

产生声功，但对于低Prandtl数的流体，存在一个临界声导，在高声导区外热源横

向从流体吸取热量，在低声导区，流体向外热源放热，在中间声导区，流体耗功

并向处热源放热。

在此基础上，他以孔隙率为特征参数，建立了多孔介质中声波的纵向波动方

程：

f害一z，莳
1罢一去芦+岛风盟dx万

(1．2．5)

他将热声理论直接建立在回热器
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的多孔介质上，这向实际的回热式热机更加接近了一步。但是他的理论还只是一

个定性的框架。

此后，热声理论与实验的研究在国内各高校及研究机构展开。

华中理工大学的郭方中和他的学生们运用网络理论和系统动力学的方法对回

热器作了深入细致的研究工作口“6】【71][74-76】，首次揭示了回热器的波动本质，提出了

斯特林制冷机回热器的网络模型。邓晓辉f67】(681在郭方中的网络理论的指导下，讨

论了热声转换的本质过程，建立了回热器的有源网络模型，但是他的模型仅限于

作定性分析。向宇和匡波【70】【72】1731将热声理论推广应用到汽液两相流的研究中，指

导了欠热沸腾两相系统的研究；余文峰【'7l将热声理论应用到快速变压吸附系统的

气固两相流的研究中也取得了一定的成果：罗运文ml将热声理论运用于TAp—PTR

系统的匹配研究。此外，他们率先在国内展开对热声谐振管的实验研究，在采用

氮气作为工质，在430K的温差下获得频率为106HZ、压比为1．5％的稳定的压力

波168】。

中科院声学研究所戴根华m2】和南京大学声学所王本仁、缪国庆对热声制冷的

理论和机理进行了介绍和分析。

同济大学寿卫东和韩鸿兴等对热声制冷进行了实验探索IB2】，并于1995年研制

了一套热声能量转换的能量装置，在不稳定的情况下获得了近10℃的温差。

浙江大学制冷与低温工程研究所也对热声进行实验研究【83】【8⋯】，并于1996年

研制成一台采用丝网板叠的半波长热声压缩机””。他们还于1998年研制了一台声

驱动的热声制冷机，以氮气作为工作介质，获得12℃的温降。

热声研究从兴起到现在经过短短十几年的发展，成果斐然。无论在理论方面

还是在工程应用方面都取得了长足的进步。小振幅理论已日趋完善，为热声热机

的优化提供了基础。设计和制造工艺的不断提高，使得实验样机的结构和性能逐

渐改善，效率大幅度提高，有些设计已接近应用阶段。随着热声热机在许多领域

的应用前景已逐渐明朗，将吸引更多的研究者对其进行开发。但是目前热声热机

的设计还远没有达到其最佳工况，理论方面和工程研究方面都还有许多工作要做。

(1)理论研究；由于小振幅热声理论已基本完善，线性化后数学模型与实验结

果能较好地吻合，研究的重点已转向大振幅下的非线性热声机理，如大振幅声波

的特性、紊流传热机理等。研究的手段主要是以实验为主。在线性有源网络模型

的基础上，对网络参数进行辨识是其中最有效的方法之一。

(2)数值模拟：随着热声技术日益走向成熟，迫切需要能适用于工程应用的模

拟分析工具，为热声热机的设计和优化提供准确的指导。各种热声数值模拟方法
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应用而生【101142l【92。叫呲”，特别是Swift小组编制的一套热声计算程序DELTAE

(Designing Environment for Low amplitude Thermoacoustic Engines)[981，包括了各

种常规的几何结构及边界条件，可广泛用于热声发动机、热机制冷机及其它复杂

热声系统。它既可以用来预测系统的性能，也可用来设计新的系统。但是由于该

程序基于对微分方程组的求解，难以适应复杂的边界条件，也不能直观地表达过

程的物理意义。流体网络模型是分析振荡流动的一种有力武器，它可以通过各部

件的声网络耦合得到系统的网络模型，从而使分析更加简便。目前越来越多的学

者采用网络模型对热声热机进行模拟和设计f171193一，Swift等【l】1211州”】也多次使用集

总参数的网络模型来定性解释其研究成果。但是目前的各种网络模型大多用于定

性的分析。近年来，华中理工大学低温实验室在郭方中教授的指导下，在热声热

机系统的网络模型结构和参数量化方面取得丰富的成果№1】f“ll“II”】{7”，下一步的目标

是建立工程实用化的网络模拟程序。

f3)工程应用：由于热声热机的效率已接近或达到普通热机的水平，使得开发

商业上实用型的热声热机成为可能。目前，热声热机无论从结构、材料方面还是

加工艺方面都还很不成熟，工程应用开发还有很多问题需要解决，尤其是国内的

热机研究相对薄弱的情况下，加强实验研究，积累工程经验仍是当前的主要工作。

§1-3本文研究的主要内容

本文的主要内容分为四个部分：第一部分由第一章至第三章组成，主要讨论

热声热机的基本结构及其部件的微热力学循环，并用网络方法分析热声效应的实

质。第二部分由第四章组成，本章完成对热声系统网络模型的量化及程序的编制；

第三部分由第五章和第六章组成，主要对热声发动机的基本特性进行实验研究，

并对回热器H矩阵参数的测量及源参数的辩识进行了研究；第四部分由第七章组

成，主要在研究热声发动机的基础上，进一步对热声制冷机进行研究。

第一章介绍本文工作的背景及国内外研究现状，提出亟待解决的问题；

第二章介绍热声热机的结构并对其进行分类。详细讨论热声热机部件的微热

力循环。

第三章从流体力学基本方程出发，在线性化的前题下，推出非等温管道内流

体振荡的基本传输方程，并用网络的方法对热声机理进行分析和讨论。

第四章推出有源热声网络模型的结构并对其进行量化，进一步求出热声系统

总的网络模型，并运用网络模型对实际热声热机进行模拟分析。

14
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第五章介绍了作者自行设计和／j口7-的热声发动机实验台架及测量系统，并对

热声发动机的基本特性进行了研究。

第六章对热声热机部件的阻抗进行测量，并对回热器源参数进行初步辨识。

第七章运用热声发动机带动热声制冷机，并对热驱动的热声制冷进行了验证

和初步的实验研究。

第八章为全文工作总结及今后工作展望。
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第二章热声热机的结构及其微热力循环

§2-1前言

虽然热声效应现象从发现到现在已有200多年的历史，但是对热声本质的真

正理解只是近十几年的事。热声理论的进展一方面促进大量新型热声热机的诞生，

同时对工作于热声机理的传统热机提供理论指导。随着热声热机种类的增多，其

结构也变得越来越复杂，各部件在系统声场中发挥的作用以及对声场的影响都非

常复杂。目前，还没有对热声热机的完整的定义和分类，各种文献的表达方法并

不统一，造成理解上的混乱，不利于热声理论及热声热机的普及与发展。为了对

热声热机作一个清晰的理解，需要对热声热机的结构及其部件的作用作一总结。

本章作者根据自己的理解试图从总体上对热声热机进行分类和总结，并进一

步对热声部件的微热力循环进行分析。

§2-2热声热机的分类及基本结构

一、热声热机的分类

所有的热声热机(Thermoacoustic engine)都是工作于热声效应机理，即流体

振荡与温度波动的耦合，因此，一个合理的定义就是所有工作于热声机理的热机

都可以称为热声热机，包括斯特林热机和脉管制冷机。它们的共同特点是：都有

一个能产生热声效应的回热器，回热器内的流体振荡与温度波动的耦合是通过声

场的相位调节实现的，各种热声热机的复杂结构都是为回热器提供合理的相位，

同时它们都有一对实现热力学对称破损的换热器。

从热声热机能量转化的方向来说热声热机可分为两种基本类型：热声发动机

(Thermoacoustic prime mover)和热声制冷机(Thermoacoustic refrigerator)。热声

发动机是将热能转化为声能并储存于声场中，以供负载之用；热声制冷机是利用

声能泵热实现制冷，它是以消耗夕}界提供的声能为代价的，通常是由活塞或喇叭

驱动。对于复杂的热声系统来说，有时两者同时存在，如热驱动的热声制冷机。

热声热机按照其工作声场可分为两类：一类是驻波热机，一类是行波热机。

16



华中理工大学博士学位论文

它们的结构如图2．1—1所示。驻波热机是将热声转换装置安装在两端封闭的谐振管

中，这样声场中的入射波在封闭端反射并相互叠加而形成驻波，对于理想驻波其

压力相位和速度相位相差为90。 (图2．2一lc)。对于行波热机来说，情况比较复杂，

最典型的情况是使用环形的行波导管以维持系统的行波声场(图2．2．1b)，如

Cepefley的行波热声制冷机、Swift的行波斯特林热声热机。但是对于斯特林制冷

机来说，并没有行波导管，行波相位是通过系统机械机构的复杂的协调运动提供

的，这也正是它的弱点所在。对于理想的行波来说，压力相位和速度相位同相。

实际的热声热机不可能存在单纯的驻波和行波，因为单纯驻波是不能传播能量的，

驻波热机的能量仍然是由行波来传递；对于行波热机来说，由于壁面和边界必然

对声波造成反射，维持单纯的行波也是不可能做到的，只不过驻波分量相对于行

波分量来说较小而已。

二、热声热机的基本结构

一个完整的热声热机应由两部分组成：一部分是热声转换装置，一部分是能

量的输入和输出装置，即换能器。

如图2．2．1所示，热声热机转换装置包含三个部分：热端换热器、冷端换热器

和回热器。三个部分被置于一个驻波管中构成所谓的热声谐振管。驻波管的作用

是维持一个平面的声场，同时存贮部分声能。热端换热器、冷端换热器在横向上

分别和高温热源Th、低温热源Tc密切接触，使系统和外界产生能量交换，形成所

热鲜》一嗑豇三二】7可哺㈡
热端换_熟器—L

、 、’

＼>———==f————<／
UU 热声谐振管 换能嚣 一(a)驻波热声热机示意图 (b)行波热声热机示意图

(c)驻波热声热机声场相位示意图 (d)行波热声热机声场相位示意图

图2-2．1 热声热机结构及其声场分布示意图
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谓的热力学对称破损；在纵向上与回热器两端有良好的热接触，使回热器形成一

个稳定的温度梯度。热端换热器和冷端换热器结构多种多样，一般采用平行板叠

结构，材料选择导热较好的紫铜，如图2-2．1所示。换热器的长度和特征尺寸的选

择非常重要，一方面要求它对回热器能均匀地导热；另一方面由于它处于声场之

中，不可避免要消耗能量，因此要求其阻力尽量小。对于任何一个热声系统来说，

换热器都有一个与系统相匹配的最优长度，文献【201推荐为2 rJ’“出，其中“为流
训

体微团的振荡速度，对于正弦类振荡，这个长度为2“。／∞，蝴为流体振荡速度的

振幅。

回热器是实现热声转换的关键部件，热声效应就是在回热器通道中完成的。

有时称之为第二热力学介质。对于热声发动机来说，在回热器温度梯度超过临界

值时热声谐振管将产生自激振荡，回热器就可以将热能转化为声能，这时回热器就

相当于一个声发生器；对于制冷机来说，回热器将热量由冷端向热端传输，实现

泵热制冷，这时回热器的温度梯度低与它的临界温度梯度。回热器填料的尺寸尤

其重要，总的来说，其通道尺寸的选择是由其声场决定的，对于行波热机来说，

回热器产生等温可逆热声效应，要求其通道尺寸要尽量小；对于驻波热声热机来

说，回热器产生不可逆热声效应，其通道尺寸要稍大一些。除此之外，通道尺寸

的确定还受粘性等复杂因素的影响，其定量的描述下面将详细讨论。回热器的固

相填料应选择体积热容较大的固体材料。

热机谐振管应充有传递声波的流体介质，即所谓的第一热力学介质。适合于

产生热声效应的工作介质应满足一定的要求：(1)流体是可压缩的。声速大的流

体，在相同的体积和压力变化下，单位体积内的声能密度也大。(2)有较大的热

膨胀系数。(3)流体具有低普朗特数。对气体介质而言，为了提高单位体积的声

能密度，通常增大谐振管中充气压力。

热声热机的另一重要组成部分换能器是能量输入装置(对于制冷机)或输出装

置(对于发动机)【20l。由于声功是一种应用不太方便的功，要求输入和输出对内

部声场的稳定性影响较小，因此换能器的特性和声场特性应当匹配。

§2_3热声部件的微热力循环

热声热机和传统的热机一个很显著的差别是它的能量是以声波的形式传播

的，因此热声系统内的各部件都对声场产生影响，声波在各部件之间传播也必然

18
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和各部件之间形成各种热力学或动力学的效果，即热声效应。本节将从流道内振

荡流的特性分析出发，进一步讨论热声部件的微热力循环。

一、流道振荡流动的特性

从结构上看，热声系统的主要特点就是由各种形状的流体通道通过不同方式联

接在一起构成的系统，因而分析管道内的流体和传热现象极为重要。各国有很多

学者对管内振荡流动进行了研究⋯53⋯帅21m22Ⅲ州，由于各自研究的背景不同，分

析的角度也不相同，下面我们从热声的角度来分析流道内流体振荡的特性。

1．流体横向速度分布

实际流体在流道中流动时都存在粘性，粘性的存在使流体的流速在通道内的

分布并不均匀，在流道壁面处流体的流速为零，越远离流道壁面粘性影响越小，

在流道内存在一个粘性穿透深度：

瓯=压万万 (2．3．1)

在粘性穿透深度之外，粘性对流体

影响消失。它与流体的动力粘度和

振荡频率有关。为了了解流道内流

速的横向分布，引入粘性分布函数

h。，第三章中给出各种形状通道的

粘性分布函数的表达式，这里以平

行板叠截面通道为例，其分布函数

表达式为

^：!!型!塑羔!鱼3
⋯。08h[(1+慨，瓦】

(2．3．2)
——cosh[(]+i)mrvy／yo]

cosh[(1+i)torv】

其中，f。=yo'／2v为粘性弛豫时

间，y0为通道的水力半径，。r，

为无因次粘性扩散波周期，对于特

定的流体及通道形状来说，它只与

通道尺寸和振荡频率有关，从式

(2-3-2)可以看出，它决定流体

的横向速度分布．通道横向速度分

1
1 5

量憎
。J

O．II

。3

。

喜。5
虿他

。●

。●

O，

喜
互

—F汰。蚓
。奄璺窖到巨j乎彳i=i硎

r／to—F泰，堕：掣
巨j寸千一＼甲号熬{

- ，q盖苎l一匠蜀
图2-3-1 平行板叠横向速度分布图
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布的表达式为m1

”苦蚱(2-3-3)
其中，‘是h，截面平均值， 蚱为速度的截面平均值。图2—3·1为不同。r，下流道

的横向速度分布。从图中可以看出，m T v越低(通道尺寸越小、振荡频率越低)，

其粘性穿透深度越深，在∞r，小于3时，整个流道都受到粘性影响，其速度分布

里抛物线型：相反，u r，越大，其粘性穿透深度越小，粘性的影响集中于靠近壁

面的薄层内，而在流道的中间，流速几乎是均匀的。粘性的影响不仅使流速的振

幅分布不均匀，而且使流速产生相位延迟，从流速的虚部来看，流速的相位延迟

是非常明显的，甚至流速方向相反。

2．流体的横向导热分布

付立叶定律指出：热流与温度梯度成线性正比关系。这意味着扰动的传播速

度是无限的，热只能以扩散的形式传播，反映在动力学中，则表示热似乎是无感

的。但是，热的传播速度不可能

是无限大的，因此它必然也具有兰

波动的特性。造成这种错觉的原

因是由于在一般的工程范围内，

由于涉及的热过程持续时间都比

较长，其波动的特性被掩盖。但

是随著科学技术的发展，在工程3

中有些特殊的场合涉及的热过程。

中持续时间很短(如激光加热)

或在极低温条件下使热传播速度

很快(如超流氮中的热过程)，

热的扩散说已不能完善地解决问

题。实际上，热能同时以波动和

扩散这两种方式传输，当波动的

传输很弱时，能量总的传输方式

表现为扩散的特性；当扩散的传

输很弱时，能量的总的传输方式

表现为波动的特性；当两种传输

都不能忽略时，则能量的传输既 图2-3-2平行板叠导热分布函数的横向分布
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表现为波动性，又表现为扩散性，即振幅衰减和相角滞后的振荡。

在通道流场中，温度在同一断面上具有不同的值形成横向的温度波，因此需

要定义一个无因次热扩散波周期。r。，即完成热扩散过程所要求的无因次时间

f=r02／2a (2-3-4)

和完成一次侵入振荡所要的时间(1／u)之比，它和无因次的横向界面位置∥万I

是一致的。u r。<<1表明热扩散的周期很短，远小于振荡周期；甜r。>>1表明热

扩散波周期远远大于振荡周期。

流体的横向导热分布取决于流体的导热分布函数五，而这个分布函数与部件的

几何形状及m r。密切相关，它们的表达式详见第二章的推导。对于平行板叠结构，

其导热分布函数的表达式为

hI= ．c．．o．．s．h．．[．(．．1．+．．．i．)．。y．．／．．5。—,—]—：=．c．．o．s．．h．．[．(．1．．+．．．i—)—t—o—．r．—k．y．．．I．．Y．—o—]
cosh[(1+f)．yo／瓯】 cosh[(1+i)cofI】

(2．3—5)

如图2-3-2所示，为不同的u r。回热器板叠导热分布函数沿横向的分布情况，

图中r为远离流道中心的距离。在“r。=O．1时，l以I均为1，说明在整个流道内扩

散波在侵入层中的传播时间相比于流体的振荡周期来说几乎是瞬时的，时滞很小，

流体表现为等温可逆。在m r。很大时，I饥J呈抛物线型，在壁面附近的区域较大，

流体的振荡为等温可逆的，在接近流道中心处I玩I基本上为零，这时流体的扩散波

的影响可以忽略，波动特性占主要地位，流体表现为绝热振荡。在两者之间其虚

部出现极值，在极值点处，由于有限的热扩散形成的不可逆过程的程度较大。

从上面可以看出，在扩散波存在的侵入层中，是靠扩散方式传播能量的，表

现为能量的耗散即熵增；而在扩散波并不存在的侵入层之外，并无能量耗散，能

量交换体现为理想的可逆波动。在两者之间，能量的传播是两者的相互耦合的不

可逆过程。由此我们可以将流道中的流体分为三个区：等温可逆区，不可逆区及

绝热可逆区，而它们是由。t。决定的。

为了反映流道截面的整体平均效果，将导热分布函数作截面积分得到其平均

导热分布函数五。在Tominaga的热声理论中【13】，分别用∥和∥t来表示等温可逆过

程和不可逆过程的尺度，F和∥’分别为五的实部和虚部。∥、·∥’与u r。的关系

如图2．3．3所示，在。r。足够小时，流体和壁面接近热平衡，因此整个流道内流

体的运动几乎等温可逆流动：相反，在。r。足够大时，流体和壁面来不及热交换，

因此，流体的运动几乎是绝热可逆流动：在。r。处于中间值时，热交换介于中间

状态，不可逆的程度较大。在平行板叠通道内，当甜r。=1．27时，．∥·达到最大值；

在圆形通道内，当∞r。=“时，它达到最大值。

2l
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二、熵波与声波的耦合

热声效应的实质是压力波

和温度波在适当相位下的耦

合，即在压缩时吸热，膨胀时

放热。下面讨论在行波和驻波

条件下，热声热机回热器是如

何实现热波和声波耦合的。

对于行波热声热机的回热

器来说，回热器内主要是行

波。理想行波的特点是压力和

速度的相位同相。而速度相位

总是和位移相位相差90。因

而压力与位移也相差90。。

行波热机回热器的69 r。一般

很小，从前面的分析可以看

出，流道内流体的振荡是等温

可逆的，换句话说，也就是，

温度波在横向上没有延滞，它

∞吒

● O @ O‘

与位移是同相的。从而可以得到，对于单纯的行波来说，压力波和温度波的相位

差为90。。这个分析结果是出乎意料的，因为这样的相位使得固体介质上任意位

置的横向熵波在一个周期内相互抵消，不可能产生宏观的泵热效应，即单纯的行

波不能产生热声效应。这与实际的行波热机似乎是矛盾的，到底是什么原因产生

行波热声效应呢?这是一个非常重要的问题。

首先，实际行波热声热机的声场并非是单纯的行波，回热器很小的流道必然

对声波产生反射效果，因此声场的相位实际上是行波和驻波的叠加。从而使得行

波的压力和位移的相位差减小。流道尺寸越小，驻波分量越大。

其次，由于粘性的存在，使得行波的速度在横向上产生相位延滞，进一步减

小行波的压力和位移的相位差。

两者的影响使得压力波和温度波的相位差小于90。，从而满足热声效应的条

件。因此可以得出结论，理想的行波热机并不是工作于单纯的行波声场，而是接

近于行波声场，适当提高驻波率可以提高行波热声热机的效率。这一点可以从

Cepeley的实验中得到证实：他的实验虽然证明了回热器在一定的条件下是声功率
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放大器，他的实验结果并没有证明其声功率增率大于1。他认为造成这种结果的原

因是回热器的阻抗(用／u,)太小。随后在Swift热声斯特林热机中⋯，利用声学原

理设计热声各部件，提高了回热器的阻抗，从而获得非常高的效率。提高回热器

的阻抗实质上就是适当提高驻波分量。实际上，斯特林制冷机的实验证明，其最

佳效率对应的回热器声场并非处于单纯的行波[74]。

对于理想的驻波来说，作同样的分析可以得到其压力波和温度波是同相的，

从这一点上说，驻波产生热声效应是很自然的，因此自然界中常见的多是驻波热

声效应。实际驻波热机回热器的相位同样受到粘性延滞和行波分量的影响，使得

声场相位的绝对值小于90。。另外，由于驻波热声效应工作于迟相区，横向热波

产生相位延滞，也对熵波和压力波的相位产生重大影响。但总的来说，其熵波和

压力波的相位差仍然接近驻波相位。

三、热声部件的微热力循环

从前面的分析可以看出，6．1 r。的大小决定通道内微热力循环特性。因此可以

根据热声部件在系统中所起的作用，选择合适的运行参数69 r。以得到其理想的熵

波相位，并选择与之相匹配的流道尺寸。下面对热声热机的典型部件作一简单分

析。

热声热机的关键部件当然是回热器，对于行波热机来说，回热器在甜r。aO

的条件下工作，其微热力循环主要是可逆的热声效应；对于驻波热机来说，回热

器一般工作于。r。m l的条件，其微热力循环主要是有限导热产生的不可逆的热

声效应。

热声热机的换热器的作用是外界和回热器之间热量传输的纽带。由于它是等

温部件，不参与热声效应，因此希望它对声场的影响越小越好。从这个角度来说，

我们希望它工作于绝热区。但实际上，由于要求它能均匀地为回热器导热，并保

证足够大的热交换能力，使得其通道不能过大。另一方面，由于粘性的影响回热

器损失相当一部分能量，有时甚至于达到10％以上，回热器的通道尺寸也不能过

小。因此在实际的工程化设计中，要综合考虑三者的影响得到一个最优的方案。

一般其工作区域介于迟相区和绝热区之间。

连接导管的作用只是维持平面波的声场，因此它们一般工作于绝热区，从而

使声波的衰减最小，其微热力循环是绝热可逆的。在特殊情况下，如为了提供回

热器的行波声场条件，连接管的作用是提供特殊的边界条件，其工作区域会略有

改变。
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四、驻波徽团徽热力循环的过程

为了深刻地理解微热力循环的过程。我们将以回热器板叠中的流体微团为对

象，研究它在一个声波周期内的状态变化。下面分别就热致声和声致冷两种情况

进行分析

1、热致声

图2．3．4为流体微团热致声示意图，图2．3．4a是回热器的板叠及流体微团的放

大图，板叠内的流体微团在驻波作用下左右往复运动，同时使它压缩和膨胀。图

2—3—4b表示在正温度梯度下，流体微团的温度变化。在1、3两点，流体微团的温

度和该点的板叠温度相等。因此，流体微团和板叠之间没有热交换。微团的四个

状态变化过程如下：(1)当流体微团由1．2时，它在驻波作用下向左运动同时被压

缩，其温度低于板叠的温度，因此从板叠吸热，压力增大，微团对外做功。到达2

点，流体的温度达到最高，压力最大，体积也达到最大压缩；(2)当微团由2．3时，

流体在驻波作用下向右运动同时微团体积膨胀，压力减小，温度降低。但由于板

叠的温度梯度较大，流体的温度仍然低于该处板叠的温度，因此，微团从板叠吸

T

叠

P

V
(c)

图2—3-4 流体微团的热致声示意图

热；(3)当微团由3-4时，在驻波作用下微团继续向右运动，同时体积膨胀对外做

功，压力减小，温度降低，但由于板叠的温度梯度较大，这时微团的温度高于板

叠温度，因此对板叠放热。在4点，微团的温度最低，压力最小，达到最大膨胀：

当微团由4．1时，它在驻波作用下向左运动同时被压缩，压力增大，但流体微团温

度仍高于板叠温度，因此对板叠放热。流体微团的上述四个过程往复循环，不断

地将热能转化为声能，其体积、压力、温度都呈现周期性的变化。图2．3．4c是流

体微团的P-V图，该曲线所围成的面积是微团在一个周期内将热能转化为声能所

墅
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做的净功。

2、声致冷

声致冷基本可以看成是热致声的逆过程，其结构与热致声相同。如图2．3．5所

示，它的四个过程可简单的概括如下：(1)微团由1—2向左运动时，温度升高，压

力增大，流体微团绝热压缩温度高于板叠温度，对板叠放热；(2)微团由2．3向右

运动时，温度降低，压力减小，但温度仍然高于板叠温度，对板叠放热：(3)微

团由34向右运动时，压力继续减小，温度继续降低，这时温度低于板叠温度，从

板叠吸热；(4)微团由4．1向左运动时，温度升高，压力增大，温度低于板叠温度，

T

(b) x (c) V

图2-3．5 流体微团的声致冷示意图

从板叠吸热。这样大量微团协调的周期性的往复运动，不断地从右端吸热，到左

端放热。相当于微团不断地把低温端的热量送到高温端。通常热端的热量直接排

放到环境中，冷端的冷量作为冷源提供给负载，声波在泵热过程中是以消耗自身

的声功为代价的。图2-3．5 C是流体微团的P．V图，该曲线所围成的面积是微团在

一个周期内泵热产生的冷量。

§2-4本章小结

1．根据热声熟机的特点将热声热机进行分类，按热声转化方向可将其分为热声发

动机和热声制冷机；按热机的声场可将其分为行波热机和驻波热机。介绍了热

声热机的基本结构，并对各部件的特点进行分析。

2．分析了振荡流体的基本特点，对由粘性造成的横向速度分布和由热波造成的横

向导热分布进行了详细地讨论。并根椐6,1 r。的大小将流道内的导热分为三个

区域：等温区，迟相区和绝热区，分别对应于等温可逆过程、不可逆过程和绝



华中理工大学博士学位论文

热可逆过程三个微热力循环。

3．对典型热声部件的微热力循环的特点进行了分析，根据它们在热声系统中的不

同作用指出它们对应的微热力循环的区域。

4．以微团为研究对象，详细分析了微团在一个周期内的热力学和动力学的过程，

进一步理解热声效应的本质。

26
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第三章 热声效应的基本方程及其网络分析

§3-1前言

热声效应的理论研究源于1868年Kirehhoff对管中气流振荡衰减的研究口】。Rott

首先对热声效应进行了定量的理论分析，建立了理想气体的驻波声场。在理论上

阐明了在热声效应中存在着热和功的转化，为指导热声热机的发展提供了理论基

础。Merkli和Thomann则讨论了另一类热声效应ll”，即声场中的热传输现象，他

们的工作对热声制冷奠定了理论基础。随后Wheatley It09]、Swiftt20】等对热声理论进

行了发展，并首先开展了对热声制冷机的研制工作。肖家华【123。25)将驻波热声理论

推广到行波声场。TominagaI”1从热力学角度分析热声现象，他的热声理论同时适

用于驻波声场和行波声场。实际上，目前的热声理论在小振幅条件下已能较好地

与实验结果相吻合，甚至在压比为O．1的大振幅条件下也能基本上与实验值接近。

本章介绍在小振幅假设的条件下，管内非等熵振荡热声效应的基本方程，在

此基础上对热声系统内的各种能量流进行了详细地分析。并用热声网络的方法直

观地分析热声效应的实质。

§3-2管内非等熵振荡热声效应基本方程

在连续介质假设下，对于非等温管路，

程描述它的过程⋯01：

连续性方程：

譬+v(历)=0
动量方程：

Pidfi=毋一可p+阑1醢

能量守恒方程：

一(a优T+霸·Vn一(害+厅·即)=胛2r

流体在Euler座标系下由以下四个方

(3-2一1)

(3-2．2)

(3-2．3)
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状态方程：

P=p(T，P) (3-2_4)

在小扰动条件下，周期性振荡的参数可以看成是平均量与周期振荡量的线性

叠加，压力在横向上可以认为是均匀分布，因此各波动量可表示为：

P=P。+Re[p，(x)P’“】
U=Reh(咖“】
Ⅳ=Re[u；(z，Y，z)e’“】
r=L+Re[Tt(x，y，z)e‘“] (3—2—5)

P=以+Re[p。(x，Y，z)P‘“】
／2=∥(x)

k=七仅1

其中，P、U、U、T、p、1／和k分别表示流体的压力、体积流率、速度、温度、

密度、粘度系数和导热系数。下标为1表示一阶的波动量，下标为m表示该量的

截面平均值。

为了使问题简化，对热声系统作如下假设：

1．固体介质是刚性的；

2．流体为可压缩简单流体；

3．流场轴向对称，且为简单流体；

4．流道的横向尺寸及流体的热穿透深度远小于声波波长，因此在管路横截面上

压力是均匀的，同时忽略径向速度。

5．管道壁面的热容量远大于流体的热容量，其温度不受流体温度波动的影响。

6．流体振幅较小，即”f J，／v<500，流体可视为层流。

在静态声场中，“。=D，P。=D，则上述方程线性化后在频域内可表示为：

孵+以警=。

⋯=一誓+∥[争譬]
鸺(即％警]-哦硇=吐等+纠
n 2铷一笔墨

(3．2．6)
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根据边界条件在固体表面“．=0，式(3-2．6)中动量方程的解为120

驴一上D
sp。
hv(炉)】拿

积
(3．2—7)

其中，hv(y，z)为粘性分布函数，由系统的几何结构决定。对上式两边求截面积分

可得：

盟：一翌!u
出 一(1一^)

(3—2-8)

Z为h，在空间上的截面平均，Ul为通过截面的体积流率。上式表明，表示流体的

运动体积流率产生压力梯度。如果f：o，则压力梯度完全是惯性引起的；如果Z≠

0，则固体和流体之间有粘性存在，则压力梯度有一阻项。

这里给出热声热机中几种常用的几何结构的粘性和导热分布函数的表达式

1．对于平行板叠结构，假设在平行板叠之间中点处y=O并且间距为2yo=2rh

，：!些K!塑丛!互』“

(1，7)Yo／8v一 (3．2．9)，：：—tanh[(1+—i)yo，Skin
(1+i)yo|6 k

二：嚅2J需l[(i-1)R／8,] B：邶，五=高糍勰
3．对于方形结构，截面尺寸为2蜘×2‰

其中

忙t一箬m∑些型装掣，‘,n∞d ，，I，lov

fv--万竺4，毛志
㈣一菩毛垫丝糍k业堕，‘mm“ ，，I，lo

五小等。邑志

(3．2．11)
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C，=1一i

Ck=1——i

m2z；+n2

m2z：+"2

同上，从式(3-2．6)中的能量方程式可以得到：

五=去”¨旷击誓常舞紫吨 Bzm，

对上式进行截面积分得：霉=去”砌，一击等等鬻u(3-2-13)
由理想气体状态方程求其截面平均密度为

_l=一丛i+丛Pl (3-2．14)
一 7二1 P。

同理由连续性方程得

嗝+P。_t／／dI=0 (3—2-15)

将式(3-2．14)和式(3-2．15)代入上面式(3-2-6)中的能量方程得

警一篑叶c川堋”若轰岛毒警U1(3-2-16)
从这个方程可以对热声机理作出直观的解释：方程右面的两项表明，速度梯

度是由压力和沿温度梯度方向的速度产生的。对于压力项，如果A=o，则气体和固

体之间没有热交换，密度振动是绝热的。在这种情况下，1／yp卅为绝热压缩率，每

一分段出的容为Adx／y以=dV／y“。在另一种极端的情况下，如果f：o，则气体

和固体之间的热交换非常充分。这时用等温压缩率1／p．比较合适。当0<五<1，则

气体和固体之间热交换介于两者之间，这时采用有效压缩率[1+(，，·1)，r】／，，‰，它

介于前两者之间，反应由压力振动引起的平均密度的振动；对于速度项，为分析

方便，假设流体无粘性(伊O，pr=O)，该项可简化成五UAT．／乙。如果后=0，气体

和固体之间没有热接触，速度项为零，则气体的流速不受该项的影响。如果．五=1，

这时气体的温度总是等于与其接触的固体温度，所以，当它流向较高的温度点时，

密度减小，速度增加。在实际的热声效应中，0<五(1，流体微团沿某一温度梯度

运动，产生复杂的密度振动。

式(3．2．8)和式(3．2．16)是对热声效应分析的最基本的工具，可以广泛地用

于各种热声环境。

监喇丝懈
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§3-3热声热机的能量和效率分析

一、声功流

前面我们得到热声热机中最基本的两个量P，和U，两者的标量积代表声功量，

在热声热机和制冷机中，这是表示能量的最常见的量。根据声学的基本知识，声

强的表达式为⋯2l：

，=害L f。Re[pt(工p⋯]Re[ul(x)P“]dr=去Re【pl玩] (3．3．1)
Z刀” Z

它表示声波在单位面积上的时间平均声强。对其作截面积分得声功流
1 — 1 1

％(工)=寺Re[pIul】=寺Re[芦。U。】=寺IplIIU。Icos≯ (3—3-2)

其中，≯表示P。和U之间的相位差，～表示该复数向量的共轭复数，U表示声波

的体积流速，对于截面均匀的平面声波，U等于流速“。与截面积A的乘积。

从式中可以看出，声功率的大小直接取决于压力和流速之间的相角，当它们之

间的相角为90。时，声场的为单纯驻波，显然，声功率为零。当它们之间的相角

为零时，声场为单纯的行波，声功率为两者的幅值的一半。当l毋1<90。时，声功

沿x轴正向传播；当90。<庐<180。时，声功沿x轴负向传播。在热声热机和热声

制冷机中，既不是纯粹的行波，也不是纯粹的驻波，而是一个既有驻波分量也有

行波分量的混合波，混合波中行波分量当然也可以传播能量。在所谓的驻波热机

和制冷机中，在大多数情况下其回热器中的相位介于80。到100。之间。因此这

种混合波就不存在真正的压力和速度波节，在驻波分量的压力波节处的压力振幅

并不为零，行波分量通过波节时仍有一定的振幅，因此该点的能量流也并不为零。

对式(3．3．2)两边对X求导得，

冬：1Re[Ul-咖M1+蟊掣】 @3_3)
CⅨ ‘ ～‘Ⅱ

前面我们已经导出咖。／dx，dU／dx表达式，代入上式得

罢量=一鲁Iu 12一士IPl 12+去Ik【印。E】 (3．3—4)
CⅨ Z Zrk 上

上式表示沿声波传播方向功流的变化，右为前面两项总是负值，它们总是消耗声

功的，第一项是由于粘性引起的耗散，第二项是由于热延滞引起的耗散。第三项

可以为正值，也可以为负值，对于热声发动机来说，它为正值，热能被转换为声

能，总的声能是增加的。对于热声制冷机来说，它是负值，声能被消耗以用来泵
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热。为了便于讨论，假设护0，第三项可以写为

圭Re【螨u】2 jl il idT4 Rc【plUi]Re[f,]+--：--乏--笔Im[p·蟊】h卜fd(3-3-5)
=毒誓％Re坼】+j1 il_=diT,．hn【p．玩】Im【一以】

上式表明，对于行波热机和制冷机来说，Re昀对声波的贡献较大，因为在行波热
机中和制冷机中，Re[p。蟊】较大；对于驻波热机和制冷机来说，Im卜以】的贡献较
大，因为Im[p，玩】较大。

对于驻波热机和制冷机，为了使式中的源项简化，假设不考虑粘性。则在驻波

相位条件Tx式(3．3．4)中第一项为零。即

华=一‰2绁警盥+j1 Im(州～一，il—dr．Im(-五)(3-3-6)dx 2 YP dx
m

Z l“

由于卟2≠j焘，上式可改写为
警=扣一r耽-1hn(-f,)(等-1)(3-3-7)
其中，VT。=喜磐为I|缶界温度梯度。当dTm／dx=V瓦。时，d％，出=o，回热器
既不产生声功，也不消耗声功。当dr．／dx<v‰时，d％，出c0，回热器消耗声功
产生泵热作用。当arT,,／dx>v丁■时，d％，矗)．0，回热器产生声功。产生(或消耗)

声功的大小与Im(力成正比。对于驻波型热声热机的回热器7厂占。， IIIl(：国mO．4。

二、总能流

考虑一个声驱动的热声制冷机，如图3．3．1所示，左边由活塞往复运动提供声

能为阡0，系统中除换热器以外，所有部件均为绝热的。对于图3-3．1(a)中的控

制体，在稳定的状态下，其输入和输出的能量是恒定的，根据能量守恒原理，声

能阡-应等于回热器中的总能流也与热端换热器释放到外界的热流Q之和。如果

知道％和阡l，就可以推出热端换热器的热流，相反，如果知道％和Q，就可以

推出进入回热器的总能流。如图3．3．1(b)所示，控制体只包括部分回热器，由

于回热器是绝热的，进入回热器的总能流应等于流出回热器的总能流。在热声数

值模拟中，如何选择控制体取决于已知的边界条件。从图3．3-l(c)可以看出，总

能流除了在换热器处发生突变外，其它地方均保持一恒定值，它与位置x无关，

这一点与声功流有很在大差别。总能流中的能量成分非常复杂，它不仅包括声功

■
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输

控

输

总能流 (c)

图3-3-1热声热机能量分布分析示意图

流，而且还包括轴向热流、气体的动能和内能、势能等。在流体机械中流体的总

能量可以表示为lll3l

v(pv2／2+砌)一kVT—v·∑ (3．3．8)

其中，h是单位质量的焓，J口r现是动能密度，∑是粘性剪切应力。在小振

幅声假设的条件下，忽略流体的动能和剪切应力项，总能流表达式可得化为

l-I,(x)=去风Re[h．玩】一(一K+4K)睾 (3．3．9)

式中的右边第二项是气体和固体的导热项，第一项是焓流项。其中，h为单位质量

的焓流，A，K分别为气体的过流面积和导热系数，A，，K分别为固体的横截面积

和导热系数。下面我们分两种情况讨论：

1．如果将焓表示为温度和压力的函数

dh：c。出+—0-r—f1)ap m C (3．3．pdT 10)
‘p

。

代入式(3．3．9)得

H：(x)=三岛cp JIRe【五玩】幽一(AK+4墨)等 (3_3-11)

并前面推导的正和U代入可得
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驯=lg*tp,U,”踹)】
+面篇希可-毗一，百dr．叫足+圳警
上式可以很方便地得出等温部件如换热器与外界的热交换能流。

由于dT=／ak．=-O，因此马即为换热器的对外界的热流率。

2．如果焓表示为熵和压力的函数为

dh=Tds+勿／p

则总焓流可以表示为

(3．3一12)

在等温元件中

(3．3．13)

式中第一项为声功，第二项为L与熵流的乘积，最后一项为热传导。对于工作于

行波声场的理想回热器来说，其通过回热器的总功流近似等于零。因此在回热器

的任O-I位置，去风乙I。Re“甄瑚I等于声功去Re(A玩)。在热声斯特林制冷机中，由

于有较大声功流通过回热器而总功流为零，因此回热器中产生较大的熵流，这就

是斯特林制冷机产生冷量的原因。对于脉管、谐振管或热容管，其截面面积较大，

流体的振荡表现为绝热振荡，sI等于(嘶／im)出。／出，所以Re(s，玩)z0，即马一％。

这就说明在脉管、谐振管或热容管中，其总能流近似等于声功流。

对于驻波声场来说，在不考虑粘性的情况下，总能流可以写成

％≈昙I pl o u I Im(一五)(百dr．mx一1)一(AK+4足，)笔盖 (3．3．15)
Z V』c，If(Ⅸ

或者

H2 lp。,Tm IRe(椰幽叫K+圳鲁
上式可以看出，驻波声场的总能流取决于温度梯度识／出，当识／dr=V‰时，式
(3．3．15)第一项为零，因此既没有声功流产生，也没有消耗声功流，总能流等于

热流；当奶。／dr，v％，时，第一项为正值，有声功流产生，总能流等于声功流和热

流之和；当d％／akcV70时，第一项为负值，声功流被消耗，总能流等热流和声功

流之差。

三、炯流
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能量不仅有数量多少而且有品质的高低，因而对于不同形式的能量，应该从

量和质两方面综合评价其价值。炯代表能量中的有用功，能够全部转变为其它形

． 式的能量。电能和机械能理论上能够全部转化为有用功，而热能不能全部转化为
‘ 有用功，其品质低于电能和机械能。

I · 图3—3．2为热声装置中微元控制体，由热力学第一定律，流入控制体的能量等

于流出控制体的能量

图3-3．2热声热机装置中的微元控制体的能量转化示意图

日2。+∥一日2。一Q；一∑QJ=0 (3—3—16)

由热力学第二定律，流入和流出控制体的焓差等于其熵产s，=址一毕一下Qo,lr 一∑譬 (3-3-17)一Ⅳ T T厶T ⋯⋯
‘mo埘 1糊 ‘O 1’

方程(3-3．16)和方程(3-3．17)联立解得

ros，=争％。+(1一争)月：。一≠L％。．一(1一·≯)H2。。一矽+ZQ,(1一争)
』min 』rain 』_∞， 』Mr 』。

(3-3．18)

将上式写成炯的形式为

瓦‰=z2。-X2。一％+∑如 (3—3-19)

其中

五=乏％+(1一号)％
XⅣ=矽

XQ=O(1一争

(3．3．20)

(3．3．21)

(3-3．22)

这三个用流表达式分别表示其焓炯流、功炯流和热炯流，反映各种能量在环

境温度为兀的情况下对外的做功能力．其功炯流等于功流，而焓炯流和热炯流只

”
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是焓流和热流的一部分，而不能全部转化为有用功。对于回热器来说，由于和外

界绝热，在垂直于X方向并没有炯损失。由高乌-斯托拉(Gouy—Stodola)理论得：

L dZ,Sgen：一堕 (3．3．23)
” 出 出

竺2≤0 (3-3．24)
d}

这个方程是热力学第一定律和第二定律在热声系统中的表现。它表明在热声

绝热部件中焓炯总是减少的，只有当熵产为零时，它才能守恒。对于等温部件

L=％，式(3—3—20)变为五=％，表明声功完全为有用功， 其焓炯流的减少等于

声功流的减少，即

一堕：T盟：一盟 (3．3．o 25)
出 出 出

对于非等温部件，L≠瓦，考虑理想回热器有／／2--0，则式(3-3—20)变为

：：2--％碱，，这说明流道内流体的做功能力不仅与声功流的大小有关，而且与流体
本身的温度有关。当L<％时，其炯流大于声功流；相反，当L>To时，其炯流

小于声功流。

四、效率

如图3．3．3所示，对于热声发动机来说，假设热端和冷端温度分别保持在恒定

值一和疋，由热力学第一定律，其理想效率称为卡诺效率：

。：1一生：王量：坚 (3—3。26)
。

五 五 五

它规定了实际热机所能达到的最高效率，由于温差的提高比热端温度正的提高慢，

兀越高，其效率越低，在实际的热声发动

机的设计中，有时为了减小系统的体积，

采取提高温差的手段来提高输出功率，从

能量利用的角度来说，必然导致效率的降

低。在对体积要求不高的情况下，应尽量
图3-3—3热声发动机能量转化图

通过增大横截面的面积来提高声功。对于实际的热声热机，其效率远远小于理想

效率，目前效率最高的热机是Swift的行波热机Ⅲ，其最高效率为卡诺效率的42％。

假设回热器的声功产率为％，则回热器实际热声转化的效率为}％，Q．，考虑回热

器不可逆的耗散损失，则回热器的声发射效率为(wo-％j／Q．。如果以热声系统
为对象，换热器和连接管等热声部件仍然要消耗部分声功，系统总的输出功率为
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F嘲。，其中矿为％-％一片Z。对于热声制冷机来说，其制冷效率称为性能系数，
表示为

c卯：盟≤土
∥ 瓦一瓦

(3．3．27)

式中后面部分表示同温下的卡诺循环性能系数COP。。它规定了声制冷的性能系数

所能达到的最大值。

§3-4热声效应机理的网络分析

I 前面推导了定量描述热声效应的两个基本方程动量方程和连续性方程：

运用网络的方法对上述方程进行描述，更能深刻直观的理解热声效应。如图

3-4．1所示，考虑长度为缸的流体通道。根据动量方程可以得它的惯性感和粘性的

阻；根据连续性方程可以得到它的容和热阻及体积流源。基于这两点得出热声网

络图解。

首先考虑动量方程，将其写成如下形式：

拿=一(sL+rJU,(3-4-2)

如图左面所示，单位长度的惯性感和粘性阻分别为L：世掣(3-4-3)
4l卜工I‘

。：—o_p,,_Im—(—-百f．，)(3-4．4)。
4 Il一工12

“

对于无限大流道来说，‘一0，工_p，／．4 ，o叶0，这时流体粘性的影响可以

忽略不计。对于小道流道来说，由于管壁对流体的粘滞作用，^增大；同时由于粘

性渗透深度减小了流道的有效面积，使得￡也增大。在热声热机的回热器和换热器

中，两者的影响都不可忽略，为了比较两者的影响程度，定义一无因次比：

之：当蛀磐(3-4-5)
越l—Re(f,1

堕出揣奎编亟出盟出
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动量方程

pl

U

————————————二[—一

≮

热声网络

T。+dT。

Pt+dpl

U，+dU．

连续性方程

热声网络向量图

p1

-dxpl／h

图3-4．1 热声网络分析图解及网络向量图
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显然，当流道的水力半径和流体的粘性穿透深度接近时，惯性感和粘性阻的影响

是相当的。在驻波热机的回热器中就属于这种情况，这时粘性阻和惯性感必须同

时考虑；在极小流道的情况下，如在行波热机的回热器中，惯性感相比于粘性阻

来说相当小，可以忽略不计。

其次考虑连续性方程，可以将其写成如下形式：

dUl=一(sCdx+—二c&)pl+edxUI (3—4—6)

‘

如图3-4．1右面所示，其单位长度的流容为：

c=三[1+(y—1)Re(五)】 (3-4-7)
护*

单位长度的热延滞导纳为：

上：生兰—0阻4Im—(-L)
咯 ，P，

对于无限大流道来说，五一D，c一御。，“一co ，这时流体热导的影响可以
忽略不计。对于小道流道来说，由于管壁对流体的热延滞作用，rk增大：同时由于

在管壁热渗透深度内流体的压缩率大于流道中间流体的压缩率，使得C也增大。

在热声热机的回熟器和换热器中，两者的影响都不可忽略，同上，定义一无因次

比：

j一：坚=12墅!二厶2(3-4-9)
arkC 1+(，一Dge(以)

显然，当流道的水力半径和流体的热穿透深度接近时，流容和热导的影响是

相当的。在驻波热机的回热器中就属于这种情况，这时两者必须同时考虑；在极

小流道的情况下，如在行波热机的回热器中，热导相比于流容来说相当小，可以

忽略不计。

图中有一流控源项，它的大小受流量的影响：

口：盟二五2上盟 (3．4．10)

(1一工)(1一pr)0 dx

只有当流道存在温差的情况下，流源(也称流放大系数)才能对流量起放大作

用。在连续方程中流源与A无关。为分析方便，令P。=O，这时流量与温度梯度成

正比。在脉管和其它大直径流道中，由于Z和五都非常小，即使有温度梯度存在，

流控恒流源q也很小，可以忽略．对于小流道来说，流控恒流源的影响非常重要。

如果““6I，“<<占，，则有



华中理工大学博士学位论文

口u。土--孕-U． (3—4一11)
。

?：戤1

在这种情况下，源项口Ui在连续性方程中表示为：dr,旭=以：几，此式说明
流放大倍数正比于温度梯度。

在实际的驻波热声热机的回热器中，“，占。～1，根据边界层理论可得：aU。坚上垒上盟∽ (3．．i 4 12)
2 1+√pr“L dx

1

在这种条件下，流源正比于流量本身，但是有一个．45度的相位差。如果将动量方

程和连续性方程的阻抗图联合在一起，就可以得到一个适用于任何流道的热声阻

抗图。在P。，Ui，乙，dr．以及几何结构给定的情况下，可以从图中直观地看出由

连续性方程和动量方程产生咖，和dV,的过程和途径。

在大多数情况下，对于热声热机系统的某一部件，阻抗图中某些可以忽略。

下表是在理想气体假设下，不同特征尺寸对应阻和流源的关系。

§3-5本章小结

1．从流体力学基本方程组出发，在小扰动假设前提下，推出热声效应的基本传输

方程组，并以压力和体积流率为自交量，给出了流体工质的振荡速度、振荡温

度和振荡密度在纵向的解析解。

2．对热声热机的能量和效率进行了分析，分别给出功流、总能流和炯流的表达式。

在数值模拟时不同的边界条件下采用不同的能流形式为模拟带来方便。

3．从热声效应的基本传输方程出发，运用网络的方法直观地分析热声效应的本

质，根据动量方程得到它的惯性感和粘性阻；根据连续性方程可以得到它的容

和阻及体积流源，并由此得到它的总的网络图解。其物理意义十分明确，可以

定性地对热声系统及其部件进行分析。

40
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第四章热声系统网络模型及其仿真

§4-1前言

流体网络理论是由研究管内流体传输和瞬变而发展起来的一门应用科学。由于

复杂管路的内部流动现象的许多机理还不十分清楚，要完整准确地建立起描述其

过程的流体力学方程式是很因难的。从工程应用的实际出发，需要得到的是管路

各点处的压力和流量的瞬态特性，而对管路内部流动的详细过程一般并不要求精

确地了解。因而可以把流体系统等效为流体网络，把系统的传输和瞬变问题化解

为求解流体网络各个节点的瞬态压力和流量的问题，从而避开了单纯从流体力学

方法去解决时所遇到的一些困难。

普遍的网络理论可以从非平衡热力学推出f7”，从不可逆热力学角度来说，不可

逆过程可以用势和流来描述，以同一点表示相同的势，以两点之间的联系表示由

这两点之间的势所驱动的流率，这就是不可逆过程的网络描述。因此，可以说网

络是热力学和系统动力学之间的桥梁，是分析不可逆热力学过程的一个强有力的

工具。它已在很多工程领域得到成功的应用。

目前对热声热机的模拟大多数采用数值模拟的方法，采用差分或有限元法求解

其动态参数，但对于复杂的边界条件，它应用起来并不方便。目前国内外已有很

多人运用网络分析热声系统特性并指导工程设计，但大多运用无源网络。在热声

制冷机的研究中，郭方中、李青等【58-661[”】【'”q最早将网络理论用于指导热声斯特林

制冷机的研制。邓晓辉首先将源的概念引入热声网络，初步提出有源的网络模型，

随后罗运文17s】对有源网络的量化做了细致的工作。Swift等也运用网络对热声系统

的特性作定性的分析。但是到目前为止热声网络模型用于工程化的设计和模拟的

开发工具还没有成型，严重阻碍了热声网络模型的推广应用。

本章首先从流体力学的基本方程出发，导出流体网络中每个元件和管路相对应

的数学模型，从而建立起网络的等值线路和等值方程。在网络元件量化的基础上，

进一步构建热声系统的总的网络模型。并建立能适用于热声系统及其它复杂管路

系统工程化设计的应用仿真程序。
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§4-2热声网络模型

一、网络结构

前面我们在小扰动假设的前提下推导了热声效应的两个基本传输方程，将其

写成网络的形式为

l盟：一zu
』咖 (4—2．1)

l掣：嘞+口UlI“

其中

Z：．!旦!．一 (4．2．2)
4(1一工)

y=』生[1+(，一1)^】 (4—2．3)
，pm

口：篮二厶!土亟(4-2．4)
(1一^)(1一pr)乙dx

图4．2．1为无限小长度的非等温管路的有源热声网络模型，它是一个T型的四

端网络，网络中包含两个串联阻抗ZAx／2和一个并联导纳YAx，以及流控恒流源

图4-2．1无限小长度的非等温管路的有源网络模型

aAx，其中，z，y分别为单位长度的串联阻抗和并联导纳。a单位长度流放大倍

数。根据克希霍夫流定律和势定律，在忽略高阶无穷小情况下，很容易得到178】

I盟：一zu,
J出 (4—2．5)

『掣：嘞+口uiLⅢ

式4-2．5为流体管路瞬态特性的基本方程，称为流体管路的基本方程，它对于理想

流体和粘性流体两种情况都是适用的。对EE式4-2．1和式4．2．5可以看出，两者具
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有完全相同的形式，因此，用此有源声网络模型来描述热声效应的过程是很自然

的。

在图4-2—1，当管路为非等温管路时，a≠0时，它表示一个有源网络，在热声

热机中回热器即属于非等温部件，因此可以用有源网络来进行模拟。当管路为等

温管路时，a=0，这个有源网络退化为无源网络，其基本传输方程为

I堕：一zu,
J出 (4．2—6)

f盟：一rp。
在热声热机中，换热器及连接管路均属于等温部件，因此可以用无源的网络模

型来进行模拟。

根据网络矩阵的描述方法呻5Ⅱ”1，网络激励为U—p，，％】，网络响应为p=【U，

P21，我们可以求得图4．2．1中单位长度非得温管路的混合矩阵为

Ⅳ：11+主zr z(11++；a口++--等等--’I c。．z．，，

上式中，令a=O即可得到单位长度等温管路的传输矩阵

寸2引 件z剐

比较这两个传输矩阵可以看出，无源管路的传输矩阵是对称的，它与波的传播

方向没有关系；而有源网络的传输矩阵是不对称的，它与温度梯度的方向有关，

这与实际的热声系统是相符合的。文献【171推导的无源网络的传输矩阵和上面推导

的结果相同，也从侧面证明有源网络的传输矩阵是正确的。但是它没有用有源网

络对回热器进行描述，并不能反映回热器的热声本质。

流体管路的基本传输方程是在无限小管路的条件下推出的，忽略了高阶的无穷

小量。而实际管路为有限长管路，不能直接运用此网络模型进行描述。但是可以

将整个管路看成是由n个无限小的分段组成。详细的模拟方法将在下一节中讨论。

§4-3热声系统的网络模拟方法

一、热声热机系统的网络模型的构建

前面已经推导了一般等温和非等温管道内流体网络模型的结构和参数的量化。
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将流体网络模型应用于热声热机的各部件从而得到各部件的网络模型，一般可将

热声热机的部件分成四类典型部件：

(1) 连接管：(2)换热器；(3)回热器；(4)换能器

1、连接管

连接管的几何特征非常简单，一般为圆管，由于其流道尺寸较大，热声效应

的影响可以忽略，其源项为零。由于前面给出的是无限小长度管路的集总参数模

型，而连接管为有限长度，与波长是可比的，因而必须用分布参数模型来描述。

通常采用分布参数的集总近似模型来代替，即用有限个数的集总参数管路阻抗去

近似代替分布参数管路阻抗。图4．3．1给出了由n个集总参数线路组成的流体管路

近似模型图，其管路参数按管路长度集中，将连接管沿管长分成n段，构成a个

环节，环节数越多，精确度越高。假设每段长长度为Ax，对于无源网络来说每个

环节的传输矩阵为：

觑= l+12zm2 z(1+坠4≥缸、 ，

m 1+堡缸2
2

(f=1,2⋯一)

环节I 环节2 环节n

QI

一／一—_-一

舔’瓣
Z以 I丽

i a。( )占Y．
I

图4．3．1 流体管路分布参数模型的集总近似

(4．3．1)

根据流体网络理论，当两流体网络串联连接时，其总的传输矩阵等于两个传

输矩阵的乘积，因此其总的传输矩阵为：
H

Ⅳ=兀ht (4-3-2)

对于均匀的简单圆管我们可以直接运用上面的传输矩阵，由于每个环节的矩阵参

数相同，只要求出一个环节传输矩阵，然后n次幂就可得到总的传输矩阵。对于

非均匀圆管，则每个环节的矩阵参数各不相同，应分别求出各个环节的传输矩阵。

,t4
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对于非圆管道，则用它的水力直径等效圆管的直径。

2、换热器

热声换热器也是一个等温部件，热端换热器与高温热源接触，冷端换热器与

低温热源接触。为了增加换热面积，换热器内一般都加入填料，因此它的结构比

简单圆管要复杂得多。由于其填料结构不同，结构特性参数．正和‘也不相同。上一

节中已经列出常用的几种填料的结构特性参数表达式。

同样，换热器也可以用分布参数的集总近似来进行描述，由于在换热器内流

体的物性参数是相同的，因此各个环节的传输矩阵是相同的，将各个传输矩阵相

乘就可以得到换热器总的传输方程。

3、回热器

回热器是热声系统的关键部件，在一定的条件下，它能够实现热声和声能之

间相互转化，因而它必然是一个有源部件。与换热器一样它也是由各种填料填充

而成，其结构也是多种多样的。回热热的一个最显著的特点就是它在纵向上存在

温度梯度，声波沿回热器的传播是非等温的。因此我们可以用前面推导的有源网

络模型对它进行模拟。

考虑流道中的物性参数变化较大，在分布参数的集总近似中，对于每一个环

节，其传输矩阵的参数是不同的。在环节数较多的情况下，可以认为环节内部的

物性参数相同，其物性参数由它的平均温度决定。这样，各个环节的传输矩阵相

乘就可以得到回热器总的传输矩阵。

4、换能器

对于热声发动机来说，其产生的声功最终是要用来做功的。声能是一种应用

不太方便的能量，它对负载非常敏感。负载的位置和大小都直接影响系统的声场，

甚至于使系统熄振。因此负载匹配对热声系统来说是至关重要的，这个复杂的问

题留待以后讨论。通常将负载作为热声系统的一部分，因此首先要求出负载的网

络模型，然后接入热声系统的网络，成为整体网络的一部分。也可以先假定负载

的输入阻抗，然后将其作为热声系统的输出阻抗接入网络。对于热声制冷机来说，

声能是由外部提供的，而热声系统变成了负载。因而可以按上述相反的方法来构

建网络。

求出各部件的传输矩阵以后，我们就可以按照系统各部件连接的方式来构建

系统的整体网络模型。下面给出各种方式下连接部分的传输矩阵

1、容积元件的传递矩阵

在主管路中所有具有大容积的元件，都可以当作容积元件来对待。在流体网
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M拨旦渊⋯(4训-3-3’爿}2、异径管连接部分的传递矩阵——
两种截面不同的管路连接如图4．3．

2(b)所示，其传输矩阵为

M：l 1 0l(4-3-4)
Lo 1J

3、分支管路传输矩阵

分支管连接点上的传递矩阵相当于

把分支管路等值变换到主管路，作为

主管路的一部分。如图4．3．2(c)所示，

假设分支点上的输入阻抗为Z，则其传

输矩阵为

M--F 1 01(4-3-5)
1．1／Z lJ

5、旁通回路的传输矩阵

某些管系既有分支管路又有旁通管

路，形成旁通回路，如图4．3．2(d)所

示。为了方便，把它当作一个元件的

传递矩阵来处理。假设M。和M：表示

主管路和旁通管路的传递矩阵，将其

表示为

M·=[乏：4a12：]，肘：=[复：呸B12：]
则回路的总的传输矩阵为

M：AH+A-2c糕¨：熹I
l 0 1 l

a 窨积兀件

!：卜
———呻；
b 异径管连接

1 l 2·

1f
c分支管连接

1。 I l'M’2． 1 2

d 旁通管连接

图4-3．2管路的不同连接方式

对于任何热声系统都可以按照其结构运用上述方法构建系统总的网络模型。

(4．3．6)

(4．3．7)



华中理工大学博士学位论文

二、初始条件和边界条件的确定

1．初始条件的确定

对于一般的热声热机来说其初始条件包括：

①热声各部件的结构及材料：

②各部件的形状和尺寸；

③气体工质类型；

④热端换热器和冷端换热器的温度。

对于系统设计来说，频率可以根据网络模型计算，对于已经运行的系统来说

一般将实测的频率也作为初始条件，这样可以减小模拟的误差。对于任何热声系

统来说其初始条件并不是唯一的。以上前三种条件是确定的，第四个条件应根据

不同的情况而定，它可以在热端温度、冷端温度、热端输入热量及冷端带走的热

量四者之间任意选择两个。通常将冷端的温度设为环境温度。但是有一点必须注

意，不论其初始条件是什么，都必须先假定一个热端温度和冷端温度，因为各部

件的传输矩阵是和物性相关的，而物性是温度的函数，求各部件的传输矩阵是在

系统温度场完全确定的前提下完成的。程序中，通常以初始条件为目标，通过改

变热端温度的叠代来满足初始条件。

2．边界条件

边界条件一般包括边界截面上的流量和压力，下面就不同的热声热机，确定

其边界条件：

(A)声驱动的热声制冷机

JUo=Up
{R=只 (4-3—8)

【％=o
(B)热声发动机

f‰=o
{晶=只 ·(4-3_9)

【％=o
(c)斯特林热声制冷机

IUo=Up
{晶=只 (4·3—10)

IUE=U，18

其中，岛和％对应于起始点的压力振幅和流量的振幅，％对应于终点的流量振幅。
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对于其它不同类型的热声热机，都可以根据其相应的结构建立边界条件。对于起

始点的边界的压力，如果是设计热声系统，则为系统设计的工况压力振幅，如果

是运行的热声热机，则为测量的压力振幅。

三、系统声场的求解

在系统结构、初始条件和边界条件确定的情况下，就可以计算系统内的声场

l定义全局变量

Jr
l输入dT。／dx值

上
l计算工质物性参数

计算各部件传输矩

阵及总传输矩阵

上
计算各截面pi，U。

★

计算各截面上平均

wi-Hi及Qi

图4．3．3系统压力场计算子程序流程图

及二阶的能量流。图4．3．3为声场计算的子程序流程框图，为了维护程序方便，将

系统参数中某些通用变量定义为全局变量，如平均压力、谐振频率等。程序中回

热器的温度分布必须作为已知条件，其求解方法下面将详细介绍。

四、羽l宰的求解
对于实际运行的系统来说，其频率可以通过实测得到。但是对于热声热机的
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设计来说，事先并不知道系统的谐振频率，或者说并不知道所设计系统结构是否

满足要求的频率。在这种情况下，就可以用网络模型对其进行计算。后面的实验

证明运用网络模型预算的结果比效准确，其误差一般在O．5Hz以内。图4—3—4为频

置初始频率u。

上
输入初始条件和边界条件

上
求物性参数
L●

7
J ‘ 1

求各部件传输矩阵

土
求解压力场P。，UI

L ◇1
k哪，，l I N。 上

弋r占
‘N。念 输出(I)。

· I u^-∞．+1．01

图4．3．4系统谐振频率计算程序流程图
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图4．3．5回热器温度梯度分布的计算流程图
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率计算的程序流程图，由于系统的固有频率与振幅无直接关系，因此其初始条件
中压力振幅可以设置为任意值，回热器的温度分布设为线性分布对频率的影响可
以忽略不计，一般可设为线性分布。但是有一点必须注意，冷端换热器的温度对
频率影响很大，因为它决定系统大部分区域的声速，因此其温度的确定一定要准
确。

五、回热器温度梯度的求解

由于热声热机回热器的温度分布并不是线性的，确定回热器的温度分布是准

x(m)

图4．3．6回热器的温度分布及总能流分布的模拟结果

确模拟声场的前提条件。由于回热器为绝热部件，因此回热器的各截面的总能流

相等。以此为控制条件，我们可以求得回热器的温度分布。图4-2-5为回热器温度

梯度计算的流程图。该程序计算的边界条件是已知回热器的热端和冷端的温度，

开始假定回热器的温度分布为线性的，计算得到的温度分布作为下次的修正输入
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值，直到满足各截面的总能流为常数为止。由于计算是以热端温度为基础，这时

即使回热器总能流满足条件，还要看冷端温度是否满足条件，如果计算的冷端温

度高于已知冷端温度，说明温差比要求的小，应增大总能流H值；如果计算的冷

端温度低于已知冷端温度，则说明温度梯度过大，应减小总能流H值。反复叠代

后直到冷端温度满足条件，这时求得的总能流为通过回热器的总能流。对于其它

的边界条件，其流程图略有不同。如在边界条件为总能流和冷端温度时，其目标

条件就变为改变热端温度而达到冷端温度条件。图4，3．6为模拟的结果，其初始条

件见图(b)，从图中可以看出，回热器的温度梯度与线性梯度有较大的偏差，最

大可达30K。在满足温度初始条件下，得回热器内总能流为420W。

§4-4模拟实例及分析

上一节建立了热声热机的网络模型，这一节运用网络模型对热声热机进行模

拟。下面分几种情况进行讨论：
’

一、简单圆管

先考虑一个简单圆管内声场的基本情况，图4．4．1为一直径为34mm的圆管，

在右边有一活塞驱动。在稳定的情况下，在管内建立一个驻波声场。假设管内的平

均压力为IMP，驱动频率为100HZ，管长为8m。在圆管的左端的初始条件为匝：

U]=[1；0】。将圆管分成若干小段，运用前文所述的分布模型的集总近似进行模拟，

求出各点的压力和流速，从而可以方便地分析管内的声场和能量的分布情况。

①首先考虑Z=D，A=o的情况，在此理想条件下，圆管无粘性，管内流体和

管壁间没有热交换，流体是绝热的。模拟结果如图4-4．2(a)所示，这时管内建立

的是理想驻波，声场中压力和

速度的相位差为90度，但是在

压力波节处其相位差有一个突

变，由90度变为．90度，为了

更清楚地显示声场偏离驻波相

位的大小，以下取相位差的绝

图4-4．1 简单圆管内的驻波声场

对值。压力振幅沿声波的传播方向没有衰减。压力和速度的虚部均为零，说明管中

无行波分量，是严格的理想驻波，因而沿声波的传播方向的声功流为零。维持声波

的振动并不需要外界做功。

S2
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_7：≠D

(f)有负载热声发动机

图4．4．2热声系统的模拟结果
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②设￡=0，五≠D，在此条件下忽略粘性阻力的影响，只考虑流体和管壁之间

的热交换。如图4-4．2(b)所示，声场中压力实部和速度虚部的相位差为90度。

但压力虚部和速度实部并不为零，声场中有行波分量的存在。严格地讲，这时管

内的声场是一个混合波，由驻波和行波叠加而成，而不是一个单纯的驻波。从图

中可以看出，压力虚部和速度实部幅值沿波的传播方向逐渐减小，相应地其行波

分量也逐渐减小。从能量的角度来说，驻波分量并不能传播能量，在传播过程中

能量也并没有减少，图中的压力实部和速度虚部实部振幅并没有减小；对于行波

来说，由于没有反射波，相对于能量源来说，能量一去不复返，沿波的传播方向

逐渐耗散掉，图中压力虚部和速度实部幅值沿波的传播方向逐渐减小。行波和驻

波叠加后，声场中的压力和速度的相位差不再是90度，而且越接近声源，相位差

改变越明显。叠加后混合波的振幅沿声波传播的方向是逐渐减小的。

从图中的可以看出，功率沿波的传播方向衰减，这是容易理解的，因为声功

在传播过程中有能量耗散。当输入端的能量等于耗散的总能量时，管内就可以维

持稳定的声场。但图中显示出功率的衰减并非线性的，在压力波节点处，其斜率

最小，在压力波腹处，其斜率最大。这是因为气体的压力振幅越大，由它引起的

温度振幅也越大，由于壁面是等温的，因此气体和壁面之间的热交换也越大，声

波的能量损失也越多。为了减小声能的损失，在热声热机声场的压力波幅处，应

选用绝热的材料。

③，：≠仉．五=D，在此条件下，只考虑流体粘性的影响，忽略气体和管壁之间

的热交换，模拟结果如图4-4．2(c)所示。同上，由于粘性影响声功沿声波传播

的方向衰减，它的衰减也是非线性的，在速度波节点处，其斜率最小，在速度波

腹点处，其斜率最大。因此，在声波的速度波腹点处粘性耗散较大，在实际的热

声热机中，该处的管壁应具有较好的光洁度，以减小粘性损失。

④‘≠D，．五≠D，同时考虑粘性和热传递的影响。模拟结果如图4-4．2(d)所

示。实际的热声热机都存在这两种影响。这时声功的衰减是上面两者之和。行波

分量比以上两者较大，因此压力和速度的相位差也相应增大。从图中可以看出，

对于理想驻波来说，它的声场中压力和速度的相位差在长度方向上均为90度(图

中虚线)。对于混合波来说，整个声场内的声场分布是比较复杂的。总的趋势是沿

声波传播的反向，相位差偏离90度的值就越大。在同一个波长内，在压力波腹附

近的一段范围内，其相位差相等。在压力波节或波腹处，其相位差接近180度。

这是因为在该点处驻波分量的压力或流量的方向发生突变，行波分量的对相位的

影响较大。
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从上面简单圆管的模拟可以{!导出以下结论：

1． 对于理想的驻波来说，声场中压力和速度的相位差为90度，管内的功率

为零，对于混合波来说，声场的相位比较复杂，总的来说，沿声场传播反向相位

差偏离90度值越大。在驻波波节点处，相位差接近180度。

2． 声波在传播过程中由于粘性和热传导的影响而不断耗散，声波的衰减并不

是线性的。在压力波腹处，热传导的影响较大，粘性的影响较小：在压力波节处，

热传导的影响较小，而粘性的影响较大。这对于实际热声热机的建造具有指导意

义。在压力波腹处，圆管内表面应选用绝热材料，而对其光洁度要求不高：在压

力波节处，内表面光洁度要好，而对其绝热性要求不高。

=、实际热声热机的模拟

图442(e)是无负载热声发动机的模拟结果，系统总长度为2．2m。采用氮

气为工作介质，平均压力为1IMpa，谐振频率为64Hz，振幅为平均压力的5％，温

差为250K，回热器和换热器的结构和尺寸见第五章第二节。从模拟的结果可以看

出，对于无负载热声热机来说，在稳定的工况下，其回热器产生的声能全部被系

统各部件消耗，系统并无声功输出。由于回热器是有源部件，图中体积流速的虚

部在回热器处产生一个突变，这是流放大作用的结果，除此之处，流放大作用还

使得回热器内的行波分量增加，因而图中的声场相位也产生一个突变。

图4-4．2(f)是有负载热声发动机的模拟结果，其结构与上述无负载热声发动

机相似，只是在距离系统左端0．55m处增加一纯阻性的负载，负载大小为4×107

N·s／m5，回热器的温差为350K。从图中可以看出，由于负载的分流作用，在负

载位置其声功和相位差的绝对值都产生一个突变。系统输出功率为6W左右。

§4-5本章小结

1．确定了热声部件统一的网络结构，并从流体力学的基本方程出发，推导出

非等温管路网络结构的基本传输方程，它与热声效应基本方程是一致的。

在此基础下对网络结构参数进行量化。

2．根据各部件的特点确定各部件的网络模型，所有部件的分布参数网络模型

都用多环节集总近似模型代替，环节数越多，其集总近似模型越接近于分

布参数模型。根据各部件的连接方式，确定系统总的网络模型。

3．在网络模型确定的情况下，根据系统的边界条件和初始条件来对系统进行
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模拟。并详细讨论了系统频率和回热器温度梯度的求解方法。

4．运用网络模型对简单圆管和热声发动机进行模拟和分析，为热声热机的优

化提供指导。

57
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第五章热声发动机的实验研究

§5．1前 言

热声发动机是利用热声自激振荡，将热能转化为声能的装置。它具有结构简单，

无运动部件等优点，管内的工质一般为为简单的单原子气体或混合气体，因此其

工质符合环保的要求。自Rott在1969～1980年首次对热声效应进行了定量的理论

分析【7．n】，世界各国对热声热机的开发进入了一个高潮。美国的研究处于较领先的

地位，八十年代中期，在热声理论的指导下对热声发动机进行了改进，提高了热

声发动机的热功转化的效率，同时由热声发动机驱动的制冷机的突破性进展，进

一步推动了对热声发动机的研究发展。目前美国的已经研制出包括采用混合工质

在内的各种热声发动机，并且在利用热声谐振管实现无污染制冷方面取得了巨大

的成功，已经在天然气液化、医用低温存贮箱等领域进入应用阶段【22】。尤其是Swift

制造的行波热声斯特林热机Ⅲ，在提高热声热机的效率和功率方面取得较大的进

展，在700W的声功输出的情况下，其最高的热声转化效率为30％， 为同样工况

下卡诺效率的42％，热声热机的应用前景变得更加明朗。在日本【14“”l、俄罗斯及

法国也开展了广泛的研究。在我国，从九十年代初期开始进行热声效应的研究，

已经在低温制冷机和电驱动热声制冷方面取得了一定的进展。九十年代中期，华

中理工大学低温实验室在国家自然科学基金的资助下首先在国内展开对热声发动

机的研制，取得了丰富的成果[681。但由于实验开始处于摸索阶段，以及加工工艺

的限制，发动机的输出功率较小，效率也较低。作者在原有工作的基础上对热声

原动机进行重新设计和改进，在输出功率和效率方面都有较大的提高，并能够实

现带负载制冷。本章介绍作者在热声发动机实验研究方面的进展。

§5。2

热声发动机实验装置台如图5-2-1所示，实验主要由三部分组成：(1)热声发

动机系统，主要由回热器、热端换热器，冷端换热器、谐振腔、谐振管及供热系
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统组成，回热器、热端换热器和冷端换热器构成熟声转换的核心，实现热能和声

能之间的转换：(2)测量系统，主要由压力测量系统和温度测量系统组成；(3)

计算机采集系统。下面分别介绍各部分的构造及组成：

(一)热声发动机系统

(1)谐振腔

谐振腔由内径为巾1lOmm、长度为200mm的铝筒构成，一端封闭，另一端由

法兰与谐振管连接。在谐振腔上安装有压力表和充气阀，以测量热声谐振管系统

内的平均压力，通过充气阀对系统抽真空和输入工质。谐振腔的主要作用是帮助

系统谐振和减小系统长度，并存贮部分能量。

(2)谐振管

谐振管主要由内每径为巾34、长度不等的黄铜管由法兰连接而成，总长度可

以按实验需要进行调节，谐振管的管壁上安装有压力传感器及温度传感器的接口，

便于实验测量。

U． I也

l l

图5．2．2冷端换热器结构示意图

热端换热器

A—A

热端换热器剖面图

图5．2．3 电加热系统及热端换热器结构示意图

∞

@

9
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(3)冷端换热器与热端换热器

冷端换热器的结构如图5．2。2所示，换热器由厚度为0．2mm的紫铜板叠置而

成并放入紫铜管中，中间夹有由0．8man的银丝并与板叠钎焊在一起。冷端换热器

长度为10mm，放入冷却水套内，冷却水套长度为100mm，冷却水套外套材料为

不锈钢，保证其结构强度；内套材料为黄铜，以保证其较强的导热能力。它采用

螺旋式结构的逆流水道，以循环水将热量带走。热端换热器和冷端换热器的结构

相同，如图5．2．3所示，其长度为20mm。热端换热器和冷端换热器分别置于回热

器的两端，以保证回热器两端建立一定的温差。

(4)电加热系统

加热系统由电阻丝、功率调节装置和绝热层组成。电阻丝绕在换热器所在位

置的壁面外，中间使用云母带隔离，可保证良好的电绝缘和导热性。电阻丝为特

制的材料制成，以保证在高温下不易熔断。电阻丝输入的热量由外面的变压器来

调节，为了实验的安全，电阻丝的电阻很小，将三根电阻丝并联后总的电阻为3

欧，这样在保证较大的热量输入的情况下，变压器的输出电压也很小，其最大输

入功率可达到1000W。绝热层由石棉板捆扎而成，厚度约为50mm，可以保证加

热器和外界的热绝缘。

(5)回热器

热声回热器是实现热声转换的关键部件，回热器仍然采用板叠结构，板叠材

料为0．Imm厚的不锈钢带，板叠的一侧焊有O．7mm的钢丝，由激光点焊而成，将

不锈钢带叠制后加工成圆形截面并放入壁厚为Imm的不锈钢管中，钢管内径为由

34mm，这样就构成了一个间距为O．7mm的平行板叠结构的回热器。根据不同的实

验需要制成长度分别为50mm、100mm、150mm三种回热器。

(--)测量系统

(I)压力测量系统

在热声谐振管系统中，其压力信号的变化范围较大，因此选用两种类型的压

力传感器：一类是驻极体传感器：一类是压阻式压力传感器。驻极体传感器主要

是用来测量起振开始阶段小的压力信号。在稳定的工况下，用压阻式传感器来进

行测量。压阻式传感器采用了秦岭晶体管厂生产的CYG系列传感器，量程分别为

10Kgf／cm2和30Kgf／cm2两种，精度为B级，频响范围为15KHz，可以满足实验的

6l
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要求。

(2)信号调理放大器

信号调理放大器采用扬州无线电厂生产的信号调理器，信号调理器有两个作

用：一方面它可以给压阻式压力传感器提供标准工作电源：另一方面对传感器的

输出信号进行放大。实验中放大倍率一般选用400倍。由于实验系统内的压力比

较小，因此要求其调零范围很大，此信号调理器的调零不能满足要求，作者自己

设计了一个专门的调零电路，调零范围在0～200mv，能够满足实验的要求。放大

后的信号能满足A／D转换器的要求。信号调理器具有零漂移小、噪声低等特点，

每台仪器能够实现四路信号同时采集，为实验提供良好的条件。

(3)温度传感器

温度的测量使用热电偶，对于冷端换热器和回热器的冷端采用铜．康铜热电

偶，其测量范围为．200---400"C；对于热端换热器和回热器的热端采用镍铬．镍硅热

电偶，其测量范围为．200～110012。对于起振时的温度变化采用信号采集系统进行

测量，对于稳态系统来说，由于温度的变化较慢，可以采用精度较高的数字电压

表来进行测量。热电偶在安装前都必须进行标定以保证测量的精度。

(三)信号采集系统

信号采集系统主要由A／D转换器、IBM PC计算机及相应软件组成。A／D转换

器有十六个通道，它要求输入的电压为．2．5,--+2．5V。相应的采集软件由课题组自行

编制，可实现实时数据采集和存储，并能够动态显示波形。采集系统的单通道最

大采样频率为20KHz，通过设置延时参数，可以完成0---20KHz频率范围内的信号

采集。

(四)实验一般步骤

1．开启测量系统及信号采集系统电源，测量系统预热半小时，以消除测量系统的

零漂误差；

2．打开冷却水源；

3．接通加热器电源，给系统加热，同时记录各测点温度的变化，控制加热功率以

使加热速度在合理的范围内；

4．观察示波器上的压力变化，直至热声发动机产生自激振荡；

5．在信号稳定的条件下，采集各传感器的压力信号；

6．改变系统运行工况(如调节系统的加热功率、改变平均匀压力及改变负载等)，
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在稳定情况下采集相应的压力信号：

7．实验结束后，首先关闭加热系统、测量系统的电源，半小时后再关闭冷却水源。

8．整理实验数据，做好实验记录，并将数据存盘备份。

(五)实验数据的处理方法

通常实验中获得的信息是通过对采集信号的处理得到的，通过数据处理一般

可以得到三个最基本的信息：(1)各次谐波分量及其频率；(2)各次谐波分量的

振幅；(3)同频率两信号之间的相位差。

1．频率和振幅的标定

虽然实验中的采样频率是预先设定的，但是要精确得到实际采集间隔时间，

必须通过实验的标定，本实验采用50HZ标准电源进行标定的。由于没有标准的声

源信号，实验中振幅的标定只有通过静态标定来代替。

2．信号噪声的抑制

在数据采集的过程中，由于A／D板存在着电磁耦合及外界干扰，一般在输入

短路时，其变换后的输出并不为零，一般都有5mv以上的噪声。采集噪声必然为

实验结果带来影响。为了抑制这种采集噪声，在数据处理过程中运用小波变换将

数据信号进行预处理，它相当于用一组中心频率不同的带通滤波器对信号做滤波。

图5．2．4中，(a)和(b)分别为原始采样数据波形和小波变换后的波形，从图中

明显可以看出，小波变换后的波形比原始波形光滑，信噪比大幅度提高，可以在

一定程度上提高实验的精度。

3．FFr变换

为了得到系统的谐振频率和振幅，我们对数据进行快速FFT变换得到其幅频

图，如图5．2_4(c)所示，从幅频图上可以方便地读出各次谐振频率及相应的振幅。

注意在FFT变换前应根据时间和幅值标定对数据进行变换。求两组信号相位差则

有两种方法，一种方法是在两种信号作小波变换后，运用自编的程序分别拾起各

自对应的峰值点，按峰值点间的时间差可转化为相位差；另一种方法是直接在两

组信号的幅频图中读取相位值，两者的差值即为其相位差。作者分别用两种方法

对同一组数据进行处理，其结果基本相同，误差非常小，说明两种方法都是可靠

的，而后一种方法则更简单方便。
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(a) 热声发动机稳定工况下的原始信号波形

(b) 原始信号经小波变换后的波形

Frequency(Hz)

(c) 信号经过FFT变换得到的幅频图

图5．2．4 实验数据的处理方法

∞譬#昌△E《

^口0D)虫西c《
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§5-3热声发动机基本特性的实验研究

利用研制成功的热声发动机实验台，对其性能作了初步的实验，以加深对其

工作机理的认识，理解其热力学本质，并根据实验结果积累宝贵的经验，为工程

实践提供第一手技术资料。

一、谐振频率

热声系统的固有谐振频率主要到决于工作介质的声速和系统的有效长度，工

质的绝热声速由下式决定：

c。=扫西 (5．3—1)

其中，r为绝热指数，R为气体常数，7’为绝对温度。在热声发动机系统中，其加

热段及热端换热器内的工质的温度变化较大，造成这个区域内声速的变化，在冷

端温度保持不变的情况下，它对整个系统频率的影响较小，实验的研究表明，对

于图5-2．1所示的热声发动机，当热端温度升高300K时，其频率变化仅为O．2Hz，

当热端和冷端温度同时升高时，其频率的变化较大，其关系也比较复杂，因为对

于不同的系统来说其热端温度和冷端温度的关系是不同的。但热端和冷端的温度

变化必然引起系统内平均压力的变化，频率的变化可以用压力的变化来描述：

f(H曲

图5．3．1 热声发动机系统固有频率随热端温度变化
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f=厶√pol／po (5—3-2)

其中，厂和五为分别对应于平均压力为胁，和P。的固有频率。这样通过测量其平均

压力的变化就可以得到其频率的变化，十分方便。图5—3．1为在不同的工况下，其

固有频率随热端温度变化的趋势，实验中保持冷端的循环水量不变，这样冷端温

度随热端温度的升高而同时升高。实线表示根据平均压力的升高计算得到的值，

虚线表示压力信号经过数据处理得到的测量值。从图中可以看出计算值和测量值

较好地符合。在热端温度变化200K时频率变化可达1．2Hz。

在实际的热声系统中，其频率主要是由系统的有效长度决定的。对于等直径

热声系统来说其固有频率可表示为

fo=去(5-3．3)
其中工为热声系统的总长度，尼为系统的基频，高次频率为基频的整数倍。对

f(Hz)

图5．3．2谐振腔的体积对系统谐振频率的影响

于截面变化较小的系统可以按体积等效来计算其总的长度，计算所得的误差较小。

对于带有谐振腔的热声系统来说，其谐振频率受谐振腔的影响较大。为了考察谐

振腔容体对系统频率的影响，运用网络模型对不同直径的谐振腔进行模拟，图5．3．2

为模拟的结果，工况条件如图中所示，其中Ll为谐振管长度，L2为谐振腔长度。

从结果可以看出，直径越大，其谐振频率愈低，其压力波节愈接近谐振腔，当谐

振腔的直径足够大时，系统内压力波节与谐振腔十分接近，这时热声系统实际上

为1／4波长。因此谐振腔可以减小系统的长度。在实际的热声发动机带脉管制冷机

时，要求频率较低，必然导致系统长度过长，因此用1／4波长热机来代替半波长热
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机，可以大幅度减小系统长度。

二、起振温差

热声发动机的起振温差是一个非常重要的问题，因为在热机的实际应用中，

其高温端的温度受到热源温度的限制。起振温差越低，其应用的范围越广。国外

很多学者作过细致的研究m114⋯1I“。总的来说，起振温差受以下几个因素的影响：

(1)回热器的结构；(2)回热器的长度：(3)平均压力；(4)负载。

1．回热器结构

从目前的研究来看，回热器的结构一般有板叠结构、丝网结构、毛细管结构

三种【20¨6”。用得最多的是板叠结构和丝网结构。华中理工大学低温实验室对这三

种结构的回热器的温差进行了实验研究16”，结果表明，毛细管结构的热声回热器

的起振温差最小，丝网结构的回热器的起振温差最大，扳叠结构介于两者之间。

具有针状(pin．array)结构的回热器具有较好的热功转换能力。由于作者实验中使

用的是板叠结构，所以没有研究各种回热器的起振温差。

2．回热器长度

回热器长度对起振温差的影响非常明显，长度越长，其起振所需的温差也越

大，我们对长度分别为50ram 100mm 200mm三种回热器的起振温差进行了研究，

在使用氮气作为工质，充气压力为0．5Mpa的条件下，起振温差分别为184K、243K、

302K。相应的温度梯度分别为3860K／m、2430 K／m、1510 K／m。由此可以看出，

回热器的长度越长，起振所需要的温度梯度越小。原因可能是因为回热器的长度

越长，其产生的声功率愈大，克服系统的阻尼耗散的能力就越强。

3．平均压力

许多研究者对充气压力对起振温差的影响进行了研究【“儿I蚰】，得出基本相同的

结论，即在不同的充气压力下，系统的起振温度不同，并且存在一个最优的充气

压力，在这个压力下，系统的起振温差最小。图表5．3．3是在回热器长度为50mm、

频率为224Hz及以氮气为工质下得到的实验结果。结果表明该系统在平均压力为

O．4Mpa下其起振温度较低，与文献1441所得的结果相一致，但是为何存在这样一个

最优平均压力，文献中都没有给出令人信服的解释。这里作者运用网络模拟结合

实验，对其原因进行了分析。前面已经推出了流体的网络模型，并对回热器的网

络参数Z、Jr及a进行了量化。实际上，流体网络的各参数是有其固定的物理意义

的，阻抗z的实部是单位长度的流阻，表现为流体的粘性，虚部为单位长度的流

感，表现为流体的惯性：导纳】，的实部为单位长度流导，表现为流体的热传导，
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虚部为单位长

度流容，表现

为流体的压缩

性。流放大系

数a表示回热

器的热声转化

能力，对于行

波热机来说，

流放大作用主

要取决于它的

实部，对于驻
图5—3。3 不同充气压力下热声发动机的起振温差

波热机来说流放大主要取决于它的虚部。图5-3—4是运用网络模型对不同压力下的

回热器的阻抗和导纳模拟的结果。从图中可以看出，随着平均压力的增大，其阻

抗逐渐增大，而导纳逐渐减小。它们都是单调变化的，流放大系数的实部也是单

调上升的。但是它的虚部存在一个极值，即在平均压力为O．4Mpa处存在一个极大

值，说明系统在这个工况下有较强的换热作用，产生的声功率最大，因而它的起

振温差最小。图中流放大系数曲线的趋势和实验得到的温差曲线的趋势是相对应

的，也证明这种解释是正确的。

对于不同频率的工况下，其最优平均压力也是不同的，图5．3．5给出在不同频

率下最优频率的模拟结果，从图中可以看出，频率越高其最优平均压力值越小。

为了验证这个模拟结果，在回热器、换热器及工质不变的情况下，通过调节系统

长度来改变系统的谐振频率，然后求出该频率下的最优平均压力，实验结果如图

5．3．5所示，当频率从170,--270变化100Hz时，最优平均压力变化0．1Mpa，其趋

势是随着频率的升高最优平均压力减小，与网络模拟结果相符合。实验证明运用

网络模型可以对热声系统的特性作出较为准确的预测，从而为工程设计提供指导。

4．负载

负载对起振温差的影响也非常明显，负载越大，起振温差越大，实际热声系

统的负载应分为两部分：一部分是系统本身维持声场所必需的能量耗散，这种耗

散分散于热声系统各部件上，是无用功；另一部是用来驱动外带负载，是有用功。

前一种负载应尽量减小，可以通过对系统的优化来实现，如提高管内的光洁度减

少粘性损失。后一种负载需根据系统的输出功率来决定，负载过大，系统就不能

起振。因此在实际的热声带负载系统中，为了减小起振温差，通常先将负载关闭，

待系统起振后再打开负载。
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po(XO．1Mpa)

po(x0．1Mpa)

Im(Z)

p“×0．1Mpa)

Po(X0．IMp小

图5-3-4 不同充气压力下回热器阻抗、导纳及流放大系数

图5-3-5不同频率下系统的最优压力

合‰苫『I．o×vod
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三、回热器的特征尺寸

回热器作为热声转换部件，其特征尺寸对其性能的影响很大，选择合理的特

征尺寸不仅能够提高声功率，而且可以提高热声转化的效率。我们取R／万。作为回

R／dI

Im(Ⅱ)

图5．3．6回热器特征尺寸对源放大系数的影响

R／J^

热器的特征尺寸，其中R为回热器填料的水力半径，对于平行板叠式回热器来说

为板叠间距的一半。J。为回热器的热穿透深度。图5．3-6为回热器特尺寸对流放

大系数影响的网络模拟结果。模拟结果表明，回热器存在一个最优的特征尺寸，

当R／J尸1．2时，流放大系数达到最大值，说明在此条件下，热声转换的效率最高。

模拟的结果还表明，在相同的温度梯度下，平均温度越高，流放大系数越大。这

个结果得到了实验的验证，同时调节热端加热功率和冷端循环水量，在保持温差

不变的条件下，提高回热器的平均温度，在不同工况下在同一位置测量其压力振

幅，实验的结果表明，回热器的平均温度越高，声场的振幅越大，与模拟的结果

相符。由于实验条件及时间的限制，本实验只加工了一种特征尺寸的回热器，没

有对不同声特征尺寸的回热器进行深入的研究，这是作者下一步继续进行研究的

内容。

四、回热器位置

回热器是被放置在谐振管内的，对于驻波热机来说，在谐振管的不同位置处，

其声场特性各不相同。因此回热器的位置选取，是热声系统优化的重要课题。

事实上，从前面的网络模型可以看出，回热器声功的产生是流放大的结果，

声功的产生不仅与流放大系数有关，而且与通过回热器的流本身有关，通常回热
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器内气体的流速是由该处的声场决定的。当回热器处于同样的温度梯度、平均压

力、平均温度以及同样工质的条件下，由源参数的定义可知流放大系数是不变的。

其声功的大小仅由回热器的位置决定，图5．3．7是在相同流放大系数下回热器在不

同位置下的声功率，横坐标为回热器左端离热端封闭端的距离。从图中可以看出，

在x=O．6时，其声功率最大可达12W。回热器偏离这个位置越远，其声功率越小，

当回热器越过声波波节点后，回热器的声功率为负值，这时它消耗声功产生纵向

的输热作用。当然，在温度梯度改变方向时，回热器就会产生声功而不是消耗声

功，当两个温度梯度方向相反的回热器分别置于谐振管两端时，就形成一个对称

的双头热声发动机188l。x=O．6处接近于1／4管长处，该处的声场具有最优的幅值和

’s

声功

(Ⅵ”
5

O

{

。 ／——＼、 j- 一7 、＼ j

．

’

氮气工质 j
po-o·5Mp8 I
}pa=20kpa 1
} 仁85 }—L=SOmm ．]l【．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．。．．．．．一一一，．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．。．．，，．一图5-3．7

Oj 04 OJ 0,8 1 1j 1 4

x(m)

在相同条件下回热器处于谐振管不同位置时的声功率

相位，使得该处的热声效应最为强烈。从第二章中的热声网络分析中，我们也得

到了回热器声产率的公式为Re(印。疗。)／2，该公式也说明回热器的声功产生与声场

幅值和相位的复杂联系。下表为回热器处于不同位置的实验结果

表5．3．1
l

I X(m) 0．05 O．2 0．4 O．6 O．80 1．10

I功率(Ⅵ O．5 2．3 2．5 1．5 1．2 不起振

实验中，将输入功率控制在lOOW，在不同工况下测量其输出功率，功率的测

7l
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量方法将在下一节中详细介绍。从上面的实验结果可以看出，回热器在x=0．4处输

出的声功率最大，在此位置两侧声功的输出减小。在x=1．10处，由于回热器产生

的声功小于系统的耗散能量，系统不能起振。实验结果表明，回热器的位置在O．4rn

处其声功率最大。实验结果与模拟结果有一点差别，可能是由于在越靠近压力节

点处，气体的流速越大，因而声功率的耗散越大，输出功必然会减小。在实验中，

为了保证热端和回热器的热绝缘及实验的方便，其热头不宜过长，回热器处于x=0．2

处，本文实验中如果不作特别说明，回热器均位于该位置。

五、振幅

热声发动机的振幅是衡量热声回热器热声转化能力的量，回热器产生的声功

越大，其振幅越大。对于一个特定的系统来说，其振幅的大小主要由回热器两端

的温度梯度决定。由于热声发动机系统是一个复杂的非线性系统，其振幅随温度

梯度的增长也并非是线性的，而是有其特殊的规律。

表5-3．2为热声发动机系统在无负载情况下不同的加热功率下的温差、压力振

幅及压比，压力测量的位置在冷端换热器右面附近。工况条件为：氮气工质，基

频为64Hz，回热器长度为50mm，充气压力为0．4Mpa。

表5．3．2

加热功率(W) 回热器温差(K) 压力振幅(pa) 压比P，／po(％)

100 183 7440 1．86

150 225 10201 2．55

200 263 17246 4_31

250 300 23484 5．87

300 326 28082 7．02

400 355 39365 9．84

500 362 39523 9．88

600 374 39525 9．88

从图5-3．8可以看出，随着热端加热功率的增大，回热器的温差逐渐增大，但回热

器两端的温差增长速度逐渐变慢，这是由于冷端换热器的散热能力有限，热量来

不及散出，导致冷端换热器的温度升高加快，这时热流没有被充分利用，从这里

也可以看出，回热器的长度应与输入功率相匹配。图5-3．9显示在较小的温差范围

内，压力振幅随温差的增加而线性地增长，但是在压力振幅增长到一定的值后，
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温差(K)

0
e

罂
鞲
R
出

图5．3．8 不同输入功率下温差的变化

图5．3．9不同温差下压力振幅的变化

温度的增长对压力的增长的影响很小，压力几乎不再增长。这一点可以从系统能

量的角度来进行分析，对于无负载热声发动机来说，回热器产生的声功主要用于

系统内的耗散，当回热器产生的声功大于耗散时，必然引起振幅的提高，而振幅

的提高又导致系统耗散能量的增加，只有当两者达到平衡时，系统才能处于一个

稳定的工况。由于系统消耗的能量有限，当振幅增大到一定的值时，系统产生的

声功无法输出，也无法消耗，因此抑制了振幅的增长，回热器的效率减小。系统

在这个模态下已经达到饱和，进一步加大输入功率就会产生模态的变化。在这种

情况下如果打开负载，声功的输出便有了通道，回热器的温差减小，压力振幅大

大降低，回热器的效率也明显提高。
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§5-4热声热机系统的声功率测量

热声热机是实现热能和声能之间转换的装置，声功输出是反映热声热机系统

效率和带负载能力的重要参数，因此准确地测量声功率对于了解热声系统的特性

非常重要。目前声学测量中广泛采用双传感器来测量流体管道中声特性m4】【l”】。它

在热声工程的实验研究中也已得到广泛应用，根据不同的条件有不同的测量方法。

本节对各种测量方法给予详细介绍，并通过实验给预验证。

一、可变负载测量：法

根据声学测量的知识，对于管路中的平面声波其声强的表达式为

，=p(t)u(t1 (5-4一1)

其中，P和“为某截面的声波的压力和速度，上面横线表示时间平均值。压力可以

通过压力传感器直接测量，但是速度的直接测量是比较困难。为了方便准确地测

量流速，在热声发动机谐振管上加上一个可变负载，如图5—2-l所示，可变负载位

热
击

发
动
机

(a)

R L

(b)

图5．4．1 可变负载法测量声功率示意图及其等效网络图

于冷端换热器右侧附近，将其局部放大如图5_4一l(a)所示，可变负载由导管和气

库构成，中间通过阀门调节进入气库流量的大小以控制消耗在负载上的声功。实

际上，负载结构可以用一个集总参数的网络模型来描述，如图5-4．1(b)所示，

圆管相当于一个感，阀门相当于一个阻，气库相当于一个容。当圆管长度较小时，

感可以忽略。而对于脉管制冷机来说，其热端有一个吸收声功的负载，它相当于

一个调相的感，由于其管道细长，这种情况下感不可忽略。根据网络模型流入气
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库的体积流量为

Ul：f嬲：—ico—V见
YPo

(5-4—2)

其中，气库的体积V可以通过它的结构和尺寸计算，气库内气体的比热比y和平

均压力P。也可以从热声发动机的工况条件加以确定，气库内的压力P，可以用压力

传感器精确测量。由于在阻和感处的流损失可近似忽略，因此可以认为通过网络

各元件的流是相等的。这样就可以得到流入网络入口的声功率为

‰=三Re(胡)=豢Im(膈)=芸㈨埘n口 (5-4-3)

其中，o为P，和P。之间的相角，如果感等于零，则p』超前P，90。因此有

‰=当Im(pl蟊)=当Ipl lip3 I (5-4．4)
ZYPo z：ypo

方程(5．4．3)fig准确地给出耗散到集总参数的RC回路或RLC回路声功率。由于平

均温度与此测量无关，因此无需保证各元件在同一温度，为实验带来极大的方便。

如果考虑流体和壁面之间的换热的影响，采用上述公式会使测量产生微小的误差。

更为精确的表达式为¨3”

‰=鼍掣【sin0+号净(sin0+cos0)] (5-。-5)

其中，彳为气库的表面积，占。为气体热穿透深度。上式中所有的未知量都可以通

过计算或测量得到。通常情况下，在声场中含有少量的高频谐波成份。上式是在

单频下推导的。对含有高次谐波的声场同样适用，这时总的耗散能量是各次谐波

分量的能量之和。

二、双传感器声功测量

可变负载声功测量方法可以准确地测量热声热机的输出功率，但是其前题条

件是有声功耗散在负载里，因而必然

改变系统内的声场。而且它只能测量∥

系统某截面的输出功流，而不能测量

截面的声功流。在实际的工程测量中，

当然希望能够在不影响系统声场的情 图5-4．2双传感器声功率测量示意图
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况下测量任意截面的声功流，以便在没有外加干扰的情况下了解系统的真实特性。

因此必须探索更加简便有效的声功测量方法。

如图5．4-2所示， 对于截面均匀的圆管，其内径远小于声波波长，在管壁上

装有两个压力传感器，相距Ax米。在层流边界层假设下，其速度可表示为

。：』宰(1一坠监)
copo出 ro

(5．4．6)

通过圆管截面的声功流为

矽=￡p蒯=丢鼬嘧罢(1-半)】 @4∽

假定待测点为两传感器之间的中点处，其坐标为x=O，对于单频率声波来说，两个

压力传感器处的压力可表示为

P．=Aexp(一ikAx／2)+Bexp(ik△x／2) (5-4-8)

P2=Aexp(ikAx／2)+Bexp(ikAx／2)(5-4-9)

因为P』和胁为可测的值，因此可以求出(5-4．8)和(5．4．9)中的待定系数A和B

的值，再通过一些简单的推导最后可得声功的表达式为【]

∥=—2,o．aLsin(mAx／a)×(hn(哟”去【l-等+(1+钞警c。“警)】)
+鲁(岍阶【l-等+(1+≯)等csc(m口ax)】)

(5．4．10)

对于热声发动机和热声制冷机来说，由于其驻波比较高，因此式(5-4．10)要求两

个压力之间的相位差的测量要准确。通常将压力传感器置于驻波压力波节点两侧，

以改善测量的精度。

三、活塞及瞩叭的声功率测量

对于活塞或喇叭驱动的热声系统，其发射声功率的测量相对来说比较容易。因

为驱动部件的横截面积A、运动的位移幅值z，、运动的速度“，或者加速度a，都可

以方便地测出，活塞表面处的压力也可以通过压力传感器进行测量，因而从活塞

或喇叭发射的声功率可表示为
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矽=一了coAIm(pl墨)=ARe(pl蟊)=五A Im(A面)(5-4-11)

这种测量方法也存在一定的误差，对于活塞驱动装置来说，活塞与壁面的接触并

不是理想的，有一定的旁流泄露，如果

泄露的体积流量较大，则计算所得的结

果存在一定的误差。对于喇叭驱动装置

来说，驱动头的形状如果不规则，面积A

的计算将比较困难，实际的驱动头一般

都经过改造变得比较规则。

图5-4—3活塞及喇叭的声功率测量

四、声功测量的实验及分析

为了验证双传感器法声功测量的准确性，通过实验对前两种方法进行实测并

比较测量的结果。实验的声源由热声发动机提供，实验采用氮气工质，谐振频率

为64Hz，充气压力为0．5Mpa，加热功率为300W。负载装置如图5-4．1(a)所示，

其入口距离冷端换热器150mm，我们用两种方法测量图中两传感器的中点处的声

功流。气库的体积为300cm3，连接管的内径为4mm，长度为250mm，两传感器之

间的距离为40ram。当热声谐振管处于稳定的工况下，通过计算机采集各传感器的

压力信号。同时调节阀门的开度，改变负载耗散功率，在不同的开度下采集数据．

对采集的数据进行快速付立叶变换得到所需的相位差，利用(5-4．5)和(54．

10)计算两种方法所得到的声功，其结果如图5．4．4所示。实线为可变负载法测

图5-4．4 在阀门不同开度下输入负载的声功率
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量的声功率，虚线为双传感器法测量的声功率。从图中可以看出两种测量方法所

得的结果非常接近，随着阀门开度的增大，其输出功率增大。因此采用双传感器

法测量热声系统的声功率是准确的。在以后的实验中，经常要用到这种测量方法。

§5—5热声系统声场相位和功流分布的实验研究

热声热机内的能量是以声波的形式传播和存贮的，对于驻波热声热机，通常认

为它的声场相位(即压力和流速的相位差)为90度凹】，因而在相应的理论设计中

也以驻波声场为假设进行计算。但是从声学的角度来说，驻波并不能传送功率，

这与实际热声热机的对外做功能力相矛盾。实际上热声热机是工作于混合波，既

有驻波分量，也有行波分量，其相位分布比较复杂。在热声热机带负载工作时，

其相位必须匹配，才能达到最高效率，因此准确测量声场的相位分布，对于负载

匹配具有重要意义。热声热机产生的能量并不能全部用于对外做功，为了维持谐

振的声场，它本身的各部件也会消耗一部分功。为了提高热机效率，减小额外功

流损失，首先应了解其功流的分布。本节将对热声发动机沿轴向的声场相位和功

流的分布情况进行实验测量，并和网络模拟的结果进行了比较。

1．实验装置

测量装置仍然使用前面所述的热声发动机，由于谐振管上布置的测点有限，实

验中可以同时布置六个传感器。为了能尽量多地测量谐振管各处的相位和声功率，

实验中测量分多次完成，每次都要调整谐振管各段的顺序以改变测点的位置。而

且保持充气压力和加热功率不变，以保证工况条件的一致。

2．实验数据的处量方法

由于声场相位直接测量起来比较困难，所以运用近几年声学信号处理的新技术

——双传感器法测量声场的相位。双传感器技术主要根据声强与声压信号互谱之

间的关系，应用了声场中二定点声压的差分近似求声速的原理。设相距为厶x的两

个传感器测量的压力波动分别为P，和B，则其中点的压力和速度振荡的表达式分

别为

P：旦堕
2 ，一丢c警，∞D △x

(5-5．1)
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压力振荡和速度振荡的相位差为

0=0p一见 (5-5-2)

其中，口。，成分别为压力和速度的相角。

根据前文双传感器测量声功的原理，谐振管两传感器之间中点处的声功流为m41

∥=—2pma上sin(a，Ax／a)X(1m(哟”砉[1_等+(1+等)警c。“竽)】}
+击c阱一I嗍，一等州+等，等csc(警，】)

(5．5．3)

其中，，0为谐振管的半径，国为谐振频率，P和n分别为气体的密度和声速，盯、

y和玩分别为气体的普朗特数、比热比和粘性穿透深度。豆为最的共轭复数。

3．实验结果及分析

实验分两种情况讨论，一种是负载的阀门关闭，这时热声热机工作于无负载

状态，声功全部用于沿程的

耗散；另一种开启阀门，让

部分声功流入负载。实验中

发现在压力波节处，相位差

产生一个突变，在压力波节

的左侧，相位差为90度时，

在压力波节右侧的相位差为一

90度，反之亦然。这也是不

难理解的，因为在整个谐振

管的轴向上，流体总是向同

一个方向运动，速度是同向

的，而驻波的压力在波节点

的两侧是反向的。图5．5．1

是应用网络模型对单纯驻波

相位的模拟结果。注意，图

勺
e
馨
蛾

一
。
援
霹

—～、<，力振幅速度振幅
＼＼ ／

7 ＼压力波节、＼

X([f1)

x(m)

图5—5一l单纯驻波的压力、速度和相角的分布图

o●：o

c=I

4{

∞∞∞；}o∞∞∞∞
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中的横坐标表示沿谐振管轴向的位置，速度振幅是流量振幅，它等于流速和横截

面积的乘积。从图中可以看出，谐振管的两端是驻波的压力波腹点，速度波节点；

谐振管的中点是驻波的压力波节点，速度波腹点。在压力波节点两侧，压力和速

度的相位差为90度，在压力波节处有一突变。但是对于混合波来说，其相位差就

不是90度，而是有一定的偏差，为了便于比较沿轴向相位差偏离驻波相位的大小，

以下取相位差的绝对值进行比较。

(1)无负载

实验中采用氮气作为工作介质，充气压力为1Mpa，工作频率为85HZ，在稳

定的工况下，热端换热器和冷端换热器的温度分别为510K和304K，输入功率为

120W，在稳定的工况下，测量各点的功率和压力值如图5．5．2所示，实线为网络

模拟的结果，各点为实验测量结果。由于实验条件的限制，布置的测点较少，回

热器和换热器内的功率和相位也无法测量。但实验的结果和网络模拟的结果基本

相符。从实验结果可以看出，回热器所产生的声功除本身的耗散外还有7w左右，

由于没有负载，发射的声功完全用于换热器和管路的耗散。其中，热端换热器耗

散声功1W，冷端换热器耗散2W，管路的沿程耗散3．5W，还有0．5W的声功可能

是由于声波反射损失造成的。从图中还可以看出，在管路的沿程耗散也是不均匀

的，在压力波节处，其斜率较大，消耗的声功较多；而在压力波腹处，其斜率较

小，消耗的声能较小。这是由于在压力波节处，其流速较大，粘性耗散相流也较

大，因此，在热声热机的压力波节处，内壁的光洁度应较高，以减小粘性的损失，

而且负载应尽量布置在压力波节的前面，这对于实际热声热机的研制具有指导意

义。从相位分布图中可以看出，其相位分布很不均匀，整体趋势是沿声波发射的

方向离声源越远，声场相位越接近于90度，这是由于行波分量越来越小，驻波比

越来越大。在驻波波节点处，相位偏离非常明显，相位差甚至接近于零度。这是

因为在驻波的波节处其压力接近于零，驻波对声场的相位影响减速小，行波对相

位的影响增大，对于小振幅的驻波来说，该点的相位几乎等于行波相位。在回热

器中，其相位也有一个明显的偏差，这是由于回热器的流放大作用，它是行波的

波源，其驻波比最小。

(2)有负载

在充气压力不变的情况下，加大输入功率到370W，同时逐渐开大负载阀门，

使部分声功流入负载。在稳定的工况下，其热端和冷端的温度分别为764K和336K。

测量和模拟的结果如图5．5．3所示。回热器发射的声功为25w，负载获得10W功

率，其余的功率为热声谐振管各部件所耗散。负载功率的测量方法参见前面一节，

∞
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测量的结果为9．2W，略小于模拟结果。从相角分布图来看，由于驻波的振幅较大，

其对相位的影响也相应增大，在压力波节处相角的最小值为55度。在负载处，由

富

辟
曾
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图5—5—2无负载情况下功流和相角的分布
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图5—5—3有负载情况下功流和相角的分布

于行波分流作用，部分流进入负载，使负载后的管路驻波比提高，相位有一个2

度的突变，负载前的相位为83度左右，尽管它的位置仍然靠近压力波腹，但与驻

8l
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波相位仍有较大的偏差。因此，在带有负载的热声热机中，其相位分布受多种因

素的影响，尤其在大振幅大功率输出的情况下，运用驻波假设存在有较大的误差。

通过实际研究及模拟结果我们可以得出以下结论：

(1) 热声谐振管的相位分布在压力波节处存在一个突变，在压力波节前后其压

力和速度的相位差符号相反：

(2) 热声谐振管的相位分布比较复杂，不仅受驻波比的影响，而且受驻波位置

的影响，在压力波节点，相位受行波影响相对较大。负载对相位分布有较大的影

响，在负载处相位有一突变。在大振幅大负载情况下，负载前的相位与驻波假设

有较大的偏差。

(3) 热声谐振管产生的声功有较大部分耗散于热声部件，其声功的耗散沿管路

分布也并不均匀，在压力波节处，能量耗散明显增大，因此在热声热机的压力波

节处要求其内壁光洁度较高，同时负载应尽量放置在压力波节的前方。

§5-6本章小结

1．在实验室前人工作的基础上，作者对热声发动机进行重新设计和改进，建造了一

台用于实验的热声发动机，并配备相应的测量系统和采集系统。

2．对热声热机的基本特性谐振频率、起振温差、回热器特征尺寸、回热器位置以

及系统的振幅进行了实验研究。

3．讨论了热声系统声功率的测量方法，通过实验对比双传感器声功测量方法和可

变负载测量方法，说明双传感器测量方法是可靠的。

4．对热声系统声场和功流分布进行了实验研究，结果表明热声系统声场和功流分

布是比较复杂的，各截面的声场和功率分布并不均匀。对于驻波型热声发动机

来说，回热器和负载处的声场相位与驻波假设有一定的偏差。
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第六章H矩阵参数的测量和源参数的辨识

§6-1前言

在第三章中，我们建立了一般热声热机的网络模型，并对网络模型中的网络参

数进行了量化。实际上，系统的网络模型是通过各部件的网络模型按一定的方式

连接而成。而各部件的网络特性是通过阻抗矩阵即H矩阵来描述的，H矩阵参数

的量化是基于一定的线性化前题条件下，实际的系统过程远比这复杂，它能否与

实际的过程相符合，以及在多大程度上相符合，必须通过实验的验证。实际上，

在小振幅条件下，线性网络模型已能很好地与实验相符。在大振幅条件下，模型

与实验值有一定的偏差，因此对网络参数进行实验辨识，是完善网络模型不可缺

少的一步。本章将报告在热声热机带热声制冷机的条件下，对无源的圆管和有源

的制冷机回热器的矩阵参数进行测量和分析，并对源参数进行初步辨识。

§6-2 H矩阵参数的测量

在等温部件的网络模型中，其声阻抗特性是由串联阻抗和并联导纳共同决定

的。对于非等温部件，除了串联阻抗和并联导纳外，流放大系数对声场也产生重

大影响，对于热声系统(包括热声热机和熟声制冷机)的回热器来说，流放大是

实现热致声和声致冷的最关键因素。无论对于等温部件还是非等温部件，H矩阵

的测量最终要归结于阻抗和流放大倍数的测量，它也是对网络参数进行辨识的实

验基础。回热器是热声系统中最复杂最关键的部件，因此，对回热器H矩阵的测

量无疑具有重要的意义。在回热器阻抗特性的研究方面，华中理工大学低温实验

室率先做了大量工作D⋯】，他们的实验结果能够很好地解释回热器中的波动特性，

但都只限于定性上。实际上，对于某个热声部件来说，在压力振幅变化不大的情

况下，可以认为其阻抗与频率有关，与通过它的波的性质无关，无论是行波、驻

波还是混合波，都不会改变部件特性阻抗的大小，因此不必考虑反射波的影响。

只要测出声波的输入和输出值，就可以反求出H矩阵参数。有一点必须强调，回

热器的阻抗的测量必须和源放大系数同时进行，因为它们都是系统过程中同时存

幻
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在的量，忽略流放大系数就偏离了实验的真实过程。对于热声发动机来说，其高

温端的温度较高，一般为400--700"C，这对于普通的传感器来说，难以耐此高温。

而且传感器对高温端的热绝缘影响较大，为了避免高温测量带来的一系列困难，

将热声发动机与热声制冷机结合起来，用热声发动机来带动热声制冷机，对热声

制冷机的回热机进行测量。

一、实验方法

如图6．2．1所示，实验系统由两部分组成，左侧部分为热声发动机，将热能转

变为声能，发射声波，提供给右面的负载。右侧部分为热声制冷机，它实际上是

由一组长度为44mm的板叠组成的回热器，当声波通过回热器，由热声效应产生

泵热作用，热量由左端向右端输运，构成一个简单的热声制冷机。整个系统实际

上是一个热驱动的热声制冷机，对它的性能的研究留待下一章详细讨论。显然，

制冷机的回热器是一个有源部件，根据前面的有源网络模型，其传输矩阵为

H=
·+1ZY zc，+扣争
Y 1+口+—Z—Y

4

其传输方程为

阱d列

(6．2．1)

(6．2．2)

Pl P， P， P．

图6．2．1 H矩阵实验测量装置示意图

其中，P．，U．和Pe，％分别为回热器入VI和出口的压力和体积流量。从式
(6-2．2)可以看出，只要测量出回热器的输入及其响应(输出)就可以求出H矩

阵的网络参数。但是由于矩阵参数中有三个未知量，一组数据并不能求解，因此

可用两组数据求解，这是可以通过改变热声发动机的压力振幅来实现。回热器的

特性阻抗与输入和输出无关，而流放大系数是与它有关的，这样用两组数据求解

四个未知数z，Y，％，口：是完全可行的。
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由于流量难以直接测量，可以使用双传感器间接测量法，具体方法前面已详细

介绍，这时不再细述。如图6—2．1所示，四个传感器分别置于回热器的两侧，根据

双传感器原理，入口端的压力和流量分别为

只=旦善

卟一毫降]
∞。3’

出口端的压力和流量分别为

岛=堕≥

吣毫降]
硒。4’

两传感器之间的距离为缸为40ram，其中点距离回热器30mm，这段圆管的阻抗

相比于回热器的阻抗来说非常小，可以忽略不计。这样就可以通过四个传感器同

时测量压力的频域特性，求出回热器的H矩阵参数。

二、实验内容

实验中采用氮气作为工作介质，通过改变输入电压的大小控制热端热流的输

入，从而控制系统内声场的压力振幅。注意每次调节电压后都要等待较长时间，

使系统达到稳定状态，才能进行数据采集。通过改变系统内的平均压力以及调节

系统长度来改变回热器的阻抗。

实验的内容包括以下几个方面：

1、无源网络的H矩阵测量

实验段为介于热声发动机和热声制冷机之间的一段圆管，圆管直径为34mm，

长度lm。由于简单圆管的特性阻抗的计算方法较成熟，通过实验结果和计算的比

较可以验证实验方法的准确性。

2、有源网络的H矩阵测量

a、 改变系统的平均压力下，对回热器有源网络的矩阵参数进行测量。比较测

量结果和计算结果，分析平均压力对阻抗和流放大系数的影响；

b、 改变系统长度，从而改变系统的频率，对回热器的矩阵参数进行测量，比

较测量结果和计算结果，分析频率对回热器阻抗和流放大系数的影响；
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三、实验结果及分析

(一)、无源部件圆管的实验结果

实验对象为热声热机系统中间段均匀圆管，长度为1米。考虑到热声系统在较

大压力下起振温度较高。因此开始时热端输入功率较大，为300W。开始时，系统

内平均压力为O．1Mpa，起振后等待半小时，待系统稳定后采集数据。增大系统内

的平均压力，每次增加0．1Mpa直到IMpa为止。为了增加实验的准确性，每

个工况采4次，实验结果取平均值。

为了直观地表示表示其物理意义，将串联阻抗Z和并联导纳Y表示成特征阻

抗和传播常数

特征阻抗：Zc=4z／Y=Re(Z。)+，Im(乙)

传播常数：≯=√z，，=口+胆

特征阻抗为无限大长管的输入阻抗。传播常数中口代表单位长度的幅值衰减，口

代表单位长度的相位衰减。图6-2．2为在不同的压力下，测量的的特征阻抗和相位

常数的计算值和实验值。从实验和测量的结果可以看出，其特征阻抗的实部随平

均压力的升高而增大，而虚部随平均压力的升高而减速小，虚部为负值说明阻抗

的容较大，感较小。传播常数的实部和虚部是减小的，这说明在平均压力增高的

情况下，其振幅的衰减反而减小，其能量的耗散也相应的减少。其实这也是不难

理解的，在热声热机发射相同的声功率的情况下，平均压力的增大必然导致压力

振幅的增大(当然压比是不会增大的)和流量的减小，流量的减小也必然导致粘

性耗散的减小。因此适当提高工作压力对提高热声系统的品质因子的有效手段。

上述的实验结果和理论的计算值能够很好地相符合，因此，用双传感器法测

量声场是有效的，实验得出的结果有较高的准确性，下一步对有源的制冷机回热

器的H矩阵参数进行测量。

(二)、有源部件回热器

a、平均压力对阻抗和流放大倍数的影响

实验段回热器为不锈钢片叠制而成，长度为44mm，直径36mm，孔隙率为O．7。

距离热声系统右端250mm，在回热器位置保持不动的情况下，改变系统的平均压

力，测量矩阵参数，同时测量回热器两端的温度。测量的过程同上，测量时一定

要注意必须在工况稳定的情况下才能采集数据。图6．2．3为工作压力在1Mpa下采

集到的回热器两端的压力波形，从波形可以看出，在回热器的两端其压力有明显
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图6-2—2无源部件圆管的阻抗和相位常数的实验值和计算值

IMpa下各传感器的压力波形图

图6-2—4声场的压力和速度以及它们之间的相位差沿系统轴向的分布
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图6．2．5在不同压力下回热器的阻抗、导纳和流放大倍数的测量和计算值
(a)和(b)为阻抗的实部和虚部

(c)和(d)导纳的实部和虚部

(e)和(f)为流放大倍数的实部和虚部

——为计算值 导 为实验值
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的相位差，压力衰减也较大，而双传感器之间的相位差则比较小，通过数据处理

才能得到它们的相位差。图6-2．4是网络模拟的得到的速度和压力以及相位沿系统

轴向的分布。从图中可以看出，在制冷机的回热器的两端其压力和相位都有一个

比较明显的突变。相位图上有三个突变，第一个突变是回热器的流放大结果，这

时声场相位开始偏离驻波相位：第二个突变是在驻波的波节点处，由于行波分量

的影响造成的：第三个突变是制冷回热器的源作用的结果。因为其温差较小，相

应的源也较小。所以较热声发动机的回热器造成的相位突变要小得多。随后，声

场又基本上恢复到驻波相位。

图6．2．5为不同压力下，对回热器的阻抗、导纳和流放大倍数的测量结果。从

结果可以看出，其阻抗的实部和虚部都随平均压力的升高而增大，导纳的实部和

虚部随平均压力的升高总的趋势是减小的。流放大系数的实部减小，虚部在平均

压力为O．1Mpa处有一负的极小值。流放大系数虚部为负值，说明制冷机的回热器

是消耗声功的，在平均压力为O．1Mpa处它达到最小值，这时制冷的效果最好。这

种现象并不是偶然的，在前面热声发动机的起振实验中，我们同样发现，有一个

最优的平均压力，在此压力下，起振温差最小。当然，对于不同的系统来说，这

个平均压力是不同的，前面的发动机实验中，当工作工质为氦气时，最优压力为

O．4Mpa。但是有一点可以肯定，不论是热声压缩机还是制冷机，系统都存在一个

最优的平均压力，在此压力下，其热声效应最为强烈，这一结论对于设计热声热

机的工况压力是非常重要的。

b、频率对矩阵参数的影响

调节系统的长度，从而达到改变系统工作频率的目的，系统的平均压力保持

为1Mpa，保持制冷机回热器离右端的距离不变。同时调节输入功率以调节系统的

压力振幅，为了使测量值具有可比性，我们保证制冷机回热器在不同频率下对应

的热端和冷端温度不变，当然，由于H矩阵参数的测量必须有两个工况点，在同

一频率下，对应于两个工况点的热端和冷端温度是不同的。在不同频率下测量H

矩阵参数。如图6．2．6所示，其阻抗和导纳的实部和虚部都随频率的升高而增大。

流放大系数的实部随频率的增大而减小，虚部在105Hz处有一个极小值，这说明，

制冷机回热器存在一个最优的频率，在这个频率下回热器的流放大系数最大。

对比以上测量的结果作计算的结果可以看出，测量的结果和计算的结果能较

好地吻合。这一方面说明这种测量手段是可靠的，另一方面也说明在小振幅的条

件下，网络模型能较准确地描述实验过程。当然计算结果和实验结果之间也存在

一些误差，尤其流放大系数有时偏离实验值较大。这是由两方面原因造成的：一
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方面，由于回热器结构并不十分规整，对实验的结果造成影响；另一方面，由于

热声效应是一个复杂的非线性现象，运用线性假设计算的结果也必然与真实值有

一定的差别。

Re(Z)

(a)

Im(z)

(b)

lm(Y)

(d)

图6．2．6在不同频率下回热器的阻抗、导纳和流放大倍数的测量和计算值
(a)和(b)为阻抗的实部和虚部

(c)和(d)导纳的实部和虚部

(e)和(f)为流放大倍数的实部和虚部
—— 为计算值——O一 为实验值
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§6-3回热器源参数的辨识

在前一节中对小振幅下回热器H矩阵参数进行了测量和分析．实验的结果与

计算的结果能够较好地吻合。这说明线性假设在小振幅条件下基本能够符合实际

的过程。实际上，热声效应是一个典型的非线性现象，运用线性模型不可能对全

部过程作出精确的模拟，实验已经证明在大振幅条件下，运用线性假设计算所得

的结果与实验值有较大的偏差m】。为了使网络模型能够在更大范围内能准确描述

实际过程。必须将线性前提下的网络参数向非线性区域延伸，其解决的最好方法

就是通过参数辨识。

一、系统辨识的过程

辨识方法(即反课题法)是随着控制论的深入应用而发展起来的，它的主要

任务就是在测量现象或过程的基础上建立和优化数学模型，以最好地拟合来辨识

系统的动态特性。

对于一个复杂的系统，人们总是希望能够预先知道它的特性，以便能够更好

地控制它，模型就变成了解系统对

象特性的普遍方法。一般模型是根

据系统的特性通过一定的简化而建

立的一种近似模型，根据模型与系

统对象的相符程度可以将模型分为

三类：
图6-3．1 模型和对象的对比

e

(1)透明盒或白系统：模型

E“J用完全能够定薰地描述对象的方程组来描述，其中没有未知的系数，在模

型上可以进行任何层次的研究，所得的结果完全适用于对象。这种理想的透明盒

在实际中几乎不存在。

(2)半透明盒或灰系统：模型E砌)用相应于对象过程的物理定律来描述，

有未知的系数，或者有大体上知道的系数或函数。即有

Y=E(u，F) (6-3—1)

其中F为未知的系数矢量。如果F可以从U，Y的实测数据中求出，那么这个

模型就是可用的。实际上，多数模型属于这种类型的，其应用也最为广泛。
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(3)黑盒：E mj的方程未知或非常复杂，实际上无法从它得出Y，于是只

好挑选合适的函数或微分方程来充任E算子。

一般情况下，由于系统的数学模型不可能完全描述系统的全部特征，因此模

型的输出和对象的输出总是存在一定的偏差e，如图6—3-1所示，n为测量噪声，

为了使问题易于讨论，一般假定，这噪声的数学期望为零，散度有限。在不同的

情况下，我们对模型的要求是不同的，有时候只需要定性的了解对象，因此要求

模型能粗略地描述对象，有时候需要定量地了解对象，要求模型能准确地描述对

象，而且不同的情况其定量的层次也不一样。总之，可以通过控制偏差e的大小

使模型的精度满足要求。这就需要通过辨识来实现。辨识是指用求未知矢量F的

方法来研究对象，因此它是工程热物理研究的主要内容。主要使用半透明盒模型，

完全用黑盒的机会比较少。辨识的任务是通过对比模型输出％和对象输出Y，求

出待辨识的、无法观测的诸未知参数：

F=F(E，F2，E⋯疋) (6—3·2)

显然，变换算子E向，FJ在各个不同的F取值下是通过Y集来映射输入集的。

在输出集蜘和Y中都可以找到各个F取值的最合理判据，这就是说，必定存在一

个使y,．-y为极小值的最优F集。当F集最优时，％和Y中之间的最小二乘偏差应

为最小，因此它的目标函数可以表示为：
． 、 · 2

E=抄，Y，，Fj=I(y—Y。)西 (6-3-3)

jF

由竺=0，可以求出最优的F集。

二、热声网络模型辨识的方法

系统辨识的实质就是寻找最优的F集使模型得到优化。首要前提是建立系统

的模型，系统建模的方法多种多样，网络方法是一种非常好的方法，它能方便地

描述系统间各部分的相互联系。在网络建模的过程中，通常可分为如下三个步骤：

(1)对系统进行结构分析，建立系统的结构网络模型，明确系统各部分之间

的逻辑联系；

(2)对结构网络进行量化，建立能初步反映系统特性的量化模型：

(3)对网络模型的参数进行辨识，建立能精确描述系统特性的辨识模型。

如果经过上述三步之后，模型仍然与实际系统存在关差距，就需要重新进行结构
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分析、量化、辨识过程。

在第三章中我们已经建立了热声系统的网络模型，并对模型的参数进行了量

化。由于量化后的网络模型中没有未知数，因此并不需要对网络参数进行辨识，

在小振幅条件下，模型能够较准确地描述系统动态特性，为了使模型在大振幅的

条件下也能精确地描述系统，必须将网络参数重新量化并对其进行辨识。

这里，我们不考虑网络结构模型的改变，认为其结构模型是合理的，因为它

能够在小振幅的条件下准确描述系统特性。在前面推导的网络结构模型中，有三

个参数：串联阻抗、并联导纳和流放大系数，在第三章中，我们在线性假设前提

下对这三个参数进行了量化。严格地说，这三个参数都是非线性的参数，都必须

通过参数的辨识来获得比较准确的量化值。但是由于实验台各部件加工精度和实

验测量精度的限制，准确地辨识各参数是非常困难的，而且在热声系统中，最主

要的参数是流放大系数，它是确定热声转化强度的最关键的量。有理由相信，模

拟的误差主要是由于流放大系数的非线性引起的。因此首先可以通过源参数的辨

识来优化模型，将其模拟范围延伸SfJt}线性的区域。

多项式模型是最简单、最方便的非线性模型构式，它是线性模型的直接推广

m”。采用多项式作为非线性数学模型时，必须根据物理意义选择参数以及参数的

阶数，一般取二阶到三阶。在前面的网络参数量化中，其源参数的表达式为：舭揣pr)獬(1一^)(1一 一 黔去警 (6．3-4)

从上面的表达式可以看出，源参数与r Aj成正比，通过对实验结果的观察发现

源参数与r&J并不是简单的线性关系，因此必须对源参数重新量化，这里采用

多项式模型。在源参数中加入一个非线性的二次项GP&)和一个常数项C，， 这

样源参数可表示为

口=可F‰[c。+r(z)+CzT2(x)】 (6·3—5)

下面通过实验对源参数中的系数C，和C：进行辨识。

三、源参数的辨识结果及分析

实验装置与第一节相同，测量的对象是制冷机的回热器。这里同样用四个传

感器测量回热器的流放大系数。系统的充气压力为0．4Mpa，通过调节发动机热端

的输入功率来改变声场的振幅，从而改变流放大系数。我们保持制冷机回热器热
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端温度为常温，因此在振幅增大的情况下其冷端温度逐渐降低，温差增大。图6-3-2

为回热器源参数的测量及辨识结果。图中虚线是源参数与温度梯度呈线性关系条

件下的计算结果，实线为辨识后的计算结果，另一曲线为实验测量的结果。由于

I：(K)

图6．3．2回热器源参数测量及辨识结果

辨识为简单的单输入和单输出关系，因此将测量数据进行曲线拟合求出待定系数。

辨识结果得到的待定系数为：

Cl=0．02， C2=一0．113

从图中可以看出，随着温度梯度的增大，测量得到的流放大系数的增长率逐渐减

小，其增长并非线性的。在温差较小的情况下，线性模型的计算结果基本与实验

结果相符合，在温差较大的情况下，实验结果与其计算结果偏离逐渐增大。

由于实验对象的加工精度的限制，本实验对源参数的辨识是比较粗糙的，实

验数据的数量和测量的精度都还是不够的，实验的结果也许并没有普遍的指导意

义，但对本实验台来说能够在一定程度上提高模拟的精度。作者的主要目的是为

了提供辨识的手段和方法，希望为模型向非线性区域延伸作出有益的探索。下一

步作者的任务是在提高台架加工精度的基础上，进一步实现阻抗和流参数多个参

数同时辨识，提供模型参数在非线性区域的量化结果。
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§6-4本章小结

l、 在热声热机带热声制冷机系统上，测量制冷机回热器的H矩阵参数，避免

了直接在热声发动机回热器上进行高温测量所带来的困难。

2、 建立了四传感器H矩阵的测量方法，此方法无需考虑反射波的影响，适合

于任何相位的声场。

3、对简单圆管的实验验证，证明了这种方法有较高的准确性，为网络模型的量

化提供了重要的实验手段。

4、 实验结果表明，对于热声系统来说存在一个最优的平均压力和最优的工作频

率，使得热声回热器的热声效应最为强烈。

5、 运用辨识的方法对网络模型参数的进一步量化进行了探索，提出了网络参数

量化的方法和实验的手段，并初步对制冷机回热器的源参数进行了辨识，将

网络模型的应用范围延伸到非线性的区域。
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第七章热声制冷的实验研究

§7-1 前言

近几十年来，制冷和低温技术得到充分地发展和完善。但是新兴的航天技术

及超导技术等现代科学技术的发展对制冷及低温技术的要求越来越高。尤其在空

间技术方面，要求制冷机较长的寿命及高度的稳定可靠性。传统的制冷机如分置

式斯特林制冷机、G-M制冷机，由于其结构中存在至少两个运动部件：压缩机和

排出器。它们运动造成的机械耗损限制了制冷机的寿命。另一方面，环保的要求

对目前的制冷机提出了挑战。传统的制冷工质氟里昂不仅对臭氧层有破坏作用，

而且还会加剧温室效应，严重恶化人类居住的环境。现代科技的发展呼唤新型的

制冷技术。

热声制冷是一种完全新型的制冷方法，它由于无运动部件和无污染两大优点

而备受瞩目，美国Los舢amos国家实验室的SvAfl和Wheafly首先开展了对热声

制冷机的研制工作I”11”】。目前热声制冷机已经开始进入应用阶段。1986年，Hofler

在他的博士论文中设计并制作了一台实验用热声制冷机120】，该制冷机为电声驱动

的1／4波长热声制冷机。在压比为3％的情况下，其冷端温度达到-70℃，并且产生

数瓦的冷量。1992年1月发射升空的“发现号”航天飞机上使用了一台空间用热

声制冷机13”，这是一台1“波长的热声制冷机，工作压力为1Mpa，工质为97％氮

气和3％氩气的混合物，板叠的直径和长度分别为38mm和79mm，由电动扬声器

驱动，驱动频率为400Hz，在80K温差下获得3W的冷量。在此制冷机的基础上，

美国海军研究生院在研究一个制冷量与普通家用冰箱和冷冻箱类似的空间有热声

制冷机(制冷量分别为200W／4℃和120W／-22 )，以替代目前航天飞机中用于生

命科学实验的冰箱和冷冻箱；南非建造了一台用于食品冷冻的热声制冷机田】，能

获得419W的冷量。这些制冷机都不是热驱动的，因而都不能完全消除可动部件，

只是在制冷环节上消除了可动部件，其寿命仍然面临考验。目前真正实现热驱动

的制冷机是由美国Los Mamos国家实验室与Cryenco公司合作研制的用于液化天

然气制冷机{2s】，可以利用l，3的天然气液化其余的2／3的液化气。在我国热声制冷

的实验和理论研究都处于起步阶段，所做的研究主要是声驱动的熟声热机m】【⋯，
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还没有完全消除运动部件。目前还没有看到用热声原动机带热声制冷机的实验报

导，因此对无运动部件热声制冷机的研究意义十分重大。

前文介绍了作者自行研制的发动机，由于其性能较以前有了较大的改善，输

出功率大幅度增加，为带负载提供了条件。本章作者在研制的热声发动机的基础

上，进一步探索用热声发动机来带动热声制冷机，进行热声制冷的实验工作，并

进一步增加对热声效应机理的理解以及验证模型的准确性。本章将报告热声制冷

的初步实验结果。

§7-2 热声制冷的实验验证

一、实验装置

实验装置如图7．2．1所示，由两部分组成：热声发动机系统和热声制冷机系统。

热声发动机结构前面已详细说明，回热器长度仍为50mm。热声制冷系统基本结构

与热声发动机相似，主要由冷端换热器、回热器及热端换热器构成，

回热器长度有44mm和150mm两种，直径为38mm，距离右面封闭端为250mm。

图7．2．1 热声制冷实验装置示意图

系统总长度为2．1米。换热器长度均为10mm，在实验中由于没有设计冷量测量

系统，换热器没有安装。在回热器板叠中安装四个铜一康铜热电偶以测量回热器各

点处的温度变化。在氮气和氦气的充气压力为O．4Mpa，回热器的平均温度为295K

时，回热器的热声指标见下表

工质 谐振频率 热穿透深度 粘性穿透深度 板叠间距

种类 ft-／z) (m) (m) (m)

氮气 85 1．40e．4 1．20e一4 7e．4

氦气 245 2．44e一4 1．99e．4 7e—d
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二、热声制冷的实验验证

在进行实验研究以前，首先对实验装置进行了试运行，以验证热声制冷和实

验装置的可靠性。实验中，系统平均压力为0．4Mpa，充气工质为氮气，制冷机换

热器处没有冷却装置及热绝缘，直接置于室内环境中，室内温度为6．5℃。发动机

Time(minute)

图7-2-2 制冷机回热器板叠各点处温度随时间的变化曲线

的热端输入功率为300W时，起振后测得其压比为0．036。起振后测量制冷机回热

器各热电偶信号，图7．2．2为各点的温度随时间的变化曲线。从图中可以看出，热

声发动机起振后，板叠两端的温度立刻发生明显变化，热端温度开始上升，冷端

温度开始下降。大约十分钟左右，温度曲线逐渐稳定，制冷机与外界达到热平衡，

这时其温差为1l℃。由于热声制冷机回热器和换热器与外面的不锈钢管直接接触，

不锈钢管又直接暴露在空气中，因此其负荷是相当大的。由此可见在压力振幅不

大的情况下，回热器仍具有较强的泵热能力。从图中还可以看出，在回热器板叠

中间的位置，温度变化相比于两端来说要小得多，这说明声波泵热的速度非常快，

回热器的两端来不及与外界进行充分的热量交换，导致热流在回热器的两端积累，

而在回热器的中间由于声波的泵热作用，使热量积累比较困难，因而造成回热器

两端的温度变化大，而中间的变化小。进一步研究发现，中间的温度变化与负荷

的大小有关，当负荷很小时，其温度变化较大，当负荷较大时，其温度变化较小。

始
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§7-3 热声制冷的初步实验研究

由于实验条件和时间的限制，我们只能对热声制冷作初步研究，下面对压比

以及回热器的位置对热声制冷的影响进行研究。

一、压力振幅对热声制冷的影响

波动压力在热声制冷中是一个重要的影响因素。本实验在平均压力保持在

0．4Mpa的情况下，回热器长度为150mm，通过改变压力振幅来考察压比对制冷的

影响。

按前面的实验步骤，在一定的输入功率下使热声发动机带动热声制冷机起振，

由于热声发动机存在热声滞后现象，为了尽量扩大研究的范围，首先减小变压器

的输出电压，使系统刚好维持振荡，然后再逐渐增大电压，提高系统内的压力振

幅。为了调查回热器冷端的制冷效果，我们用软水管缠绕在热端换热器的外壁，

并通过循环水流以保证回热器的热端维持在常温温度。回热器及冷端换热器外的

管壁用脱脂棉包裹起来，在一定的程度上与外界绝热。分别以氮气和氮气作为工

质，在不同工况下测量冷端的温度。

图7．3．1为室温为16．5℃时实验测量的结果，从图中可以看出，压力振幅越大，

制冷的效果越好，其冷端的温度越低。对于氮气来说，冷端的最低温度为．0．2℃，

图7．3．1 氮气和氦气在不同振幅下对应的冷端温度
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最大温差为16．7"C。对于氮气来说，冷端的最低温度为-4"C，回热器两端的最大温

差可达20．5℃。这说明使用氮气比使用氮气的制冷效果要好得多。这主要是由于

氦气的普朗特数比氮气低。对于热声发动机来说，在同样的输入功率下，氦气产

生的声功比氮气工质的声功要大；对于热声制冷机来说，在同样的输入声功条件

下，氦气的制冷效果也比氮气好。在热声发动机带热声制冷机时，工质有双重作

用，因此其制冷的效果具有比较明显的差异。由于热声发动机回热器的直径较小，

因此单纯依靠提高温差的手段来提高声场的振幅是有限的，这也是下一步热声热

机设计中要考虑的问题。在热声发动机带制冷机的条件下，输入功率为650W，系

统声场的最大压比为6％。

二、回热器位置对制冷的影响

回热器的位景也是影响制冷效果的一个重要因素。为了在改变回热器位置时

按装简便，回热器选用长度较短的一种，为44mm。工质为氮气。我们仍然将回热

图7．3．2 回热器在不同位置下其冷端的温度

器热端温度保持在常温，冷端换热器及回热器的外壁由脱脂棉包裹，通过测量冷

端的温度来考察制冷的效果。回热器位置的调节是通过改变谐振管各段的安装顺

序来实现的。回热器的变化范围从波节点到谐振管的最右端终点。

在热声发动机的输入功率相同的情况下，在回热器处于不同位置时测量其冷

端的温度，如图7．3．2所示，横坐标L表示回热器右端与谐振管最右端之间的距离。

从图中可以看出，在L=O．4m处，其冷端的温度最低，制冷的效果最好。回热器越

接近波节点，制冷的效果越差。
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§7-4 热声制冷的网络模拟

为了进一步验证模型的准确性和了解热声制冷的性能，我们运用模型对该系

统进行模拟。热声热机带热声制冷机系统的网络模型的建立参照前面热声系统网

络模型的构建方法。

这里将用实测的量作为已知条件反过来验证边界条件。将实测的热声发动机

回热器的热端和冷端温度、制冷机回热器的热端和冷端温度及谐振频率作为初始

条件，将终端压力振幅作为边界条件，对于某一稳定的工况其测量的结果如表7-4．1

所示。模拟的结果应满足另一边界条件，即终端体积流速实部和虚部均为零。

工质 频率 平均压力 压比 Th(发动机) Tc(发动机) Th(制冷机) Tc(制冷机)

种类 (Hz) (Mpa) (％) (℃) (℃) (℃) (℃)

He 245 0．4 5．96 435 8l 16．5 -4

表7-4．1 实验测量稳定工况下的各参数值

图7-4．1是运用模型模拟的结果。图7-4．1(a)是系统内声场驻波分量的轴向分

布图，从图中可以看出，在系统的右面终端流速的虚部为零，压力的实部达到最

大值，是驻波的波节点，完全满足驻波的边界条件。图7-4．1(b)是声场行波分量的

轴向分布图，流速的实部几乎为零，近似满足边界条件，因此模拟结果的误差非

常小。图7-4．1(c)为系统功流分布图，热声回热器的声功产率为28W左右，制冷

机回热器消耗的声功率为19W，而其它声功则消耗在其它部件上。图7-4．1(d)是系

统总能流分布图，由于无法测量热端的漏热，热声发动机热端的输入热量也无法

准确进行测量，从总能流分布图可以看出，由换热器输入的热量为450W，而实际

的加热功率为650w，可见有相当一部分热量通过其它的形式耗散。冷端带走的热

量为430W，其余的热能转化为声能。其能量的转化效率为6．2％，为同等条件下

卡诺效率的7．64％。图7．4．1(0是总能量图的热声制冷机部分的局部放大，从图中

可以看出，回热器冷端的冷量为15W，热端由循环水带走的热量为43W。由于实

验时间的限制，没有设计冷量的测量系统，因此无法对冷量的模拟结果进行验证。

这是作者下一步将要完成的工作。

IOl
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(a)驻波分量的压力和流量沿轴向分布图

(b)行波分量的压力和流量沿轴向分布图

(c)声场声功流沿轴向分布圈

(d)总能流沿轴向分布图

(e)声场压力和速度的相位差沿轴向分布图
(f)总能流分布图(d)的局部放大图

(O
。(m)

图7．4-1热声发动机带热声制冷机的网络模拟结果

l∞
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本章小结

1．本章在前热声发动机研究的基础上，将热声发动机与热声制冷机结合起来，实

现无运动部件热声制冷。

2．对熟声制冷机的性能进行了初步的研究，在室温为16．5℃条件下，回热器的冷

端的得到的最低温度为．4℃，获得较好的制冷效果。

3．实验的结果表示，工质对热声制冷有较大的影响，在同样条件下，氮气的制冷

效果明显优于氮气，而且波动压力越大，回热器冷端的温度越低。对于一定的

热声制冷机来说，回热器存在一个最佳位置，使得制冷性能最优。

4．运用网络模型对热声发动机一热声制冷机系统进行模拟，并对实验的稳定工况

进行了验证，结果表明，在小振幅条件下，运用此网络模型对热机系统进行模

拟是比较精确的。模拟的结果表明，在20．5‘C温差的条件下，回热器的冷端仍

然能够得到15W的冷量。

l∞
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第八章 全文总结及今后工作展望

§8-1全文总结

总的来说，本文的主要工作可概括为三个方面：一是完成了热声热机网络模

型的理论分析和建模工作，将国外已有的建立在热力学平衡基础上的热声热机理

论过渡成熟动力学网络工程方法；二是建成了一台1／2波长驻波热机，并对热致声

和声制冷进行了实验研究；三是建立并验证了工程实用的热声热机网络模拟程序，

并已能用来指导热声热机的研制。主要成果和结论归纳如下：

1．对热声热机进行分类，介绍其基本结构并对各部件的特点进行分析。分析

流道内振荡流动的基本特点，对横向速度分布和横向导热分布进行了详细讨论。

根据60 t。的大小将流道内的流体分为三个区域：等温区、迟相区和绝热区，分别

对应于等温可逆过程、不可逆过程和绝热可逆过程三个微热力循环。在此基础上

对典型热声部件的微热力循环的特点进行了分析，根据它们在热声系统中的不同

作用指出它们对应的微热力循环的区域。

2．从流体的基本方程出发，在小扰动假设前提下，推出热声效应的基本方程，

并以压力和体积流率为自变量，给出了流体工质的振荡速度、振荡温度和振荡密

度在纵向的解析解。对热声热机的能量和效率进行了分析，分别给出了功流、总

能流和炯流的表达式。

从热声效应的基本方程出发，运用网络的方法直观地分析了热声效应的本质，

由其动量方程得到它的惯性感和粘性阻，由其连续性方程得到它的容、阻及体积

流源，并由此得到它的总的网络图解，其物理意义十分明确，可以得到热声系统

定常工况的线性解，对热声热机系统的实际声场分析作初步的定量预算。

3．从流体力学的基本方程出发，得到网络基本传输方程与热声基本方程完全

一致的有源网络结构，它是由两个串联阻抗、一个体积流源和一个并联导纳构成

的T型网络。对比两方程组得到网络结构参数的量化结果。在此基础上根据热声

系统部件的特点建立各部件的传输矩阵，根据各部件的连接方式建立系统的网络

模型。
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作者运用MATLAB语言编制了热声系统的网络仿真的程序，模拟结果表明该

程序在小振幅条件下能够较准确地对热声系统进行模拟，可以有效指导热声系统

的设计和优化。至此，有源热声网络理论由郭方中教授提出后，经过不断地发展，

终于第一次建立了能对热声系统进行定量模拟的实用化程序。该程序不仅适用于

各种复杂边界条件的热声系统，而且使用非常简单，从这一点上来看，它优于Swift

的DELTAE程序。

4．作者在前人工作的基础上，对热声发动机进行了重新设计和改进，建成了

一台l／2波长的驻波热声热机，并对热声热机的基本特性进行了研究。网络源参数

的引入合理解释了最优平均压力。

对热声系统的声功测量技术进行了研究，对比双传感器法和负载测量法的实

验结果，证明双传感器声功测量的方法有较高的准确性。

对热声发动机纵向相位和功流分布进行了实验研究，研究的结果表明热声系

统的相位分布不仅受驻波比的影响，而且受驻波位置的影响，在压力波节点其相

位发生突变。

热声发动机产生的声功有部分耗散于热声部件，其声功的耗散沿管路分布并

不均匀，在压力波节点处，能量耗散明显增大，因此热声热机的设计中，要求波

节点处内壁光洁度较高，同时负载应尽量置于压力波节点前方。

5．为了验证有源网络模型的准确性，建立了四传感器H矩阵的测量方法，并

在热声发动机带热声制冷机的基础上，测量制冷机回热器的H矩阵参数。实验结

果证明这种测量方法是可靠的，并且在小振幅条件下H矩阵参数的理论值与实验

值能较好地吻合。

由于热声现象是典型的非线性现象，而有源网络模型是建立在线性理论的基

础上，在大振幅条件下，模拟结果必然与实际过程产生偏差，为了使有源网络模

型也能适用于大振幅的条件，必须在辨识的基础上对网络参数进行修正，本文提

供了网络参数量化的方法和实验手段，并对制冷机回热器的源参数进行了初步辨

识。

6．在热声发动机研究的基础上，将热声发动机与热声制冷机结合起来，实现

无运动部件热声制冷。并对热声制冷进行了初步的实验研究，在室温为16．5"C的

情况下，回热器冷端获得的最低温度为．4℃，获得较好的制冷效果。模拟的结果表

明，在此工况下，回热器的冷端仍然能够得到15W的冷量。

105
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§8-2今后工作展望

通过对热声理论及热声热机系统的研究，作者对热声热机有了较为深入的理

解，积累了丰富的工程经验，同时也深深体会到工作中的不足之处，许多地方有

待于进一步完善和进行更深入的研究：

一、 运用热声网络模型程序设计我国急需的工程用无运动部件制冷机，并

在研制中不断发展其支持软件，将其发展成热声热机的动态仿真软件。

二、 进一步发展有源热声网络，建立为各种热声热机设计和优化服务的网

络模型参数数据库。在大振幅非线性条件下，对网络参数进行实验辨识，使得修

正后的网络参数同时适用于线性和非线性区域。

三、 加强对行波和驻波热声机理的研究，优化热声热机结构以得到回热器

声场的最佳工作相位。从Swift的行波热声斯特林热机及脉管的声功回收的成功

可以得到启发：在保持无运动部件的优势下，完全可以从声学设计的角度，通过

改变边界条件的手段来控制回热器内的声场相位，从而提高热机的效率，发展结

构多样化的高效热声热机。
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