
 
 

  

東海大学大学院令和元年度博士論文 

熱音響理論を用いた進行波型熱機関の 

性能向上に関する研究 

 

千 賀  麻 利 子 

指導   長 谷 川  真 也 准教授 

総合理工学専攻 

東海大学大学院 総合理工学研究科 



 

 
 

 
 

目  次 

 

第 1章 序論 ....................................................................................................................... 1 

1.1研究背景 ..................................................................................................................... 2 

1.1.1熱音響現象と廃熱回生デバイスとしての熱音響機関 ............................................ 2 

1.1.2他技術との比較 ........................................................................................................ 5 

1.1.3熱音響機関による廃熱回生デバイス実現への課題 .............................................. 6 

1.2 熱音響理論.............................................................................................................. 10 

1.3 研究目的.................................................................................................................. 12 

1.3.1熱音響機関の蓄熱器における不可逆性の低減と熱効率の向上に関する検討 12 

1.3.2直列多段進行波型熱音響機関の検討 ................................................................ 16 

1.3.3濡れた蓄熱器を用いた進行波型熱音響機関のエネルギ変換に関する検討 .... 19 

1.4 本論文の構成 .......................................................................................................... 21 

 

第 2章  熱音響機関の蓄熱器におけるエントロピー生成と熱効率の検討 ................. 23 

2.1はじめに ..................................................................................................................... 24 

2.2 解析による熱効率最大点の蓄熱器 ωταの導出 .................................................... 25 

2.2.1導出における仮定と導出方法 ............................................................................... 25 

2.2.2漸近式を用いた熱効率最大点の ωταの導出 ...................................................... 31 

2.2.2.1円管の場合の最適 ωταの式の導出 ................................................................... 31 

2.2.2.2平行平板の場合の最適 ωταの式の導出 ........................................................... 34 

2.2.3熱効率が最大となる ωτα最適化の妥当性の確認 ................................................ 36 

2.2.3.1解析に用いた諸元と比較方法 ........................................................................... 36 

2.2.3.2円管流路を対象とした熱効率が最大となる ωτα最適化の妥当性検証 ............ 36 

2.2.3.3平行平板流路を対象とした熱効率が最大となる ωτα最適化の妥当性検証 .... 38 

2.3 エントロピー生成分離による熱効率の ωτα依存性に寄与する要因の検討 ......... 40 

2.3.1エントロピー生成の寄与成分 ................................................................................ 40 



 

 
 

 
 

2.3.2 dS/dxおよび熱効率の ωτα依存性の解析結果 .................................................... 42 

2.4 まとめ ........................................................................................................................ 44 

 

第 3章 直列多段進行波熱音響機関の検討 ................................................................. 45 

3.1はじめに ..................................................................................................................... 46 

3.2複数蓄熱器の接続の条件 ........................................................................................ 46 

3.3数値計算による複数蓄熱器の接続手法の提案 ..................................................... 50 

3.3.1計算モデル ............................................................................................................ 50 

3.3.2計算方法 ................................................................................................................ 52 

3.3.3計算結果 ................................................................................................................ 53 

3.3.4 実験装置および実験方法 ................................................................................... 55 

3.3.5 実験結果............................................................................................................... 56 

3.4 多段接続可能な音場における熱効率の測定 ....................................................... 59 

3.4.1熱音響測定用ユニットの計算モデルおよび熱効率の計算 ................................. 59 

3.4.2実験装置および実験方法 ..................................................................................... 64 

3.4.3実験結果 ................................................................................................................ 66 

3.5 まとめ ........................................................................................................................ 68 

 

第 4章 蒸発と凝縮を用いた熱音響機関のエネルギ変換に関する検討 ..................... 70 

4.1 はじめに ................................................................................................................... 71 

4.2 濡れた蓄熱器を用いた熱音響機関の解析方法 ................................................... 71 

4.2.1 支配方程式........................................................................................................... 71 

4.2.2 仕事源の分離 ....................................................................................................... 72 

4.3 実験による仕事源の分離 ........................................................................................ 75 

4.3.1 実験条件の設定 ................................................................................................... 75 

4.3.2 実験装置および方法 ........................................................................................... 77 

4.4 実験による仕事源の分離 ........................................................................................ 79 

4.4.1 濡れた蓄熱器の音響パワー増幅率の時間依存性 ............................................ 79 



 

 
 

 
 

4.4.2 音響パワー増幅率の温度依存性および周波数依存性 .................................... 82 

4.4.3 蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換寄与の温度および周波数依存性 .................... 84 

4.5 まとめ ........................................................................................................................ 86 

 

第 5章  結論 .................................................................................................................. 87 

 

参考文献............................................................................................................................ 91 

謝辞.................................................................................................................................. 100 

 

 

  



 

 
 

 
 

 

図  表  目  次 

 

Fig. 1-1 レイケ管，ソンドハウス管の概略図 .................................................................... 2 

Fig. 1-2 定在波型熱音響機関の概念図 ........................................................................ 2 

Fig. 1-3 進行波型熱音響機関の概念図 ......................................................................... 4 

Fig. 1-4 閉ループ型進行波型熱音響機関の概略図 ..................................................... 4 

Fig. 1-5 枝付ループ管進行波型熱音響機関の概略図 ................................................. 4 

Fig. 1-6 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題 (複数廃熱利用) ................................. 9 

Fig. 1-7 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題（ヒートカスケーディング） ..................... 9 

Fig. 1-8 ωταと管内の熱境界層の関係 ........................................................................... 13 

Fig. 1-9 蓄熱器断面積拡大の模式図 ........................................................................... 17 

 

Table 1-1 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題 ........................................................... 9 

 

 

Fig. 2-1 最適 ωταの導出例に用いた流路形状 ............................................................ 27 

Fig. 2-2 原動機として蓄熱器が動作している場合(w’ > 0)の w と qの関係 ............... 29 

Fig. 2-3 円管の場合の熱効率の計算結果および最適化結果 ................................... 37 

Fig. 2-4 平行平板の場合の熱効率の計算結果および最適化結果  ......................... 39 

Fig. 2-5  ηおよび∂S/∂xの解析結果 

(a) ηの ωτα依存性 ....................................................................................... 43 

(b) ∂S/∂xの ωτα依存性 .............................................................................. 43 

 

Table 2-1  η と ωταの依存性および ωτα決定手法での計算に用いたパラメータ ....... 36 

Table 2-2 円管の場合の効率最大点の流路径および熱効率と最適化による流路径と

熱効率  ........................................................................................................ 37 

Table 2-3 平行平板の場合の効率最大点の流路径および熱効率と最適化による流路

径と熱効率 ................................................................................................... 39 



 

 
 

 
 

 

 

Fig. 3-1 複数蓄熱器接続の際の課題複数蓄熱器接続の際の 

2つの熱音響ユニットの接続条件  ................................................................... 48 

Fig. 3-2 P と Uを同じ比率で接続した場合の P, U , z, wの変化 ................................. 49 

Fig. 3-3 提案手法の確認に用いた計算モデル ......................................................... 51 

Fig. 3-4 Lを変化させた際の Gの変化と zの変化 .................................................... 54 

Fig. 3-5 提案手法の確認に用いた実験装置 ............................................................. 55 

Fig．3-6  8つの熱音響ユニットを接続した際の実験結果 .......................................... 58 

(a) 規格化音響インピーダンス|z|/ ρmc  ......................................................... 58 

(b) P と Uの位相差 φ .................................................................................... 58 

(c) 規格化仕事流 W/W0  ............................................................................. 58 

(d) 圧力振幅 |P|  ......................................................................................... 58 

(e) 流速振幅 |U| ............................................................................................ 58 

Fig. 3-7 熱効率測定用ユニットの計算モデル .............................................................. 60 

Fig. 3-8 熱効率測定用ユニットの接続可能 zの計算結果 ........................................ 63 

Fig. 3-9 熱効率測定用ユニットの熱効率の計算結果 ................................................ 63 

Fig. 3-10 熱効率測定時の実験装置概略図  .............................................................. 65 

Fig. 3-11 仕事流の差 ΔW と入熱量 Q および Q0の関係  ......................................... 66 

Fig. 3-12 仕事流の差 ΔW と比カルノー効率 η2, 

放熱等を除いた比カルノー効率 η’2の関係 ................................................ 67 

 

Table 3-1  提案手法の確認に用いた計算モデル詳細パラメータ .............................. 51 

Table 3-2 熱効率測定用ユニットの計算パラメータ .................................................... 60 

 

 

Fig. 4-1蓄熱器における w, w’の関係 ........................................................................... 76 

Fig. 4-2 仕事流束密度増幅率の測定に用いた実験装置 ........................................... 78 

Fig. 4-3 濡れた蓄熱器の時間依存性の実験結果 ....................................................... 81 



 

 
 

 
 

(a)水を添加してから測定終了までの TOUTおよび TINの時間変化 ................ 81 

(b)Gの時間変化 ............................................................................................... 81 

Fig. 4-4 GDRY の実験結果 .............................................................................................. 83 

Fig. 4-5 GWET の実験結果 .............................................................................................. 83 

Fig. 4-6 w’progD / w’progの解析結果および実験結果 ..................................................... 85 

 

Table 4-1 エネルギ変換比の解析にて用いたパラメータ ............................................. 84 

 



 

第 1章  序  論 

 
 

-1- 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

第1章 序論 
  



 

第 1章  序  論 

 
 

-2- 

 

1.1 研究背景 

1.1.1 熱音響現象と廃熱回生デバイスとしての熱音響機関 

我々にとって馴染み深い，自由空間中を伝播する音波は周囲に熱交換する媒

質が存在しないために断熱的に進行する[1]．一方で，熱境界層厚さ程度の内半

径を有する細管流路を伝播する音波は，自由空間中を伝播する音波とは違い，管

壁との熱交換を行う． 

細管流路の軸方向に温度勾配が存在すれば，熱音響現象と呼ばれる多様な現

象を引き起こすことが可能である．例えば Fig. 1-1(a)に示すレイケ管[2]や Fig. 1-

1(b)のソンドハウス管[3]などは古くから知られている熱音響現象である．レイケ

管はパイプの約 1/4の長さの位置に金属メッシュを設置し，金属メッシュをバー

ナーで加熱した後にパイプを垂直にすることで温度勾配が形成される．この温

度勾配が閾値以上の場合，自励振動音波が発生する．またソンドハウス管は Fig. 

1-1(b)のように管の先に球状の空洞部を持つ装置で，空洞部の周りを加熱し温度

勾配を与えることで，音波が発生する．このときエネルギ変換が行われるレイケ

管の金属メッシュやソンドハウス管の球状部での圧力変動と流速変動の位相差

は，定在波音波における圧力変動と流速変動の位相関係に等しい．定在波的な位

相でのエネルギ変換を行うことに起因して，これらは定在波型熱音響機関と呼

ばれている． この定在波型熱音響機関においては，Fig.1-2のようにエネルギ変

換を司る「温度勾配を有する細管流路（以降，蓄熱器とよぶ）」で仕事流束密度

が蓄熱器の両方向に発生するようなエネルギ変換を行う．  

        

(a) レイケ管                         (b) ソンドハウス管 

Fig. 1-1 レイケ管，ソンドハウス管の概略図 

 

 

Fig. 1-2 定在波型熱音響機関の概念図 
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仕事流束密度は圧力振動と流速振動の積を時間平均および断面平均することで

得られ，単位時間に単位断面積を通過する力学的エネルギの量を示す．これは一

般の熱機関の pV仕事に相当する． 

  定在波的な位相によるエネルギ変換を用いた上述の定在波型熱音響機関に対

して，1979年には Ceperleyによって進行波的な位相によるエネルギ変換を利用

する進行波型熱音響機関が提案された[4]．Ceperley は進行波音波の有する圧力

変動と流速変動の位相差がゼロという位相関係がスターリングエンジン[5]の中

の気体の位相関係と等価であることに着目した．進行波型熱音響機関は進行波

音波をピストンの代わりに用いることで，蓄熱器内でスターリングサイクルと

よく似た熱力学的サイクルでエネルギ変換を実行する[6]．この進行波音波熱音

響機関においては，Fig. 1-3に示すように，軸方向に温度差をもつ蓄熱器内を正

の温度勾配を経る方向に進行波音波が通過することで，音波が有する仕事流束

密度は理想的には蓄熱器両端の絶対温度比倍で増幅される[4]．また，蓄熱器で

の気体が経る熱力学的サイクルは理想的にはスターリングサイクルと同じ可逆

サイクルであることから，本質的にはカルノー効率に漸近するほどの熱効率が

期待できる[7]．進行波型熱音響機関の温度比による仕事流束密度の増幅は

Ceperley によって実験的検討もなされている[4]．彼自身の実験では粘性散逸が

支配的であり，仕事流束密度の増加には至らなかった．しかし，先駆的な研究は

多くの研究者に影響を与えた． 

進行波型熱音響機関が実験的に検証されたのは Ceperleyの提案から 20年後で

あった．1998年に Yazakiらは Fig. 1-4に示すような閉ループ形状の実験装置を

用いて実験を行い，蓄熱器位置の圧力変動と流速変動の位相差が 0 であり，進

行波的なエネルギ変換が行われていることを示した[8]．さらに 1999 年には

Backhaus と Swift によって高効率な進行波型熱音響機関が実験的に報告されて

いる[9]．このとき彼らが提案した形状は Fig. 1-5に示すように 1/4波長よりも短

いループ管に枝管を取り付けており，「1/4波長型進行波型熱音響機関」あるいは

「枝付ループ管型進行波型熱音響機関」と呼ばれている．この装置における熱効

率は約 1000 K でカルノー効率の 42 %とガソリンエンジンと同程度の熱効率が

報告されている[9]．進行波型熱音響機関は本質的に高い熱効率を有する外燃機

関であるために，高効率な廃熱回生デバイスとして期待され，これら 2 つの報

告以降，実用化に向けた研究が活発に行われている[10][11]． 
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Fig. 1-3 進行波型熱音響機関の概念図 

 

 

  

Fig. 1-4 閉ループ型進行波型熱音響機

関の概略図 

Fig. 1-5 枝付ループ管進行波型熱音響

機関の概略図 

 

 

進行波型熱音響機関が廃熱回生デバイスとして実用化されたときのメリット

は以下の通りである． 

・音波を利用してエネルギ変換を行うため，主に必要な部品は蓄熱器と音波が

伝搬されるための導波管である．したがって，ピストンやタービンといった

可動部品が必要なく，安価に構成でき，メンテナンスの必要がない特長を有

する． 

・本質的には可逆サイクルで駆動するために，カルノー効率に漸近する高い熱

効率を実現する可能性がある． 

・温度勾配を与えることで駆動する外燃機関であるため，産業廃熱や自動車廃

熱を利用できるほか，太陽光を集光するなど多様な熱源を利用することが可

能である． 

 

以上の特長を有する熱音響機関が廃熱回生デバイスとして実現できた場合に

は多様な熱源を利用して高効率なエネルギ変換が可能，かつメンテナンスのい

らないデバイスとして，低炭素化社会への貢献が可能であると考えられる． 
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1.1.2 他技術との比較 

1.1.1 項に示したように，熱音響機関は廃熱回生デバイスとしての期待がされ

ている．一方，2020 年現在，既に実用化されている廃熱回生デバイスも存在す

る．ここで他技術と熱音響機関の比較を行う． 

 

熱電変換素子： 

熱電変換素子は異なる金属または半導体に温度差を設けることによって，電

圧が発生するゼーベック効果を利用して発電を行うものである[12]．熱電変換素

子による発電の利点は可動部なく，熱から直接発電を行える点である．そのため，

メンテナンスの必要がなく長寿命が見込まれる．しかし，現状では単位出力当た

りのコストが高価である．280℃の熱源から，熱効率 7.2%，出力密度 1W/cm2を

実現した例がある[13]．将来的にコスト低減，熱効率の向上が期待されている．  

 

バイナリー発電： 

バイナリー発電は沸点の低い媒体を加熱源で加熱，蒸発させたことで発生し

た蒸気でタービンを回すことで発電を行う．加熱源と媒体の 2 つの系統の熱サ

イクルを利用することに由来してバイナリーと呼ばれている．低温廃熱利用と

大出力が可能であり，温泉地での導入がすすみつつある廃熱回生デバイスであ

る．90℃程度の低温熱から，6%の熱効率，5.5kWの出力を実現した例がある[14]．

課題としては，単体の装置が数千万円規模と高価である点であるが，実用化がす

すめられている． 

 

スターリングエンジン： 

スターリングエンジン[5]の特長としては，高温域での熱効率が高い点，小型

化が可能である点であり，小規模での実用化例もある．商用化されているスター

リングエンジンの多くは 300℃から 800℃程度で動作する．また 300℃で 5kW出

力，熱効率 14%を実現した例がある[15]．しかし低温域での熱効率が低いこと，

ピストンを用いるために摺動部品が必要となり構造が複雑化しやすいこと，高

圧のヘリウムを利用するためにシールが難しいことなどの課題が挙げられ[16]，

大規模な商用化は十分に進んでいない． 

 

熱音響機関： 

熱音響機関の特長は，音波によるエネルギ変換を行うために可動部品がない

こと，カルノー効率に漸近する高い熱効率を実現する可能性があることである．

これまでの先行研究例ではアメリカ Los Aramos研究所で開発された高温側温度

725℃でカルノー効率に対して 42%の熱効率を実現した装置が構築されている
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[9]．現在では低温動作化に関する検討についても行われており，100℃以下の温

度域でも駆動が確認されている[17,18,19]．また，東北大学の琵琶らは 387℃でカ

ルノー効率に対して 20.4 %の熱効率を実現している[20]．可動部品を持つことな

く，スターリングエンジンと同程度の高い効率を実現可能にしている点が，他技

術に対する熱音響機関の大きな優位性であると考えられる．ただ，まだ実用化例

はなく，300℃以下の低温域での熱効率は実用化において十分ではない点が課題

である．次項以降に現状と課題について詳細を述べる． 

 

 

1.1.3 熱音響機関による廃熱回生デバイス実現への課題 

上述のように熱音響機関は廃熱回生デバイスとしての利点を有し実用化への

期待がなされているが，現状では実用化に向けて複数の課題が存在する．他技術

も含め，廃熱回生技術が広く普及しないのは以下の現状に起因すると考えられ

る． 

 

①廃熱の大部分の温度域は 300℃以下の低温域 

 経済産業省による排熱実態調査によれば，事業所当たりで発生する廃熱の温

度域は 300℃以下が 80%以上と多くの割合を占める[21]．高温域の廃熱を回生す

るデバイスはあるが，300℃程度の温度域の廃熱を高効率で回生する廃熱回生デ

バイスは現状では多くない．  

 

②複数個所に分散する低密度熱源の利用 

 実際に工場に設置することを考えた場合には実際の工場廃熱が広範囲・複数

個所に分散し，かつ低密度熱源であることが課題の 1つとなる．1台の廃熱回生

デバイスを導入しても 1 箇所の廃熱が回生できるのみであり，分散的な廃熱を

回生するためには，複数台を並列に導入する必要がある．しかしこの場合には膨

大な費用がかかり，導入におけるハードルが高い． 

 

③100℃以下の低温域の廃熱利用 

 工場での廃熱は排ガスで排出される以外に，温排水での排出がある．この際に

は 100℃以下での廃熱となる[22]．また，廃熱を利用する際には高温熱源を 1つ

目の廃熱回生装置で回生した後，温度の下がった熱を 2 つ目の廃熱回生デバイ

スで利用するような廃熱回生の仕方が考えられる．このような利用方法はヒー

トカスケーディングとして提案されている[23,24]．このような利用方法を適用し

た場合には，最終的に 100 ℃以下となる場合もあり得る．したがって 100 ℃以

下の温度域での回生ができれば，さらなる廃熱の有効利用が可能であると考え
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られる[20]． 

 

①，②，③の課題に対する熱音響機関の現状と解決すべき課題を以下に示す． 

 

◯300℃以下での動作と熱効率化 

現在世界最高の熱効率を有する熱音響機関は，Tijaniによって報告されている

1/4 波長型進行波型熱音響機関である[25]．この装置は 4.0 MPa のヘリウムを作

動気体とし，高温側温度が 853 Kの際に，カルノー効率の 49 %に達する熱効率

が報告されている． Tijaniの研究[25]や，前述のBackhausと Swift[9]の研究では，

何れも 800 Kを超える高い温度域でカルノー効率の 40 %を超える熱効率を実現

している．これはガソリンエンジンに匹敵する高い熱効率である．一方，廃熱の

大部分は 300 ℃以下の低温である．現在 300 ℃以下の低温度領域において，カ

ルノー効率の 50 %を超えるような高い熱効率を有する熱音響機関は実現されて

いない．低密度廃熱を高効率で回生するためには，300 ℃以下の低温度領域での

熱音響機関の高効率化が解決すべき大きな課題である． 

 

◯分散廃熱・ヒートカスケーディングの利用 

進行波型熱音響機関は温度勾配を有する蓄熱器を複数接続する”多段化”を行

うことによって，仕事流束密度を多段増幅できる特長がある[26,27]．この特長を

活用した利用方法としては Fig. 1-6 に示すように分散する複数の廃熱を複数の

蓄熱器に入力する方法と，Fig. 1-7のような 1つの高温の廃熱源を複数の蓄熱器

に入力するヒートカスケーディングが考えられる．これまでに複数の蓄熱器を

有する熱音響機関は Gardner[26]や Biwaら[27]によって提案されているが，エネ

ルギ変換部分が増えるにしたがって熱効率に有利な音場を維持できない問題を

有している[28]．この課題を解決することによって複数個所で発生する低密度熱

源を多段回生することで，最終的に大きな仕事流束密度を取り出すことが可能

な廃熱回生デバイスを実現できる可能性がある． 

 

◯100℃以下の温度域の廃熱利用 

熱音響機関の駆動温度の低温化については，主に 2つの方法が取られている．

1 つ目は上述のように蓄熱器を多段化する方法である．1.1.1 項にて述べた閉ル

ープ型や枝付ループ管型のループ内に複数の蓄熱器を設置することによって動

作温度が低下する報告がなされている．Biwaらは枝付ループ管内に 5つの蓄熱

器を設置することによって，単段では 500 K であった高温側温度を 355 K とし

ている[17]．2つ目の方法は蓄熱器に液体を供給することで液体の蒸発と凝縮を

利用する方法である[29, 30, 31]．近年，蓄熱器に水を添加した場合の定在波型・

進行波型熱音響機関の動作温度に関する研究が複数行われている [32, 33, 34]．
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Tsudaらの研究では濡れた蓄熱器を用いることで，乾いた蓄熱器を用いた場合と

比較して，大幅に動作温度が低下することを示している．彼らの結果では濡れた

蓄熱器を用いた場合，高温側熱交換器温度 100 ℃以下での動作が確認されてい

る[33, 34]．  

濡れた蓄熱器を用いた場合は，乾いた蓄熱器を用いた場合と異なり，液体の蒸

発や凝縮によるエネルギ変換を生じ，大幅な動作温度の低下を引き起こしてい

ると推定される．しかし，これまでの研究では濡れた蓄熱器を用いた場合と，乾

いた蓄熱器を用いた場合のエネルギ変換の差異を検討した例はない．濡れた蓄

熱器を用いることで液体の蒸発や蒸発を利用したエネルギ変換を定量的に検討

することは，100 ℃以下の温度領域における廃熱回生熱音響デバイスを実現す

るために極めて重要である． 

廃熱回生を行う上での課題と，熱音響で解決すべき課題を Table 1-1にまとめ

ている．本研究では，熱音響機関で解決すべき 3 つの課題について検討を行う

ことを目的とする． 
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Fig. 1-6 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題 (複数廃熱利用) 

 

 

 

 

Fig. 1-7 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題（ヒートカスケーディング） 

 

 

 

Table 1-1 廃熱回生の課題と熱音響機関の課題 

 

  

`廃熱源1 `廃熱源2 `廃熱源3

TE1 TE2 TE3

`廃熱源

T1

T2

T3

T1＞T2＞T3

複数廃熱源の利用

300℃以下の廃熱利用

100℃以下での利用

ヒートカスケーディング
による廃熱利用

300℃以下の
温度域での
熱音響機関の
高効率化

蓄熱器の
多段化による
廃熱回生

100℃以下で
の廃熱回生

廃熱利用の課題 熱音響機関での課題
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1.2 熱音響理論 

1.1 節では熱音響機関を実用化するにあたっての 3 つの課題について述べた．

本研究ではこれらの課題に対して「熱音響理論」を用いることで現象の理解と，

性能向上に関する提案・検証を行う．本節では本研究を貫く「熱音響理論」の概

要について述べる． 

 

温度勾配を有する細管内の音波伝搬に伴う熱輸送現象，すなわち熱音響現象

を本論文では研究対象としているが，管内の音波伝搬の問題は長い歴史の中で

議論されてきた．Kirchhoff は管内の音響伝搬に粘性と熱伝導の両方を含めた場

合の理論を提案している． Kirchhoffは wide tube（熱境界層厚さが流路半径より

も十分に小さい）近似を行うことで，管内を伝搬する音波の伝搬係数を求めてい

る[35]．Kirchhoffが用いた温度分布が一様である仮定を非一様である場合に拡張

したのが Kramersである[36]．Kramersは wide tube近似を用いて，熱音響自励振

動が生じる安定限界について調査した．しかし彼の解析結果は実験結果の説明

までには至らなかった．熱音響現象は管壁と流体の熱授受が行われるような流

路半径に対して，熱境界層厚さがより厚い領域で生じる現象であるために，wide 

tube よりも narrow tubeの範囲で生じる．Rott[37]は Kramersの理論を管壁付近に

おける熱境界層厚さと流路半径の関係に制限をつけることなく波動方程式を導

出し，長波長近似と定在波近似によって熱音響自励振動の安定限界を示した．

Rottの理論はその後 Yazaki，Tominagaらの実験結果によって検証された[38]． 

Yazaki らによる実験の後，Tominaga は音波の入力によって細管内に温度勾配

を形成するパルス管冷凍機に興味を持ち，「波動冷凍研究会」を立ち上げた．

Tominaga は流体振動の圧力変動と流速変動の位相差に着目することで，熱音響

現象やパルス管冷凍機のエネルギ変換と熱輸送の理解を行った[39, 40]．このと

き Tominagaは「熱流束密度」と「仕事流束密度」という熱力学と流体力学の境

界領域に存在する物理概念を取り入れることによって，流体力学で理解されて

きた熱音響現象を熱力学的側面から理解することを試みた．流体力学のみの視

点では，熱音響機関というエンジンの中で実行されるエネルギ変換を議論する

ことが難しい．一方で，平衡系の熱力学のみの視点から見る場合には，エンジン

における「熱入力」と「仕事」の相互変換や熱効率については議論できるが，実

行されるエネルギ変換の違いについて議論することができない．熱音響現象を

熱力学的側面からも検討することで，「熱流束密度」と「仕事流束密度」によっ

て熱力学と流体力学を結びつけて考えることができる． 

更に Tominagaは熱音響現象で生じるエネルギ変換を細部まで解析するために，

「仕事源」という単位体積当たりのエネルギ変換の大きさを表す視点を導入し

た[39, 40]．熱音響機関の蓄熱器における熱流束密度と仕事流束密度のエネルギ
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変換を熱力学第一法則に対応させて考えると，熱流束密度と仕事流束密度の和

の勾配がゼロとなる．したがって，蓄熱器での仕事流束密度の軸方向の増加率と

熱流束密度の軸方向の減少率が一致するため，仕事流束密度の軸方向変化率が

仕事源とみなせる．その結果，仕事源は局所的なエネルギ変換の視点として用い

ることができる．仕事源を用いることによって管壁付近での粘性や熱伝導によ

る散逸成分，進行波的なエネルギ変換成分，定在波的なエネルギ変換成分を分離

して表現することができる．分離されたエネルギ変換成分や散逸成分を比較し

て各成分の寄与の大きさを検討することで，蓄熱器におけるエネルギ変換が進

行波型であるか，定在波型であるかを判断することも可能である．仕事源は巨視

的な熱力学でも，微視的な流体力学でも得ることが出来ない境界領域を解析可

能にする新しい視点であるといえる．Rottの方程式[37]を基に，流体振動の圧力

変動と流速変動の位相差に着目した視点と，仕事源を用いた熱音響現象のエネ

ルギ変換成分の分離[39][40]を本研究では「熱音響理論」と記載する．熱音響理

論は複雑に絡み合った振動流体によるエネルギ変換を整理して捉える指標とな

る． 

 

本研究では以上で述べた，「熱音響理論」をもとに 1.3節で述べる 3つの検討

を行う． 

  



 

第 1章  序  論 

 
 

-12- 

 

1.3 研究目的 

前述の熱音響機関の特徴および実用化に向けた課題から，以下の 3 つを本研

究の目的とした． 

(1) 熱音響機関の蓄熱器における不可逆性の低減と熱効率の向上に関する検討 

 (2) 複数の蓄熱器の接続と高効率を両立する直列多段熱音響増幅器の検討 

 (3) 蒸発と凝縮を用いた進行波型熱音響機関のエネルギ変換に関する検討 

本項 1.3.1～1.3.3 において(1)～(3)それぞれに対する先行研究および本研究にお

ける目的を述べる． 

 

1.3.1 熱音響機関の蓄熱器における不可逆性の低減と熱効率の向上に

関する検討 

 

 1.1節において述べたように，進行波型熱音響機関の熱効率は本質的には高い．

進行波型熱音響機関の蓄熱器における熱効率に関わるパラメータは大きく 2 つ

ある． 

まず 1つ目は流体の角周波数 ωと緩和時間 ταの積で表される無次元パラメー

タ ωταである[39][40]．熱緩和時間 ταは流路内の流体が管壁と熱平衡に至るまで

の時定数を示す．ωは振動周期 Tと ω = 2π /Tの関係があるために，この ωταは

流路における振動周期と熱緩和時間の大小関係を表す．この 2 つの時間の大小

関係を考えることで流路断面で平均した場合の熱力学的サイクルが等温的であ

るか，断熱的であるかを定性的に理解できる．振動周期が熱緩和時間よりも非常

に短い場合(ωτα >> 1) には，管壁と流体の熱交換が小さく，蓄熱器内の流体要素

は断熱可逆的な熱力学的サイクルを実行する．したがってこの条件下において

は熱流束と仕事流束のエネルギ変換が行われない．一方で，振動周期が熱緩和時

間よりも非常に長い場合(ωτα << 1)には，管壁と流体の熱交換が瞬時に行われ等

温可逆的な熱力学的サイクルとなる．この ωταを熱境界層厚さと流路半径の比か

ら考えると Fig. 1-8のようになる．ωτα >> 1は Fig. 1-8(a)のように流路半径が熱

境界層厚さに比べて十分に大きいときにあたり，ωτα << 1のときには Fig. 1-8(b)

に示したように，熱境界層厚さを判別できない範囲に流路半径が存在する． 

進行波型熱音響機関では等温的なエネルギ変換を用いるために，振動周期が

熱緩和時間よりも非常に長い ωτα << 1 の条件とすることが望ましいが，この範

囲では粘性散逸が大きくなる場合がある． 

  

 



 

第 1章  序  論 

 
 

-13- 

 

 

 

(a) 1 << ωτα (b) ωτα << 1 

 

Fig. 1-8 ωταと管内の熱境界層の関係 

 

2つ目は蓄熱器における比音響インピーダンスである．比音響インピーダンス

は圧力振動と流速振動の比で表され，散逸の大小や振動流による熱輸送の大小

の理解に用いることができる．熱音響機関の流路内においては，流速振動の 2乗

に比例して粘性散逸および振動流に起因する熱輸送(ドリームパイプ効果[41,42, 

43,44])が生じ，熱効率に影響を与える．粘性散逸が大きいと仕事流束密度のロス

が大きくなる．ドリームパイプ効果は蓄熱器の高温側から低温側への熱輸送を

促進する効果である．したがってドリームパイプ効果が大きいと熱流束が大き

くなる．仕事流束密度が同一という条件において比音響インピーダンスと流速

振動の大小の関係を考えると，仕事流束密度は圧力振動と流速振動の積から求

めることができるため，比音響インピーダンスが低い場合には比音響インピー

ダンスが高い場合に比べて流速振動が相対的に大きくなる．したがって，比音響

インピーダンスが低い場合には，流速振動の 2 乗に比例する粘性散逸やドリー

ムパイプ効果が大きくなり，熱効率の低下に繋がる． 

以上 2つのパラメータを考えると，「①ωτα << 1（振動周期が熱緩和時間よりも

非常に長い）」，「②比音響インピーダンスが高い」という条件が蓄熱器の熱効率

を高くするために必要であるといえる．以上 2 つのパラメータに対して熱効率

との関係を検討した例が数多くある．Ceperleyは自身の進行波型熱音響機関の提

案後の 1985年に熱効率の計算を行っている[7]．このときの計算では，振動周期

が ωτα << 1 の場合において，比音響インピーダンスの変化による熱効率の変化

について報告されている．計算結果では比音響インピーダンスが自由空間中の

進行波音波の固有音響インピーダンスと同程度であれば，蓄熱器の熱効率はカ

ルノー効率の 10 %程度に制限されるが，比音響インピーダンスが固有音響イン

ピーダンスの 10 倍程度と高くできれば熱効率はカルノー効率の 79 %に達する

と報告されている[7]．他の計算例としては 2010年に Uedaらによって報告され

ている熱音響冷凍機の計算では，蓄熱器流路径を含むいくつかのパラメータを

変更しながら熱効率を計算することでパラメータの最適化を行っている[45]．さ

Thermal penetration 

depth

Flow channel radius
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らに Farikhah と Uedaは 2017年の報告においても，蓄熱器流路径を変更するこ

とで ωταを変更しながら，最適化を行っている [46]．また，これまでに報告され

ている高効率な熱音響機関としては，1.1項にて述べたように 1999年のBackhaus

らの装置[9], 2011年の Tijaniの装置[25]が代表的である．例えば Backhausらの装

置においては，ωταが 0.008～0.09（熱境界層厚さ 140 ~ 460 μmに対して流路半

径 42 μm）程度の蓄熱器を使用しており，蓄熱器位置において固有音響インピー

ダンスの 30倍の比音響インピーダンスを実現している．このときの枝管初期点

の仕事流束密度から算出した熱効率はカルノー効率の 42%に達した．Tijaniの装

置は ωταが 0.04程度（(流路半径 33 μmで熱境界層厚さの約 1/5程度)の蓄熱器を

使用している．装置形状が Backhaus らが構築したものと同様の 1/4 波長型の実

験装置であることから，蓄熱器位置では高い比音響インピーダンスが実現され

ていることが推定される．この装置は現在実験的に報告されている熱音響機関

で世界最高の熱効率を有しており，枝管初期点の仕事流束密度から算出した熱

効率はカルノー効率の 49%であった．例にあげた両装置は①，②の 2 つの条件

を満たしており，熱効率の向上には①，②の両方が必要であることがわかる． 

しかし，①，②が必要なことは示唆されているが，設計諸元が与えられた場合

に，熱効率を最も高くできる ωτα を一意に決定できる方法は示されていなかっ

た．現在までの熱音響機関の開発においては，シミュレーションを用いての最適

化や実験を繰り返し行うことで，蓄熱器流路径の最適化が行われることが多い． 

たとえば現在までに熱音響機関に対してシミュレーションを行えるソフトと

して，Los Alamos研究所によって公開されている DeltaECがある[47]．このソフ

トでは設計を行いたい構成や作動流体といったパラメータを入力することによ

って，音場や出力を計算することができる．上述した Backhausらの装置，Tijani

の装置は，このDelta ECによって計算することで設計されたものである．DeltaEC

では製作したい構成を設計者が入力するため，上述の蓄熱器流路径も設計者が

決定する．高い熱効率を実現する蓄熱器流路径を決定する場合には，ソフト上で

蓄熱器流路径や蓄熱器設置位置を変えながら計算を繰り返し行うことによって，

熱効率が高くなるような蓄熱器流路径，装置形状を探索する．また，DeltaECを

使用する以外に熱音響理論を用いて自らプログラムを作成することによって数

値シミュレーションを行うことで最適化を行うことも可能である[45][46]． また，

実験による①の最適化として，流路径が異なる蓄熱器を複数用意し，それぞれに

対して熱効率を測定する実験を繰り返すことによって実験的に行うことも可能

である． 

上述の計算において最適化を行った場合の課題点としては，蓄熱器流路径を

決定する際には 1 つの装置構成においても蓄熱器流路径を変更しながら膨大な

計算を行う必要があることがあげられる．さらに，熱音響機関の構成(蓄熱器の

設置位置など)，動作させたい条件を変更するたびに，蓄熱器位置で形成される
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音場も変わるため，その都度蓄熱器流路径に対して計算を繰り返し行わなけれ

ばならない[45,46,47]．また，実験にて最適化を行う場合においては，蓄熱器流路

径を複数用意し熱効率を測定する必要があること，熱音響機関の装置構成によ

っては設計者の求める動作条件とならない可能性があることなどがあり，コス

ト面，開発時間面が膨大となる点で課題となる．また設計者の理想とする動作条

件で最適な蓄熱器流路径を製作可能であるかの予想が難しいことも問題点とし

て挙げられる． 

上述した①，②の条件を適切にすることによって熱音響機関の不可逆性を低

減し，等温可逆的な熱力学的サイクルに近づけることが出来る．その結果，高効

率な熱音響機関を実現することが出来る．一般の熱機関において，不可逆性の大

小を示す視点としては，エントロピー生成を用いることができる．熱交換器，ヒ

ートポンプ，プラントなど，熱デバイスの最適化手法では Entropy Minimization 

Methodという方法が報告されている[48]．この方法は，装置で発生するエントロ

ピー生成を小さくすることによって，熱交換器での放熱が効率よく行われる形

状の決定や，プラントでの出力を最大化する装置諸元の決定に使われている．熱

音響機関は熱流束密度と仕事流束密度の相互変換をすることから，一種の「熱機

関」として取り扱うことができ，可逆/不可逆をエントロピー生成という視点に

よって検討可能である[49]．また，熱効率だけで蓄熱器の最適な流路径を検討し

た場合，熱効率が向上した原因を特定することは難しい．蓄熱器で生じるエント

ロピー生成に起因する成分を検討することによって，蓄熱器の熱効率の向上の

理由の特定が可能である．本研究では 1.2節で述べた仕事源を用いてエントロピ

ー生成に寄与する成分を分離することで，熱効率の向上や低下の理由について

検討する． 

そこで本研究では，膨大な計算や実験なしに蓄熱器位置の熱効率を最大とす

る ωταを解析的に一意に決定する手法を提案する．次に蓄熱器単体において熱効

率の測定を行うことで，提案した計算手法の妥当性を確認する．さらに熱効率と

エントロピー生成の ωτα依存性の計算を行うことで，熱効率と不可逆性（エント

ロピー生成）との関係を示し，熱効率が高くなる条件の理由をエントロピー生成

から検討する． 
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1.3.2  直列多段進行波型熱音響機関の検討 

1.1節でも述べたように，進行波型熱音響機関では軸方向に温度差をもつ蓄熱

器を進行波音波が通過することで仕事流束密度を増幅する．蓄熱器前後での仕

事流束密度の増幅率は，等温可逆的な熱力学的サイクルでのエネルギ変換が実

行され，かつ粘性散逸が無視できるような理想的な場合においては，蓄熱器両端

に設けた高温側温度と低温側温度の絶対温度比となる[4]．また蓄熱器を複数直

列に接続した多段進行波型熱音響機関では，仕事流束密度を絶対温度比の蓄熱

器の数乗倍で増幅することもできる[4]．蓄熱器を複数接続した装置の実証は

Gardner によって初めてなされた[26]．このときの装置は 1 つの定在波型熱音響

機関で音波を発生させ，下流に取り付けた 2 つの進行波型熱音響機関で仕事流

束密度を増幅する装置であった．多段進行波型熱音響機関における仕事流束密

度の増幅は，2011年に琵琶らによっても実証されている[27]．このときの装置は

蓄熱器を 3 個直列に接続した形状であり，蓄熱器高温端温度と蓄熱器低温端温

度の比が 2.3のとき，全体での仕事流束密度増幅率は 10程度であることが確認

されている．しかしこれらの装置の問題としては，進行波型熱音響機関において

蓄熱器の熱効率を高くできる音場を，すべての蓄熱器で実現することが難しい

という点である．蓄熱器位置における熱効率を高くするためには 1.2.2項に示し

たように，蓄熱器での比音響インピーダンスを固有音響インピーダンスに比べ

て高くしなければならない．管内に形成される圧力振動と流速振動の分布を考

えると，圧力振動の腹付近で比音響インピーダンスが局所的に高くなる．例えば

Gardnerの装置では，圧力振動の腹の付近の領域を”Sweet spot” [26]と呼び，この

範囲内に蓄熱器を設置することで蓄熱器での比音響インピーダンスを高くして

いる．しかし，Sweet spotの範囲は形成される音場に依存し局所的であるために，

範囲内に設置できる蓄熱器には制限がある．また，蓄熱器位置における比音響イ

ンピーダンスが固有音響インピーダンスと同程度の場合においては，比音響イ

ンピーダンスが低いことに起因した粘性散逸やドリームパイプ効果[41,42,43,44]

に伴う熱輸送効果が大きく熱効率が低くなる．さらに蓄熱器の接続を行う毎に

生成する反射波によって進行波位相（圧力振動と流速振動の位相差がゼロ）を満

たすことができず，熱効率を高くするために有利な音場をすべての蓄熱器位置

において実現することは難しかった．したがって，複数に存在する廃熱源を複数

の蓄熱器を用いて回生する場合においては，接続する蓄熱器の数の制限をなく

すとともに，各蓄熱器における熱効率を高くできる音場を満たす点において課

題が残されている． 

この課題を解決するためには，(1) 全ての蓄熱器において「固有音響インピー

ダンスと比べて十分に高い比音響インピーダンス（以下，高い比音響インピーダ
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ンスとする）」を局所的に満たすこと，(2) 蓄熱器を経るごとの比音響インピー

ダンスの低下を抑制すること，が必要となる．以下で(1)，(2)の解決方法につい

て述べる． 

 

(1) 蓄熱器における局所的な高い比音響インピーダンスの実現 

これまでの直列多段熱音響機関において全蓄熱器での高効率化が難しい理

由は，装置諸元や装置形状によって音場が決定されてしまい，比音響インピーダ

ンスが高い範囲が制限されることに起因している．比音響インピーダンスを固

有音響インピーダンスより十分に高くする手段として Ceperley は進行波音波の

入力を仮定して，Fig. 1-9のように蓄熱器部の断面積を導波管の断面積に比べて

局所的に拡大する方法を提案している[7]．導波管と蓄熱器の接続部で体積流速

振動が連続であるとすると，連続の式から蓄熱器での流速が低下する．また接続

部における圧力振動が連続であると想定すれば，蓄熱器での比音響インピーダ

ンスは導波管部に比べて断面積倍にできる．この方法は De Blokら[50]，Luoら

[51]をはじめとする実験的検討においても用いられており，蓄熱器で高い比音響

インピーダンスを実現する手法として有効であるといえる． 

(2) 蓄熱器を経るごとの比音響インピーダンス低下の抑制 

従来型の多段型熱音響機関の課題は，蓄熱器の接続を行う毎に比音響インピ

ーダンスが低下していくことである．進行波型熱音響機関での仕事流束密度の

増幅は，蓄熱器での温度比によって流速振動が増幅されることに起因する[4]．

しかし，流速振動が増幅することによって，蓄熱器高温側の比音響インピーダン

スは絶対温度比の逆数で低下する．複数の蓄熱器の接続を行う場合には，蓄熱器

を経るごとに比音響インピーダンスが低下する．この作用によって，下流側に接

続される蓄熱器の熱効率が低下するために，高い熱効率を実現しながら接続で

きる蓄熱器の数が制限されることになる． 

 

 

 

 

Fig. 1-9 蓄熱器断面積拡大の模式図 

 

 

 

音波の入力方向
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したがって，複数蓄熱器の多段接続によって仕事流束密度の増幅を行いなが

らも，蓄熱器を経た後の比音響インピーダンスの低下を抑制できれば，比音響イ

ンピーダンスの低下に起因する接続蓄熱器数の制限をなくすことができ，理論

上無限個の蓄熱器を接続することが可能になる． 

本研究の 3 章では，接続する蓄熱器の数の制限がなく，各蓄熱器における熱

効率を高くできる音場を満たす，直列多段進行波熱音響機関の設計手法の提案

を目的とする．このとき，(1)の手法である局所的な断面積拡大を行った蓄熱器

を有する熱音響ユニット（導波管，テーパ管，低温熱交換器，蓄熱器，高温側熱

交換器，サーマルバッファーチューブから構成する）を連結するために，伝達マ

トリクスの固有ベクトルと固有値に着目し，仕事流束密度が増加されながらも

蓄熱器を経たあとの比音響インピーダンスが低下しないように，熱音響ユニッ

トの諸元を決定する方法を検討する． 

本研究では提案した設計手法を用いて，2つの実験を行っている．まず 1つ目

の実験では，提案手法によって蓄熱器を経るごとの比音響インピーダンス低下

を抑制しながら，複数の蓄熱器の接続が可能であるかを検証する．実験では大気

圧空気を作動流体とし，8 段の熱音響ユニットを接続して，音場の計測を行う． 

2つ目の実験では提案手法を用いて実験装置諸元を構築し，複数蓄熱器の接続

が可能な音場であるときの熱効率の測定実験を行う．蓄熱器断面積を拡大した

熱音響ユニットに対する設計手法を用いて，蓄熱器の多段接続が可能な音場に

調整しながら熱効率が最大となるような諸元を求める．熱効率の測定に際して，

真空断熱や電気ヒータを内蔵した高温熱交換器を有する熱音響ユニットを製作

し，単純熱伝導や放熱を定量化する．この熱効率の測定実験によって，提案手法

が熱音響ユニットの高効率化においても有効であるかを確認する． 
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1.3.3  濡れた蓄熱器を用いた進行波型熱音響機関のエネルギ変換に

関する検討 

最後に 100℃以下の廃熱を利用するために濡れた蓄熱器を用いることで，水

の蒸発と凝縮を利用した熱音響機関のエネルギ変換について検討する．近年，蓄

熱器の管壁に液体を添加することで濡れた管壁とし，液体の蒸発と凝縮を利用

する熱音響現象の研究が行われている[29, 30, 31]．Raspetらは濡れた蓄熱器をモ

デル化することで，蒸発と凝縮を伴う熱音響現象を記述可能な方程式を導出し，

熱音響自励振動が生じる臨界温度比を求めた[30]．このとき彼らは蓄熱器に水を

吹き付けることによって簡易な実験検証を行い，水がない場合との比較を行っ

ている．この実験結果によれば，水がない場合での動作開始温度と水がある場合

の動作開始温度の比が 3.5であり，水を添加することによって動作温度の大幅な

低下が可能になることを示している．さらに，彼が導出した支配方程式から求め

た動作開始温度の比は 4 であり，実験と比較的近い値であることから，伝搬方

程式の妥当性についても検証されている． 

他にも濡れた蓄熱器による臨界温度比の低下を実験にて検証した例は数例

報告されている[32,33,34]．Noda と Ueda は定在波型熱音響機関を対象として，

水もしくはエタノールを添加させての臨界温度比の検討を行っている[32]．この

とき，水，エタノールともに臨界温度比が低下することが実験的に示されている．

また，Tsuda と Ueda によって臨界温度比を低下させるために必要な水の量につ

いて検討がなされており，添加する水の量を変化させながら臨界温度差の測定

を行い，彼らの実験装置では 0.19 g 以上の水を添加させたときに臨界温度差が

大幅に減少すると報告されている[33]． 

以上に記載したような水の添加による臨界温度比の低下は，液体の蒸発や

凝縮がエネルギ変換に寄与していることを意味する．しかしながら，これまでに

蒸発と凝縮に関係するエネルギ変換についての検討がなされた例はない．本研

究では，蒸発と凝縮に関係するエネルギ変換の寄与を気体のみの場合における

エネルギ変換と比較することを目的とする．このエネルギ変換の比較を行うに

あたっては，1.2 節で述べた仕事源を用いる．蒸発と凝縮を用いた蓄熱器では，

乾いた気体のエネルギ変換成分や散逸成分に，蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換

成分や散逸成分が付加されると考えると，仕事源という視点を液体の蒸発や凝

縮を伴う場合についても拡張することで，付加された成分の分離やその寄与を

検討することが可能であると考えられる． 

したがって本研究の第 4 章では，仕事源を濡れた蓄熱器に対して解析的に導

出し，蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換成分を解析的に分離することで気体のみ

の場合と比較して，上記エネルギ変換の寄与度を検討する．さらに，成分分離し
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たエネルギ変換可能な実験条件を設定することで，実験においてもエネルギ変

換の分離を検証し，解析と比較する． 
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1.4 本論文の構成 

本論文の構成について述べる．第 1 章では序論として本研究の研究背景，熱

音響機関を廃熱回生デバイスと用いる際の現状の課題ならびに研究目的につい

て述べた．熱音響機関の現状の課題として 

◯300℃以下での駆動と熱効率 

◯分散廃熱・ヒートカスケーディングの利用 

◯100℃以下の温度域の廃熱利用 

の 3点を挙げた．本研究では，これら課題を取り上げるにあたり，以下の 3項目

対する検討を行うことを目的とした． 

(1) 熱音響機関の蓄熱器における不可逆性の低減と熱効率の向上に関する検討 

(2) 複数の蓄熱器の接続と高効率を両立する直列多段熱音響増幅器の検討 

(3) 蒸発と凝縮を用いた進行波型熱音響機関のエネルギ変換に関する検討 

第 2章～第 4章にかけて，上記で挙げた(1)～(3)の検討をそれぞれ行う． 

 

 

第 2章   熱音響機関の蓄熱器におけるエントロピー生成と熱効率の検討 

第 2 章では熱音響機関の蓄熱器における熱効率を最大とする ωταを一意に

導出することを目的とする．導出にあたっては，熱音響線形理論に基づき，仕事

源や熱流の成分分離から熱効率の式を展開する．展開した熱効率の式を用いて

熱効率を最大化とする ωταを導出し，網羅的に解析した結果と比較することでそ

の妥当性を確認する．また，熱効率の低下要因としては蓄熱器における不可逆性

の生成によって等温可逆的にエネルギ変換されないことが要因だと考えている．

本研究ではエントロピー生成を不可逆性の視点として用いることによって，ωτα

に依存した熱効率の低下/向上要因を検討する．このとき，仕事源を用いること

でエントロピー生成に寄与する成分の分離を行い，不可逆性に寄与する成分の

検討を行う． 

 

 

第 3章   直列多段進行波熱音響機関の検討 

第 3 章では複数の蓄熱器の接続と蓄熱器における高効率化の両立を可能に

する多段型進行波熱音響機関について，その設計手法の提案および実験による

提案手法の妥当性の確認を行う．直列多段進行波型熱音響機関の課題は，高い比

音響インピーダンスを蓄熱器内で局所的に形成すること，蓄熱器での仕事流束
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密度の増幅に伴う比音響インピーダンスの低下が挙げられる．本研究ではこれ

までの研究で検討されているような「蓄熱器断面積を導波管断面積に対して拡

大」することで，局所的に高い比音響インピーダンスを形成するモデルを考える．

このモデルに対して，モデル全体における伝達マトリクスの固有値と固有ベク

トルに着目することで，仕事流束密度の増幅を行いながら蓄熱器前後の接続点

における比音響インピーダンスを等価にする接続手法を，数値解析によって提

案する． 

また提案した接続手法を用いて 2つの実験を行う．1つ目の実験では提案した

接続手法を用いて，仕事流束密度の増幅を行いながら比音響インピーダンスの

低下を抑制した複数蓄熱器の接続が可能であるかを実験的に検証する．2つ目の

実験においては，提案手法を用いて構築した実験装置の熱効率の測定を行うこ

とによって熱効率に対する本手法の有効性について確認する．このときの実験

装置では，真空断熱や高温熱交換器への電気ヒータの内蔵を行った熱音響ユニ

ットを製作し，単純熱伝導や大気放熱の定量化を行う． 

 

 

第 4章   蒸発と凝縮を用いた熱音響機関のエネルギ変換に関する検討 

第 4 章では濡れた蓄熱器を用いることで，蒸発と凝縮を用いた熱音響機関の

エネルギ変換に関して検討する．その際の解析における検討方法は濡れた蓄熱

器に対する支配方程式に基づく．これまで主に理想気体に対して用いられてき

た仕事源という視点を蒸発と凝縮を伴う場合に拡張することで，濡れた蓄熱器

でのエネルギ変換を解析的に分離する．次に解析結果から実験にてエネルギ変

換の寄与を検討可能な条件を設定し，実験によってエネルギ変換の分離を行い

解析との比較を行う． 

 

 

第 5章は結論として第 2章から第 4章までに行った検討についてまとめる． 
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2.1 はじめに 

本章では進行波型熱音響機関の 

・蓄熱器における熱効率が最大となる ωταを規定する方法の提案 

・熱効率と不可逆性との関係の調査 

・熱効率が高くなる条件の理由のエントロピー生成からの検討 

を行う． 

ここで再度蓄熱器における熱効率に関わるパラメータについて述べる．1 つ目は角

周波数 ω と緩和時間 ταの積で表される無次元パラメータ ωταであり，蓄熱器で

実行されるエネルギ変換が等温的であるか，断熱的であるかを表現できるパラ

メータである[1]．1 章にて述べたように進行波型熱音響機関では等温的なエネ

ルギ変換を実行するために ωτα << 1の範囲が望ましいが，ωτα が小さすぎる場合

には粘性散逸が支配的となるために熱効率が低下する[2]．したがって等温的な

エネルギ変換としながら，粘性散逸を低減するように ωταを設定する必要がある． 

2 つ目は蓄熱器における比音響インピーダンスである[2]．圧力振動と断面平均

流速振動を複素表示すると以下となる． 

P = |𝑃| e i𝜔𝑡. (2-1) 

U = |𝑈| e  i(𝜔𝑡+𝜑) . (2-2) 

ここで Pを複素圧力振幅，Uを断面平均複素流速振幅とする．式中に含まれる φは

P と Uの位相差である． 

 φ = arg (
P

U
).  (2-3) 

φ = 0であれば進行波位相であることを示し，φ = π/2であれば定在波位相であることを

示す．また，P と Uを用いて比音響インピーダンス zは 

z =
P

U
 , (2-4) 

で定義される．P と U の積である仕事流束密度が同一の条件下においては z が低い

場合には Uが相対的に大きいことが分かる．zに関しては 1章にて述べたように，自由

空間中の進行波音波の固有音響インピーダンス ρmc ( ρm：管内平均密度，c：断熱

音速)よりも十分に高いとき(z >> ρmc)に熱効率が高い傾向が示されている[2,3,4]． 

 

本章では，2.2節において，解析的に蓄熱器の熱効率が最大となる ωταを規定す
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る方法を提案する．このとき z に対しての依存性と z の変化によって最大となる

ωταの変化についても検討する． 

次に 2.3 節にて，熱効率と不可逆性（エントロピー生成）との関係を示し，

熱効率が高くなる条件の理由をエントロピー生成から検討する．本節では熱音

響理論を用いることによって仕事源という視点を導入し，熱流束密度や仕事流

束密度のエネルギ変換に伴う散逸成分やエネルギ変換成分の分離を行う．さら

に各散逸成分やエネルギ変換成分について ωταに対する依存性を確認することで，

ωταの範囲によってどの成分が不可逆性に寄与しているかを検討する． 

 

2.2  解析による熱効率最大点の蓄熱器 ωταの導出 

2.2.1  導出における仮定と導出方法 

本節では，熱効率を最大とする ωταの導出を行う．蓄熱器は通常細管流路の束を

示すが，本研究においては 1流路であると仮定して導出を行った．導出は Rott[5]およ

び Tominaga[1,6]による熱音響理論に基づく．まず，一般的な熱音響機関の熱効率と，

エネルギ変換について述べる． 

1 章にて述べたように，熱音響機関の蓄熱器では熱流束密度 q と仕事流束密度 w

の相互変換が行われる．このときの q と w のエネルギ変換は熱力学第一法則に対応

することで 

∂

∂x
(q + w ) = 0 , (2-5) 

と表される．ここで，xは管内軸方向に沿って音波の伝搬方向を正として定義する．

また，wは Pと Uを用いて 

 w =
1

2
Re[P̃U] .  (2-6) 

蓄熱器での進行波位相が実現され，等温可逆的な熱力学的サイクルが実行され

ると，蓄熱器での仕事流束密度の増幅が得られる．このときの熱効率を考える．

一般に熱音響機関の熱効率 η は Fig. 1-2 の進行波型熱音響機関の概略図にて示し

たように，蓄熱器高温端に入力される熱流束密度 qHと蓄熱器前後における w の差Δ

w( = wH－wC)から以下の式で表される． 

𝜂 =
Δw

𝑞H
=
𝑤H − 𝑤C

𝑞H
 .   (2-7) 
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このとき，Eq. (2-7)の qHには熱音響現象によって q と wの相互変換が行われることに

伴う熱流束密度と，単純熱伝導による熱流束密度が含まれる．相互変換に伴う熱流束

密度は蓄熱器における P や U に比例する．一方で単純熱伝導による熱流束密度は

蓄熱器の材質の熱伝導率や断面積といった諸元によって決定され，P や U には依存

しない．本研究では蓄熱器において単純熱伝導による熱流束密度が小さく無視できる

理想的な場合を仮定して，以降の展開を行う． 

以上の仮定から，w と qの相互変換に伴う熱流束密度 qは以下のように表せる． 

 q =
1

2
CPρ

m
Re[TŨ] − I =

1

2
C

P

ρ
m

Re[TŨ] −
1

2
Re[P̃U] . (2-8) 

CP，ρm，Tはそれぞれ定圧比熱，平均密度，断面平均複素温度振幅である．  

次に熱効率を最大とするために必要な ωταの導出を行う．このとき，1.2.3節で述べ

た仕事源という視点を導入する．1章で述べたように仕事源 w’ を導入することにより，

wの変化に寄与する散逸成分やエネルギ変換成分を分離して考えることが可能にな

る．さらに，qについても熱音響理論を用いることで，相互変換に伴う熱流束密度の成

分を分離することが可能である[7]．本研究では，w’や qを成分分離した結果を用いて

ηの式を変形することで，ηを ωταの関数として表す．さらに w’や qの成分分離を

用いて後の項に記述するエントロピー生成の分離を行い，熱効率が高くなる要因につ

いての検討を行う．ここで熱音響機関の蓄熱器における w と qの相互変換は Eq. (2-

5)で表されるため，w’は wの増加率と qの減少率が一致することから 

w' =−
∂q

∂x
=

∂w

∂x
 , (2-9) 

と定義される．Eq. (2-6)を用いると 

∂w

∂x
= w' =

1

2
Re [

∂𝑃̃

∂𝑥
𝑈] +

1

2
Re [𝑃̃

∂𝑈

∂𝑥
]  , (2-10) 

に書き換えられる．したがって，P，U，P の軸方向変化∂ P/∂ x，U および軸方向変化

∂U/∂xが分かれば求めることが可能である．また，Eq. (2-8)の qの分離においては，Cp，

ρmは気体によって決定できる値であることから P，Uおよび Tが分かれば求めることが

可能である．ここで，P の軸方向変化∂P/∂x，U の軸方向変化∂U/∂x，T については熱

音響理論から以下のように表される[5]． 

∂P

∂x
= −

jω𝜌𝑚
1 − 𝜒𝜈

𝑈 .  (2-11) 
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∂U

∂x
= −

iω

Pm

[1 − (γ− 1)χ
α
]P +

χ
α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1− σ)

1

Tm

dTm

dx
U. (2-12) 

 T =
1

CPρ
m

(1 − χ
α
)P − (

(1− 𝜒𝛼) − 𝜎(1− χ
ν
)

(1 − χ
ν
)(1− σ)

)
1

𝑖ω

dTm

dx
U .  

(2-13) 

i: 虚数単位，ω：角周波数，γ：比熱比，Pm：平均圧，σ：プラントル数である．さらに χα, χν

は ωτα に依存する熱的，粘性に関する熱音響関数であり，Fig. 2-1 に示すような円管

流路の場合および平行平板流路の場合は以下で表すことができる[1, 6]．本研究では

これら 2つの流路について展開と計算を行う． 

 

円管流路の場合 

χ
α,ν
=

2J1 ((i − 1)√ωτα,ν)

((i− 1)√ωτα,ν) J0 ((i− 1)√ωτα,ν)
 .  (2-14) 

ここで，J1 および J0は 1次もしくは 2次のベッセル関数である． 

 

平行平板流路の場合 

χ
α,ν
=

tanh ((i − 1)√ωτα,ν)

((i − 1)√ωτα,ν)
 .  (2-15) 

次に Eq. (2-11)~ (2-13)を Eq. (2-9)に代入して展開することで w’をさらに熱音響機関の

エネルギ変換の成分，散逸の成分に分離する．また，q においても Eq. (2-11)~ (2-13)

を Eq. (2-8)に代入し展開することによってエネルギ変換に伴う熱流，振動によって生じ 

 

 
Fig. 2-1 最適 ωταの導出例に用いた流路形状 

Cross-sections of regenerator

Circular channel Parallel plate channel

Flow path diameter 

2r
Flow path diameter 

2r

Enlarged view of flow channel
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る熱拡散に伴う熱流の成分に分離することができる．今回の展開においては

Tominagaによる熱音響理論[1, 6]に基づき展開を行ったのち，  

𝛩 =
𝜆

𝑇𝑚

𝑑𝑇𝑚
𝑑𝑥

, 𝜆＝
𝑐

𝜔
, |𝑧𝑛| =

1

𝜌𝑚𝑐

|𝑃|

|𝑈|
, 𝑐 = √

𝛾𝑝𝑚
𝜌𝑚

, 𝜌𝑚𝐶𝑝 =
𝜌𝑚𝑐

2

𝑇𝑚(𝛾 − 1)
, (2-16) 

の関係を用いて書き換える．w’や qを以下に示すように分離する． 

w' = w'ν + w'p + w'prog + w'stand . (2-17) 

w'ν =
|P||U|

2

1

λ
Im [

1

1 − χ
ν

]
1

|zn|
.   

w'p =
|P||U|

2

1

λ
(𝛾 − 1)Im[χ

α
]|zn|.  

 

w'prog =
|P||U|

2

1

λ
Re[b]Θ cosϕ.   

 

w'stand = −
|P||U|

2

1

λ
Im[b]Θ sinϕ.  

 b =
χ

α
− χ

ν

(1− σ)(1 − χ
ν
)
 . 

 

 

q = q
prog

+ q
stand

+ q
D
 . (2-18) 

q
prog

= −
|P||U|

2

1

λ
λRe[g] cosϕ  

q
stand

= −
|P||U|

2

1

λ
𝜆Im[g] sinϕ.  

 

q
D
=
|P||U|

2

1

λ

𝜆

(γ− 1)
Re [

1

1 − χ
ν

] Im[g
𝐷
]Θ

1

|𝑧𝑛|
 . 

 g =
χ

α
− 𝜒̃𝜈

(1+ σ)(1 − χ̃
𝜈
)
 . 

g
𝐷
=
(χ

α
− χ̃

𝜈
) − (1 + σ)χ

ν
+ (1 + σ)Re[χ

ν
]

(1 − Re[χ
ν
])(1− σ2)

 . 

 

このとき，w’ν : 粘性による仕事流束密度のロス，w’p : 熱拡散による仕事流束密度のロ

ス，w’prog : 進行波位相によるエネルギ変換， w’stand : 定在波位相によるエネルギ変
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換を表す．さらには qprog : 進行波成分による熱流束密度，qstand :定在波成分による熱

流束密度，qD :振動流による熱拡散効果[8,9,10]による熱流束密度である． 

ここで ηの式Eq. (2-7)をw’と q，蓄熱器の軸方向長さ dxを用いて表すことを考える．

原動機(エンジン)として蓄熱器が動作している場合(w’ > 0)の蓄熱器における w と qの

関係を Fig. 2-2に示す． 

蓄熱器における温度勾配 dTm/dxが一様の場合，w’ > 0はほぼ一様となり，q < 0は

線形に変化する．本研究ではこの仮定の下，蓄熱器の軸方向中心(Fig. 2-2 の x = 0)

の w’と q を用いて Δw， qHを表し，式の展開を行う．Δwは図中に示すように，高温端

面(x = dx/2) と低温端面(x = －dx/2)の w の差で表されるため，w’を用いることによっ

て 

Δw =
dx

2
w′ − (−

dx

2
w′) = w′dx  , (2-19) 

で表される． 

次に，蓄熱器高温端面に入力される熱流束密度 qH を考える．蓄熱器軸方向中心

(dx / 2)から蓄熱器高温端面までの qの変化は軸方向中心から蓄熱器高温端まででエ

ネルギ変換された w の変化と等価である．したがって上述の仮定を用いると，qH = 

(q+w’dx/2)で表現できる． 

 

 

 

 

Fig. 2-2 原動機として蓄熱器が動作している場合(w’ > 0)の w と qの関係 
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したがって Eq. (2-7)は以上から 

 η =
w’dx

(−q + w’
dx
2
)
 , (2-20) 

と書き換えられる．本質的に高い熱効率を有するのは可逆的なエネルギ変換を可能と

する進行波型熱音響機関である．そのため本研究では進行波型のエネルギ変換を検

討するために進行波位相である φ = 0 を仮定して後の展開を行う．この仮定により Eq. 

(2-17)および Eq. (2-18)からわかるように w’standおよび qstandは 0 となる．また，上述のよ

うに，Eq.(2-7)の qHには P,U に依存しない単純熱伝導による熱流束密度が含まれる．

一方で，qprog，qDは Eq. (2-18)に示すように Pや Uに依存する．本研究では単純化の

ために，単純熱伝導による熱流束密度が qprog，qDよりも十分に小さく無視できると仮定

する． 

以上の仮定を用いて，以降は w’ν，w’p，w’prog，qprog，qDを用いて導出を行う．Eq. (2-

20)は分離した仕事源成分 w’ν，w’p，w’progおよび熱流束密度成分 qprog，qD と蓄熱器

の長さ dxを用いて書き換えると， 

 η =
(w’υ + w’p + w’prog)dx

(−(qD + q
prog

) + (w’υ + w’p + w’prog)
dx
2
)
 ,  (2-21) 

となる．Eq. (2-21)に Eq. (2-17), (2-18)を代入して整理すると，以下を得ることができる． 

𝜂 =
(Im [

1
1 − 𝜒𝜐

]
1
|𝑧n|

+ (𝛾 − 1)Im[𝜒𝛼]|𝑧̂| + Re[𝑏]Θ)𝑑𝑥

−(
𝜆

(𝛾 − 1)
Re [

1
1 − 𝜒𝜐

] Im[𝑔𝐷]Θ
1
|𝑧n|

− 𝜆Re[𝑔]) + (Im [
1

1 − 𝜒𝜐
]
1
|𝑧n|

+ (𝛾 − 1)Im[𝜒𝛼]|𝑧̂| + Re[𝑏]Θ)
𝑑𝑥
2

. 

(2-22) 

上述したように𝜒𝜐および𝜒𝛼を含むパラメータは ωταに依存するために，Eq. (2-22)によ

って ηの式を ωταに依存する式で表せた．この𝜒𝜐および𝜒𝛼は ωτα,νの範囲に応じて

漸近式が存在する．次項以降では円管流路や平行平板流路に対する漸近式を用い

ることによって ηを最大とする ωταの導出を行う． 
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2.2.2 漸近式を用いた熱効率最大点の ωταの導出 

本項では前項 2.2.1にて展開した ηの式の𝜒𝜐および𝜒𝛼に漸近式を適用することによ

って熱効率最大となる ωτα の導出を行う．本研究では円管流路や平行平板流路の 2

つの場合について熱効率が最大となるような ωταを導出する． 

 

2.2.2.1 円管の場合の最適 ωταの式の導出 

本項では円管流路を有する場合についてωταを導出する．まず，Eq. (2-22)をωταで

表現される式に書き換えるために漸近式を用いる．本研究では進行波型熱音響機関

を対象に φ = 0の仮定を用いることで，w’ν，w’p，w’progおよび qprog，qDによって Eq. (2-

22)を表した．Eq. (2-22)の中の𝜒𝜐および𝜒𝛼を含む項は ωτα に依存するパラメータであ

り，漸近式は ωτα の範囲によって異なる．ここで，進行波型熱音響機関の蓄熱器にお

けるエネルギ変換が等温的な熱力学的サイクルに起因することに着目すると，

ωτα << 1の範囲を用いるのが適当であることがわかる．したがって，本研究では

ωτα << 1の範囲の漸近式を用いて最適な ωταを求める式の導出を行う． 

熱音響理論において蓄熱器流路径が十分小さい(ωτα << 1)場合の円管流路に対

する漸近式は，Eq. (2-22)の中の𝜒𝜐および𝜒𝛼を含む項に対して以下となる．[1] 

Im [
1

1 − 𝜒𝜐
] = −4𝜎

1

𝜔𝜏𝛼
. 

Im[𝜒𝛼] = −
1

4
𝜔𝜏𝛼 . 

Re[𝑏] = 1 . 

Re [
1

1 − 𝜒𝜐
] =

4

3
 . 

Im[𝑔𝐷] =
11

32
(1 − 𝜎2)𝜔𝜏𝛼 . 

     Re[𝑔] = 1 . (2-23) 

以上の関係を Eq. (2-22)に代入すると，以下のように書き換えることが可能である． 

𝜂 =
(−4𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

−
1
4
(𝛾 − 1)|𝑧n|𝜔𝜏𝛼 + 𝛩)𝑑𝑥

|(
𝜆

(𝛾 − 1)
11
24𝛩

1
|𝑧n|

𝜔𝜏𝛼 + 𝜆) + (−4𝜎
1

|𝑧n|𝜔𝜏𝛼
−
1
4
(𝛾 − 1)|𝑧n|𝜔𝜏𝛼 + 𝛩)

𝑑𝑥
2 |
. 

(2-24) 
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ここで，Eq. (2-24)式を ωταについて微分すると ηの極値での ωταを導出することが可

能である．展開を簡易に行うため，Eq. (2-24)に対応して以下のように各項を置き換え

る．ここでは ωτα を X と置き換えた． 

𝜂 =
(
𝐴
𝑋 + 𝐵𝑋 + 𝐶)

|(𝐷𝑋 + 𝐸) + (
𝐴
2𝑋 +

𝐵
2 𝑋 +

𝐶
2)|

.  (2-25) 

Eq. (2-25)を Xに対して微分すると 

𝑋2 +
−2𝐴𝐷

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
𝑋 +

𝐴𝐸
(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)

|(𝐷𝑋 + 𝐸) + (
𝐴
2𝑋 +

𝐵
2 𝑋 +

𝐶
2)|

2  , (2-26) 

となる．ここで微分した結果をゼロとおき整理することで 

𝑋2 +
−2𝐴𝐷

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
𝑋 +

𝐴𝐸

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
= 0 , (2-27) 

となる．このとき Eq. (2-27)は 2次式の形であるために，ηの極値での ωταは一意で決

定できる．2次式の解の公式を用いることによって X (= ωτα) 

𝑋 =
1

2
(

−2𝐴𝐷

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
± √(

−2𝐴𝐷

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
)
2

− 4
𝐴𝐸

(𝐶𝐷 − 𝐵𝐸)
) , (2-28) 

で求めることができる．置き換えた係数を戻し，整理すると ωταは以下で表すことがで

きる．  

𝜔𝜏𝛼 =
44

6

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝑌
+√(

44

6

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝑌
)
2

+
16𝜎

|𝑧n|

1

𝑌
 , 

𝑌 =
11

6

𝛩2

(𝛾 − 1)

1

|𝑧n|
+ (𝛾 − 1)|𝑧n| . 

(2-29) 

さらに蓄熱器流路半径 rに対して書き直す．ここで ωταと rの関係は 

𝜔𝜏𝛼 = 𝜔
𝑟2

2𝛼
 ,   (2-30) 
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で表されるため，rについて導出すると， 

𝑟 = √
2𝛼

𝜔
(
44

6

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝑌
+ √(

44

6

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝑌
)
2

+
16𝜎

|𝑧n|

1

𝑌
) , (2-31) 

となる．また，Eq. (2-21)の中の w’αは w’ν，w’prog，qD，qprogに比べて十分に小さいた

め，簡易的には無視することで ωταを求めることが可能である． 

𝜂 = (
(𝑤’𝜐 + 𝑤’𝑝𝑟𝑜𝑔)𝑑𝑥

(−(𝑞𝐷 + 𝑞𝑝𝑟𝑜𝑔) + (𝑤’𝜐 +𝑤’𝑝𝑟𝑜𝑔)
𝑑𝑥
2 )

) 

  =
(−4𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

+ 𝛩)𝑑𝑥

|(
𝜆

(𝛾 − 1)
11
24𝛩

1
|𝑧n|

𝜔𝜏𝛼 + 𝜆) + (−4𝜎
1

|𝑧n|𝜔𝜏𝛼
+ 𝛩)

𝑑𝑥
2 |

 . 

(2-32) 

この場合においても同様に，微分した結果をゼロと置くことで最大点の極値を求めるこ

とができる．同様にして求めた結果は以下となる． 

𝜔𝜏𝛼 =
4𝜎

𝛩|𝑧n|
+
4

𝛩
√
𝜎2

|𝑧n|2
+
6(𝛾 − 1)𝜎

11
 . (2-33) 

𝑟 = √
2𝛼

𝜔
(
4𝜎

𝛩|𝑧n|
+
4

𝛩
√
𝜎2

|𝑧n|2
+
6(𝛾 − 1)𝜎

11
)  . (2-34) 
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2.2.2.2 平行平板の場合の最適 ωταの式の導出 

次に平行平板の場合について導出する．平行平板流路においても ωτα の範囲

によって漸近式が異なるが，本研究では円管の場合と同様に ωτα << 1 に対応

する漸近式を用いることで展開を行う．熱音響理論において蓄熱器流路径が

十分小さい状況の平行平板に対する漸近式は，Eq. (2-22)中の𝜒𝜐および𝜒𝛼を含む

項に対して以下となる．[1] 

Im [
1

1 − 𝜒𝜐
] = −

3

2

𝜎

𝜔𝜏𝛼
 . 

Im[𝜒𝛼] = −
2

3
𝜔𝜏𝛼 . 

Re[𝑏] = 1 . 

Re [
1

1 − 𝜒𝜐
] =

6

5
 . 

Im[𝑔𝐷] =
17

21
(1 − 𝜎2)𝜔𝜏𝛼  . 

Re[𝑔] = 1 . (2-35) 

以上の関係を Eq. (2-22)に代入して書き直すと以下と表される． 

𝜂 =
(−

3
2𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

−
2
3
(𝛾 − 1)|𝑧n|𝜔𝜏𝛼 + 𝛩)𝑑𝑥

|(
𝜆

(𝛾 − 1)
6
5
17
21

𝛩
1
|𝑧n|

𝜔𝜏𝛼 + 𝜆) + (−
3
2
𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

−
2
3
(𝛾 − 1)|𝑧n|𝜔𝜏𝛼 + 𝛩)

𝑑𝑥
2 |
. 

(2-36) 

Eq. (2-36)は円管流路の場合と同様に ωταに関して微分することで ωταの 2次式の

形とできる．したがって，微分した式がゼロであるとすることで，熱効率が最大となる

ような極値の ωταを求めることができる． 

𝜔𝜏𝛼 =
153

70

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝐽
+ √(

153

70

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝐽
)
2

+
9

4

𝜎

|𝑧n|

1

𝐽
 , 

𝐽 =
51

35

𝛩2

(𝛾 − 1)

1

|𝑧n|
+ (𝛾 − 1)|𝑧n| . 

(2-37) 

また，Eq. (2-30)を用いて rに対して導出すると， 
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𝑟 = √
2𝛼

𝜔
(
153

70

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝐽
+ √(

153

70

𝜎

|𝑧n|2
𝛩

(𝛾 − 1)

1

𝐽
)
2

+
9

4

𝜎

|𝑧n|

1

𝐽
), (2-38) 

となる．さらに，円管の場合と同じく，w’αは w’ν，w’prog，qD，qprogに比べて十分に小

さいため，w’α を無視することで簡易的に最適な ωτα を求めることが可能である．同

様にして求めた結果は以下となる． 

𝜂 =
(−

3
2𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

+ 𝛩)𝑑𝑥

|(
𝜆

(𝛾 − 1)
6
5
17
21𝛩

1
|𝑧n|

𝜔𝜏𝛼 + 𝜆) + (−
3
2𝜎

1
|𝑧n|𝜔𝜏𝛼

+ 𝛩)
𝑑𝑥
2 |
， (2-39) 

𝜔𝜏𝛼 =
3

2

𝜎

𝛩|𝑧n|
+
3

2

1

𝛩
√
𝜎2

|𝑧n|2
+
31

51
(𝛾 − 1)𝜎. (2-40) 

この結果についても rの形に直すと 

𝑟 = √
2𝛼

𝜔
(
3

2

𝜎

𝛩|𝑧n|
+
3

2

1

𝛩
√
𝜎2

|𝑧n|2
+
31

51
(𝛾 − 1)𝜎) , (2-41) 

とできる． 
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2.2.3 熱効率が最大となる ωτα最適化の妥当性の確認 

2.2.3.1 解析に用いた諸元と比較方法 

本項では，解析において(1)円管流路の場合，(2)平行平板流路の場合について漸近

式を用いて熱効率が最大となるように 2.2.2 節で導出した ωταが妥当であるかについて

確認する． (1)円管流路の場合，(2)平行平板流路の場合それぞれに対して Eq. (2-22)

を用いてωταを変更させながら広いωτα範囲で網羅的に熱効率を計算した結果と，2.2.1

項と 2.2.2項で熱効率が最大となるように Eq. (2-29)並びに Eq. (2-37)で算出した ωταと

を比較する．したがって，Eq. (2-22)を用いて網羅的に計算した結果における熱効率最

大点の ωταと，Eq. (2-29)，Eq. (2-37)で求めた ωταの値が一致すれば，本手法の妥当性

が確認できる．また，簡易的に ωταを求める Eq. (2-31)並びに Eq. (2-40)によっても熱効

率が最大となる ωταを求め，比較した． 

本項の解析において(1)円管流路の場合，(2)平行平板流路の場合で共通して使用し

た物性値等を Table 2-1に示す． 

 

 

Table 2-1  η と ωταの依存性および ωτα決定手法での計算に用いたパラメータ 

 

Tm 450 [K] γ 1.655 

Θ 125.7  λ 5.657 [m] 

|U| 1 [m/s] σ 0.701 

|P| |zn|ρmc|U| 

[Pa] 

ωτα 1.0×10-4~ 100  

r を 3.2×10-3～ 3.2 mm 

で変化 

ρmc 4045.59 

[kg/(m2s)] 

|zn| 1, 10, 30, 50 

 

 

2.2.3.2 円管流路を対象とした熱効率が最大となるωτα最適化の

妥当性検証 

まず，本項において円管流路を対象とした熱効率が最大となる ωτα 最適化の妥当性

を検証する．Fig. 2-3 に解析結果を示す．なお，横軸に ωταをとり，縦軸に η をカルノー

効率で除した値を示した．同図において，Eq. (2-22)で ωταを変化させながら解析した結
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果を線によって示した．線色および線種の違いは|zn|の違いを示す．それぞれの η の最

大点 ηmaxの点を青の四角(□)で示した．また，導出した熱効率を最大とするωταの式Eq. 

(2-29)で求めた結果(OPT)を赤丸（◯）で示し，wαを無視することで簡易化した熱効率を

最大とする ωταの式 Eq. (2-33)で求めた結果(OPT2)を緑の三角(△)で示した．このとき，

OPTでの η(OPT)は Eq. (2-30)で，OPT2での η(OPT2)は Eq. (2-32)で求めた．また，値

の比較のため Table 2-2に各|zn|における解析結果から ηが最大になった ωταとその際の

ωτα，OPTで求めた ωταとその際の η(OPT)，OPT2で求めた ωταとその際の η(OPT2)を

それぞれ記載した．Fig. 2-2および Table 2-2から，|zn|が変化すると，熱効率の最大点が

高くなるとともに，熱効率が最大となる ωτα も変化することがわかる．また，最適化手法を

用いて求めたωτα(OPT)は各|zn|における熱効率最大点に一致し, 妥当性が確認できる．

簡易的に最適化する Eq. (2-33)から求めた ωτα(OPT2)についても η の最大点における

ωτα(max)とよい一致を示していることがわかる． 

 

Fig. 2-3 円管の場合の熱効率の計算結果および最適化結果 

 

Table 2-2  

円管の場合の効率最大点の流路径および熱効率と最適化による流路径と熱効率 
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|zn| ωτα (max) ηmax ωτα(OPT2) η(OPT2) ωτα(OPT) η(OPT) 

1 0.05 0.13 0.05 0.13 0.05 0.13 

10 0.02 0.81 0.02 0.81 0.02 0.81 

30 0.02 0.93 0.02 0.93 0.02 0.93 

50 0.02 0.96 0.02 0.96 0.02 0.96 
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2.2.3.3 平行平板流路を対象とした熱効率が最大となるωτα最適

化の妥当性検証 

次に本項において平行平板流路の場合について比較を行う．Fig. 2-4 に解析結果を

示す．なお，Fig. 2-3 と同様に横軸に ωταをとり，縦軸に η をカルノー効率で除した値を

示した．Fig. 2-4においても Eq. (2-22)で ωταを変化させながら解析した結果を線によっ

て示し，線色および線種によって各|zn|の結果を示した．なお，それぞれの η の最大点

ηmaxの点を青の四角(□)で示した．導出した熱効率を最大とする ωταの式 Eq. (2-37)で

求めた結果(ωταOPT)を赤丸(◯)で示し，簡易化した熱効率を最大とする ωτα の式 Eq. 

(2-40)で求めた結果(ωταOPT2)を緑の三角(△)で示している．このとき，ωταOPT での

η(OPT)は Eq. (2-35)で，ωταOPT2での η(OPT2)は Eq. (2-38)で求めた．また，値の比較

のため Table 2-3 に各|zn|における解析結果から η が最大になった ωτα とその際の η，

OPT で求めた ωτα(OPT)とその際の η(OPT)，OPT2 で求めた ωτα(OPT2)とその際の

η(OPT2)をそれぞれ記載した．Fig. 2-3 および Table 2-3 から，|zn|が高くなると熱効率の

最大点が高くなるとともに，熱効率が最大となる ωτα も変化する円管流路と同様の傾向

がみられる．また，平行平板流路の場合においても最適化手法を用いて求めた

ωτα(OPT)は各|zn|における熱効率最大点に一致した．また，簡易的に最適化する Eq. (2-

32)から求めた ωτα(OPT2)についてもの最大点とよい一致を示していることがわかり，平

行平板流路においても導出した熱効率を最大とする ωταを求める Eq. (2-30)，Eq. (2-33)

が妥当であることが確認できた． 
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Fig. 2-4  平行平板の場合の熱効率の計算結果および最適化結果 

 

 

 

Table 2-3 平行平板の場合の効率最大点の流路径および熱効率と最適化による流路径

と熱効率 
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|zn| ωτα (max) ηmax ωτα(OPT2) η(OPT2) ωτα(OPT) η(OPT) 

1 0.02 0.16 0.02 0.16 0.02 0.16 

10 0.01 0.82 0.01 0.83 0.01 0.82 

30 0.01 0.94 0.01 0.94 0.01 0.94 

50 0.01 0.96 0.01 0.96 0.01 0.96 
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2.3 エントロピー生成分離による熱効率のωτα依存性に

寄与する要因の検討 

本項では，本章の前項までで検討した熱効率の ωτα依存性について，エントロピー

生成の視点から，熱効率の低下に寄与する要因の検討を行うことを目的とする．ここで

は 2.2 節「解析による熱効率最大点の蓄熱器流路径の導出」の中で導出した仕事源

w’の分離結果と，q の分離結果を用いてそれぞれの成分によるエントロピー生成の

ωτα依存性を解析する．エントロピー生成の解析結果と熱効率の ωτα依存性の解析結

果とを比較することによって熱効率の低下に寄与する要因の検討を行う． 

 

 

2.3.1 エントロピー生成の寄与成分 

ここでは 2.2 節「解析による熱効率最大点の蓄熱器流路径の導出」の中で導出した

仕事源 w’の分離結果と，q の分離結果を用いてそれぞれの成分によるエントロピー生

成を示す式を導出する．エントロピー流束密度 Sを 

S =
𝑞

𝑇𝑚
 , (2-42) 

とすると[1]，単位長さ当たりのエントロピー流束密度生成∂S/∂xは 

𝜕S

𝜕x
=
𝜕

𝜕x
(
𝑞

𝑇m
) =

1

𝑇m

𝜕𝑞

𝜕x
−

𝑞

𝑇m
2

𝜕𝑇m
𝜕x

 , (2-43) 

と表すことが出来る．ここで，2.2.1項の Eq. (2-9)を用いると Eq. (2-43)は以下で書き換

えられる． 

𝜕S

𝜕x
= −

1

𝑇m

𝜕𝑤

𝜕x
−

𝑞

𝑇m
2

𝜕𝑇m
𝜕x

. (2-44) 

上述の式の右辺第 1項，右辺第 2項はそれぞれ w’に起因する∂S/∂x と qに起因する

∂S/∂x である．右辺第 1項の𝜕w/𝜕xは w’に等しいことがわかる．ここで 2.2.1項の Eqs. 

(2-17)，(2-18)で分離した w’の成分と q の成分を代入することで，以下のように表すこ

とができる． 

𝜕S

𝜕x
= −

1

𝑇m
(𝑤’𝜐+𝑤’𝑝 +𝑤’prog + 𝑤’stand) −

(𝑞prog + 𝑞stand + 𝑞𝐷)

𝑇m
2

d𝑇m
dx

. (2-45) 
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本項においても，2.2.1 項と同様に本質的に高い熱効率を有する進行波型熱音響機

関を仮定し進行波位相である φ = 0 とする．φ = 0の場合 Eq. (2-17)および Eq. (2-18)

から明らかなように w’standおよび qstandはゼロとなる．また，実際には Eq. (2-44)の q に

は単純熱伝導による熱流束密度が含まれるが，本研究においては単純化のために，

単純熱伝導による熱流束密度が小さく無視できる理想的な場合を仮定することで Eq. 

(2-45)とした． また，非粘性の極限を考えると，Eq. (2-17) w’progおよび Eq.(2-18) qprog

に含まれる，bおよび gは𝜒𝛼に等しい．したがって， 

𝑞𝑝𝑟𝑜𝑔

𝑇𝑚
2

𝑑𝑇𝑚
𝑑𝑥

+
1

𝑇𝑚
𝑤’𝑝𝑟𝑜𝑔 ≈ 0 , (2-46) 

が成り立ち，∂S/∂xは以下になる． 

𝜕S

𝜕x
=
−1

𝑇m

𝜌m𝑐|𝑈|
2

2

1

𝜆
(

1

(𝛾 − 1)
Re [

1

1 − 𝜒𝜐
] Im[𝑔𝐷]𝛩

2 + Im [
1

1 − 𝜒𝜐
]

+ (𝛾 − 1)Im[𝜒𝛼]|𝑧n|
2) . 

(2-47) 

したがって，dS/dx も 2.2.1 項で導出した η と同様に𝜒𝜐および𝜒𝛼の漸近式を用いること

ができる．Eq. (2-23)の円管流路の場合の漸近式を適用すると， 

𝜕S

𝜕x
=

1

𝑇m

𝜌m𝑐|𝑈|
2

2

1

𝜆
(

1

(𝛾 − 1)

11

24
𝛩2𝜔𝜏𝛼 + 4𝜎

1

𝜔𝜏𝛼

+
(𝛾 − 1)

4
|𝑧n|

2𝜔𝜏𝛼) , 

(2-48) 

となり，2 次式の形で表すことができる．したがって，η の場合と同様に ωταについて微

分した結果をゼロと置くことによって，∂S/∂x が最小となるような ωταを求めることが可能

である．この導出によって得られる ∂S/∂xが最小となる ωταは 

𝜔𝜏𝛼 = √

4𝜎

1
(𝛾 − 1)

11
24𝛩

2 +
(𝛾 − 1)

4
|𝑧n|2

 , (2-49) 

である．次項では，同条件下における η と ∂S/∂x の ωτα依存性を解析することにより，

η と ∂S/∂x すなわち不可逆性の関連と，η が低下する範囲において不可逆性に寄与

する成分について検討する． 
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2.3.2 𝜕S/𝜕𝑥および熱効率の ωτα依存性の解析結果 

本項では，2.2.1 項で導出した η の式 Eq. (2-22)と，前項にて求めた𝜕S/𝜕𝑥の式 Eq. 

(2-47)について同条件下で ωτα を変更させながら解析することで，η と𝜕S/𝜕𝑥の関連に

ついて調べる．本項で使用した解析パラメータは Table 2-3 と同様であるが，本項にお

いては|zn| = 30についてのみ検討を行った．このパラメータに基づいて，Eq . (2-22)で

η を，Eq. (2-47)にで∂S/∂x を解析した．さらに，∂S/∂x においては，η 低下に寄与する

∂ S/∂ x を検討するために，仮定した条件下において残る w’ν，w’p，qD に由来する 

∂S/∂x成分を分離して解析を行った．解析結果を Fig. 2-5 に示す．(a)に η の結果を，

(b)に ∂S/∂xの結果を示す．(a)は Fig. 2-3の|zn| = 30の結果と同様である．Fig. 2-5 (a)，

(b)ともに第 1 横軸に ωταをとり，第 2 横軸に対応する r での記載をした．また(a)は縦

軸を η / ηcarnotとし，(b)は縦軸に𝜕S/𝜕𝑥を示した．なお，w’ν，w’p，qDに由来する𝜕S/𝜕𝑥成

分は色の違いによって記載した．Fig. 2-5 (a) の結果は 2.2.2項と同様に，ωτα<< πの

範囲から ωτα の増加に従って η が高くなったのち，ピーク点があり徐々に低下する結

果が得られた．このときのピークは ωτα = 0.02の点である．この η低下について Fig. 2-

4 (b)から η低下に寄与する𝜕S/𝜕𝑥の成分を検討する．まず，ωτα >> 1については𝜕S/𝜕𝑥

は小さいがこれは 1.1.2 項に示したように，断熱過程であることに起因する．したがって

この範囲においては w と qのエネルギ変換が行えない．したがって ωτα >>1では，Fig. 

2-5 (a)において η が低下している．つぎに， ωτα ~ 1 では，図からわかるように，qDに

起因する𝜕S/𝜕𝑥が寄与する．最後に ωτα << 1では w’νに起因して𝜕S/𝜕𝑥が大きくなる結

果が得られた．したがって，この範囲では η は w’ν に起因して低下する．なお，𝜕S/𝜕𝑥

が最小となるのは ωτα = 0.02の点であり，この点は ηが最大の点と一致する．したがっ

て，η のピークは w’ν に起因する𝜕 S/𝜕𝑥と qD に起因する𝜕 S/𝜕𝑥のトレードオフ関係で

𝜕S/𝜕𝑥が最小となる付近に存在することがわかった． 
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(a) ηの ωτα依存性  

 

 

(b) 𝜕S/𝜕𝑥の ωτα依存性 

Fig. 2-5  ηおよび𝜕S/𝜕𝑥の解析結果 
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2.4 まとめ 

本章では，2-2節において 

・熱音響理論を用いて，解析的に蓄熱器の熱効率が最大となる ωταを一意に規定す

る方法の提案 

・提案手法によって求めた ωτα と蓄熱器の流路径を変更しながら網羅的に計算し

た場合の熱効率ピークにおける ωτα との比較を行うことによる提案手法の妥当性

の確認 

を行った．本研究では円管流路と平行平板流路を例として最適 ωτα の決定を行った． 

蓄熱器の流路径を変更しながら網羅的に計算した場合の熱効率ピークにおける

ωταと，提案した手法にて最適化を行った ωταは全ての比音響インピーダンスに

て一致する結果が得られた．また，2-2 節では簡易的に ωτα を最適化する式につ

いても導出し，その妥当性についても確認できた．本研究では円管流路と並行平板

流路に関する最適 ωτα の決定を行ったが，流路に関する複素関数の漸近式が存

在すれば，あらゆる流路形状に対応することが出来る． 

 

2-3節においては 

・エントロピー生成を用いることによる熱効率と不可逆性の関係性の検討 

・ωταの範囲による不可逆性に寄与する成分の検討 

を行った．この検討の結果，以下の結果が得られた． 

・ωτα<<1の領域では粘性散逸がエントロピー生成に対して支配的であり，ωτα～

1の領域ではドリームパイプがエントロピー生成に対して支配的であった． 

・エントロピー生成を最小とする ωταは，本研究で提案して手法で求めた，熱効

率が最大となる ωταとほぼ一致した． 
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3.1 はじめに 

複数蓄熱器の接続と蓄熱器における高効率を両立可能な多段型進行波熱音

響機関の設計手法を提案する． 

まず，3.2節では複数蓄熱器の接続に必要な条件について述べる． 

3.3節では蓄熱器位置において局所的に高い比音響インピーダンスの形成と，

蓄熱器前後の接続点における比音響インピーダンスを等価とする手法を提案す

る．接続手法として線形理論に基づいて熱音響ユニット全体の伝達マトリクス

を求め，その固有値と固有ベクトルに着目した．さらに接続手法に基づいて実験

諸元を設定し，熱音響ユニットを多段連結した実験装置を構築する．この装置を

用いて実験検証を行うことで提案した接続手法の妥当性について確認する． 

つぎに 3.4 節では 3.3 節で提案した接続手法によって熱効率測定用の熱音響

ユニットについて熱効率が最も高くなるような諸元を計算にて決定する．決定

した諸元での熱効率の測定を行うことで，目的とした複数蓄熱器の接続と蓄熱

器における高効率が両立可能かについて検討する． 

 

 

3.2 複数蓄熱器の接続の条件 

本項では蓄熱器における高効率を保ちながら複数の蓄熱器の接続に必要な条

件について述べる．第 1章の 1.2.2節にて複数の蓄熱器の接続と蓄熱器における

高効率を両立可能な多段型進行波熱音響機関の実現には(1)蓄熱器における局所

的に高い比音響インピーダンス z の実現と(2)蓄熱器を経るごとの z 低下の抑制

が必要であると述べた．また，蓄熱器の接続を考えた時には(3)接続する点にお

ける Pと Uが連続していること，が必要である．本項は(1) ~ (3)を満たす高効率

を両立可能な多段型進行波熱音響機関の設計方法について述べる． 

 

(1) 蓄熱器における局所的に高い比音響インピーダンス zの実現 

1 章にて述べたように蓄熱器において局所的に高い z を実現する手法として

は，蓄熱器部の断面積を導波管の断面積に比べて局所的に拡大する手法がある

[1]．導波管と蓄熱器の接続部で P と体積流速振動が連続であるとする．このと

きの蓄熱器部の断面積を AREG，導波管断面積を ADUCT とし，それぞれの U を

UREG，UDUCT，それぞれの Pを PREG，PDUCTとすると 

P DUCT = P REG. (3-1) 

AREGUREG = ADUCTUDUCT. (3-2) 
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となる．したがって，蓄熱器における比音響インピーダンスzREGは導波管での比

音響インピーダンスzDUCTを用いて 

zREG =
P REG

UREG

=
AREG

ADUCT

zDUCT , (3-3) 

と表せ，zREGを断面積比で局所的に高くすることが可能である[2,3]．本研究では

蓄熱器部の断面積を導波管に対して局所拡大するモデルを用いることで，蓄熱

器において局所的に高い zを実現することを考える． 

 

(2) 蓄熱器を経るごとの z低下の抑制 

  2 つ目の課題として，まず蓄熱器を経るごとの z 低下の抑制について述べる．

進行波型熱音響機関でのwの増幅率Gは等温可逆的なエネルギ変換が実行され，

粘性散逸がない条件の下で 

G =
𝑤H

𝑤C

=
𝑇 H
𝑇C

 , (3-4) 

となる[1]．蓄熱器の軸方向長さが波長よりも短い場合には，蓄熱器高温端の P 

と，蓄熱器低温端の Pが等しいとみなすことが出来るため，wの増幅は Uが増

幅することに起因する．このときの蓄熱器両端での zを考えると，zは Uの増幅

によって絶対温度比の逆数で低下することがわかる．複数の蓄熱器の接続を行

うことによって，この zの低下が繰り返される．したがって，接続する蓄熱器の

数が増えるにしたがって，下流側に位置する蓄熱器での局所的な高い z が維持

できず熱効率の低下[4]に繋がる． 

 

(3) 接続する点における zの連続 

複数の蓄熱器を接続していく場合には(1)，(2)の課題の他に蓄熱器での接続を

行うにあたって Fig. 3-1 に示すように 1 つ目の熱音響ユニットの終点と 2 つ目

の熱音響ユニットの始点の Pと Uが連続である必要がある．  

(2)，(3)の課題を解決する方法を考える．従来までの進行波型熱音響ユニットで

は Uのみの増幅が行われることによって wの増幅が生じるとともに zの低下が

起こる．ここで Pと Uを同じ比率 λで増幅できる場合を考えてみる．このとき 
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Fig 3-1 複数蓄熱器接続の際の 2つの熱音響ユニットの接続条件  

 

 

の 2つの熱音響ユニットの接続による P， U，zおよび wの関係は Fig. 3-2に示

すようになる．ユニットを経るごとに P， Uが増幅される．このとき熱音響ユ

ニット前後における zを考えると，熱音響ユニット始点では za = Pa / Uaであり，

熱音響ユニット終点では zb = λPa / λUaである．このとき，P，Uは熱音響ユニッ

ト前後で異なるが，zは等価となる．また，wは Eq. (2-4)で表されるため，熱音

響ユニット始点では Re [PaUã]/2，終点では λ2Re [PaUã]/2となり熱音響ユニット

の前後で w が増幅される．したがって，このような λ が存在すれば熱音響ユニ

ット前後での zを等価としながら，wの増幅が可能となる． 

ここで Pと Uが同じ比率 λで増加する場合を行列式で表すと 

[
Pb

Ub
] = λ [

Pa

Ua
]  , (3-5) 

となる．このときの λは固有値にあたり，[
Pa

Ua
]は固有ベクトルに相当する．した

がって，これは熱音響ユニットの伝達マトリクスに対して Eq. (3-1)を満たすこと

で w を増幅しながら蓄熱器前後を z が等価とすることを意味する．したがって

本研究ではモデルとした熱音響ユニットの伝達マトリクスに対して固有値と固

有ベクトルを探索することで課題(2)，(3)を解決する手法を提案する[5]． 

 

熱音響
ユニット1

終点

熱音響
ユニット2

始点
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Fig. 3-2 Pと Uを同じ比率で接続した場合の P, U , z, wの変化 
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3.3 数値計算による複数蓄熱器の接続手法の提案 

本節では 3.2 節で示した(1)と(2)を満たすことで「蓄熱器位置における局所的

な z >>ρmc」と「蓄熱器前後での zを等価としながら wの増幅を可能とする」よ

うな蓄熱器の接続手法について提案する．また提案した手法を用いて数値計算

から決定した諸元を用いることで 8 つの熱音響ユニットの接続を行った際の音

場を計測する．この音場の計測によって，提案手法の妥当性を確認する． 

 

3.3.1 計算モデル 

本節で使用する計算モデルについて記載する．本研究では(1)と(2)の条件を

満たすために，Fig.3-3 に示すような熱音響ユニット(上流側導波管，テーパ管，常温

側熱交換器，蓄熱器，高温側熱交換器，サーマルバッファーチューブ，下流側導

波管からなる)を計算モデルとして考える．同図(a)は設計に用いるモデル，(b)は

温度分布をしめす． 

高温側熱交換器から導波管の接合部には 5cm のサーマルバッファーチュー

ブが取り付けてある．(1)の条件を満たすために，ユニットにおける蓄熱器および

熱交換器の断面積を上流側導波管断面積に比べて拡大する．進行波音波が導波管

から蓄熱器に進行するとき，圧力振動一定かつ体積流速振動一定であると仮定すると，

断面積が拡大されると流速振幅が下がり，「z >> ρmc と φ = 0」を満たす[2,3,4,6]． 

次に，(2)を満たしながら複数の蓄熱器を連結するために，本研究では熱音響ユ

ニットの伝達マトリクスの固有ベクトルと固有値に着目して次項にて述べる計算手法を

用いての接続手法を提案する．本研究では次節以降で示す計算手法を計算モデル

について適用した結果を実験にて検証する．このとき，調整パラメータは複数考

えることが可能であるが，本研究では計算モデルの上流側導波管と下流側導波

管を調整パラメータ（長さ L）として設定し，他の諸元は固定とした．設定した

諸元は Table 3-1に示すとおりである． 
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Fig. 3-3 提案手法の確認に用いた計算モデル  [5] “Reproduced from 

[Mariko Senga, Shinya Hasegawa, Journal of Applied Physics 119, 204906 

(2016)], with the permission of AIP Publishing.” 

 

 

Table 3-1 提案手法の確認に用いた計算モデル詳細パラメータ 

 Diameter 

[mm] 

Flow path 

dia. [mm] 

Porosity 

[%] 

Length 

[m] 

Temperature 

[K] 

Upstream duct 14 14 100 L 298 

CHX 40 2 72 0.03 298 

Regenerator 40 0.48 69.5 0.03  

HHX 40 2 72 0.03 673 

Downstream duct 14 14 100 L 298 
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3.3.2 計算方法 

本節では，前項に示した計算モデルに対して熱音響ユニット全体の伝達マトリクス

を求め，その伝達マトリクスの固有ベクトルと固有値を求めた接続手法を提案する． 

本研究では伝達マトリクスを得るために Rott の線形熱音響理論[7]に基づいて計算

を行う．Rott の線形熱音響理論は前章の Eq. (2.10)~(2.12)で示した．これらを行列を

用いることで以下の式で書き直す[8]． 

𝜕

𝜕x
[
P

U
] =

[
 
 
 
 0

−iωρ
m

1 − χ
ν

−
iω[1 + (γ− 1)χ

α
]

γPm

χ
α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1− σ)

1

Tm

dTm

dx ]
 
 
 
 

[
P

U
]  . (3-6) 

Eq. (3-6)式に基づいて伝達マトリクスを導出するが，Eq. (3-6)には dTm/dxが含まれるた

め，解析的に解くことは難しい．よって，Eq. (3-6)に 4 次のルンゲクッタ法を用いること

により computationally integratedを行う[9] ．dTm/dxは蓄熱器並びに，サーマルバッフ

ァーチューブに存在するため，それぞれの要素を 60分割することで，蓄熱器並びに，

サーマルバッファーチューブの伝達マトリクス BREG並びに BTBTを得る．また導波管や

熱交換器には dTm/dxが含まれない為，dTm/dxを 0としたEq. (3-6)の解析解を用いて，

導波管，低温側テーパ管，低温側熱交換器，高温側熱交換器の伝達マトリクス BDUCT，

BTAPER，BCHX，BHHXを得る． 

得られた伝達マトリクスを以下のように連結し計算モデルである熱音響ユニット全体

のマトリクス Mall が得られる．Fig. 2 のモデルを対象に始点 a における圧力振動 P を

Pa，断面平均流速振動を Ua，終点 b における圧力振動を Pb，断面平均流速振動を

Ub，その伝達マトリクスMallは以下で表せる[10,11,12] ． 

[
Pb

Ub
] = BDUCTBTBTBHHXBREGBCHXBTAPERBDUCT [

Pa

Ua
] = Mall [

Pa

Ua
] . (3-7) 

マトリクス要素は各部の幾何学的サイズと周波数，作動流体によって決定される． 

本研究では，次式を満たすようなMallの固有値λ と固有ベクトルに着目した． 

[
Pb

Ub
] = Mall [

Pa

Ua
] = λ [

Pa

Ua
] . (3-8) 

もし Eq. (3-8)を満たすMall が存在する場合，a点と b点における比音響インピーダン

ス z が等価となる．同じインピーダンスであればユニット同士を接合可能である．式(3-

8)を満たし，同じ z を有する Fig. 3-1 のモデルを多段連結することで前章の目的(1)，

(2)をみたす多段進行波音波増幅器を実現する．ここで， Mall の固有ベクトルは 2 つ
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存在する．Re(z) ≧ 0 の場合，音波は正方向に進行し，Re(z) ≦ 0 の場合，音波は

負方向に進行する．仕事流増幅は蓄熱器内を音波が低温側から高温側に進行すると

きに起こるので，本報告では Re(z) ≧ 0 となる固有ベクトル固有ベクトルのみを考え，

それに対応する固有値を用いる．固有値 λ は，a 点の仕事流に対する b 点の仕事流

の比，すなわち増幅率 G と次の関係にある． 

a

b

A

A
G 

~
 . (3-9) 

このとき，G > 1の場合，増幅していることを意味する． 

 

3.3.3 計算結果 

Figure 3-3のモデルを対象に 3.2.2項の設計手法を用いて熱音響ユニットの多段接

続の際に必要である接続点におけるインピーダンスを求める．本研究では次節以降で

計算結果と実験結果の比較を行う関係から，計算モデルの諸元は実験装置と同一の

ものを設定した．計算モデルにおいて作動気体は 30Hz の大気圧空気とした．なお設

定した条件における蓄熱器の ωταは 0.62であった．ここで蓄熱器における ωταは蓄熱

器軸方向の平均温度にて計算した．ωτα は気体の熱力学的過程を分類する無次元パ

ラメータ[13,14]であり ωτα << 1 のとき，気体は等温可逆熱力学的過程を経験する．本

報告では進行波音波によるエネルギ変換を目的としているため，ωτα << 1 となるように

周波数を設定した．  

3.2.1 項「計算モデル」にて示したように本研究では熱音響ユニット前後の導波管長

さ L を調整パラメータとし，提案した計算手法を用いて増幅率 G が最大となる L を決

定する．L を 0.1m から 4.0m まで変化させた場合の固有値および固有値を求め，Eq. 

(3-9) から Gを求めた．Fig. 3-4(a)に Lを変化させた場合の Gの変化を，(b)に Lの変

化による z のの変化曲線の計算結果を示す．(a)から，最大の G は 1.82 となり，このと

きの Lは黒丸で示す 0.45m となった．また，(b)から，このときの Unitの固有ベクトルに

よって定まる z は 213.3 - 147.6 i であることがわかった．本提案手法は理論上無限個

の熱音響ユニットの接続が可能であるが，本研究では 8 個のユニットを接続して実験

検証を行う．ユニットを 8 段接続することを考えると，G=1.82 の結果から理論的には 

(1.82)8 
= 122倍の仕事流増幅が可能と考えられる． 
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Fig.  3-4  Lを変化させた際のGの変化と zの変化  “Reproduced from 

[Mariko Senga, Shinya Hasegawa, Journal of Applied Physics 119, 204906 

(2016)], with the permission of AIP Publishing.” 
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3.3.4 実験装置および実験方法 

提案した設計手法の妥当性を確認するため，Fig. 3-5の実験装置を作成した．求め

た L= 0.45 mを用い，Fig. 3-3に示すモデルを 8つ直列に接続した．その他パラメータ

は計算モデルで用いたものと同一である．設計時の各低温側熱交換器(温度 298 K，

各高温熱交換器温度 673 K と同一の条件となるように，低温側熱交換器は冷却水を

循環させ，高温側熱交換器は電気ヒータにより加熱した．各熱交換器温度は熱電対を

用いて測定した． 

装置の両端にはスピーカを設置し，片側をドライバー，片側をレシーバとして使用す

る．本装置を熱音響発電機として使用する場合は，レシーバにリニア発電機を用いる

必要がある．リニア発電機のインピーダンスを適切に設定することができれば，熱音響

システムと接合することができる[15,16] ． 本設計手法ではユニット接合部で z が等し

くなるとして L を求めている．よって 1 点のインピーダンスが固有ベクトルによって定ま

った値と一致すると全体のインピーダンスも調整されるはずである．独立した 2CH出力

をもつファンクションジェネレータをもちいて両端に取り付けたスピーカそれぞれの振

幅と位相(を調整する．この操作により， Unit 8の下流端( x = 9.508 m)で設計時に固

有ベクトルの比から得られたインピーダンスと等価の比音響インピーダンス z = 212.26 - 

147.97i Ns/m3 とする． すなわち，熱音響ユニット下流端では設計時と同等の境界条

件を与えられ，仕事流が熱音響ユニットごとに増幅される．導波管には各ユニットの前

後に 2 本ずつ，圧力トランスデューサを取り付け，測定した圧力変動から Two-sensor

法[17,18]を用いることで音場を測定した． 

 

 

Fig. 3-5 提案手法の確認に用いた実験装置 “Reproduced from [Mariko 

Senga, Shinya Hasegawa, Journal of Applied Physics 119, 204906 (2016)], 

with the permission of AIP Publishing.” 
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3.3.5 実験結果 

前項 3.3.4の実験装置と実験方法によって測定した規格化音響インピーダンス分布，

圧力流速間位相差分布，規格化仕事流分布，圧力振動分布，流速振動分布をそれ

ぞれ Fig. 3-6の(a)～(e)に示す．それぞれの図における実線は実験値，破線はシミュレ

ーション値，黒点は測定点を示す．それぞれの図中の線は Two-sensor 法[17,18]によ

り求めた実験値（図中●印 measurement point）から，温度勾配がない場合の Eq. (3.1)

を用いることで管内音場を解析解で計算し外挿した．本報告で用いた測定法である

Two-sensor 法は連続区間のみにしか適用できない特徴があり，蓄熱器部の測定が行

えなかったため，式(5)を用いた数値シミュレーションにて蓄熱器部の音場を確認した．

また，(a)の縦軸は ρmc で除し規格化し，(c)の仕事流分布は全ユニットの初期点となる

x=0.868の位置の仕事流 W0で規格化している． 

(a)から導波管部において実験値とシミュレーション値はよい一致を示す．さらに，体

積流速の連続性から，蓄熱器の断面積拡大に伴い，流速振幅の低下に起因する zの

上昇があるというシミュレーション結果は妥当である．また，上述したように体積流速の

連続性から上流側導波管断面積と蓄熱器断面積，上流側導波管終点での比音響イ

ンピーダンス zAを用いることで蓄熱器位置における比音響インピーダンスは zreg = (Areg 

/ Aa ) zAと表すことができる．本研究で用いたモデルでは Areg / Aaが 8程度となってお

り，以上の関係から蓄熱器位置での比音響インピーダンスが上昇することが予想でき

る． 

以上の理由からシミュレーションにて z を確認すると，蓄熱器位置で 6ρmc であり蓄

熱器断面積を拡大したことにより進行波音波の固有音響インピーダンスに比べ高い z

が実現されていることがわかる．次に(b)において φは－40～0°の範囲での変化が繰り

返されており，蓄熱器位置では-30°と進行波に近い位相である．提案した手法によっ

て構築した装置ではそれぞれのユニットで同じ固有ベクトルをもつため，ユニットの接

続点で zがリセットされることがわかった．また，(c)よりユニットの接続ごとに仕事流の増

加がなされている．.本報告では蓄熱器多段接合を行っているため，各 unit における

増幅率は同じとなるが，装置全体では絶対温度比(のユニットの数乗倍での増幅が生

じる．Fig. 3-4(c)からユニットを経る度に，各 unit の終点と始点における仕事流の差が

大きくなることがわかる．本報告実験時の unit 1 の始点(x = 0.868 m)での仕事流は

0.6×10-2 W，unit 8終点(x = 9.508 m)での仕事流は 0.7 Wであったが，各 unit の高温

熱交換器に入力した熱量は 200 W 前後であった．このことから本実験装置において

は入熱量のほとんどが大気放熱や単純熱伝導であったと考えられる．蓄熱器位置に

おける z は 6ρmc，φ は-30°であったことから，熱音響現象に起因する効率は本質的に

高いことが見込まれる[9)．よって作動気体を加圧して出力向上を行うことや，入熱部の

断熱を行うことにより，実機での効率向上が可能であると考えられる．本報告では G が

最大となるような L を用いたため，1つの Unit での Gは理想的には 1.82倍となり，装
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置全体では 122 倍の増幅が見込まれた．実験値から装置全体で 105.7 となる増幅率

が得られた．本研究では導波管と蓄熱器において断面積の急拡大/急縮小が存在す

る．管内では流速の 3 乗に比例してマイナーロスが生じ，仕事流損失が生じる[Ref.12 

Eq. (7-35)]ため，実験値と理論値で 13%の差が生じたと考えられる．(d)の圧力振幅分

布と(e)の流速振幅分布からこのユニット連結ごとの増加が確認できる．従来の進行波

熱音響エンジンでは蓄熱器を通る音波の圧力振幅は一定となり，流速振幅のみが増

幅した．今回の提案手法では固有値を用いて接続を行うため，ユニットでみると比音

響インピーダンスのみ保存され，ユニットを経るごとに流速増幅だけでなく圧力振幅も

増加する． 

以上の結果から，提案手法によって w を増加させながらユニット前後での z を等価

とし，複数蓄熱器の接続が可能であることが確認できた． 
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Fig. 3-6 8つの熱音響をユニットを接続した際の実験結果 (a) 規格化音

響インピーダンス|z|/ ρmc. (b) PとUの位相差 φ. (c) 規格化仕事流 W/W0. 

(d) 圧力振幅 |P|. (e) 流速振幅  |U|. “Reproduced from [Mariko Senga, 

Shinya Hasegawa, Journal of Applied Physics 119, 204906 (2016)], with the 

permission of AIP Publishing.” 
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3.4 多段接続可能な音場における熱効率の測定 

前項にて，提案手法を用いることで，ユニット前後の比音響インピーダンスを等価と

でき，理論上無数の蓄熱器を接続可能であることが確認できた．しかし，前項におい

ては熱効率の測定を行っておらず，目的とした無数の蓄熱器を「高効率で」直列接

続することが可能であるかについては確認していない． 

本項では，3.3 節で提案した接続手法を用いて「多段接続を可能としながら熱効率

が最大」となるように諸元を決定し，熱効率の測定を行うことで熱効率との関連性につ

いて確認する． 

 

3.4.1 熱音響測定用ユニットの計算モデルおよび熱効率の計算 

熱効率測定用ユニットの諸元 

本項で前項までで確認した，(1)蓄熱器における局所的な高い z の条件を満たす

ように蓄熱器および熱交換器の断面積を拡大した[1]熱音響ユニット，に対して提

案した w を増幅しながら熱音響ユニットでの z を等価とする手法が有効であることを示

した．本節ではこの提案手法を用いて熱効率の測定を行うために，Fig. 3-5 および

Table 3-2 に示す諸元の熱音響ユニットを製作した．以下，このユニットを熱効率測定

用ユニットと呼称する． 

熱効率測定用ユニットは前項と同様に，蓄熱器における局所的な高い zの条件を

満たすように蓄熱器および熱交換器の断面積を拡大した形状とする．構成要素

は上流側導波管，上流側テーパ管，上流側テーパ接続管，常温側熱交換器，蓄熱器，

高温側熱交換器，下流側テーパ接続管，下流側テーパ管(熱緩衝管を兼ねる)，下流

側導波管である．導波管と熱交換器の間のテーパ管の角度は 7°である[19]．各熱

交換器とテーパ管の間には直径 40 mm，軸方向長さ 10 mmの接続管を有する．なお

作動気体はヘリウムとアルゴンを比率 8:2 の混合気体であり，平均圧は 3.0 MPa とし

た．また，周波数 fは 48 Hz とした． 

熱効率の測定にあたっては，単純熱伝導や大気への放熱よって入熱量のロスにな

る成分が生じる．これらの入熱量のロスは熱音響現象に寄与しない熱量であるため，

後述するように本実験においてはこれらを除いた熱音響現象に起因する正味の熱効

率についても評価する．実験に際して単純熱伝導や大気への放熱量を低減するため

に，  

(i) セラミックヒータを高温側熱交換器に内蔵 

(ii) 高温側熱交換器と蓄熱器の外部に輻射板の設置 

(iii) 高温側熱交換器と蓄熱器の周りの真空断熱構造 

をした実験装置を構築した．本節では変更パラメータをユニット両端部の導波管長さ L



 

第 3章  直列多段進行波熱音響機関の検討 

 
 

-60- 

 

とし，3.2 節で提案した接続手法を用いて「多段接続を可能としながら熱効率が最大」

となるような Lを求める． 

 

 

 

Fig. 3-7 熱効率測定用ユニットの計算モデル 

 

 

Table3-2 熱効率測定用ユニットの計算パラメータ 
 

Diameter 

[mm] 

Flow path dia. 

[mm] 

Porosity 

[%] 

Duct 10.9 10.9 100 

Tapered tube 

(Thermal buffer tube) 

10.9→40  

or 40 →10.9 

(taper angle: 7 deg.) 

10.9→40  

or 40 →10.9 
100 

Heat exchanger 40 0.5 53 

Regenerator 40 0.2 69.4 
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熱音響測定用ユニットの熱効率の計算 

本項では，前項に示した熱効率測定用ユニットに対して熱効率が最大となるような

導波管長さ Lの決定を行う．熱効率の計算は，3.2節にて示した Eq. (3-9)で接続可能

な z を各 L に対して求めたのち，求めた z を用いて熱音響ユニットの音場を計算する

ことによって熱効率を求める． 

まず，計算を行うにあたっての温度条件について述べる．熱効率測定用ユニットで

は，熱交換器の前後に軸方向長さ 10 mm の上流側テーパ接続管と下流側テーパ接

続管がある．このときの接続管の温度は接続される各熱交換器と同じ温度とした．上流

側のテーパ管の温度は導波管温度と同じとし温度分布はないとした．また，下流側テ

ーパ管においては高温側熱交換器温度から導波管温度までの線形の温度分布を設

けた．この条件において，前項で確認した「熱音響ユニット前後での z を等価としなが

ら多段接続を可能とする」接続手法を用いる．このとき，伝達マトリクスの固有値と

固有ベクトルを用いる計算手法を同じであるが，本項での伝達マトリクスは実

験諸元に対応して， 

Mall = BDUCT2BTBTBHDUCTBHHXBREGBCHXBCDUCTB
TAPER

BDUCT1. (3-10) 

として計算を行った．Eq. (3-10)の伝達マトリクスと 3.2節での計算手法を用いることで，

各 L に対する固有値と固有ベクトルを求める．これにより，多段接続可能となる場合の

zが各 Lに対して求まる．この zを用いることで，各 Lで複数蓄熱器の接続が可能な際

の熱効率を求める．以下に熱効率の算出の手順を述べる． 

熱効率の算出を行うために，熱効率測定用ユニットの音場の算出を行う．ここで，任

意の x 位置における P(x)および U(x)は，Mall と初期点 P(0), U(0)から以下のように求

められる． 

[
P(x)

U(x)
] = Mall [

P(0)

U(0)
]  . (3-11) 

求めた Pおよび U の分布から仕事流 W を算出し，ユニット前後およびテーパ管前後

での熱効率を求める．ここで，Wは以下で与えられる． 

 W =
AC

2
Re[P̃U] .    (3-12) 

ここで，ACは管断面積である．熱効率を算出する際の蓄熱器への入熱量 Q に熱音響

現象に寄与しない熱量(単純熱伝導) Qk を含む．Qk は装置形状や管内平均圧によっ

て変化する．そのため，装置形状や管内平均圧によってQkの熱効率への寄与が変化

し，熱効率の単純比較が困難となる．本報告では熱音響現象に起因する熱効率をみ
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る目的から熱音響現象に寄与する熱量 Q－Q0を用いて熱効率を算出した．さらに，熱

力学的上限である，カルノー効率で除すことによって熱効率の評価を行う． 

したがって，ユニット前後の比カルノー効率 ηallおよびテーパ前後での比カルノー効

率 ηtaperを以下のように定義できる． 

η
all
=
(Wout −Win)

（Q− Q
0
)

1

(1 −
𝑇C
𝑇H
)
 .    

(3-13) 

η
taper

=
(Wout_taper − Win_taper)

（Q− Q
0
)

1

(1 −
𝑇C
𝑇H
)
 . (3-14) 

以上の計算を Lを変化させながら行うことで，各 Lで複数蓄熱器の接続が可能な場合

の熱効率が算出できる．この計算結果から熱効率が最大となるような Lを決定する． 

 

Figure 3-8に Eq. (3-9)を用いて Lを変更しながら計算した接続可能な比音響インピ

ーダンス z を示す．Figure 3-9は横軸を zの実数，縦軸を zの虚数とした．この各 Lに

対して求めた zを初期点(x = 0)の条件として用いることによって ηallおよび ηtaperを計算

した． Fig. 3-7に ηallおよび ηtaperの計算結果を示す．同図においては横軸を L，縦軸

を ηallおよび ηtaperとした．ηallに対して確認すると，L = 0.9 mでピークを描く結果が得ら

れた．このとき，ηallは 69.4 %である．ηtaperについては，L = 1.2 mで最大となる結果が

得られ ηallと異なる軌跡となった．なお，ηtaperの最大値は 72.4 %であった．本研究では，

ηallが最大となるときの L (= 0.9 m)を採用し，実験を行う． 
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Fig. 3-8 熱効率測定用ユニットの接続可能 zの計算結果 

 

 

 

 Fig. 3-9 熱効率測定用ユニットの熱効率の計算結果 
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3.4.2 実験装置および実験方法 

実験装置 

①実験装置全体 

本研究で用いた実験装置の概略図を Fig. 3-10に示す．実験装置は熱効率測定用

ユニットと音響ドライバー，音響レシーバとして用いたリニアモータによって構成される．

本実験においては，2 つのリニアモータの振幅と位相をそれぞれ独立に調整すること

によって，計算にて求めた「直列接続可能」かつ「熱音響ユニットの熱効率」が高くなる

ときの音場を実現する． 

また，本実験では熱効率を熱音響現象に寄与した熱量を用いて評価を行う目的か

ら，単純熱伝導や大気への放熱量の定量化が必要である．本研究では電気ヒータと

直流電源を用いて高温側熱交換器に入力した電力を入熱量 Q と定義した．電気ヒー

タからの単純熱伝導や大気への放熱量を低減するために，本実験においては 3.3.1

にて述べたように 

(i) セラミックヒータを高温側熱交換器に内蔵 

(ii) 高温側熱交換器と蓄熱器の外部に輻射板の設置 

(iii) 高温側熱交換器と蓄熱器の周りの真空断熱構造 

を満たす実験装置を試作した． 

 

②蓄熱器および熱交換器 

次に蓄熱器および熱交換器について述べる．蓄熱器はエッチング加工によって直

径 2r = 0.2 mm の円管流路を空けたステンレスシートを軸方向長さ 90 mm になるよう

に積層したものを用いた．また，蓄熱器の両端に設置した熱交換器は 1辺 0.5 mmの

正方形状の流路を有し，軸方向長さ 30 mm とした．なお，熱交換器の材質は銅であ

る．低温側熱交換器の周りには冷却水を循環できる構造とし，実験時に蓄熱器低温

端温度 TCが 283 K となるように調整した．高温側熱交換器にはセラミックヒータを 4枚

内蔵し，セラミックヒータに直流電源を接続することで入熱を行った．実験においては

入熱量を調整することによって THが 573 K となるようにした． 

 

③熱効率の測定方法 

本報告の実験では高温側熱交換器の電気ヒータに印加する電力を入熱量 Q とし，

テーパ管前後での仕事流増幅量 ΔW を除すことで熱効率を測定する．ΔWは Win_taper

と Wout_taperから以下のように表す． 

∆W = Wout_taper − Win_taper. (3-10) 

本実験では Win_taperおよび Wout_taperを Two-sensor 法を用いて求めた[24，25]．Fig. 3-10



 

第 3章  直列多段進行波熱音響機関の検討 

 
 

-65- 

 

に示したように，導波管の管壁に取り付けた圧力トランスデューサで計測した圧力振動

から Two-sensor法[17,18]で 2つのセンサの中点での P, U, Wを求める．さらに線形熱

音響理論[7]を用いてテーパ管の前後まで外挿することで管内の音場を導出しWin_taper

と Wout_taper を求めた．熱音響ユニットに対して上流側，下流側それぞれの管には管壁

に 3 本ずつ圧力トランスデューサを取り付けているため，上流側下流側それぞれで 3

通りずつ組み合わせが存在する．本報告では，上流-下流の外挿結果の組み合わせ

から ΔWの平均値と最大値もしくは最小値を求め，エラーバーを描いた．この結果から

Eq. (3-10)で ΔW を求め，Qで除すことで熱効率を求めた．さらに，本報告では熱力学

的な上限であるカルノー効率で除し，比カルノー効率 η2で評価する． 

 𝜂
2
=
∆𝑊

𝑄

1

(1 −
𝑇C
𝑇H
)

. 
(3-15) 

ただし，入熱量 Q には，熱音響現象に寄与する熱量に加えて，蓄熱器に温度勾配を

与えるために必要な単純熱伝導や大気放熱によるロスQ0を含む．したがって，熱音響

現象のエネルギ変換に寄与する正味の入熱量は Q と Q0の差 Q－Q0で表される．本

研究においては，熱音響現象に寄与する熱効率を議論するために，Q－Q0で ΔW を

除すことで熱音響現象に寄与する正味の熱効率を求める．さらにカルノー効率で除し，

正味の比カルノー効率 η2’についても求め評価する． 

𝜂2’ =
∆𝑊

(𝑄 − 𝑄0)

1

(1 −
𝑇𝐶
𝑇𝐻
)

. 
(3-16) 

なお，Q0はリニアモータが動作しない場合において，TC = 283 ± 1 K，TH = 573 ± 1 K と

なるときの直流電源からの投入電力とし各熱効率測定の前後で測定した．以上の熱

効率の測定を ΔWを 5パターンで変化させながら行った． 

 

 

 

 
Fig. 3-10 熱効率測定時の実験装置概略図 
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3.4.3 実験結果 

入熱量および正味の入熱量 

本項では実験での ΔW と入熱量 Q および Q0の関係について示す．Figure 3-11 

に各 ΔWにおける Q および Q0を示す．横軸は ΔWとし Q0を青の△，Qを赤の○

でプロットした．各結果において実線は複数の実験，複数のセンサで計測した際

のエラーバーを示し，シンボルはその平均値を示している．なお，Q0，Qの縦軸

のエラーバーが小さく，シンボルの表示範囲内とほぼ重なる結果となった． 

同図を確認すると ΔWが大きくなるに従い，相対的に Q0の寄与は低下する傾

向が見られた．本実験条件下では ΔW が 42.0 +1.91

-1.52
 W 程度の際には Q0の影響は

16.5 %程度となった．この結果から本実験装置における「ヒータの内蔵，蓄熱器

および高温熱交換器回りの真空断熱と輻射板」は放熱量の低下に有効であると

考えられる． 

 

 

 

Fig. 3-11 仕事流の差ΔW と入熱量 Q および Q0の関係. 
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熱効率の測定結果 

Figure 3-12に ΔWに対する𝜂2と𝜂2
′の測定結果を示す．横軸は ΔWとし𝜂2を青の

△，𝜂2
′を赤の○でプロットした．本実験結果においても 3.3.4と同様に実線は複数

の実験，複数のセンサで計測した際のエラーバーを示し，シンボルはその平均値

を示している． 

まず，𝜂2について確認する．Figure 3-9から ΔWの増加にともなって，𝜂2は増

加し，ΔW=  33.7 +1.77

-1.36
 W付近でピークとなったのち，低下する傾向が見られた．

最大点における𝜂2は 37.9 +1.68 

 - 2.20
 %の結果が得られており，放熱量といった熱音響

現象に寄与しない熱量も含めていること，高温側温度が 300℃であることを考慮

すると比較的高い熱効率に達している． 

つぎに𝜂2
′の測定結果についてみると，ΔWが最も小さい ΔW = 8.77 +0.35

-0.34
 Wで𝜂2

′

は最大となり，ΔWの増加に伴って𝜂2
′が低下する傾向が見られた．ΔW = 8.77 +0.35

-0.34
 

Wにおける𝜂2
′  は 68.5 5.00

-2.66
 %の結果が得られた． 

 

 

 

Fig. 3-12 仕事流の差 ΔW と比カルノー効率 η2, 

         放熱等を除いた比カルノー効率 η’2の関係. 
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3.5 まとめ 

本章では，無数の蓄熱器を高効率で直列接続することを目的に，(1) 全ての蓄

熱器において高い zを局所的に満たすこと，(2) 蓄熱器を接続点前後のインピー

ダンスを等価とすることの 2 つを満たす直列多段進行波型熱音響機関の設計手

法の提案と実験による検討を行った． 

 

3.3節では以下の 3点を行った． 

 

・(1)を満たすために，蓄熱器および熱交換器の断面積を導波管断面積に対して拡

大した．この断面積変化によって蓄熱器位置での U を低下させ局所的に高い z

を実現するモデルを用いた． 

・(2)を満たす接続手法として線形熱音響理論に基づいて熱音響ユニットの伝達マ

トリクスを求め，この伝達マトリクスの固有ベクトルと固有値に着目して蓄熱器を接

続点前後の比音響インピーダンスを等価とする手法の提案を行った． 

・接続手法の妥当性の確認のために，接続手法を用いて導波管長さ Lを変更パ

ラメータとして増幅率が高くなるような諸元を決定し，熱音響ユニットを 8

段接続した実験装置を構築し，実験による検証を行った． 

 

接続手法の提案と多段接続した実験装置による実験の結果，以下のことが確認でき

た． 

・ユニットの接続点毎に比音響インピーダンスがリセットされ提案手法によって熱音

響ユニット前後の比音響インピーダンスを等価とできることが確認できた． 

・外挿結果から蓄熱器位置で z ～6ρmc となり，目的としたすべての蓄熱器位置で

の高音響インピーダンスが実現可能であることが確認できた． 

・8段の熱音響ユニットの接続装置全体で 100を超える仕事流増幅を得た． 

 

 

3.4節では 3.3節にて確認した蓄熱器の接続手法を用いて，「多段接続を可能と

しながら熱効率が最大」となるように諸元を決定し，熱効率の測定を行った． 

 ・このとき真空断熱・ヒータ内蔵を行ったエンジンを試作することで外部放熱

量の定量化を行った． 

 ・対向するリニアモータの振幅と位相を調整することによって計算にて求めた

接続点の比音響インピーダンスを実現し，蓄熱器での仕事流増幅量 ΔWを変

化させながら熱効率の測定を行った． 

3.4節の実験結果からは以下の知見が得られた． 
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 ・ΔWが大きくなるに従い，相対的に Q0の寄与は低下する傾向が見られた．本

実験条件下では ΔW が 42.0 +1.91

-1.52
 W 程度の際には Q0の影響は 16.5 %程度とな

った．この結果から本実験装置における「ヒータの内蔵，蓄熱器および高温熱

交換器回りの真空断熱と輻射板」は放熱量の低下に有効であると考えられる． 

 ・テーパ前後における比カルノー効率は ΔW=  33.7 +1.77

-1.36
 W のときに最大とな

り，𝜂2は 37.9 +1.68 

 - 2.20
 %の結果を得た． 

 ・熱音響現象に寄与しない熱量を差し引いたテーパ前後における正味の比カル

ノー効率𝜂2は，ΔW が 8.77 +0.35

-0.34
 W の際に最大となり，68.5 5.00

-2.66
 %と高い熱効

率の結果が得られた． 

・𝜂2は ΔWが増加するにしたがって低下する傾向が見られた．実際の熱音響機関

を利用する際には出力を大きくする必要があると考えられるため，今後 ΔWに

よる熱効率の低下を低減することが課題であると考えられる． 

 

 

本手法を用いることによりすべての蓄熱器において高効率，かつ蓄熱器の接続数の

制限がない，多段型進行波型熱音響機関の実現が可能であると考えている．また，本

研究では同一の諸元を有する熱音響ユニットの直列接合を考えたが，本設計手法を

用いることにより諸元の異なる熱音響ユニットの接合も可能である．この際には熱音響

ユニットごとの固有ベクトルが同一となる点を算出することで，異なる熱音響ユニットの

接合が可能になる．さらに，本報告では導波管長さ L を調整パラメータとしたが，設計

手法を用いることで，蓄熱器長さや流路径，周波数，温度等を含めての最適化と接合

を行うことも可能である． 
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4.1 はじめに 

本章では，進行波型熱音響機関を対象として，濡れた蓄熱器を用いた場合の水

の蒸発と凝縮によるエネルギ変換について解析および実験から調査する．1.4節

において濡れた蓄熱器を用いることによって熱音響機関の臨界温度比が低下す

ることについて述べたが，エネルギ変換について定量的に検討された例はない．

本章では，仕事源という視点から熱音響理論を用いて蒸発と凝縮を伴う場合の

エネルギ変換成分を分離し，乾いた気体によるエネルギ変換成分と比較する．  

まず 4.2節では濡れた蓄熱器における支配方程式について述べる．この伝搬方

程式から仕事源を解析的に分離する． 

4.3 節では 4.2 節で述べた w’の成分を実験的に成分分離可能な条件を設定す

る．本節において，熱音響理論を用いることによって，エネルギ変換成分を分離

する手法の提案を行う．また，実験装置および実験方法について述べる． 

最後に 4.4節では解析結果実験結果について述べ，蒸発と凝縮を伴う場合のエ

ネルギ変換寄与について検討する． 

 

4.2 濡れた蓄熱器における仕事源の解析による分離 

4.2.1 支配方程式 

 本節では 2章で導入した仕事源 w’という視点の成分分離[1,2]を蒸発と凝縮を伴

う場合についても拡張することで，蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換成分

を解析的に分離する．本研究では Raspet らが導出した濡れた管壁の蓄熱器に対す

る方程式[3]に基づいて w’の分離を行う．この分離により蒸発と凝縮によって付加され

るエネルギ変換成分を導出する． 

Raspet et al.は以下の(a)~(d)の 4つに代表される仮定をナビエ―ストークス方程式な

どの流体の支配方程式に用いることで Eq.(4-1)および Eq. (4-2)に示す管壁が濡れた

蓄熱器での支配方程式を導出した[3]． 

 

(a)流路内は気体と飽和蒸気で満たされており，流路の内壁は常に薄い液層が

存在する． 

(b)管壁の熱容量や作動気体および液相に比べて十分大きいとする． 

(c)気体と飽和蒸気の混合気体は理想気体として扱う． 

(d)定常流については十分小さいとして無視する． 

𝜕P

𝜕x
=
−jωρ

m

1 − χ
v

U .   (4-1) 
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𝜕U

𝜕x
= −

jω

Pm

{1 −
γ − 1

γ
(1 − χ

α
) +

n2

n1

χ
D
}  P    

+ {
χ

α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1− σ)

+
n2

n1

𝑙

RTm

χ
D
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1− NSC)

}
1

Tm

dTm

dx
U .   

(4-2) 

ここで， NSCはシュミット数，n1と n2はそれぞれ作動気体と蒸気の数密度，lは

蒸発潜熱，R はガス定数を示す．さらにパラメータ χDは ωτDに依存する熱音響

関数である[3]．Eq. (4-1)-(4-2)は第 2章にて述べた Rottの波動方程式と比較して

異なるのは Uに関連する Eq. (4-2)となる．  

なお，本章においては実験結果との比較を行うため，後述する実験装置と同様

に一辺を 2rとした正方形流路を対象とする．したがって長方形流路の式[4]にお

いて y0と z0が等しいとみなすことができるため，χα, χν, や χDは以下とかける． 

χ
α,ν,D

= 1 −
64

π4
∑

1

a2b
2 (1 − 𝑖

𝜋2

8
1

ωτα,ν,D
(𝑎2 + 𝑏2))a, b, odd

 .   
(4-3) 

以上で示す Raspetの支配方程式を用いて次項以降で w’の分離を行う． 

 

4.2.2 仕事源の分離 

前項で示した式（4-1），（4-2）をもとに w’を分離することで，蒸発と凝縮によって付加さ

れるエネルギ変換成分を検討する．仕事源 w’は仕事流束密度 wの勾配であらわされ

る[1,2]．さらに wは 

 w =
1

2
Re[P̃U] .   (4-4) 

であらわすことができる． Eq. (4-4)を w’の式に代入することで w’は以下と書き換える

ことができる． 

 w’ =
𝜕

𝜕x
(
1

2
Re[P̃U]) =

1

2
Re [

𝜕P̃

𝜕x
U] +

1

2
Re [P̃

𝜕U

𝜕x
]  .   (4-5) 

𝜕P̃ dx⁄ と𝜕Ũ dx⁄ は Eq. (4-1)および Eq. (4-2)より既知であることから，Eq. (4-5)へ代入す

ることができ，各項を求めることが可能である．Eq. (4-5)の第一項に𝜕P̃ 𝜕x⁄   (Eq. (4-1))

を，第二項に𝜕Ũ 𝜕x⁄  (Eq. (4-2))を代入することにより Eq. (4-6)が導出される． 
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 w’ =
1

2
Re [

−jωρ
m

1 − χ
v

ŨU] +
1

2
Re [[−

jω

Pm

{1 −
γ − 1

γ
(1 − χ

α
) +

n2

n1

χ
D
}  ] P̃P] 

+
1

2
Re [[{

χ
α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − σ)

+
n2

n1

l

RTm

χ
D
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1− NSC)

}
1

Tm

dTm

dx
] P̃U]  .   

 (4-6) 

ここで，Eq. (4-6)の右辺第 1 項は粘性散逸(動粘性から生じる不可逆性に関する仕事

流束密度ロス)，右辺第 2 項は有限の熱拡散係数による不可逆性と物質拡散による不

可逆性による仕事流束密度ロス，右辺第 3 項は温度勾配に依存するエネルギ変換に

あたる．さらに右辺第 3 項中に含まれる P̃U の結果は実数領域と虚数領域をもつ．こ

のとき φ に着目することにより，上述したように P と U が π/2ずれた定在波成分と P と

U が同位相にある進行波成分と分けることができる[]．これらを考慮すると，w’は成分

分離して以下のように書くことができる． 

𝑤’ = 𝑤’ν + 𝑤’α + 𝑤’D + 𝑤’prog + 𝑤’stand + 𝑤’progD + 𝑤’standD.   (4-7) 

𝑤’ν =
1

2
Re [

−jωρ
m

1 − χ
v

] |U|2  . (4-8) 

𝑤’α =
1

2
Re [−

jω

Pm

{1 −
γ − 1

γ
(1 − χ

α
)}] |P|2. (4-9) 

𝑤’D =
1

2
Re [−

jω

Pm

{
n2

n1

χ
D
}] |P|2. (4-10) 

𝑤’prog =
1

2
Re [

χ
α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − σ)

]
1

Tm

dTm

dx
|P||U| cos𝜑 . (4-11) 

𝑤’stand = −
1

2
Im [

χ
α
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − σ)

]
1

Tm

dTm

dx
|P||U| sin𝜑 . (4-12) 

𝑤’progD =
1

2

n2

n1

l

RTm

Re [
χ

D
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − NSC)

]
1

Tm

dTm

dx
|P||U| cos𝜑 . (4-13) 

𝑤’standD = −
1

2

n2

n1

l

RTm

Im [
χ

D
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − NSC)

]
1

Tm

dTm

dx
|P||U| sin𝜑 . (4-14) 

 

ここで w’ν，w’αおよび w’Dはそれぞれ粘性(動粘性から生じる不可逆性に関する散逸)，

熱拡散による散逸，物質拡散による散逸である．また，w’prog (Eq. (4-11)) と w’stand(Eq. 
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(4-12))はそれぞれ，気体のみを用いた場合におけるエネルギ変換の進行波成分と定

在波成分を示す．水の蒸発と凝縮によるエネルギ変換は w’progD (Eq. (4-13)) と 

w’standD (Eq. (4-14))であり，それぞれ進行波成分と定在波成分によるものにあたる．以

上により，散逸，進行波位相や定在波位相に起因するエネルギ変換，水の蒸発と凝

縮による進行波位相，定在波位相によるエネルギ変換の寄与をみることが可能である． 

本報告では進行波を用いたエネルギ変換に関して基本的な検討を行うことを目的とし，

「非散逸」かつ「φ がゼロである進行波音場」におけるエネルギ変換に着目した．同条

件では w’ν，w’α，w’D，w’stand，w’standD は無視できるため，蒸発と凝縮を伴う場合と，気

体のみの場合のエネルギ変換の比は Eq. (4-11)と Eq. (4-13)から以下となる． 

𝑤’progD

𝑤’prog

=
n2

n1

l

RTm

Re [
χ

D
− χ

ν

(1 − χ
ν
)(1 − NSC)

]

Re [
𝜒𝛼 − 𝜒𝜈

(1 − 𝜒𝜈)(1 − 𝜎)
]

 .   (4-15) 

なお Eq. (4-15)に含まれる n2 / n1は大きく温度に依存し変化する．そのため後述の解

析時には蓄熱器温度を軸方向に 40分割して各分割での Tmを用いて分割要素ごとの

w’progD，w’prog を求めた．このとき簡便な検討を可能にする目的から，解析上では蓄熱

器軸方向の P や U の変化は無視した．さらに求めた結果を足し合わせ，分割数で除

すことによって平均化した w’progD / w’progを求めた．次節以降は Eq.(4-15)を実験にて

検討可能な実験条件を設定し，実験から求めたエネルギ変換比と解析から求めたエ

ネルギ変換比を比較する． 
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4.3 実験によるエネルギ変換成分の分離手法 

4.3.1 実験条件の設定 

本項では，蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換を前項で示した仕事源と熱音響

理論を用いて実験的に分離する手法について述べる．本章では前項で示した進行波

によるエネルギ変換比 w’progD/w’progを検討可能な条件を設定する．しかし実験におい

て w’progおよび w’progDを直接測定することは困難であり，これまでに実験的に仕事源

を分離した例は見られない．そこで実験にて測定可能な量である仕事流束密度 w を

用い，蓄熱器前後の仕事流束密度増幅率 G から熱音響理論を用いてエネルギ変

換成分を分離する手法を提案する．G は Fig. 4-1 に示すように蓄熱器上流側の w

を wTIN，蓄熱器下流側の wを wOUTとすることで， 

G =
wOUT

wIN

 .   (4-16) 

と表される．また，wOUTは wTINと wの変化量 Δwから， 

G =
wIN + 𝛥𝑤

wIN

 .   (4-17) 

と書き換えることができる． 

このとき Δwは，Fig. 4-1からわかるように w’dxである．したがって，濡れた蓄熱器

を用いた場合の G を GWET，気体のみを用いた場合の G を GDRYとすると，GWETおよ

び GDRYは EINおよび Eqs. (4-8)-(4-14)の w’の成分を用いて以下のように表すことがで

きる． 

GWET =
𝑤IN + (𝑤’ν + 𝑤’α + 𝑤’D + 𝑤’prog + 𝑤’progD + 𝑤’stand + 𝑤’standD)dx

𝑤IN

 . 

 (4-18) 

GDRY =
𝑤IN + (𝑤’ν + 𝑤’α +𝑤’prog + 𝑤’stand)dx

𝑤IN

.   
(4-19) 

本研究では，w’progD/w’progを求めることを目的とするために，式(4-14),（4-15）から w’ν，

w’α，w’D，w’stand，w’standDを無視できる実験条件が必要となる．まず，w’stand，w’standDの

消去を考える．w’stand，w’standD は定在波によるエネルギ変換成分なので，蓄熱器位置

において φ = 0 の条件とする．すなわち純粋な進行波音場を実験で形成することによ

り式(4-18), (4-19)から無視できる． 
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次に，散逸成分である w’ν，w’α，w’Dの消去を考える．GDRY，GWETそれぞれにおい

て，蓄熱器両端の温度比 TOUT / TIN = 1.00，すなわち温度勾配 dTm / dx = 0の場合に

は，dTm / dx に依存するエネルギ変換項を無視することができる．したがって，実験条

件で TOUT / TIN = 1.00を設定することで散逸成分である w’ν，w’α，w’D「のみ」の影響を

評価することができる．この TOUT/TIN = 1.00のときのGDRYをGDRY_loss，GWETをGWET_loss

とするとそれぞれ以下のようになる． 

GWET_Loss =
𝑤 + (𝑤’ν + 𝑤’α + 𝑤’D)dx

𝑤IN

 .   
(4-20) 

GDRY_Loss =
𝑤IN + (𝑤’ν + 𝑤’α)dx

𝑤IN

  .   (4-21) 

w’ν，w’α，w’D は周波数には依存するが温度依存性は低く，w’prog，w’progD は周波数，

温度ともに依存すると考える．そのため本報告では GDRY_loss，GWET_loss は TOUT/TIN = 

1.00に固定し，fを変更して測定した結果を用いた．また，GDRY，GWETは TOUT/TINなら

びに f を変更しながら測定した．以上の式(4-18)～(4-21)を用いることで，実験的に

w’progD / w’progを求めることができる． 

𝑤’progD

𝑤’prog

=
(GWET − GDRY) − (GWET_Loss − GDRY_Loss)

(GDRY − GDRY_Loss)
.   (4-22) 

以上の式を用いて実験にて w’progD / w’progを求め，Eq. (4-15)で求めた w’progD / w’prog

の解析結果と比較する． 

 

 

 

Fig. 4-1 蓄熱器における w, w’の関係  

wIN wOUT

TIN TOUT

dx

w'
Δw
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4.3.2 実験装置および実験方法 

①実験装置全体 

本研究で用いた実験装置の概略図を Fig. 4-2 に示す．実験装置は図に示すように

導波管，蓄熱器，蓄熱器に温度勾配を与えるための 2つの熱交換器から構成される．

本実験においては外部から SIN 波を入力することによって測定を行うため，上流側の

導波管面にウーファースピーカを取り付けた．蓄熱器の下流側の導波管には 200 mの

軸方向長さを持つチューブを取り付け，圧力波の反射を抑制した[5]．前節にて述べ

たように，w’progD/w’progを測定において φ = 0 の条件とすることで w’stand，w’standDの寄

与を無視することができる．圧力波の反射を抑制することによって，蓄熱器の下流側導

波管において実験条件 φ = 0 を満たす「自由空間中を伝搬する音波と同一の固有音

響インピーダンスを有する進行波音波」を実現する． また蓄熱器近傍および管内の

気体温度を測定するために図中に示すように熱電対を取り付けた． 

 

②蓄熱器および熱交換器 

次に蓄熱器および熱交換器について述べる．蓄熱器には直径 20 mm の中に 1辺

2r =0.95 mmの正方形状の細孔を多数有する，軸方向長さ 20 mmのハニカムセラミク

スを使用した．また，蓄熱器両端には温度比 TOUT/TINをつけるための熱交換器を設置

した．熱交換器は平行平板を有する形状とし，平板間隔 2 mm，平板厚さ 1 mm，直径

20 mm，軸方向長さ 15 mm とした．本研究では蓄熱器に水を添加することで，蒸発と

凝縮を伴う，濡れた状態(以下 WET)とし使用した．また乾燥した蓄熱器(以下 DRY)も

併せて使用し，比較を行った．蓄熱器への水の添加は，蓄熱器および両熱交換器が

設置されているシリンダの片側に蓋をして水を 5分間入れたのち，空気を吹き付けるこ

とによって蓄熱器管壁に水が添加され，かつ蓄熱器流路が塞がれていないようにした． 

 

③変更パラメータおよびその設定方法 

本研究では，w’progD/w’prog の温度依存性および ωτα 依存性について検討する．温

度依存性は蓄熱器両端の温度比 TOUT/TINを 0.83 (300K/360K)，0.88 (300K/340K)，

0.94 (300K/320K), 1.00 (300K/300K), 1.07 (320K/300K), 1.13 (340K/300K), 1.20 

(360K/300K)と変化させることで検討した．TOUT/TIN ≥ 1.00 の場合には，TINを 300 K

に固定し，TOUTをそれぞれ 300, 320, 340, 360 K とした．TOUT/TIN < 1.00 の場合には

TOUTを 300 Kに固定し TINを 320, 340, 360 K と変化させた．それぞれの場合で高温

側となる熱交換器の温度は電気ヒータを外側に巻き付けることによって調整し，低温

側となる熱交換器の周りには冷却水を循環させることによって温度を 300 K に調整し

た． 

ωτα依存性はウーファースピーカから入力する SIN波の周波数 f (ω / 2π) を変化さ

せることで検討する．片端に取り付けたウーファースピーカにはファンクションジェネレ
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ータとパワーアンプを接続し，f (ω / 2π) を 20~160 Hzで変化させることで蓄熱器にお

ける ωταを変化させた．実験時には上流側の熱交換器から 405 mm の位置に設置し

た圧力センサにおける圧力振幅が 50±5 Pa となるように，ファンクションジェネレータ

およびパワーアンプの設定値を変更して実験を行った． 

 

④音場の測定方法 

DRY, WETのそれぞれの場合について 4.3.2項で示した分離手法を用い，GDRYお

よび GWETの測定から w’progD/w’progの検討を行う．ここでは wIN， wOUTの測定方法に

ついて説明する． 

本研究では蓄熱器の上流側/下流側の導波管の管壁に 2 本ずつ圧力トランスデュ

ーサを取り付けることによって圧力変動を測定した．測定した圧力変動を用いて Two-

sensor法[6,7] で wを求める．蓄熱器での Gを測定する際にはできるだけ蓄熱器近傍

での wでGを算出することが望ましい．Two-sensor法は二点間の圧力変動から，中心

点の w を求めることができる．さらに計測対象が相変化を伴わない理想気体の場合，

求めた中心点の値から温度勾配がない条件下において軸方向の w の分布を解析的

に求めることが可能である．そのため，本実験では Fig. 4-2に示すように取付けた熱電

対を用いて管内の温度を測定し「温度勾配がなく管壁に水滴がついてない」範囲の w

分布を求めた．次節以降で行う全ての実験において，高温側熱交換器から 200 mmの

位置で導波管に水滴がついていないこと，温度が室温 ±3 Kであることを確認した．し

たがって低温側熱交換器の直前の点の仕事流束密度を wIN とし，高温側熱交換器か

ら 200 mm の点の仕事流束密度を wOUT として式(3)から GDRYおよび GWETを算出し

た． 

 

 

 

Fig. 4-2 仕事流束密度増幅率の測定に用いた実験装置 
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4.4 実験結果 

本節においては 4.3 節で述べた実験装置および実験方法で行った実験結果につい

て述べとともに，4.2節の w’progD/w’progの解析結果との比較を行う．本節は 3つの項に

分けて実験結果についての検討を行う．  

 

4.4.1 濡れた蓄熱器の音響パワー増幅率の時間依存性 

本研究では濡れた蓄熱器を用いた場合と乾いた蓄熱器を用いた場合について

GWET および GDRY を測定し，4.3 節 Eq. (4-22)によって w’progD/w’prog の検討を行う．

WETの実験では蓄熱器管壁に十分に水が添加されるように 5分間の水添加を行うが，

時間経過および蓄熱器の加熱によって水が蒸発し，実験中に蓄熱器が乾いてしまうこ

とが考えられる．本節では，濡れた蓄熱器を用いた場合の GWETの時間依存性を確認

することで，GWETと GDRYを比較可能な時間範囲について検討する． 

 

①実験条件および実験方法 

本節での実験条件および実験方法について述べる．本項において GWETの時間依

存性を検証する条件として，本実験範囲内で蓄熱器の乾燥が最も早いと考えられる

TOUT/TINおよび振幅による水の拡散が最も大きいと考えられる条件を設定することによ

って，比較可能な時間範囲は検討可能である．したがって，最も温度比が高い

TOUT/TIN = 1.20 (360 K/300 K)を温度条件とし，周波数 fは最も低い 20 Hzで固定して

実験を行った．蓄熱器への水の添加方法は 4.3.2 項に示す方法を用いた．また本実

験においては蓄熱器の乾燥による GWET の時間依存性のみを検証するために，

TOUT/TIN が変化しない必要がある．したがって，本実験では，蓄熱器に水を添加した

後は高温側熱交換器の電気ヒータへ入力する電力および低温側熱交換器まわりを循

環させる冷却水の温度を調整することで，TOUTおよび TINを調整して TOUT/TINが一定

となるようにした．なお，本条件下において蓄熱器に水を添加し TOUT，TIN が安定した

後に 5分毎に温度安定後 180分まで GWETを測定した．また，w’progD/w’progの検討時

と同程度の振幅とするために，本実験においても上流側の熱交換器から 405 mm の

位置に設置した圧力センサにおける圧力振幅が 50±5 Pa となるように，ファンクション

ジェネレータおよびパワーアンプの設定値を調整して実験を行った．GWETの算出にお

ける wTIN， wOUT を求めた軸方向座標については 4.3.2 項④の音場測定方法に示す

通りである． 

 

②実験結果 

実験結果を Fig. 4-3に示す．(a)は水を添加してから測定終了までの TOUTおよび TIN

の時間 t による変化，(b)は GWETの時間 t による変化を示す．(a)は TOUT を赤線，TIN 
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を青線で示し，(b)では計測結果を黒丸(●)でプロットした．Fig. 4-3(a) において t = 0

～10分程度の範囲では TOUTおよび TINの変化が見られるが，これはこの時間範囲に

おいて蓄熱器への水の添加や TOUTおよび TINを調整の操作を行っていることによる．

したがって，TOUT，TINが安定した t = 10分から GWETの測定を開始した．Fig. 4-3 (a)か

ら GWET測定中(t = 10 ~ 190分)の TOUTおよび TINともに温度変化は少なく，TOUT/TIN

は= 1.20±0. 02 以内に調整されていることがわかる．Fig. 4-3 (b)を確認すると，t = 10 

～60分の範囲では GWETの変化は少ない．一方，t = 60分を超えると GWETの低下が

顕著となり，蓄熱器が乾いたと考えられる．したがって，水の添加後 60 分までは蓄熱

器管壁が十分に濡れており GWETに変化がないと判断した．したがって次項以降に示

す実験では蓄熱器への水の添加後から 50分以内に各 TOUT/TIN での GWETを測定し

た． 
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 (a)水を添加してから測定終了までの TOUTおよび TINの時間変化 

 

 

(b)Gの時間変化 

Fig. 4-3 濡れた蓄熱器の時間依存性の実験結果 
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4.4.2 音響パワー増幅率の温度依存性および周波数依存性 

4.4.1項において GWETの時間依存性が確認できたため，本節では w’progD/w’progの

算出に用いる GWETおよび GDRYの TOUT/TIN依存性および ωτα依存性を検討するとと

もに，GWETおよび GDRYの比較を行う．本節では 4.3節に示した実験条件および実験

方法によって実験を行った．GWETにおいては，前項にて確認した結果より水を添加し

てから 50分以内に測定を行った． 

実験から得た GDRYおよび GWETの結果を Fig. 4-4および Fig. 4-5に示す．Fig. 4-4

が DRYにおける結果，Fig. 4-5がWETでの結果である．両図とも横軸に ωταをとり，

縦軸に GDRY もしくは GWETを示した．両図ともシンボルの違いによって TOUT/TINの違

いを示した．なお，横軸のωταは温度やDRY，WETの状態によって変化するため，本

報告では温度が 300 Kにおける ωταで表示した．図中において G = 1は蓄熱器にお

いて wの増幅や減衰が起こらないことを示し，G > 1は増幅，G < 1は減衰を示す．ま

た，TOUT/TIN =1.00における結果が，GWET_Lossもしくは GDRY_Lossに対応する． 

まず，Fig. 4-4の DRYの場合を検討する．TOUT/TIN =1.00では散逸成分 w’ν，w’α

のみがエネルギ変換に寄与し wが減少するため，常に GDRY < 1 となった．TOUT/TIN > 

1.00 で TOUT/TINを増加させていくと，GDRYは増加した．しかし，本実験の領域ではほ

とんどの領域で GDRY < 1 となり，TOUT/TIN = 1.20並びに 1.13のごく限られた領域のみ

で GDRY > 1が得られた．これは本研究で設定した TOUT/TINの多くの領域で w’progによ

る Eの増加よりも w’ν，w’αによる wの減少が上回ったことに起因する．また TOUT/TIN < 

1 では w’prog は負の値となるために，常に w の減少に寄与する．従って，TOUT/TIN < 

1.00 で TOUT/TINを減少させていくと散逸成分 w’ν，w’αによる wの減少に加えて w’prog

による wの減少が生じた． 

次に，Fig. 4-5のWETの場合を確認する．TOUT/TIN = 1.00では DRYの場合と同様

に散逸成分となる w’ν，w’α，w’Dのみが寄与するため，常に GWET < 1 となった．この結

果を TOUT/TIN = 1.00 の GDRYと比較すると，GWETのほうが値が小さいことがわかる．こ

の違いは w’Dによるものであると考えられる[8,9]．TOUT/TIN > 1.00 で TOUT/TINを増加さ

せていくと GWET も増加した．特に TOUT/TIN ≥ 1.13 では GWET > 1 の結果が得られ，

GWETは最大で 2.00を超えた．これはw’prog並びにw’progDによるwの増加がw’ν，w’α，

w’Dによる wの減少を大きく上回ったことに起因する．同図における DRYの結果では

GDRY＞１の領域が TOUT/TIN = 1.20並びに 1.13 のごく限られた領域のみであったのに

比べ，WET の場合には GWET > 1 となる領域が広く，さらに最大値も大きい結果とな

った．したがって，w’progDによるエネルギ変換は w’progを大きく上回ると考えられる．一

方で TOUT/TIN < 1.00 では w’progおよび w’progDは負の値となり，wの減少に寄与する．

従って，TOUT/TIN < 1.00 で TOUT/TINを減少させていくと w’ν，w’α，w’Dによる wの減少

に加えて w’prog，w’progDによる w の減少が生じた．次章では，w’progD / w’progを検討す

ることで，気体のみの場合と蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換を比較する． 
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Fig. 4-4  GDRY の実験結果 

 

 

Fig. 4-5  GWET の実験結果 
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4.4.3 蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換寄与の温度および周波数依存性 

本項では前項で示した GWETおよび GDRYの結果から w’progD / w’progを求め，TOUT / 

TINおよび ωταに対する w’progD / w’progの依存性について検討する．さらに実験結果と

4.2節の解析結果を比較することで妥当性の検証を行う．w’progD / w’progの解析結果は

Eq. (4-15)から求め，w’progD / w’progの実験結果は 4.4.2の Fig. 4-4, Fig. 4-5に示した G

の結果および Eq. (4-22)から求めた．なお煩雑さを避けるために，本節では TOUT > TIN

の結果についてのみ記載する．解析では蓄熱器のみを解析対象とし，実験条件と等

価となる条件を用いた．解析に用いたパラメータを Table 4-1に示す．  

 

Table 4-1 エネルギ変換比の解析にて用いたパラメータ 

l 40.7 [kJ/mol] NSC 0.57 ,0.59, 0.61 

R 8.31 [J/(Kmol)] σ 0.723, 0.732, 0.751 

Tｍ 310, 320, 330[K] n2 / n1 6.97×10-2 ~35.6×10-2 

 

Figure 4-6に解析(ANA.)および実験(EXP.)から求めた w’progD / w’progの結果を示

す．図における横軸は ωταであり，縦軸は w’progD / w’progである．ωταは前章と同様に

温度が 300 K の際の値で表示した．実線にて示したものが解析結果，●，■，▲でプ

ロットされたものが実験結果である．また線色およびシンボルによって TOUT / TIN の違

いを示した．図中の黒線 w’progD / w’prog = 1は蓄熱器において w’progによるエネルギ変

換と，w’progD によるエネルギ変換が等しいことを示し，w’progD / w’prog > 1 であれば

w’progDがw’progよりも大きいことを示す．Fig. 4-6の実験結果を確認すると，本実験で検

討したωτα範囲においては TOUT / TIN =1.07かつωτα << πの範囲の数点を除き，w’progD 

/ w’prog > 1の結果が得られた．ωταに対する依存性を確認すると，各 TOUT / TINにおい

ては ωταによる w’progD / w’progの変化はほぼ見られないことがわかる．一方で，TOUT / 

TIN に対する依存性は大きく，TOUT / TIN =1.07 では w’progD / w’prog ～ 1，TOUT / TIN 

=1.13では w’progD / w’prog ～ 1 と増加し，本実験で最も TOUT / TINが高い TOUT / TIN 

=1.20 では w’progD / w’progは 5 を超える結果が得られた．この結果より，水の蒸発と凝

縮を伴う場合では気体のみの場合に比べて，同一 TOUT / TINでも数倍以上の大きなエ

ネルギ変換が生じていることがわかる．また同図において，解析結果は全体として実

験結果よりも低い値を示しているが，解析結果と実験結果の傾向は概ね一致している．

この差異は前述したように簡便な検討を目的として蓄熱器軸方向の Pや Uの変化（主

に軸方向温度勾配による Uの増加）を計算上，無視したことに起因すると考えられる． 

以上より，進行波型熱音響エンジンのエネルギ変換は水の蒸発と凝縮を用いるこ

とによって，気体のみの場合と比較して数倍以上に大きくすることが可能であり，気体

のみの場合で仕事流束密度の増幅が不可能であった温度比においても仕事流束密
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度を増幅することが可能になることが示唆された． 

 

 

 
Fig. 4-6  w’progD / w’progの解析結果および実験結果 
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4.5 まとめ 

本章では蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換を解析および実験から分離すること

を目的に 

・濡れた蓄熱器を記述する伝搬方程式によるエネルギ変換の解析的な分離 

・熱音響理論を用いた実験的なエネルギ変換成分の分離手法の提案 

・濡れた蓄熱器および乾いた蓄熱器における仕事流束密度増幅率の測定，温度比

および周波数への依存性の確認 

・解析と実験による蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換と乾いた気体のみの場合

のエネルギ変換比の検討 

を行った．上述の検討から 

以下の結果が得られた． 

 

 ・本研究の実験条件下においては乾いた蓄熱器を用いた場合には仕事流束密度の

増幅は絶対温度比が 1.20 並びに 1.13 のごく限られた領域のみで生じた．一方で

濡れた蓄熱器を用いた場合には絶対温度比が 1.13 を超えると仕事流束密度が増

幅され，絶対温度比 1.20のときに最大で 2.0の結果が得られた． 

 ・仕事流束密度増幅率は DRY とWETで温度比の増加によって仕事流束密度増幅

率が増加する傾向，ωτα の増加によって仕事流束密度増幅率が減少する傾向が見

られたが，WETにおいて温度比への依存性が大きいことがわかった． 

 ・DRY と WET におけるエネルギ変換成分の比較から，エネルギ変換比は ωτα変化

によってほぼ変わらない．一方で温度比に対する依存性は大きく，本研究の解析範

囲，実験範囲では w’progD / w’progは 5を超える結果が得られた． 
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本論文では，熱音響機関を廃熱回生デバイスとして用いる際に課題である 

◯300℃以下での駆動と熱効率 

◯分散廃熱・ヒートカスケーディングの利用  

◯100℃以下の温度域の廃熱利用 

の 3つの課題に対して線形熱音響理論に基づいて検討を行った．3つの課題に

対する本論文の目的は(1) 熱音響機関の蓄熱器における不可逆性の低減と熱効

率の向上に関する検討，(2) 複数の蓄熱器の接続と高効率を両立する直列多段

進行波型熱音響機関の検討，(3) 蒸発と凝縮を用いた進行波型熱音響機関のエ

ネルギ変換に関する検討の 3点である．この課題について第 2章～第 4章にて

検討をそれぞれ行った． 

 

 

第 1章   序論 

 

第一章では研究背景について述べた．廃熱回生デバイスとして熱音響機関を用い

るにあたっての現状の課題と本研究を説明した． 

 

 

第 2章   熱音響機関の蓄熱器におけるエントロピー生成と熱効率の検討 

 

第 2章では，熱音響理論を用いて，解析的に蓄熱器の熱効率が最大となる ωταを

一意に規定する方法を提案した．蓄熱器の流路径を変更しながら網羅的に計算

した場合の熱効率ピークにおける ωταと，提案した手法にて最適化を行った

ωταは全ての比音響インピーダンスにて一致した．本研究では円管流路と並行

平板流路に関する最適 ωταの決定を行ったが，流路に関する複素関数の漸近式

が存在すれば，あらゆる有路形状に対応することが出来る．またエントロピー

生成を用いて，熱効率と不可逆性の関係性を検討した．ωτα<< πの領域では粘

性散逸がエントロピー生成に対して支配的であり，ωτα≒πの領域ではドリーム

パイプがエントロピー生成に対して支配的であった．エントロピー生成を最小

とする ωταは，本研究で提案して手法で求めた，熱効率が最大となる ωταとほぼ

一致した．  

本章では，熱音響理論を用いることで，蓄熱器の熱効率が最大となる ωταを規

定する手法の提案および熱効率の低下要因に寄与する不可逆性の成分の特定を可

能にした．本章で得られた結果は，熱音響機関の実用化における課題の 1つであっ

た蓄熱器の高効率化を解決するための設計指標になり得る． 
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第 3章   直列多段進行波熱音響機関の検討 

 

第 3章では，無数の蓄熱器を高効率で直列接続することを目的に，(1) 全て

の蓄熱器において高い zを局所的に満たすこと，(2) 蓄熱器前後での比音響イ

ンピーダンスを等価とすること，の 2つを満たす直列多段進行波型熱音響機関

の設計手法を開発した．まず(1)を満たすために，蓄熱器および熱交換器の断面

積を導波管断面積に対して拡大した．この断面積変化によって蓄熱器位置での

Uを低下させ局所的に高い zを実現する．また，(2)を満たす接続手法として線

形熱音響理論に基づいて熱音響ユニットの伝達マトリクスを求め，この伝達マ

トリクスの固有ベクトルと固有値に着目することで蓄熱器前後での比音響イン

ピーダンスを等価とする手法の提案を行った． 

次に，熱音響ユニットの導波管長さ Lを調整パラメータとし，提案した接続

手法によって蓄熱器前後での比音響インピーダンスを等価とする条件を満たし

ながら Gが最大となるような Lを求めた．求めた Lの結果に従って，熱音響ユ

ニットを 8段接続した実験装置を構築し，実験による提案手法の妥当性の確認

を行った．実験結果から，ユニットの接続点毎に比音響インピーダンスがリセ

ットされ提案手法によって熱音響ユニット前後での比音響インピーダンスを等

価とすることが可能であることが確認できた．また外挿結果から蓄熱器位置で

z ～6ρmcとなり，目的としたすべての蓄熱器位置での高音響インピーダンスが

実現可能であることが確認できた．またこのとき，装置全体 100を超える音響

パワー増幅を得た． 

さらに確認した蓄熱器の接続手法を用いて，「多段接続を可能としながら熱効

率が最大」となるように諸元を決定し，熱効率の測定を行った．このとき外部放熱量

の定量化を行うため，真空断熱・ヒータ内蔵を行ったエンジンを試作した．実

験では対向するリニアモータを用いて接続位置で計算にて求めた音場となるよ

うに音場調整を行うことで熱効率の測定を行った．実験結果から，ΔWが大き

くなるに従い，相対的に Q0の寄与は低下する傾向が見られ，本実験装置にお

ける「ヒータの内蔵，蓄熱器および高温熱交換器回りの真空断熱と輻射板」は

放熱量の低下に有効である結果が得られた．熱音響現象に寄与しない熱量を差

し引いたテーパ前後における正味の比カルノー効率𝜂2は，ΔWが 8.77 +0.35

-0.34
 Wの

際に最大となり，68.5 5.00

-2.66
 %と高い熱効率の結果が得られた．また，𝜂2は ΔW

が増加するにしたがって低下する傾向が見られた．実際の熱音響機関を利用す

る際には出力を大きくする必要があると考えられるため，今後 ΔWによる熱効

率の低下を低減することが課題であると考えられる． 

 

したがって，本手法を用いることによりすべての蓄熱器において高効率，か

つ蓄熱器の接続数の制限がない，多段型進行波型熱音響機関の実現が可能であ
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ると考えている．また，本研究では同一の諸元を有する熱音響ユニットの直列

接合を考えたが，本設計手法を用いることにより諸元の異なる熱音響ユニット

の接合も可能である．この際には熱音響ユニットごとの固有ベクトルが同一と

なる点を算出することで，異なる熱音響ユニットの接合が可能になる．さら

に，本報告では導波管長さ Lを調整パラメータとしたが，設計手法を用いるこ

とで，蓄熱器長さや流路径，周波数，温度等を含めての最適化と接合を行うこ

とも可能である． 

本章では熱音響理論を用いることで従来までの複数蓄熱器の接続で課題であ

った，「蓄熱器における高い比音響インピーダンスの維持」と「熱音響ユニッ

ト前後での比音響インピーダンスの低下」を解決できた． 
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第 4章では，濡れた蓄熱器を用いることで水の蒸発と凝縮を利用した熱音響エン

ジンについての仕事源を蒸発と凝縮を伴う熱音響現象の伝搬方程式から解析的に導

出し，エネルギ変換に寄与する成分の分離を行った．解析的に成分分離したエネル

ギ変換を実験で検証するために，まず濡れた蓄熱器および乾いた蓄熱器を用いた場

合それぞれについて，蓄熱器両端における絶対温度比および周波数を変更しながら

進行波音波の入力を行うことで，これらに依存した仕事流束密度増幅率を求めた．本

実験条件では乾いた蓄熱器を用いた場合には仕事流束密度の増幅は絶対温度比が

1.20並びに 1.13のごく限られた領域のみで生じたが，濡れた蓄熱器を用いた場合に

は絶対温度比が 1.13を超えると仕事流束密度が増幅され，絶対温度比 1.20のときに

最大で 2.0の結果が得られた． 

さらに設定した実験条件から，気体のみの場合と水の蒸発と凝縮を伴う場合のエネ

ルギ変換を成分分離し，解析結果との比較を行った．解析および実験結果から求め

た気体のみの場合と水の蒸発と凝縮を伴う場合のエネルギ変換の比は傾向がよく一

致した．本報告の解析範囲，実験範囲内では水の蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換は

気体のみのエネルギ変換と比較して解析，実験ともに最大で 5倍を超える結果が得ら

れた． 

 本章では熱音響理論を用いて蒸発と凝縮を用いた場合に生じるエネルギ変換を分

離することで，濡れた蓄熱器にて付加されるエネルギ変換を定量的に評価できた．ま

た，本実験で得られた蒸発と凝縮を伴うエネルギ変換は気体のみのエネルギ変換と比

較して大きいという結果から，低温の廃熱を用いる際にも濡れた蓄熱器を用いた熱音

響機関が有効であると考えられる． 
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