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In the development of a thermoacoustic engine, the cross section of engine core part is often expanded. The purpose of 
this expansion is to enhance the acoustic impedance at the core and to increase the efficiency of the engine. However, 
such a shape also causes the energy loss of the engine and results in the reduction of the performance. In this study, in 
order to investigate the effect of sudden cross-section change of the engine core on acoustic properties, 
three-dimensional flow simulation is performed. The simulation is based on full Navier-Stokes equations. The results 
are compared with the PIV experimental data and the linear thermoacoustic theory, and not only acoustic properties 
both also energy dissipations within the engine core are estimated. Finally, from the three-dimensional steady flow in 
the engine channel, the effect on the heat transfer is also discussed. 
 

 
１．はじめに	
 

熱音響現象を利用して稼働する熱音響エンジンは古くから知

られているが，従来の定在波型熱音響エンジンは，本質的に高効

率のシステムとして望めるものではなかった．しかし，1979 年，
Ceperley(1)が，温度勾配を有する蓄熱器を進行波音波が通過する際，

蓄熱器内で実行される熱力学的サイクルはスターリングサイクル

と同等となり，熱効率がカルノー効率に漸近することを理論的に

示した．そして，1998年，Yazakiら(2)がループ型の熱音響機関を

構築して Ceperley の理論を実証し，さらに，1999 年，Backhaus
ら(3)により高効率の実用的な枝つきループ型熱音響エンジンが発

表されるに至り，近年では，実用化のための研究開発が盛んに行

われるようになっている．そのような熱音響機関の開発において

熱効率を如何に挙げるかは重要な課題の１つである． 
熱音響機関における熱効率の評価に関しては，注目すべき研究

として Ceperleyの理論計算(4)があげられる．そこでは，蓄熱器部

での比音響インピーダンスと熱効率の関係式が理論的に導出され

ており，結果的に比音響インピーダンスを特性インピーダンスの

10倍としたとき，熱効率がカルノー効率の79％に到達することが
示されている． 
ここで，比音響インピーダンスは複素圧力振幅と複素流速振幅

の比である．すなわち，蓄熱器に対して上流、下流に接続された

導波管の比音響インピーダンスが特性インピーダンス程度の場合，

必然的にその部分での管の断面積を拡大し，流速振幅を下げるこ

とが要求される．近年提案された熱音響機関は，蓄熱器部の断面

積を拡大した形のものが多く，いずれも比音響インピーダンスの

増加を狙ったものであることが推測される(5)(6)．しかし，管の断面

積拡大は，一般的な一方向管内流れと同様に，常にエネルギー損

失の増加を考慮しなければならない．そのため，急激な拡大縮小

を避け，テーパを設けることによりエネルギー損失の低下を図る

という方法も有効な手段として考えられる． 
このようなテーパ形状と熱効率の関係を明らかにするために，

千賀ら(7)は拡大した蓄熱器前後で複数種のテーパ角を有する導波

管を設置し，テーパ角をパラメータとした熱効率の計測を行った．

その結果，計測した実験環境に限るという制限はあるもののテー

パ角７度のときに高効率が得られることを示し，そのことから，

テーパ角を適切に設けることで規定の比音響インピーダンスが蓄

熱器内部で確保できていると推定した．しかしながら，このテー

パ角と熱効率の間での理論的，普遍的な相関は未だ明らかにされ

ておらず，最適化のための指標は厳密には存在していないのが現

状である． 
本研究では，熱音響機関としての熱効率を議論する以前に，先

ず，熱音響エンジンコア前後での断面積の拡大・縮小がコア内部

での進行波音場の音響特性にどのように影響するか明らかにする

ことを目標に定め，３次元数値シミュレーションを実施した．計

算は，熱音響エンジンコア部を模して，狭い流路を有するように

複数の平行平板を積層し，それをエンジンコアユニットとし，そ

の前後で管断面積を急激に狭めた導波管を設定した．音場条件は，

特性インピーダンスを有する進行波が下流側導波管で実現される

ものとし，その際，コア内で進行波音場がどのように変化するか

検討する．なお，本計算では，領域全体にわたり流体の時間平均

温度は一様であるとし，音響パワー増幅の効果は音響特性の議論

から除外するものとした． 
計算結果は，先ず，数値シミュレーションの妥当性を検証する

ために，計算と同条件で行われたPIVによる流速計測結果と比較
し，その後，音響特性を対象に線形熱音響理論に基づく計算結果

と比較しながら，音響インピーダンス，エネルギー損失などの議

論を行う．最後に，線形理論では想定されないエンジンコアユニ

ット内での３次元定常流れの存在を明らかにし，温度場が与えら

れた場合の熱伝達特性への影響の可能性も議論する．  
 
２．解析手法	
 

２.１.	
 支配方程式および数値計算スキーム	
 	
 

数値シミュレーションは，JAXA で開発された非構造圧縮性流
体ソルバーLS-FLOW(8)を用いて行った．本ソルバーは，直交およ

び物体適合のハイブリッド非構造格子への適用を前提とした任意

多面体非構造圧縮性ソルバーであり，支配方程式は3次元非定常圧
縮性Navier- Stokes方程式 

𝜕
𝜕𝑡    𝑄

𝒱
𝑑𝒱 +    𝐹! −   𝐹!

!
  𝑑𝑆 = 0                                  (1) 



第 32回数値流体力学シンポジウム	
 
D12-4 

Copyright © 2018 by JSFM 2 

に基づいている．なお，空間離散化にはセル中心有限体積法を適

用している．ここで，𝑄 は保存量ベクトル，𝐹!，𝐹! は非粘性流
束ベクトル、粘性流束ベクトルである．解法のための主な計算ス

キームとしては，時間積分に３点後退差分，LU-SGS(9)による陰解

法，内挿補間にGreen-Gauss法によるMUSCLスキーム，数値流束
として対流項にSLAUスキーム(10)，粘性項にWangの方法(11)を採用

している． 
 

２.２.	
 インピーダンスマッチング境界モデル	
 

本シミュレーションの特徴は，エンジンの下流側導波管で特性

インピーダンスの進行波が実現されるという条件で，コア内部の

音場を検証するということである．しかし，開口部を有する限ら

れた計算領域では，一般的に，数値的な反射圧力波の発生など境

界条件の設定に注意が必要である． 
本解析では，この問題を解消するために，Takahashiら(12)が提案

したインピーダンスマッチング境界モデルを適用している．この

方法は，境界面に仮想的なバネ・マス・ダンパー系ピストンを設

置し，流体計算から得られる圧力変動と連成させながら境界面上

の流速変動を決定するものである．(2)式は，圧力変動値 𝑃 − 𝑃! 
（𝑃!は時間平均圧力）と連成するバネ・マス・ダンパー系運動方
程式である． 

𝑚
𝑑𝑢
𝑑𝑡
  +   𝑐𝑢   +   𝑘 𝑢  𝑑𝑡     = 𝐴   𝑃 − 𝑃!                                       (2) 

ここで，𝑚, 𝑐, 𝑘, 𝐴	
 は質量，減衰係数，バネ定数，境界面積（本
解析では管の断面積）であり，境界面で指定する比音響インピー

ダンス（𝑝/𝑢   = 𝑍 = 𝑅   +   𝑗  𝑋）との関係は，𝜔を角周波数として
以下のように表される．	
 

𝑐 =   𝑅  ,                        𝑚𝜔   −   
𝑘
𝜔
  =   𝑋                      (3)    	
 

本シミュレーションでは，上述の計算モデルに基づき，特性イ

ンピーダンスが下流側導波管で実現されるように,  𝑚, 𝑐, 𝑘の値
を決定した．	
 

 
３．解析条件および計算格子	
 

解析は，急拡大のエンジンコア部を有する矩形管に対して行わ

れ，矩形管の中心軸を通る２断面に対して流れ場は対称であると

仮定した（Fig.1(a)）．したがって，計算領域は全矩形管の1/4とな
る． 
導波管，エンジンコア部の各寸法は，Fig.1 (a) (b)に示した通り

である．また，全ての内壁（管壁，エンジンコア壁，平行平板壁

面）は，滑りなし，等温壁（300K）条件とした．一方，矩形管の
左右両端の境界面は，それぞれ進行波音波入力境界，インピーダ

ンスマッチング境界を適用している．特に，右端のインピーダン

スマッチング境界では，比音響インピーダンスを自由空間中の平

面波の特性音響インピーダンス値	
 411.76  Pa  s/mに等しいとし，
同じインピーダンス値に対して２種類の圧力振幅，流速振幅，圧

力流速間位相差の組み合わせを設定し解析を行った．相当する音

波の特性値は，Table 1に示した通りである．なお，作動流体は，
１気圧，300Kの空気である． 
エンジンコア部付近の計算格子をFig.2に示す．図は，管中心

部の対称断面のもので，格子点は計算格子全体で約30万点である．	
 

	
 

	
 
(a) Computational domain 

	
 

	
 
(b) Engine core part 

	
 

Fig. 1 Computational domain and dimensions	
 
	
 

 
 

Table 1 Boundary condition at the right open end 
 

Case 
Pressure 

amplitude 
(Pa) 

Velocity 
amplitude 

(m/s) 

Phase 
difference 
between P 

and u 
(degree) 

Frequency 
(Hz) 

Displacement 
amplitude 

(peak-peak) 
(mm) 

I 1380 3.3514 0 30 35.56 
II 50 0.1214 0 30 1.288 

 

Fig. 2 Mesh configuration near engine core part 
	
 

 
４．結果および考察	
 

４．１．エンジンコア流路内の流れ場	
 

最初にエンジンコア流路内での流速場を可視化する． 
Fig.3 (a)に示した結果は，前節Table 1のCase Iの音場条件での

CFD解析の結果である．図は，エンジンコア部中心断面での瞬間
の流速ベクトル場を表しており，位相はエンジンコア中心での断

面平均流速がほぼ０となる瞬間を捉えたものである．また，Fig.3 
(b)に同じ音場条件でのPIV計測結果(13)を示した．両者はいずれも

流路ごとの特徴的な流れの構造を捉えている．図からは擾乱の少

ない流路での流速分布の一致のみならず，chnl01から chnl03にか
けて，プレート端部より生成される渦構造や２次元的な流速変化

が，CFD解析により再現されていることが確認できる． 
さらに，流路毎の流れ場の振る舞いを定量的に比較するため，
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chnl01からchnl05までの流路の中心位置（各流路の径方向中心点）
での軸方向流速ベクトルの時間変動を調べた．Fig.4 (a)(b)はCFD
解析とPIV計測の結果を比較したものである．これらの結果から，
流れ場の特徴的な挙動を調べると，中心付近（chnl01,chnl02）の
流速振動が最大で0.5m/s程度偏心しているのに対して，中心から
離れた流路（chnl03,chnl04,chnl05）に関しては，0.4  m/sから
0.6m/sの対称な振動に近いことがわかる．このことから時間的な
流速変動に関しても，CFD解析と実験では概ね一致していること
が確認できる． 
以上の結果から，本解析条件での CFD 解析は，振動流として

の実現象をほぼ捉えていると判断することができる． 
なお，同解析結果からエンジンコア中心部の軸方向流路断面で

の平均流速と平均圧力の時間変動も調べた．結果は，Fig.5に示す
通りである．前述のように流路毎では偏心した流速振動が存在す

るものの，断面平均流速で捉えると線形理論で想定される正弦波

振動に一致していることが明らかになった（振幅の一致は次節に

て示される）． 

 

 
(a) CFD 

	
 

(b) PIV(13) 

 
Fig. 3 Instantaneous velocity vector field on the center section of the 

engine core channels 
	
 

 

 
(a) CFD 

	
 

(b) PIV(13) 

 
Fig. 4 Time history of flow velocity at the center position of each engine 

core channel 

	
 

Observed section for the estimation of averaged velocity and pressure	
 

	
 

Fig. 5 Time history of section-averaged flow velocity and pressure at the 
middle section in the longitudinal direction of the engine core 
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４．２．音響特性	
 

次に，エンジンコア内部とその近傍での音響特性を示す． 
ここでは音響特性を表す指標として，圧力振幅，流速振幅およ

び比音響インピーダンスを取り上げる．なお，CFD解析結果から
得られるこれらの物理量は非定常３次元データであるが，圧力と

流速に関しては，軸方向断面平均値の時間変動をもとに圧力振幅 
𝑝と流速振幅 𝑢 を求め，複素数で表される比音響インピーダンス 
𝑍 の実部，虚部は，断面平均圧力振動と断面平均流速振動から得
られた圧力流速間位相差 𝜙 をもとに，下式より算出する． 

𝑅𝑒[𝑍]   =   
𝑝
𝑢
  𝑐𝑜𝑠𝜙                                 (4 − 1) 

𝐼𝑚[𝑍]   =   
𝑝
𝑢
  𝑠𝑖𝑛𝜙                                 (4 − 2) 

Fig.6は Case Iの圧力振幅と流速振幅の軸方向分布を示してい
る．グラフには線形熱音響理論に基づく計算結果も示されている

が，流速振幅に関しては，両者はほぼ一致している．一方，圧力

に関しては，線形理論では現れない圧力振幅の飛びが観察される．

これは，管の拡大縮小に伴う圧力損失に起因するものと考えられ

る． 
さらに，比音響インピーダンスを示す． 
Fig.7は規格化比音響インピーダンス（比音響インピーダンスと

特性音響インピーダンスの比）の軸方向分布を，線形熱音響理論

と比較したものである．両者の値は，実部，虚部共にほぼ等しく，

このことは振幅値のみならず圧力流速間位相差も線形理論と一致

していることを示している． 

	
 

	
 	
 
 Fig. 6 Pressure and velocity amplitudes along the axis	
 

	
 

	
 

Fig. 7 Normalized acoustic impedance along the axis	
 

 
これらの結果から，振動を断面平均値で評価する限りにおいて，

本解析の音場条件では音響特性が線形理論から大きく逸脱するこ

とがないことが確かめられた． 
	
 

４．３．エネルギー散逸の評価	
 

１節で述べたように，本解析では，エンジンコア部での入熱は

行っていないため，入力された音響パワーの増幅はせず，管内で

のエネルギー散逸のために減衰することとなる．	
 

Fig. 8は音響パワーの軸方向変化を表したものである．なお，
CFD 解析結果としての音響パワー𝐼は，軸方向断面内の積分値と
して， 

𝐼 =
𝜔
2𝜋
   𝑃 − 𝑃! 𝑢!𝑑𝐴   

!!!! !

!
𝑑𝑡                                (5) 

より算出され，さらに，エンジンコア拡大部左端での音響パワー

で規格化している．(a) (b)はそれぞれ，Case I とCase IIの計算条
件に対応したもので，線形理論との比較も同時に示されている． 
グラフからCase IIに比べてCase Iでは，線形理論との差異が大

きく生じている．これは音波の振動振幅の差に起因するものと推

察できる．このことを確かめるために，それぞれのケースでのエ

ネルギー散逸量を調べ，線形理論で予測されるものと比較した．

なお，エネルギー散逸量評価の指標としては，Tominaga(14)が線形

熱音響理論に基づいて導出した運動エネルギー散逸 𝑊!（流速振
動に起因）と位置エネルギー散逸 𝑊!（圧力振動に起因）を線形
理論解として求めている．それぞれは以下の式で表される． 

𝑊! =   −
𝐴
2
  𝑅𝑒

𝑗𝜔𝜌!
1 − 𝜒!

   𝑢 !                                                            (6 − 1) 

𝑊! =   −
𝐴
2
  𝑅𝑒

𝑗𝜔
𝛾𝑝!

   1 + 𝛾 − 1 𝜒!    𝑝 !              (6 − 2) 

 
ここで，𝑗, 𝛾, 𝜒!, 𝜒! はそれぞれ虚数単位，比熱比，粘性およ

び熱的熱音響関数である． 
一方，著者ら(15)は，上述のエネルギー散逸成分さらには仕事源

（温度勾配によって生ずるエネルギー生成成分）に対して，流体

方程式中のエネルギー項との紐付けを行っている．その関係式を，

軸方向の温度勾配を0とした本解析条件に適用すると，𝑊!と𝑊!は
以下のように表すことができる． 

𝑊! =
𝜔
2𝜋
   𝜏!"

𝜕𝑢!
𝜕𝑥!

  𝑑𝐴
!!!! !

!
  𝑑𝑡                                (7 − 1)     

	
 

𝑊! =
𝜔
2𝜋
  

𝑃 − 𝑃!
𝜌

𝐷𝜌
𝐷𝑡

  𝑑𝐴
!!!! !

!
  𝑑𝑡            (7 − 2)      	
 

 
上式を CFD 解析結果に基づくエネルギー散逸項の評価に使用

し，線形理論解と比較した結果をFig. 9 (a)(b)に示す．図に示す通
り，振動振幅の大きいCase Iでは，拡大部および平板プレート流
路での運動エネルギー散逸が顕著であることがわかる．これは，

エンジンコア流路断面の急激な変化に伴う渦生成に起因すること

は明らかで，非線形的な効果を生み出しているといえる．Fig. 8 (a)
の結果は，このことが音響パワー減衰に反映したものと判断でき

る． 
一方，位置エネルギー散逸に関しては，Case I, IIともに線形理

論との差異は小さく，拡大縮小による非線形的な影響は少ないも

のとみなせる． 
以上の結果より，流路の急激な拡大縮小によるエネルギー損失
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は，粘性に起因する運動エネルギー損失が主であることが確かめ

られた．しかしながら，線形理論と比較した場合，本解析条件で

のエネルギー損失の差異は，たかだか 1%程度のものであり，一
般的に認識されている流路の急拡大縮小による熱効率の低下の要

因とは判断しづらい． 
	
 

	
 

	
 

(a) Case I 

	
 

(b) Case II 
Fig. 8 Normalized acoustic power along the axis 

The power is normalized by the value at left edge of expanded part.     
	
 

	
 

	
 

	
 

(a) Case I 
	
 

	
 

(b) Case II 
Fig. 9 Distribution of kinetic and potential energy dissipations along the 
axis ; Wv : dissipation of kinetic energy,  Wp : dissipation of potential 
energy.	
 
	
 

	
 

４．４．時間平均流れ場	
 

前節までで述べたように，エンジンコア部流路の急激な拡大縮

小は，局所的な渦生成やそれに伴うエネルギー損失の増加を生じ

させることが確かめられた．しかし，音響特性や音響パワーその

ものには過大には影響しないという結果も同時に得られた．この

ことは，流路拡大による熱効率変化を議論するためには，音響特

性への影響より，むしろ入熱量（熱伝達特性）への影響を見積も

る必要性があることを示している． 
本節では，この熱伝達特性への影響の可能性を議論するため，

エンジンコア内の流れ場の３次元構造を調べる． 
Fig. 10は，計算領域最下部の平行平板間流路（chnl01）の z方

向中央断面，および流路中心水平断面での時間平均流速ベクトル

場を示したものである．図から明らかなように，流れ場は，中心

から z方向外側に向かって大きな循環を生みだしている．この循
環は，乱れの少ない上方部流路（chnl05）には，ほとんど見られ
ない．すなわち，このような流れの構造は，狭い導波管から拡大

部に噴出する流れの振る舞いが影響しているといえる． 
エンジンコア部の平行平板は，本来は熱交換器部に相当する部

分であり，左右で与えられる温度差により熱輸送が行われる領域

である．したがって，図に示したような定常的な循環流の存在は，

熱交換器での熱伝達特性への影響を示唆するものである． 
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(b) 

 

   section in (a)              section in (b)  (sec. A-A) 
Fig. 10 Time-averaged velocity vector field on (a) the vertical section 
along the axis and (b) the horizontal section of channel 01.	
 
	
 

５．結論 
熱音響エンジンにおいてエンジンコア部の急激な拡大・縮小が

進行波音場の音響特性にどのように影響するかを明らかにするた

め，３次元数値シミュレーションを実施し，線形熱音響理論と比

較した． 
その結果，以下のような結論を得た． 
 
Ø 急激な流路断面積変化による，進行波音場の運動エネル

ギー散逸，位置エネルギー散逸を評価した結果，振動振

幅により大きく依存するエネルギー損失が，主に，運動

エネルギー損失に起因していることが確かめられた． 
Ø 狭い導波管から拡大したエンジンコア部へ３次元的に

噴出する流れの構造は，エンジンコア形状によっては流

路内に定常循環流を発生させ得ることが示された．この

定常流の存在は，熱交換器内での熱伝達特性に影響する

可能性を示唆している． 
 
今後は，エンジンコア内の温度差を考慮した３次元数値シミュ

レーションを実施し，コア拡大による熱効率への影響について議

論を進める予定である． 
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