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定在波型熱音響ヒートポンプに関する圧縮性解析 

Compressible Flow Simulation of Standing-wave Thermoacoustic Heat Pump 
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As the first step for the clarification of mechanism of thermoacoustic heat pump driven by aerodynamic noise, direct 

aeroacoustic simulation is performed for the standing-wave thermoacoustic heat pump. The air in a rectangular 

resonance duct with the installation of parallel plates as stack is acoustically excited. It is clarified that the appropriate 

evaluation of heat exchange and viscous loss around the wall is necessary for the accurate prediction of the acoustic 

work flow in the duct. The predicted results show the steep spatial gradient of the amplitude and phase of the pressure 

fluctuations around the stack, where the acoustic work flow was also steeply decreased. These results are validated by 

the comparison with the measured results. Also, the heat pump phenomena are confirmed by the predicted temperature 

distribution and the behaviors of fluid particles around the stack.  

 

 

１．緒言 

工場廃熱などの未利用熱エネルギーを利用する技術の一つとし

て熱音響現象の利用が着目されている．熱音響現象とは熱エネル

ギーと音響エネルギーが相互変換される現象(1, 2)であり，特に狭い

流路を有する多孔体や平板列（スタック）を設置することでエネ

ルギー変換が生じる． 

熱音響デバイスには熱エネルギーを音響エネルギーに変換する

熱音響エンジンと音響エネルギーを利用して温度勾配を発生させ

る熱音響ヒートポンプ（冷凍機）の2種類がある．熱音響デバイ

スの長所としては，機械的に稼働する部分がないため安価，長寿

命，廃熱や太陽光などの自然エネルギーの利用が可能，フロンガ

スのような環境に有害な冷媒を必要としないことが挙げられる． 

熱音響冷凍機に関して，冷却温度の低下に向けた研究(3)や振動

流条件下におけるスタックや熱交換器周囲の流れ場の解明を目的

とした研究(4)が進められている．Wheatleyら(5)は熱音響エンジンで

発生した音響エネルギーで駆動する熱音響冷凍機を開発した．

Slaton ら(6)はキャビティ流れから発生する空力音を用いて熱音響

ヒートポンプの駆動に成功している．しかしながら，この際のス

タック周囲の流れ場，音場，温度場は明らかにされていない． 

本研究では，空力音により駆動される熱音響ヒートポンプ現象

の解明の第一段階として，スピーカにより音響加振される共鳴管

内部にスタックとして平板列を設置した体系を対象とする．管内

の音響エネルギー分布やスタック周囲の熱輸送機構を明らかにす

ることを目的として，流体音響解析を実施した．解析結果は本研

究室で実施している実験の結果と比較する． 

 

２．計算手法 

２．１．計算条件 

計算対象は図1に示すように上端境界にて音響加振を受ける矩

形断面のダクトとする．座標系は座標原点を上部境界の断面中心

とし，ダクト長さ方向を x方向，平板スパン方向を y方向，平板

厚み方向を z方向とした． 

x

Wall

–Isothermal

–Non-slip

953 mm

W = 7.5 mm

x y
z

o

Periodic
509.9 mm

D = 40 mm

Stack
–Length : l = 120 mm

–Thickness : t = 0.5 mm

–Space : s = 1 mm

–Temperature difference

DT = 2.55 K

–Position based on the center 

of the stack : x/La = 0.477

s

l

t

DT

953 mm

W = 7.5 mm

Periodic

D = 40 mm
953 mm

W = 40 mm

D = 40 mm

Wall

–Isothermal

–Non-slip

Wall

–Isothermal

–Non-slip

–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 88 Hz)

-0.65 K

1.90 K

y
z

o

x y
z

o

Inlet

–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 90 Hz)

Inlet–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 90 Hz)

Inlet

 

(a) Resonance duct with stack (W = 7.5 mm) 

x

Wall

–Isothermal

–Non-slip

953 mm

W = 7.5 mm

x y
z

o

Periodic
509.9 mm

D = 40 mm

Stack
–Length : l = 120 mm

–Thickness : t = 0.5 mm

–Space : s = 1 mm

–Temperature difference

DT = 2.55 K

–Position based on the center 

of the stack : x/La = 0.477

s

l

t

DT

953 mm

W = 7.5 mm

Periodic

D = 40 mm
953 mm

W = 40 mm

D = 40 mm

Wall

–Isothermal

–Non-slip

Wall

–Isothermal

–Non-slip

–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 88 Hz)

-0.65 K

1.90 K

y
z

o

x y
z

o

Inlet

–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 90 Hz)

Inlet–Given pressure and 

velocity fluctuations 

( f = 90 Hz)

Inlet

 

(b) Resonance duct without stack  

(W = 7.5 mm) 

(c) Resonance duct without stack  

(W = 40 mm) 

Fig. 1 Computational domain and boundary conditions. 
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対応する実験での共鳴周波数（90 Hz（スタックなし)，88 Hz

（スタックあり)）を参考に，ダクト長は953 mmとした．図1 (a) 

に示すように，x 方向長さ 120 mm の平板（厚さ 0.5 mm)を間隔

1 mm にて 5 枚並べた平板列をスタックとする．スタックの設置

が内部の音響エネルギー分布に及ぼす影響を明らかにするため，

スタックなしの場合についても計算を行う．実験においては

40 mm × 40 mmの正方形断面のダクトを用いており，計算領域の

y方向長さはD = 40 mmとした．計算領域の z方向長さについて

は，スタックなしの場合について，長さWを7.5 mm, 40 mmとし

た2つのケースを比較した． 

 

２．２．支配方程式および離散化手法 

流れと音の連成現象を再現するために式 (1) に示す3次元圧縮

性Navier-Stokes方程式およびエネルギー保存式を支配方程式とし，

空間差分には6次精度コンパクトスキーム(7)（境界では4次精度），

時間積分には3次精度ルンゲクッタ法を用いて数値解析を行った． 
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ここで，Qは保存量ベクトル，E，FおよびGは非粘性流束ベク

トル，Ev，FvおよびGvは粘性流束ベクトルをそれぞれ表す． 

スタックまわりの流れ場を再現するために Volume Penalization 

(VP) 法(8, 9)を用いており，式 (1) にはVP項Vを右辺に加えてい

る．本手法により，矩形格子において複雑物体まわりの流れ場を

再現することが可能である．平板列は比較的単純な形状であるが，

今後複雑な形状の多孔体を扱う可能性を考慮し，ここでは VP 法

を用いてスタックまわりの流れ場を表現する． 

図 2に物体内外の判別を示すマスク関数 χの分布を示す．赤が

物体部で青が流体部を示している．物体内部では，式 (2) に示す

ように連続の式に外力項が加わり，さらに流速は 0，温度は既定

の温度が与えられる．ここでは，実験結果を参考として，スタッ

クに対して，低温となる上端（開口端側）と高温となる下端（閉

端側）の温度差を 2.55 K とし，線形的な温度分布を与えた．VP

法は多孔体周囲の流れを解くことを想定し開発されてきた(8, 9)．

式 (2) におけるΦは多孔体の気孔率を表す係数であり，値を小さ

くすることで通常の孔の無い剛壁に近付く．Tanakaら(10)は本手法

においてΦ = 0.25，前述の流速・温度条件とした場合に，物体表

面における音波の反射率は99%以上となり，エネルギー損失は無

視できるほど小さく抑えられることを確認し，適切に振動物体周

囲の流れからの発生音を予測できることを示している．そのため，

本研究においても同様にΦ = 0.25とした． 

 

２．３．計算格子 

図3に数値解析に用いた計算格子を示す．ダクト長さ (x) 方向

の格子幅はすべての計算格子において 0.5 - 2 mmとし，音波の波

長に対して十分細かい解像度となっている．壁面近傍の y方向の

格子解像度は，振動境界層(11)を捉えられるように，振動境界層厚

さ = (2 /2πf )1/2 = 0.231 mm（スタックなし)および0.234 mm（ス

タックあり)を約 20 点にて解像している．ここで， は動粘性係

数，fは振動周波数である． 
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Fig. 2 Discriminant of object by VP method ( χ = 1 : object, χ = 0 : fluid). 
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(b) Duct without stack (W = 7.5 mm) 
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(c) Duct without stack (W = 40 mm) 

Fig. 3 Computational grid. 
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スタックなしの計算における z方向の計算格子は，計算領域幅

W = 7.5 mmに対し，一定の格子幅 (∆z = 0.05 mm) とした．また，

計算領域幅W = 40 mmに対しては，y方向と同じ格子分布を z方

向にも適用した．一方，スタックありの条件では，スタック近傍

の z方向の解像度は熱境界層厚さ(11) = Pr = 0.168 mmに対して

約 20 点にて解像するようにした．ここで，Pr はプラントル数で

あり，本研究ではPr  = 0.72とした． 

 

２．４．境界条件 

図1には境界条件も示す．上部境界においては，音響加振のた

め，前述の共鳴周波数において正弦波の流速・圧力変動を与えた．

対応する実験結果(12)を参考に，スタックの有無によらず閉端の圧

力振幅が約1.55 kPaとなるように変動の大きさ・位相を調整した． 

計算領域幅W = 7.5 mmの計算においては，平行平板間を流れる

振動流の流速分布の解析解(11)を与えた．図4に速度変動の振幅分

布を示す．ここで，uampは x 方向の流速振幅，uc,ampは断面平均流

速振幅である．幅W = 40 mmの計算においては平行平板間の流速

分布の解析解を y, z両方向に適用し，式 (4) - (6) の流速分布を与

えた．ここで，uc は断面平均流速，fνは流速変動の半径方向の分

布関数，
v は fνの断面平均，iは虚数単位である．ダクト幅は波

長に比べ十分小さく音波は平面波であると考えられるため，上部

境界で与える圧力変動pは断面内において一様とした． 

管閉端部および y方向側壁境界は，すべり無し条件とし，W = 

7.5 mm のスタックなしの条件では等温条件および断熱条件にお

いて計算を行い比較した（その他の条件では等温条件）．また，z 

 

 

Fig. 4 Distributions of amplitude of inlet flow velocity fluctuations  

(W = 7.5 mm). 
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方向境界に関しては，計算領域幅Wを実験ダクト幅と同じ40 mm

とした計算ではすべり無し・等温条件とし，W = 7.5 mmにおいて

は周期境界条件とした． 

 

３．計算結果 

３．１．共鳴管内の音場 

スタックなしの共鳴管内の圧力および速度変動の分布および音

響エネルギー分布について議論する．ここでは，計算領域幅W = 

7.5 mm（管閉端部および y方向側壁境界は断熱壁)の計算結果を示

す．格子解像度が及ぼす影響も評価するため，前述の格子を用い

た結果を，x方向に2倍細かくした格子を用いた結果と比較した． 

図 5に予測された圧力振幅 pamp，図 6に予測された管内の断面

平均流速振幅uc,ampそれぞれの管内分布を示す．横軸の x方向位置

は，1/4波長モードの定在波の長さLa ≡ /4により無次元化され，

縦軸の振幅は管内のそれぞれの振幅最大値により無次元化されて

いる．図より計算格子の解像度の影響はほとんどなく，本格子は

十分な解像度を有していると考えられる．また，閉端部に圧力変

動の腹，開口部に流速変動の腹を持つような 1/4 波長モードの定

在波が生じていることが確認できる． 

 

 

Fig. 5 Predicted amplitude of pressure fluctuations with original and finer 

grids (W = 7.5 mm, adiabatic wall condition). 

 

Fig. 6 Predicted amplitude of cross-sectional average velocity fluctuations 

with original and finer grids (W = 7.5 mm, adiabatic wall condition). 

 

図7に管内の音響仕事流分布を示す．音響仕事流は圧力振幅の

最大値と流速振幅の最大値の積で無次元化した．音響仕事流とは

単位時間・単位面積当たりに輸送される音響エネルギーであり，

式 (7) で表される．  

 

cI f pu dt    (7) 

 

図より音響仕事流分布は開口部から閉端部へ向かい減少するこ

とがわかる．このことは音響加振により開口部で与えられた音響

エネルギーが管内において粘性散逸することを意味している．ま
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た，音響仕事流分布に関しても，格子解像度の影響は見られず，

本格子は十分な解像度を有していると考えられる． 

 

 
Fig. 7 Predicted acoustic work flow with original and finer grids (W = 

7.5 mm, adiabatic wall condition). 

 

３．２．壁面での熱の授受が音響仕事流に及ぼす影響 

管壁面での熱の授受が管内の音響仕事流に及ぼす影響を明らか

にするため，y 方向側壁面に対して断熱および等温条件を課し，

計算結果を比較した（スタックなし, 計算領域幅W = 7.5 mm)．  

図8に圧力変動と断面平均流速変動の位相差の管内分布を示す．

位相差は式 (8) とした．ここでφuは断面平均流速変動の位相，φp

は圧力変動の位相である．図より断熱壁に比べて等温壁の場合は, 

位相差がわずかに小さくなることが分かる．これは以下の音響仕

事流の変化と関連する． 

図9に音響仕事流分布を示す．等温壁の場合は管内に流入する

音響エネルギーが増加することがわかる．この結果から，本計算

のように閉端部での圧力振幅を一定にするようにした場合，等温

壁の場合にはより大きな入力音響エネルギーが必要となることを

意味する．断熱壁の場合は壁面と気体の間での熱の授受がないが，

等温壁の場合は壁面と気体との間に温度差が生じるため，熱伝導

によって計算体系外部との熱の授受が行われ，エネルギー損失が

生じたと考えられる．実験で使用したダクトはアクリル壁で構成 

 

u p   -  (8) 

 

Fig. 8 Predicted phase difference of pressure and velocity fluctuations with 

adiabatic and isothermal boundary conditions in the y direction (W = 

7.5 mm). 

されており，壁面温度の時間変化は小さいと考えられるため，等

温壁に近い条件と考え，以下の計算では等温壁とした．3.4節で示

すように，等温壁を用いた場合スタックありの条件について予測

される音響仕事流は実験結果と一致しており，本境界条件は適切

であると考えられる．このように壁面の境界条件により管内にお

けるエネルギー損失が変化するため，現象の再現には適切な壁面

条件の選択が必要であると考えられる． 

 

 

Fig. 9 Predicted acoustic work flow with adiabatic and isothermal 

boundary conditions in the y direction (W = 7.5 mm). 

 

z 方向の計算領域の大きさ・境界条件が管内の音響エネルギー

分布に及ぼす影響を評価するため，スタックなしの場合について，

計算領域幅Wを7.5 mm（z方向境界条件は周期境界条件), 40 mm

（すべり無し・等温壁条件)とした2つのケースの計算結果を比較

した． 

図 10に圧力・断面平均流速の位相差の分布，図11に音響仕事

流を示す．幅W = 7.5 mmに比べW = 40 mmの場合の位相差は小

さくなり，閉端部の圧力振幅を一定にするためには約2倍のエネ

ルギーを必要とすることがわかる．これはW = 7.5 mmの場合は z

方向に周期境界条件（ y 方向はすべり無し壁面)を課しているの

に対し，W = 40 mmの場合は y, z方向全てすべり無し・等温壁面

であるため，粘性および熱伝導によるエネルギー損失が大きく生

じるためである． 

 

 

Fig. 10 Predicted phase difference distribution of pressure and velocity 

fluctuations with W = 7.5 mm (periodic boundary condition in the z 

direction) and W = 40 mm (non-slip and isothermal boundary conditions 

in the z direction). 
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Fig. 11 Predicted acoustic work flow with W = 7.5 mm (periodic 

boundary condition in the z direction) and W = 40 mm (non-slip and 

isothermal boundary conditions in the z direction). 

 

３．３．スタックが管内の音響エネルギーに及ぼす影響 

図12に予測されたスタックあり・なしの条件における管内の圧

力振幅分布，図13に圧力変動の位相差分布（閉端を基準)を実験

値とともに示す． 

スタックの有無によらず閉端部に圧力変動の腹，開口部に圧力

変動の節を持つような 1/4 波長モードの定在波が生じていること

がわかる．また，計算・実験のどちらにおいても x/La = 0.415 - 0.539 

(x = 383 - 503 mm) のスタック位置付近において, 圧力振幅・位相

の変化率が大きくなる傾向がみられ，スタックが圧力変動に及ぼ

す影響を本計算において正しく再現できていると考えられる． 

図14に予測された管内の音響仕事流を実験値とともに示す．音

響仕事流は管内の圧力振幅の最大値，気体の密度および音速によ

り無次元化した．スタックありの計算は計算コスト削減のため z

方向に周期境界条件を課しW = 7.5 mmとして行っており，z方向

の側壁面による損失が考慮されていない．そのため，スタックな

しの場合におけるW = 7.5, 40 mmの音響仕事流の差を用い補正し

た．補正後のスタックありの計算結果は実験の結果と概ね一致し

ており，管内のエネルギー分布を正しく再現できていると考えら

れる．音響仕事流は単位面積あたりのエネルギーの流れを表すた

め，流路面積が小さくなるスタックの領域では大きな値を示す． 

図15に予測された管内の音響パワー分布（音響仕事流に流路面

積をかけたもの）を示す．音響パワーは管内の圧力振幅最大値， 

  

Stack

 

Fig. 12 Predicted and measured pressure amplitude distributions with 

stack compared with the predicted those without stack. 

ダクト断面積，管内の気体の密度および音速により無次元化した．

スタックを有する場合では, スタックが狭い流路となり粘性散逸

および音響エネルギーから熱エネルギーへの変換現象が生じ，音

響パワーが急激に減少する． 

 

Stack

 

Fig. 13 Predicted and measured phase difference distributions of pressure 

fluctuations with stack compared with the predicted those without stack, 

where reference is pressure at closed end. 

 

Stack

 

Fig. 14 Predicted and measured acoustic work flow distributions with 

stack compared with the predicted those without stack. 

 

Stack

 

Fig. 15 Predicted and measured acoustic power distributions with stack 

compared with the predicted those without stack. 
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３．４．スタック内の熱音響ヒートポンプ現象 

本節ではスタック内部における熱音響現象を議論する．図 16

に示した観測領域における圧力分布と流速ベクトル（上図)，およ

び温度分布（下図)を図17に示す．また，流速を積分することで

予測される粒子変位を合わせて示す．管内の圧力は時間とともに

変動しており，圧力が最も低い時刻を t = 0とする． 

流速ベクトルは t = 0のときに開口端方向から閉端方向（上向き

からから下向き)へ，最も圧力が高くなる半周期後 (t = T/2) では

閉端方向から開口端方向（下向きからから上向き)へ変化する．そ

のため，気体粒子は半周期後 (t = T/2) に最も閉端側へ近づき，1

周期後に元の位置へ戻る挙動を示す．また，t = 0では，気体は膨

張し壁面より低温となり，気体粒子が壁面から熱を受け取る．一

方，半周期後 (t = T/2) では，気体粒子は閉端側（下側)に移動し，

空気は圧縮され壁面より高温となり，気体粒子から壁面への熱移

動が生じる．このように気体とスタック壁の間での熱移動が周期

的に生じることにより，低温側から高温側へ熱が輸送されるヒー

トポンプ現象が生じていると考えられる． 

 

10 mm

1 mm

0.5 mm

z

x

y

Wall

953 mm

7.5 mm

x y
z

o

Periodic

509.9 mm
40 mm

Inlet

Fig. 17

Stack

7.5 mm

5.3 mm

 

Fig. 16 Observation area of particle behavior. 
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Fig. 17 Contours of fluctuation pressure and velocity vectors (top), and 

those of temperature (bottom) in the observation area shown in Fig. 16. 

 

４．結言 

音響加振される矩形共鳴管内部に平板列を設置した体系を対象

として，管内の音響エネルギー分布や熱輸送機構の解明を目的と

して，圧縮性解析を実施し，以下の知見を得た．  

 

1. 音響仕事流の予測においては，管壁面における熱の授受や

粘性損失を適切に評価する必要がある． 

2. スタック領域では圧力変動の振幅および位相の空間的変化

率がどちらも大きくなることがわかった．また，音響仕事

流は急峻に減少した．これらの結果は実験値と一致した． 

3. スタック周囲の圧力分布，温度分布および流速分布から熱

音響ヒートポンプ現象を確認した． 

 

今後，得られた結果を空力音により駆動される熱音響ヒートポン

プ現象の解明に適用していく予定である． 
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