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室温温区热驱动热声制冷机研究
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摘 要 本文提出一种可利用低品位热能的热驱动直连型热声制冷机，它包含二个相同的基本单元，每个单元由直接相连的热

声发动机、热声制冷机、谐振管和空腔连接。谐振管和空腔可以实现单元之间的相位调节。本文重点考察了谐振管与空腔组成的

调相机构对发动机和制冷机的回热器进出口相位角、声功以及制冷系数的影响规律，以期指导将来实验装置的设计。计算结果表

明：在环境温度 50◦C，热端温度 300◦C，制冷温度 10◦C 的条件下，整机可获得 5.8 kW 的制冷量，制冷系数达到了 0.48。
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Study on Heat-driven Thermoacoustic Refrigerator for Room
Temperature Cooling
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Abstract A novel direct-coupling thermoacoustic refrigerator for low-grade thermal energy ap-
plication is proposed in this paper. The direct-coupling thermoacoustic refrigerator contains two
identical core units, which consists of a thermoacoustic engine, a thermoacoustic refrigerator, res-
onance tubes and a capacitive cavity connected in sequence. The resonance tube and capacitive
cavity can realize phase adjustment between the units. This paper focuses on the influence of the
phase modulation capability of the resonance tube and capacitive cavity on the inlet and outlet phase
angles, the acoustic work generation and consumption of the engine and refrigerator regenerators
and coefficient of refrigeration, respectively. It is expected this work will guide the design of the
experimental setup in the future. According to the simulation results, a total cooling capacity of 5.8
kW and a coefficient of performance of 0.48 can be obtained with an ambient temperature of 50◦C,
a heating temperature of 300◦C and a cooling temperature of 10◦C.
Key words room temperature cooling; thermoacoustic refrigerator; thermoacoustic engine, direct-

coupling; phase adjustment

0 引 言

热声热机是一种无运动部件、工质环保的新型

热机，具有可靠性高和环境友好的优点 [1]。热声热

机可分为热声发动机和热声制冷机，前者利用热声

效应将热能转化为声功，后者利用热声效应消耗声

功实现制冷 (或泵热)。热声发动机与热声制冷机耦
合在一起可形成完全无运动部件的热驱动热声制冷

机。按热声发动机的类型，热驱动热声制冷机可分

为驻波型和行波型两大类。相比于驻波型热声发动

机驱动热声制冷机，行波热声发动机驱动热声制冷

机基于可逆的热力循环，可以实现更高的效率。热

驱动热声制冷机可用于余热制冷、太阳能制冷等领

域，对于节能减排有着重要意义，因此受到了国内

外广泛重视。

近三十年来，许多研究学者在液氢、液氮、液化

天然气以及室温等不同温区分别开展了热驱动热声

制冷机的研究。1990 年，Radebaugh 等 [2] 首次提
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出了热驱动热声制冷机，在 120 K 的制冷温度下实
现了 5 W 的制冷量。之后 Swift 等 [3] 建立了一系

列液化天然气温区千瓦级的热驱动热声制冷系统。

2005年，他们提出并搭建了行波热声发动机驱动多
级脉管制冷机系统，实验在 150 K 的制冷温度下
获得 3.8 kW 的制冷量 [4]。2007 年，胡剑英采用聚
能型行波热声发动机驱动脉管制冷机，首次突破液

氮温区，达到 68.6 K[5]，并在之后进行的热驱动低

温制冷机实验中，突破了液氢温度 [6]。针对室温温

区，2005 年黄云 [7] 搭建了驻波型热声发动机驱动

的行波热声制冷机，最低温度达到了 −47◦C，并在
−20◦C 时有 80 W 的制冷量。以上工作都是采用单

级热声发动机来驱动制冷机，系统体积较大、功率

密度较低。2012 年，Kees de Blok 等 [8] 搭建了环

路多单元热声发动机驱动的热声制冷机，在 −45◦C
的制冷温度下获得了 95 W 的制冷量。华中科技大

学张小青 [9] 和浙江大学金滔 [10] 均模拟计算了该

环路多级热声发动机驱动热声制冷机，并且分析了

该结构的声场分布。2019 年，王慧志等 [11] 提出直

连型热驱动室温制冷机，采用三个相同的核心单元，

核心单元间通过谐振管连接并构成环路。与以往热

驱动热声制冷机不同，该流程每个核心单元均由行

波热声发动机、热声制冷机直接连接构成，简化了

结构、减少了损失。实验在环境 50◦C，热端温度
300◦C，制冷温度 10◦C 的条件下，整机获得了 3.4
kW 的制冷量。然而，在实验中发现该流程存在结

构不够紧凑、单元性能差别大等缺点，本文在该工

作基础上开展了二个单元的直连型热驱动热声制冷

机的研究。

在二单元热驱动热声制冷系统中，谐振管、声

容声学部件组成的调相系统将本单元的声功经调相

后反馈到下一个单元，因此对于系统运行起着至关

重要的作用 [12,13]。本文将深入考察由谐振管和空

腔组成的调相系统的结构尺寸对于发动机和制冷机

进出口相位角、声功以及制冷系数等关键参数影响

规律，以期指导将来实验装置的设计。

1 计算模型
如图 1 所示，二单元直连型热驱动热声制冷机

由两个完全对称的基本单元组成，每个单元由行波

热声发动机、热声制冷机、谐振管和空腔组成。核心

单元示意图如图 2 所示。其中热声发动机又由室温
换热器 1、回热器 1、热端换热器、热缓冲管 1组成，
热声制冷机由室温换热器 2、回热器 2、冷端换热
器、热缓冲管 2组成。基于模拟软件 SAGE，本文优
化计算了直连型热驱动室温热声制冷机调相系统的

结构尺寸，核心单元主要尺寸表如表 1 所示，其中
所有的换热器均为壳管式换热器，回热器由丝网填

充而成。由于系统对称，取一个单元进行计算分析。

计算中热端换热器固体壁面温度为 300◦C、室温换
热器固体壁面温度为 50◦C、冷端换热器固体壁面温
度为 10◦C，运行工质为氦气，系统平均压力为 10
MPa。为评估系统性能，定义如下变量：声功 Wa、

声学阻抗 Z、制冷系数 COP。声功 Wa 定义为

Wa =
1

2
|p| |U | cos θ (1)

其中，p代表波动压力，U 代表体积流量，∥代表幅
值，θ 代表波动压力 p 超前体积流量 U 的相位差。

图 1 二单元直连型热驱动热声制冷机示意图

Fig. 1 Schematic of the two-unit direct-coupling heat-driven
thermoacoustic refrigerator

图 2 系统核心单元示意图

Fig. 2 Schematic of the core of the system

表 1 系统主要尺寸

Table 1 Main dimensions of the system
部件 D/mm L/mm

发动机

室温换热器 1 110 35
回热器 1 110 45
热端换热器 110 50
热缓冲管 1 110 100

制冷机

室温换热器 2 110 35
回热器 2 110 35
冷端换热器 110 35
热缓冲管 2 110 50
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声学阻抗 Z 定义为

Z =
p

U
(2)

制冷系数 COP 定义为

COP =
QC

Qh
(3)

其中，Qc 表示制冷机冷端换热器的制冷量，Qh 表

示发动机热端换热器的加热量。

2 计算结果及讨论
2.1 关键量沿程分布

直连型热驱动制冷机的核心单元以及整机的声

学阻抗 Z、pU 相位差 θ 以及声功 Wa 的沿程分布

如图 3、4所示。图 3中 0∼35 mm为室温换热器 1，
35∼80 mm为回热器 1，80∼130 mm为热端换热器，
130∼230 mm 为热缓冲管 1，230∼265 mm 为室温
换热器 2，265∼300 mm 为回热器 2，300∼335 mm
为冷端换热器，335∼385 mm为热缓冲管 2。从图 3
中可知，由另一单元传输来的 2819 W 声功进入热

声发动机室温换热器 1，在回热器中被放大了 1535
W 达到了 4351 W，经过热端换热器及热缓冲管 1
被少量消耗。之后声功进入制冷机，在制冷机回热

器 2 与冷端换热器中消耗了 777 W 后进入调相机

构。发动机回热器 1 以及制冷机回热器 2 均处于各
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图 3 核心单元内声学阻抗 Z、p 超前 U 相位角及声功的
沿程分布

Fig. 3 Axial distributions of the dimensionless acoustic
impedance, phase angle betweenp and U and acoustic

power in the core

自较高的声学阻抗，且 pU 相位差 θ 接近行波，从

而保证了该直连型热驱动室温热声制冷机有较高的

制冷效率。

图 4 中 535∼7285 mm 为调相机构总长度，其
中 385∼535 mm为变径件，535∼3835 mm为谐振管
1，谐振管 1长度 3.3 m，管径为 45 mm。3835∼4185
mm 为空腔，空腔长为 350 mm，管径为 110 mm。
4185∼7285 mm 为谐振管 2，谐振管 2 长度为 3.1
m，管径为 42 mm。从图中可以看出阻抗 Z 在谐振

管 1 中呈减小的变化，在空腔以及谐振管 2 中呈增
大的变化。pU 相位差 θ 的变化范围为 −61◦∼57◦，

在调相机构中被调节至入口相位。0.495 kW声功在
调相机构中被消耗，剩余 2.85 kW 声功进入到下一

个单元。
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图 4 整机系统内声学阻抗 Z、pU 相位差及声功 Wa 的沿程分布

Fig. 4 Axial distributions of the acoustic impedance, phase
angle between p and U and acoustic power of the system

2.2 调相系统结构影响

2.2.1 谐振管直径的影响

图 5∼11 考察了在固定谐振管长度、空腔的尺
寸的条件下，分别改变谐振管 1 和 2 内径对系统运
行频率、发动机和制冷机的回热器进出口 pU 相位

差 θ、发动机声功产出、制冷机声功消耗及制冷系

数 COP 的影响。计算中，改变谐振 1 直径时，当
谐振管 2 的直径为 42 mm；改变谐振管 2 直径时，
谐振管 1 的直径为 45 mm。如图 5 所示，谐振管
1、2 管径变化引起频率在 59∼61 Hz 内变化，总体
来说管径的变化对运行频率的影响较小。通常回热
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器中的相位差接近于 0 时，更接近纯行波声场如图
6 所示，谐振管 1 管径增加导致发动机的回热器进
出口相位差呈增加的趋势，制冷机相位呈减小的趋

势。图 7 中，谐振管 2 管径增加导致发动机的回
热器进出口相位呈减小的趋势，制冷机呈增大的趋

势。如图 8∼11 所示，谐振管 1、2 管径变化对于发
动机回热器声功产出和制冷机回热器声功消耗，以

及制冷系数 COP 均存在最值。当谐振管 1 管径为
47 mm(谐振管 2 管径固定为 42 mm) 发动机回热
器声功的产出和制冷机回热器消耗声功最大值分别

为 1.93 kW、1.08 kW。谐振管 2 管径 40 mm(谐
振管 1 固定为 45 mm) 时发动机回热器声功的产
出和制冷机回热器声功的消耗的最大值分别为 1.92
kW、1.07 kW。当谐振管 1 管径为 45 mm、谐振管
2 为 42 mm 时 COP 为最大值为 0.48。

图 5 谐振管 1、2 管径变化对系统频率的影响
Fig. 5 The influence of diameter of the resonance tube 1

and 2 on working frequency

图 6 谐振管 1 管径变化对发动机和制冷机的回热器进出口
相位角的影响

Fig. 6 The influence diameter of the resonance tube 1 on
inlet and outlet phase angle of regenerators of engine

and refrigerator

图 7 谐振管 2 管径变化对发动机和制冷机的回热器进出口
相位角的影响

Fig. 7 The influence of diameter of the resonance tube 2 on
inlet and outlet phase angle of regenerators of engine

and refrigerator

图 8 谐振管 1 管径变化对发动机回热器声功产出和制冷机
回热器声功消耗的影响

Fig. 8 The influence of resonant tube 1 diameter on acoustic
power generation of engine regenerator and acoustic power

consumption of refrigerator regenerator

图 9 谐振管 2 管径变化对发动机回热器声功产出和制冷机回热
器声功消耗的影响

Fig. 9 The influence of resonant tube 2 diameter on acoustic
power generation of engine regenerator and acoustic power

consumption of refrigerator regenerator
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图 10 谐振管 1 管径变化对制冷系数 COP 的影响
Fig. 10 The influence of resonance tube 1 diameter on

coefficient of performance COP

图 11 谐振管 2 管径变化对制冷系数 COP 的影响
Fig. 11 The influence of resonance tube 2 diameter on

coefficient of performance COP

2.3 空腔的影响

图 12∼14 考察了空腔容积变化对于发动机和
制冷机的回热器进出口相位差、发动机回热器声功

产生及制冷机回热器声功消耗以及制冷系数 COP
的影响。此时谐振管 1 和 2 的管径分别为 45 mm
和 42 mm，长度分别为 3.3 m、3.1 m。计算中系
统运行频率在 59.88∼60.06 Hz之间变化，空腔容积
改变对系统的运行频率较小。通常回热器中的相位

差接近于 0 时，更接近纯行波声场，如图 12 所示，
空腔容积的增大使得发动机和制冷机的回热器进出

口相位都呈增大趋势。如图 13 所示，空腔容积的
改变使得发动机和制冷机的回热器净声功出现了峰

值，并在容积为 0.036 m3 时取得最大值分别为 1.59
kW、0.78 kW。如图 14 所示，制冷系数 COP 在容
积为 0.0385 m3 时取到最大值 0.48。

图 15∼17 还考察了空腔位置改变对于发动机
和制冷机的回热器进出口相位差、发动机回热器

声功产出和制冷机回热器声功消耗以及制冷系数

COP 的影响。此时谐振管 1 和 2 的管径分别为 45
mm 和 42 mm。计算中保持谐振管 1、2 的总长
6m 不变，仅改变空腔位置，系统运行频率影响较
小，在 59.85∼60.59 Hz间变化。谐振管 1的长度从
2.5∼3.5 m，谐振管 2 的长度相应的从 3.5∼2.5 m。
图 15 考察了空腔位置对发动机和制冷机的回热器
进出口相位角的影响，发动机进出口相位角呈减小

的趋势，而制冷机回热器进出口相位角呈增大的趋

势。如图 16 所示，考察了空腔位置对于发动机和
制冷机回热器净声功的影响。从图中可以知道，发

动机和制冷机净声功存在峰值，当谐振管 1 的长度
增加到 3.3 m 时，净声功减小。如图 17 所示，制
冷系数 COP 也存在峰值，并在谐振管 1 为 3.1 m
时，制冷系数 COP 取到最大值 0.48。

图 12 空腔容积改变对发动机和制冷机的回热器进出口

相位角的影响

Fig. 12 The influence of volume of capacitive cavity on inlet
and outlet phase angles of regenerators in the engine

and the refrigerator

图 13 空腔容积改变对发动机回热器声功产出和制冷机回热器

声功消耗的影响

Fig. 13 The influence of volume of capacitive cavity on
acoustic power generation of engine regenerator and acoustic

power consumption of refrigerator regenerator
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图 14 空腔容积的改变对系统 COP 的影响
Fig. 14 The influence of volume of capacitive cavity on

coefficient of performance COP

图 15 空腔位置改变对发动机和制冷机回热器进出口相

位角的影响

Fig. 15 The influence of position of capacitive cavity
variation on inlet and outlet phase angle of regenerator in

engine and refrigerator

图 16 空腔位置改变对发动机回热器声功产出和制冷机回热器

声功消耗的影响

Fig. 16 The influence of position of capacitive cavity on
acoustic power generation of engine regenerator and acoustic

power consumption of refrigerator regenerator

图 17 空腔位置制冷系数 COP 的影响
Fig. 17 The influence of position of capacitive cavity on

coefficient of performance COP

3 结 论

本文研究了二单元直连型热驱动室温热声制冷

机，通过数值模拟考察了调相机构尺寸变化对发动

机和制冷机的回热器进出口相位角、发动机声功产

生和制冷机声功消耗以及制冷系数 COP 的影响规
律，得到了以下的结论：

谐振管管径、空腔的容积以及空腔的位置的改

变对系统运行频率的影响较小，引起频率最大浮动

在 2 Hz 以内。对于发动机和制冷机的回热器进
出口相位角变化，谐振管 1 管径增大使得相位角
趋近于 0◦，更接近纯行波声场，而谐振管 2 则相
反。空腔容积的增大使得相位角增大。通常回热器

中的相位差接近于 0 时，更接近纯行波声场，空
腔由中间靠上位置向中间靠下位置移动时，发动机

和制冷机的回热器进出口相位角差值增大。谐振管

管径、空腔容积以及位置的改变对于发动机声功产

生和制冷机声功消耗以及制冷系数 COP 均存在峰
值，且声功和制冷系数 COP 最大值处所对应的谐
振管管径、空腔容积和位置是不同的，实际样机设计

需要权衡取值。计算制冷系数 COP 达到的最大值
为 0.48。
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