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摘要  热声驱动脉管制冷作为一种可用热能驱动的完全无运动部件的新型制冷方案已成为制冷与低温
领域的研究热点. 回顾了热声学的发展历史, 针对热声发动机及其驱动脉管制冷机研究中的关键技术, 
综合评述了热声学理论和实验研究的最新进展与典型样机, 并指出了该研究领域今后的发展方向和工
业应用的前景.  

关键词  热声学  热声机械  脉管制冷机 

1999 年, 美国洛斯-阿拉莫斯国家实验室Backhaus
和Swift在《Nature》上发表论文报道研制成一台热声
斯特林发动机[1], 其热效率高达 0.30, 完全可以同内
燃机 (0.25~0.40)和传统的活塞式斯特林发动机
(0.20~0.38)相媲美, 这意味着, 热声机械可望成为 21
世纪没有运动部件的新型热机 , 引起了各国科研工
作者和工业界的强烈关注.  

热声机械以热声效应为基本工作原理. 简单地
说, 热声效应就是热能与声能之间相互转换的现象. 
从声学角度讲, 它是由于处于声场中的固体介质与
振荡流体之间的相互作用, 结果导致在距固体壁面
一定范围内产生沿着(或者逆着)声传播方向的时均
热流和时均功流[2]. 按能量转换方向的不同, 热声效
应可分为两类: 一是用热能来产生声功, 即由热能驱
动的声振荡; 二是用声能来产生热流, 即由声能驱动
的热量传输. 对应于该两类热声效应, 热声机械可分
为热声发动机(也称作热声驱动器或者热声压缩机)
和热声制冷机. 按照热声板叠所处声场的类型, 热声
机械又可分为驻波型热声机械和行波型热声机械. 

高效率热声发动机的问世 , 给长寿命低温制冷
机的研究和发展指出了一条新路. 现代工业生产, 空
间技术以及军事工程等都对低温制冷机的可靠性和

寿命提出了很高的要求, 但传统的低温制冷机, 如: 
斯特林制冷机和G-M制冷机 , 由于在室温端和低温
端均存在运动部件, 不能很好满足这些要求. 近 20
年出现的小孔型脉管制冷机去除了低温运动部件(排
出器), 从而避免了低温下的滑动密封、机械磨损等问
题, 有望实现长期的稳定可靠运行. 然而, 驱动脉管
制冷机的机械式压缩机仍然存在许多运动部件 , 这
成为其可靠性和寿命的限制因素 . 热声发动机的出
现为解决这一问题提供了新的方案 , 因为热声发动

机仅由管件和换热器构成 , 利用声场固有的压力和
速度振动以及二者间的相位关系结合适当的固体边

界条件, 实现热能向机械能的转换, 整机除了振动的
工作气体外, 没有任何运动部件. 1990年, 美国洛斯-
阿拉莫斯国家实验室的Swift和美国国家标准技术研
究所的Radebaugh联合提出采用热声发动机代替传统
机械式压缩机驱动脉管制冷机[3]. 利用热声驱动的脉
管制冷机由于从室温到低温完全没有机械运动部件, 
具有结构简单、运行稳定可靠、寿命长等突出优点; 
同时, 可以热能(燃气, 太阳能, 废热等)作为驱动源, 
可实现对低品位能源的利用 , 对于电能缺乏而热能
富集的场合具有实用意义; 此外, 由于采用氦、氩、
氮等气体作为工质, 无环境污染, 顺应了环保制冷的
发展趋势. 

热声驱动脉管制冷技术具有广泛的应用前景 , 
可用于液化天然气, 提供车用清洁燃料, 实现城市燃
气使用的调峰. 还可以用于石油气的液化分离, 回收
利用掩埋式垃圾场产生的可燃性气体 , 也可用于普
冷领域的空调以及食品冷冻冷藏等.  

目前 , 热声驱动脉管制冷已成为制冷与低温领
域的研究热点 . 本文在简单回顾热声学的发展历史
之后, 针对热声发动机及其驱动脉管制冷机, 重点评
述了热声学理论和实验研究的最新进展与典型样机, 
最后指出了该研究领域今后的发展方向.  

1  热声学的发展历史 
人们对热声现象的认识可追溯到 200 多年之前. 

早在 1777年, Byron Higgins就在实验中发现, 将氢火
焰放在两端开口的垂直管的适当位置 , 管中会激发
出声音[4]. 吹玻璃工人则发现当将一个玻璃球连接到
一根中空玻璃管上时 , 管子的尖端处有时会发出声
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音[2]. 正是源于这些偶然的发现, 人们开始了热声效
应的探索之旅.  

1850 年, Sondhauss首先对连接玻璃球的中空玻
璃管中发生的热声现象进行了研究 , 后来人们就以
他的名字把这种一端封闭、一端开口的热声振荡管命

名为Sondhauss管[5]. 1859年, Rijke在将加热的丝网放
到一根两端都开口的垂直空管的下半部分时 , 观察
到强烈的声振荡, 并对这种以后被称为Rijke振荡的
现象进行了定性分析[6]. 实际上, Sondhauss管和Rijke
管分别是驻波型和行波型热声机械的雏形. 

1962年, Carter和他的同事对Sondhauss管进行了
有效的改进 . 他们在Sondhauss管中加入板叠 , 大大
强化了管内热声效应, 研制出世界上第 1台有显著声
功输出的驻波型热声发动机, 以 600W的加热功率获
得了 27W的声功率[2,5]. 这是现代实验热声学研究的
重要进展 , 标志着人们进入了具有实用意义热声机
械的研究阶段. 

1979年, 美国George Mason大学Ceperley意识到
Stirling机回热器中工质振荡的压力与速度的相位同
行波的相位是一致的 , 以此为基础提出了行波型热
声机械的概念[7]. 由于行波的压力和速度振荡具有相
同的相位 , 工质微团的压缩膨胀与换热过程自然分
离 , 消除了驻波热声热力循环利用工质与固体边界
的不良热接触协调压缩膨胀与换热过程所造成的不

可逆性, 可望获得更高的热力学效率. 虽然Ceperley
在验证实验中, 由于采用了不适当的声学阻抗, 未能
实现声功的增益 [8], 但行波型热声机械概念的提出 , 
为提高热声机械的效率提供了新的思路 , 对热声机
械的后续发展具有方向性的指导意义. 

热声学的理论研究源于 1868 年Kirchhoff关于声
在管中由等温固体管壁和维持声波的气体之间的振

荡传热引起的衰减量的计算[2]. 1896年, Rayleigh首先
对热声振荡现象给出了定性的解释[9], 这是人们第一
次从理论上对热声现象进行探讨. 他指出: 只要参与
热过程的工质运动与热交换之间具有合适的相位角, 
就可以维持振荡. 对作声振动的介质, 若在其最稠密
处向其提供热量, 而在其最稀疏处吸取能量, 声振动
就会得到加强(热能转变为声能). 反之, 若在其最稠
密时从其中吸取热量 , 而在其最稀疏时向其提供能
量, 声振动就会衰减(声能转变为热流), 为了维持声
振动, 外界必须对流体作功. 这就是所谓的Rayleigh
准则. 到目前为止, Rayleigh准则一直被人们认为是

理解热声振荡如何在管中得以维持的一个合理解释.  
瑞士苏黎士联邦技术研究所Rott 于 1969~1983

年间提出的热声振荡定量理论 [10~16], 奠定了现代线
性热声理论的基础. 可以说, 他是现代理论热声学研
究的开创者 , 他提出的理论框架为定量分析热声机
械提供了坚实的理论基础.  

2  研究进展与典型样机 
2.1  理论研究

(1) 线性热声理论 . 在Rott的研究工作基础上 , 
线性热声理论迅速发展[2,17~21]. 1988 年, Swift等人对
线性热声理论进行了系统的阐述和总结[2]. 该理论假
设振动的压力、速度、温度等物理参数, 均随时间按
正弦规律变化 , 并将各物理量表达为如下的统一形
式: (以压力为例) 

  (1) i
m 1Re[ ( ) ]tp p p x e ω= +

其中下标m表示平均值, 下标为 1 的量是复数量, 既
表示了物理量振幅的空间分布 , 又反映各物理量之
间的相位关系, eiωt则表示各物理量的时间依存性. 将
形如(1)式的各物理量表达式代入线性化后的动量方
程、连续性方程和能量方程, 并结合状态方程, 推导
得到针对微元管段dx的 3个核心表达式:  
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 (4) 
式中p1表示压力振幅, U1表示速度振幅, ω 为角频率, 
ρm, Tm, cp, γ, k, Pr分别为工质的平均密度、温度、定
压比热容、比热比、热导率和Prandtl数, fν和fκ分别为

黏滞函数和热函数, A为流道的流通面积, Asolid和ksolid

分别为构成流道的固体的横截面积和热导率, 为

总能流, i为虚数符号, 上标~表示取共轭复数. 从本
质上讲(2)~(4)式分别为热声学形式的动量方程、连续

2H
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性方程和能量方程 , 它们是线性热声理论的关键表
达式. 在此基础上, Swift等人进一步引入粘性声阻、
热驰豫声阻、声感、声容以及受控源比例系数, 简化
了(2)~(4)式的表达形式 , 同时进行了热声部件的声
电类比[19]. 

线性热声理论具有诸多优点. 首先以如(1)式的
形式表达各物理量, 从数学本质上讲, 是采用了分离
变量的方法, 将空间自变量x和时间自变量t分开, 代
入线性化后的动量方程、连续性方程和能量方程, 原
时域的偏微分方程可转换为频域的常微分方程 , 使
得推导过程和结果表达式的形式相对比较简单 , 便
于学习和运用. 其次, 热声学形式的动量方程、连续
性方程和能量方程(2)~(4)式是针对微元管段的通用
表达式, 其完整形式适合于描述热声板叠, 稍加修改, 
比如取温度梯度dTm /dx = 0, 就可以用于描述换热器, 
谐振管等热声部件. 并且, (2)~(4)式虽为一维空间形
式, 但实际上式中的黏滞函数fν 和热函数fκ 均为流道

空间的函数, 并且是流道横截面上的积分值, 它们能
够表示出流道空间结构对工质流动和传热的影响 , 
因此一维形式的表达式(2)~(4)式就能够反不同流道
空间结构的情况 , 该理论可以用于预测比较不同热
声板叠流道形式的热声转换性能. 同时, 结合边界条
件组合各热声部件, 数值积分(2)~(4)式(或者采用差
分数值计算), 就可以实现对整个热声机械的模拟 , 
从而可进行热声机械的设计和理论优化. 粘性声阻、
热驰豫声阻、声感、声容以及受控源比例系数的引入, 
进而进行声电类比 , 使用为人们广泛接受的电路知
识描述热声系统 , 加深了人们对热声现象的理解 . 
Swift等人对线性热声理论的发展和完善主要体现在
初步研究了多孔介质热声板叠的模拟 [20], 紊流对热
声部件粘性流动阻力的影响, 流道截面变化引起的局
部损失, 入口效应, 热声部件连接条件[19]以及无量纲

化[21]等. 这些研究提高了利用线性热声理论模拟和设
计热声机械的准确性. 在此基础之上, Ward和Swift等编
制了一套热声计算程序DeltaE(Design Environment for 
Low-amplitude Thermoacoustic Engines)[22], 涵盖了各
种常规的几何结构边界条件 , 可广泛应用于热声发
动机和制冷机的模拟和设计 , 对于推广线性热声理
论的工程应用具有重要意义. 

线性热声理论虽然有很多优点 , 但也存在着明
显的不足之处. 目前的线性热声理论是基于 Euler法, 
通过分析固定位置的热力参数 , 进而了解整个系统

的热力工作过程. 然而, Euler法对热力循环过程的分
析并不直观 , 对热声转换过程的物理机制表达不够
清晰. 并且, 线性热声理论只能对热声系统进行定态
的描述, 无法反映其动态的特性, 对于已在实验中观
察到的振幅饱和、频率跳变等显著的非线性热声现象

无法进行解释. 正是线性热声理论存在着这些缺陷, 
催生了非线性热声理论.  

(2) 非线性热声理论. 非线性热声理论是非线性
声学的一个分支, 在最近 10年中开始起步发展[23~33]. 
比较具有代表性的是美国John Hopkins大学Karpov和
Prosperetti等人的研究工作[24,25,27,29]. 他们从 1997 年
以来发表的多篇学术论文中通过采用含非线性项的

动量方程、连续性方程以及能量方程, 建立并逐步改
进针对热声效应的时域非线性数学模型 . 他们的非
线性模型可以定量描述微小压力波如何通过初始的

线性增长进入非线性区, 并最终饱和于有限的振幅, 
能够对热声系统的频率跳变现象进行定量理论解释, 
并且具有一定的普适性, 可以用于模拟热声发动机、
电声驱动热声制冷机以及热声驱动热声制冷机 , 通
过模型的改进还改善了求解模型数值计算的稳定性.  

初步发展的非线性热声理论虽然可以描述热声

效应的一些动态特性, 解释一些非线性热声现象, 对
于深化人们的理解 , 改进热声机械的设计具有积极
作用, 但现有的非线性热声模型还很不完善, 限于对
流道中交变流的流动和传热过程物理机制的有限理

解以及求解非线性数学模型的困难 , 一些影响因素
在现有的非线性模型中并未考虑. 同时, 分析和求解
非线性热声模型对数学知识和技巧要求很高 , 模拟
结果的准确性还有待实验验证.  

2.2  实验研究与典型样机

(1) 驻波型热声发动机. 美国洛斯-阿拉莫斯国
家实验室从上个世纪 80年代开始研制热声机械, 图 1
为Swift等人建立的一台驻波型热声发动机示意图 , 
其谐振管内径为 127 mm, 长度为 4320 mm, 以 1.38 
MPa的氦气作为工质, 在 7 kW加热功率条件下, 产
生了 630 W的声功, 热效率为 9%[34]. 他们在实验中
对加热功率 , 板叠热端和冷端温度以及系统中所产
生的压力波进行了仔细的测量 , 发现在低振幅工况
下, 线性热声理论的计算结果同测量值比较符合, 而
在高振幅工况下, 则存在明显偏差.  Swift等人的研究  
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图 1  Swift的驻波型热声发动机示意图[34]
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工作验证了线性热声理论对于热声发动机小振幅工

况良好的适用性 , 但同时也表明对于不满足线性化
条件的大振幅工况需要发展非线性热声理论才能给

出合理的模拟计算结果. 
日本大学Matsubara和朱绍伟及周淑亮等人也开

展了驻波型热声发动机的研究工作 , 他们将两组相
同的热声板叠以及热端和冷端换热器布置在谐振管

的两端, 建立起双边驱动的驻波型热声发动机 [35,36]. 
采用铜丝网代替传统的卷板型热声板叠 , 虽然流动
阻力有所增加, 但由于丝网片间存在接触热阻, 可有
效减小板叠轴向导热所造成的热损失, 同时, 加工制
作也变得更为方便. 针对丝网目数的优化实验发现, 
工作气体的热渗透深度与丝网的水力半径之比约为

0.35 时可提供驻波热声效应所需的适当的不良热接
触, 获得较好的热声转换性能. 这为驻波型热声发动
机的丝网板叠目数选择提供了指导. 在加热功率、加
热温度和工作频率分别为 833 W, 700 K和 73 Hz条件
下, 获得了 26 W的最大声功输出. 他们在采用较长(8 
m)谐振管的实验中观察到了谐波成分的产生和从基
频向二阶模式的频率跳变现象 , 并认为这与谐振管
同热声板叠的长度比例关系以及板叠在谐振管中的

安装位置相关 . 谐波和频率跳变对于脉管制冷是不
利的, Matsubara等人的研究工作对抑制热声驱动脉
管制冷系统中的谐波和频率跳变具有一定的参考意

义.  
1998 年, 美国Pennsylvania州立大学的Chen和

Garrett建成了世界上第 1台太阳能驱动驻波型热声发
动机[37,38], 见图 2. 他们以一根 40 cm长, 一端开口的
管作为谐振管, 采用直径为 3英尺的透镜将阳光聚焦
到陶瓷热声板叠的一端进行加热, 稳定工作时, 产生
1/4 波长模式的气体振荡, 频率为 420 Hz, 在距开口
端 1 m处可测得 120 dB的声波. 虽然该热声发动机是
一台小型的演示性实验装置 , 但它验证了热声发动
机以太阳能作为驱动源的可行性 .  与太阳能利  

 
图 2  Garrett的太阳能驱动热声发动机[38]

 
用相结合的热声技术更加显著地体现出清洁、环保、

节能等优点, 完全符合全球可持续发展战略的要求. 
在国内 , 浙江大学陈国邦等人所开展的驻波型

热声发动机研究工作比较具有代表性 [39~43]. 他们建
立了一台采用黄铜丝网板叠的对称型双边驱动热声

发动机, 系统地研究了充气压力、加热功率、加热温
度等操作参数 , 谐振管长度等结构参数以及工质种
类对热声发动机性能的影响 [39]. 针对核心部件热声
板叠 , 着重研究了板叠材料热物性对热声转换的影
响 , 提出采用考虑了板叠固体热渗透深度的可用热
容cpδκρ (cp, δκ和ρ分别为板叠材料的定压比热容, 热
渗透深度和密度)衡量板叠材料的横向换热能力 [40], 
为热声板叠材料的选择提供了定量的衡量参数 . 针
对丝网型板叠, 在Matsubara等人优化丝网目数的基
础上, 进一步提出了丝网板叠填充率的概念(单位长
度所装填的丝网片数 , 对丝网板叠的轴向和横向传
热以及流动阻力等具有综合影响)[41], 实现了丝网板
叠的量化装填 , 通过优化丝网板叠填充率提高了热
声发动机的性能. 在实验研究中, 观察到了热声发动
机的起振和消振温度以及起振和消振临界加热功率

都存在滞后现象 , 针对该特性提出了辅以电加热的
低品位能源利用方案(采用电加热帮助系统起振, 然
后利用低品位能源维持振荡)[42]. 在理论计算的基础
上实验验证了缓冲器的体积和布置方式对驻波型热

声发动机谐振频率的影响 [43], 为热声系统谐振频率
的调节提供了新的方法 . 他们研制的驻波型热声发
动机以氮和氦为工质均获得了压比约为 1.1 的压力波, 
其频率分别约为 24 Hz和 70 Hz, 具备了驱动斯特林



 
 
 
 
 
 
 
评 述  第 49 卷 第 9 期  2004 年 5 月   

型脉管制冷机的能力.  
(2) 行波型热声发动机 . 根据Ceperley的设想 , 

Yazaki等人于 1998 年首先实现了环路行波型热声发
动机[44], 见图 3. 当板叠热端温度超过一定阈值(与平
均压力相关)时, 沿环路形成从板叠冷端流向热端的
行波型气体振荡. 以空气作为工质, 在大气压条件下, 
振动频率为 268 Hz, 波长λ = L/2, 为二阶振动模式. 
为了同驻波型热声发动机进行比较, Yazaki等人采用
一块刚性板将环路隔断 , 原环路就成为一两端封闭
的管, 当板叠热端温度超过一定阈值时, 管中可形成
驻波型气体振荡 , 并且通过调整刚性板在环路中的
位置使所形成驻波的频率与前述环路行波相同 . 他
们通过实验, 以TH /TC和ωτ 作为纵横坐标, 做出了驻
波型和行波型热声发动机的自激振荡边界, 见图 4. 
TH和TC分别为板叠热端和冷端的温度, ω 为角频率, τ 

为板叠流道的热驰豫时间, τ = r2/2a, r为流道的横向
特征尺寸, a为热扩散率, 实验中通过改变压力引起
工作气体密度变化实现改变热扩散率, 从而控制ωτ  

的变化. 图 4中驻波型和行波型热声发动机自激振荡
边界曲线的右半部分由工作气体与流道固体边界不

完全换热引起, 当ωτ >> 1 时, 二者的自激振荡边界
曲线趋于重合 . 驻波型和行波型热声发动机自激振
荡边界的区别主要体现在曲线的左半部分. 当ωτ  较

小时, 工作气体与流道固体边界具有良好的热接触, 
行波型热声发动机曲线左半部分同驻波型热声发动

机相比, 明显向左(ωτ 减小的方向)偏移, 这说明工作
气体与流道固体边界的良好热接触对于行波型热声

发动机有利 , 而驻波型热声发动机则需要非理想的
热接触条件 .  然而 ,  随着ω τ  减小 ,  工作气体  
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图 3  Yazaki的环路行波型热声发动机[44]

 
图 4  驻波型与行波型热声发动机自激振荡边界[44]

 
的黏滞边界层会充满整个流道, 黏滞耗散损失增长, 
因此, 当ωτ << 1 时, 只有在黏滞耗散损失足够小的
情况下才会出现自激振荡. 

Yazaki 等人不仅首先建成了环路行波型热声发
动机 , 并且通过实验比较了行波型和驻波型热声发
动机的自激振荡边界 , 验证了两种类型热声发动机
对工作气体与固体边界热接触条件的不同要求 . 在
他们的研究工作中 , 意识到了环路行波型热声发动
机由于板叠处声阻抗低, 工作气体振动速度较大, 造
成了严重的黏滞耗散损失 , 这已成为限制行波型热
声发动机效率的重要原因. 然而, 他们未能对此提出
妥善的解决方法 . 同时 , 他们也没有考虑沿环路的
Gedeon 流和由于边界层效应引起的局部的 Rayleigh
流等声直流对于环路行波型热声发动机的严重影响.  

1999 年, Backhaus和Swift设计制作了一台新型
行波热声发动机, 将其称作热声斯特林发动机[1,45,46], 
见图 5. 他们将环路设置在谐振管的一端(即谐振管
驻波声场的压力波腹, 速度波节处), 将热声回热器
(由于采用了 120 目的不锈钢丝网作为板叠, 与低温
制冷机的回热器类似, 因此也常称作回热器)和热端
以及冷端换热器置于环路行波声场之中 , 并通过合
理设计环路管段的结构尺寸提高热声回热器处的声

阻抗. 采用集总参数法的初步计算表明, 该热声斯特
林发动机回热器处的声阻抗约为纯行波的 30 倍. 在
相同压力振幅条件下 , 其速度振幅仅约为纯行波的
1/30, 从而可以显著减小黏滞耗散损失. 热声斯特林
发动机取得成功的另一关键原因是有效地抑制声直

流(主要包括Gedeon流和Rayleigh流)造成的附加热损
失. 具体来讲, Gedeon流是沿环路的净质量流[47,48],  
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图 5  热声斯特林发动机及其环路结构[19]
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(a) 热声斯特林发动机, (b) 环路结构示意图 

 
它携带的热量不参与热声转换 , 而是直接从热端换
热器流向冷端换热器造成热损失. Backhaus和Swift在
环路中回热器冷端换热器的上方设计安装了一个喷

射泵(见图 5(b)), 通过调节喷射泵流道进出口截面积
之比改变进出口的流阻系数Kin和Kout, 从而获得抑制
沿环路Gedeon流的压力差∆p. 此外 , 介于加热器和
副水冷却器之间的热缓冲管, 具有较大的温度梯度, 
靠近管壁的气体由于与管壁的热接触以及压力波动

引起的温度波动 , 在振动过程中所经历的温度变化
并不相同, 而黏滞系数同温度直接相关, 由此会产生
不同的黏滞阻力, 使气体的往复运动产生净位移, 从
而形成沿管壁向上然后从管中部回流(或者方向相反)
的Rayleigh流 [49]. Rayleigh流会将热量从加热器带到
副水冷却器, 造成严重的热损失. Swift等人将热缓冲
管的内壁做成锥形 , 通过流通截面积沿轴向的变化
成功地抑制了Rayleigh流. 

Backhaus和Swift设计制作的热声斯特林发动机
是Ceperley的设想同现代热声学理论相结合的产物 , 
实验结果表明其热效率达到 0.30, 能够以 42％的相
对Carnot效率向谐振管传送 710 W的声功[1], 已可同

内燃机(热效率 0.25~0.4)和传统的活塞式斯特林发动
机(热效率 0.20~0.38)相媲美. 热声斯特林发动机是一
项开创性的研究成果, Swift和Backhaus因此成果荣获
1999 年美国“R&D100”奖. 他们所提出的提高声阻抗
和抑制声直流的方法对今后新型热声机械的研制具

有重要的参考意义. 
高效率热声斯特林发动机的研制成功使得行波

型热声发动机的研究工作迅速兴起 [50~58]. Matsubara
和戴巍等人提出采用对称布置的由弹簧支撑的固体

活塞代替谐振管和反馈回路惯性管 [54], 为热声斯特
林发动机的小型化提供了新思路 . 浙江大学邱利民
等人研制成一台热声斯特林发动机 [55,56], 以氦气作
为工质, 在充气压力 2.0 MPa, 加热功率 4 kW条件下, 
最大压力振幅和压比分别达到 0.18 MPa和 1.19, 是
目前国内产生压力振荡最强烈的热声发动机; 并且
在实验研究中采用充放气的外加扰动方法降低了热

声系统的起振温度 , 这对于热声发动机实现对低品
位能源的利用具有重要意义 . 中国科学院理化技术
研究所罗二仓等人建成了一台同轴型行波热声发动

机 [57], 将热缓冲管和阻性管套在回热器和容性管中
形成同轴布置, 取消了用于引入行波的环形管, 结构
更加紧凑 , 同时也避免了环路结构造成的局部管道
热膨胀空间问题 . 他们最近正在开展串级热声系统
研究工作 [58], 希望利用驻波的高阻抗和局部行波区
域建立驻波-行波串级热声发动机, 通过避免环路以
及同轴结构等闭合回路产生的声直流损失获得更高

的热效率. 
(3) 热声驱动脉管制冷机 . 1990 年 , Swift与

Radebaugh联合开展了采用热声发动机代替传统机械
式压缩机驱动脉管制冷机的研究 . 所建立的驻波型
热声驱动器长达 10 m, 以氦气作为工质, 产生了频
率约为 27 Hz, 压比约为 1.1的压力波, 驱动 1台小孔
型脉管制冷机达到 90 K, 成为世界上第一台完全无
运动部件的低温制冷机 [3], 该研究成果荣获美国
1990年“R&D100”奖. 

热声驱动脉管制冷机的研制成功引起了工业界

的关注. 1994 年, 美国Cryenco公司与洛斯-阿拉莫斯
国家实验室以及美国国家标准技术研究所合作进行

以燃烧天然气作为驱动源的热声驱动脉管制冷机液

化天然气研发项目 [ 5 9 ] (1997 年Chart公司收购了
Cryenco公司 ,  又于 2001 年将该研发项目出售给  
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图 6  驻波型热声驱动脉管制冷样机[60]
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Praxair公司. ). 1998年, 他们研制成一台热声驱动脉
管制冷样机[60], 见图 6, 该样机采用一台驻波型热声发
动机驱动一台小孔型脉管制冷机, 谐振管长为 12 m, 
工作压力为 3.0 MPa, 工作频率约为 40 Hz. 热声发动
机将约 12 kW的声功传递给脉管制冷机, 脉管制冷机
在 130 K达到 2 kW制冷量, 可实现约 530 L/d的天然
气液化率 . 热声发动机和脉管制冷机的效率分别达
到Carnot效率的 25％和 23％. 该样机可通过燃烧 60
％的天然气液化其余 40％的天然气. 这是当时最为
先进的完全无运动部件的低温制冷机 , 其制冷量约
为 1990年Swift与 Radebaugh合作研制的首台热声驱
动脉管制冷机的 400倍, 它标志着热声驱动脉管制冷
技术可以提供满足实用天然气液化所需的制冷量 , 
是热声驱动脉管制冷技术实用化进程的重要里程碑. 
虽然上述的热声驱动脉管制冷样机取得了巨大的成

功, 但其效率还比较低, 相较于现代化的大型天然气
液化装置燃烧 10~15%的天然气液化其余 85~ 90%天
然气的目标还有较大的差距. 为了提高效率, 在目标
为燃烧 30%的天然气液化其余 70%天然气 , 实现
1900 L/d液化率的第二阶段研发中, 采用热声斯特林
发动机代替原驻波型热声发动机 [60]. 热声斯特林发
动机驱动脉管制冷实验样机于 2000 年建成, 见图 7, 
由于出现了一些焊接问题 , 实验样机已经历了两次
较大的设计改进和维修 , 目前实验测试工作仍在进
行之中, 详细的实验结果未见报道. 同时, 针对燃烧
15%的天然气使其余 85%的天然气液化, 实现 38000 
L/d液化率目标的第三阶段研发工作已经着手进行
[60]. 

 
图 7  热声斯特林发动机驱动脉管制冷样机[60]

 

 
图 8  陈国邦的热声驱动脉管制冷机示意图 

 
浙江大学陈国邦等人于 1998 年开始开展热声驱

动脉管制冷机的研究 . 他们采用自行研制的对称型
双边驱动驻波热声发动机驱动一台单级双向进气型

脉管制冷机, 见图 8, 系统地研究了充气压力、加热
功率、加热温度等操作参数, 以及脉管制冷机的小孔
阀和双向进气阀开度对热声驱动脉管制冷机性能的

影响 , 并且通过改进热声发动机与脉管制冷机的连
接 , 优化丝网热声板叠的填充率等方法来提高热声 
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驱动脉管制冷机的性能[61,62] 1). 最具特色的是, 他们
开展了混合工质的热声驱动脉管制冷研究 [63]. 由于
流体的Prandtl数Pr等于粘性渗透深度与热渗透深度
之比的平方, 而热渗透深度是热声转换的驱动因素, 
粘性渗透深度则是动能损失的成因 , 因此采用小
Prandtl数的工质可强化热声效应 . 理论计算结果表
明含有氦气的二元惰性气体混合工质的Prandtl数比
纯氦小, 可用于提高热声发动机的性能. 计算结果还
表明该类混合工质的声速也比纯氦小 , 可降低热声
系统的谐振频率 , 从而改善热声发动机与脉管制冷
机的匹配条件 . 采用氦氩混合工质的验证实验确实
获得了优于纯氦的热声驱动脉管制冷性能 [63]. 混合
工质的研究工作为提高热声机械的性能提供了新的

思路. 2001年, 他们以纯氦和氦氩混合气体作为热声
驱动脉管制冷机的工质分别达到了 119.7 K和 117.6 
K的低温[61]. 最近又通过改进热声板叠的冷端换热器
和调整丝网板叠以纯氦作工质达到了 115.4 K的制冷
温度[64], 进入了低温温区. 他们在实验中发现, 作为
负载的脉管制冷机对热声系统的起振温度有显著影

响 , 在起振前暂时关闭脉管制冷机双向进气阀可以
明显降低热声系统的起振温度 , 起振后再将其打开
至优化开度使脉管制冷机进入正常制冷过程 [64]. 这
个新方法使该装置的起振温度从 550℃降为 340℃, 
解决了原来高起振温度限制热声驱动脉管制冷机利

用低品位热源的瓶颈问题. 

3  今后的研究方向 
热声发动机及其驱动脉管制冷机虽然在理论研

究和实验研究方面均获得了巨大的发展 , 但仍还存
在很多尚未解决的问题 . 正是这些存在的问题为下
一步的研究工作指明了方向. 

(1) 针对小振幅振动的线性热声理论已经比较
完善 , 非线性热声理论将是今后热声学理论研究的
重点 . 热声学的研究对象是含有大量流体分子的系
统, 系统与固体边界存在能量交换, 当固体边界向系
统提供的能量满足一定条件时 , 杂乱无章的流体分
子热运动会自发地形成有序的时空结构(即热声系统
的起振过程), 随着能量输入进一步增长, 已经形成
的有序时空结构可能向另一种有序时空结构转变(例
如: 谐振频率的跳变). 热声系统的这种从无序状态

向有序结构 , 以及有序结构间的转变正是现代系统
科学中协同学的研究内容[65]. 把协同学, 特别是其最
为精髓的自组织理论引入热声学研究 , 将可能为建
立系统的描述热声自激振荡的非线性热声理论提供

帮助. 同时, Swift等人的研究工作已表明热声系统中
存在的声直流会严重地影响热声机械的性能 . 定量
地解释声直流的产生机理和发展过程 , 从而提出抑
制声直流, 提高热声机械效率的方法, 也是目前非线
性热声理论需要集中力量解决的问题. 

(2) 现有热声理论多按照层流处理交变流动的
流动和传热特性 , 然而实际热声机械中部分热声部
件内的交变流已经进入了紊流区 , 现有热声理论已
无法对其进行合理的描述 . 研究紊流交变流的传热
和流动特性 , 建立基于紊流交变流的热声理论具有
重要的理论和工程应用意义. 

(3) 热声发动机及其驱动脉管制冷机为了满足
现代工业以及某些特殊应用场合的要求 , 需要沿着
大型化和微型化两个方向发展 , 这对其整体结构和
部件的设计以及加工制造都提出了新的挑战. 同时, 
无论是大型化还是微型化, 都必须解决好效率问题, 
能否提供比传统热机更高 , 至少是与其相当的热效
率已成为决定热声机械是否能够替代传统热机而获

得实际应用的关键因素. 从已有的研究成果看, 提高
热声发动机及其驱动脉管制冷机的效率可以从优化

设计板叠、换热器以及谐振管的结构, 提高板叠处的
声阻抗, 抑制声直流, 协调热声发动机与脉管制冷机
的匹配, 选用 Prandtl 数较小的工质等方面着手进行
研究. 另外, 脉管制冷机在针对空调、冰箱以及冷库
的普冷温区工作时 , 其膨胀功会明显大于在低温温
区值 , 采用回收膨胀功的脉管制冷机可望提高普冷
温区热声驱动脉管制冷机的效率.  

(4) 目前热声发动机及其驱动脉管制冷机的起
振温度和稳定工作时的板叠热端温度多在 300~  
600℃范围, 还很难用一般的低品位能源(如: 太阳能, 
工业废热)直接驱动. 降低热声系统起振温度和稳定
工作时板叠热端温度的研究工作 , 将对热声机械实
现低品位能源的利用具有重要意义.  

4  结束语 
热声发动机及其驱动脉管制冷机是热机发展史 

                    
1) 金滔. 热声驱动器及其驱动的脉管制冷机研究. 浙江大学博士学位论文, 2001 
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上的一次伟大的革命 , 其无运动部件的突出特点将
改变人们对热机的传统观念 . 随着热声学理论和实
验研究的深入 , 热声发动机及其驱动脉管制冷机的
性能正逐步提高 , 相信在本世纪内该可利用低品位
能源驱动的无运动部件新型热机能够在现代工业中

得以实际应用.  
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