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摘 要：为了解释低温下制冷功率与膨胀功的非比例关系而从热声理论出发�对 G－M 制冷机进行了热力分

析�阐明了膨胀功和制冷功率的关系及与极限制冷温度相关的因素。
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Abstract： The thermodynamic aspects are analyzed based on thermoacoustic theory．In the conclusion�the
relationship between the expansion work and cooling power�the relative factors for lowest temperature are described．
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1　引　言

最初人们对 G－M 制冷机的热力分析计算主要采用整个制冷系统的热平衡计算法和变工质量系统
分析计算法等方法。这些方法虽然能粗略地计算出膨胀功�但却无法计算低温下的制冷功率。在低温下
制冷功率与膨胀功不再是简单的比例关系�而且还出现膨胀功增加而制冷功率无明显变化的现象。尤其
是后来出现了脉管式制冷机�传统的热力学分析法已无法很好地解释其制冷现象�使得人们不得不考虑
从传统的对流换热观点转变为动力学观点�从而逐步发展了热声理论。而热声理论的出现�使得对 G－
M 制冷机的热力分析得到了进一步的深入。
热声理论是最近30年发展起来的理论�它采用流体动力学方法研究热交换过程。热声理论最初由

Rott 提出�用于解释 Taconics的热声震荡现象。1995年 Tominaga［1］提出了较为完整的基于热声理论的
热力学概念�详细讨论了与流程壁热接触的振荡流体所诱发的热流。这里从分析该热流出发�分析 G－
M 制冷机膨胀功和制冷功率的关系及与极限制冷温度相关的因素。
2　G－M制冷机的压力振荡和位移振荡及其相位角

现以 G－M 制冷机的二级膨胀腔作为研究对象�由于排出器上下移动是由以角速度ω旋转的偏心
轮带动�其体积可简单表示为

V＝ V0＋ V1cos （ωt） （1）
式中　 V0为对时间平均的容积；V1为容积振荡的振幅（与位移振荡振幅成线性比例）。对于压力�p－ t
波形接近于矩形波�通过傅里叶转换算法（FFT）分解为［2］
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p＝ p0＋∑∞
n＝1p ncos （ nωt＋π－θn） （2）

写成振荡式为

v1＝ V1cos （ωt） （3）
p n＝Pncos （ nωt＋π－θn） （4）

式中　 p0为对时间平均的压力；p n 是基波（ n＝1）或相应次谐波（ n＞1）的压力振荡的振幅；θn 为振荡量

p n和 v1之间的相位角。当θn＝π2时相应次谐波对膨胀功的贡献最大�而当θn＝0时�对膨胀功贡献最
小。从以下的分析会看到�θn 对获得较低的极限制冷温度有一定的影响。
3　G－M制冷机回热器的热力分析

G－M 制冷机的回热器是热能交换的关键部件�对制冷机的性能有决定性的影响�因而应深入分析
回热器。流体在回热器中的振荡运动可近似看成流体在窄道或在多孔介质中运动。
3．1　热传导方程

对热传导基本方程进行线性化后�熵振荡满足下述方程［1］

d sd t＝ k
ρmTm∇2／（ T－ζ∇ Tm）＋ k

ρmTm∇2Tm （5）
式中　ρm、Tm 分别为流体的平均密度和平均温度；k 为流体的热传导系数；T－ζ∇ Tm 为温度振荡�对
于稳定振荡�最后一项为0。而第一项中的∇2（ T－ζ∇Tm）主要为横向梯度�纵向予以忽略。因而有

d sd t＝ k
ρmTm∇

2
┸（ T－ζ∇ Tm） （6）

式中　∇2
┸＝∂2

∂r2。对于振荡温度 T 可用振荡量 p 和 S 表示为
T＝ ∂T∂p s

p＋ ∂T∂S p
S （7）

由于同一截面上压力一致�∂T∂p s
为0�因而有

∇2
┸（ T－ζ∇ Tm）＝ ∂T∂S p

∇2
┸（ S－ζ∇ Sm）

故热传导的基本方程可写为

d sd t＝α∇
2
┸（ S－ζ∇Sm） （8）

式中　α＝k／ρmCp 为流体的热扩散系数。
3．2　回热器流体的熵振荡

1）　热传导基本方程的解
对于黏性流体�通道截面上的振荡位移不一致�可表示为

ζ＝1－ f v1－Xv〈ζ〉r （9）
式中　 f v 是横向位置的局域函数�它是与振荡速度横向分布有关的量；Xv＝〈f v〉r 是 f v 在横向位置上的
平均值；〈〉r 表示相应量在横向位置的平均值。故方程（8）的解即熵振荡可表示为

S＝Fsf aST＋Bf a－ f v1－σ
〈Sp〉r1－Xv （10）

式中　等温熵振荡 ST＝ ∂S∂p T
p；等压熵振荡 Sp＝ζ∇ Sm＝ ∂S∂T p

ζ∇Tm；Fs 和 B 为常数�Fs 是与壁的
热容效应有关的量；f a是与熵振荡横向分布有关的量；σ为 prandt l数�其值为动力黏性系数 v 与热扩散
系数α的比值。等式（10）意味着熵振荡为等温熵振荡和等压熵振荡的线性组合［3］。

2）　常量 Fs 的表达式
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由于 fα（ r0）＝1�f v（ r0）＝1�从式（10）可以得到
S（ r0）＝FsS r＋ B－1〈Sp〉r

（1－σ）（1－Xv） （11）
〈S〉r＝FsXaST＋ BXa－Xv〈Sp〉r（1－σ）（1－Xv） （12）

式中　Xa＝〈f a〉r。而
T（ r0）＝ ∂T∂p s

p＋ ∂T∂S p
S（ r0）＝（1－Fs） ∂T∂P s

p＋B－11－σ∂T∂S p

〈Sp〉r1－Xv　 （13）
由熵平衡式 〈S〉r＋CETmT（ r0）＝0 （14）
式中　CE 为流体通道壁的比热容。得

［（1＋εXa）Fs－1］ ST＋（1＋εXa）B－（1＋εXv）
（1－σ）（1－Xv） 〈Sp〉r＝0

式中　ε＝Cp／CE�Cp 为流体的定压比热容。
由于 ST 和〈Sp〉r 是相当独立的量�正式成立须有

（1－εXa）Fs－1＝0�（1＋εXa）B－（1＋εXa）＝0
由此可得 B＝1＋εXv1＋εXa＝（1＋εXv）Fs （15）

Fs＝ 11＋εXa （16）
3．3　作为 p 和ζ和函数的热流量

G－M 制冷机的制冷性能取决于回热器中流体的泵热量�其值与泵熵流有关�通过下式可表为
Q≡ρmTm〈〈S·u〉t〉r

式中　〈〉t 为相应量的时间平均值。由式（10）可得
Q＝Qprog＋Qstand＋Qloss （17）

式中 Qprog≡－βTmRe｛Fsg｝〈p·〈u〉r〉r
Qstand＝－βTmIm｛Fsg｝ω〈p·〈ζ〉r〉t

Qloss＝ρmCpTmIm｛gD｝ω［〈ζ·ζ〉r ］ t∇Tm
Tm

图1　 g 的实部和虚部数值与ωτα的对应关系
　　　　　　　曲线1为 Re（g）；曲线2为 Im（g）。

式中　β是流体等压热膨胀系数；g 和 gD 的表
达式可参阅文献 ［3］�其值主要与 ωτα的值有
关；ω为排出器振荡频率；τα为热驰豫时间�可

表示为 τα＝ r0
2

2α
式中　 r0为水粒半径；α为热扩散系数。

对于 G－M 制冷机回热器可简化为流体与
柱面之间的热变换�g 和 gD 与 ωτα的函数关系
如图1、图2。从式（17）可以看出�热流分为三
部分：Qprog为热流的输运部分；Qstand为热流驻
留部分；Qloss为热端到冷端的热流部分。它们
分别由压力振荡和位移振荡引起�其中 Qprog为负值�即与〈p·〈u〉r〉t 功流相反�在制冷中起着主要作用。
Qstand的作用�取决于〈p·〈ζ〉r〉t 的符号。后者为正时�该部分作用为制冷换失�为负时起着制冷作用。
Qloss总为正值�为制冷损失。
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4　G－M制冷机膨胀功和制冷功率的关系

图2　 gD 虚部数值与ωτα的对应关系
　　曲线1的σ＝2／3�τ＝10；　曲线2的σ＝2／3�τ＝1；曲线3的σ
　　＝2／3�τ＝0；曲线4的σ＝2�τ＝0；曲线5的σ＝0．99�τ＝0。

热流中起着主要制冷作用的 Qprog�其值
大小取决于 Fs g、βTm 及膨胀功〈p·〈u〉r〉t。
膨胀功和制冷功率的关系并非线性关系�尤
其在温度很低时 Re｛Fs g｝、βTm 值急剧下
降。这主要是由于低温下填料的比热容 CE
大大减小�Fs＝1／［1＋（ Cp／CE） Xv ］的值发
生了大幅度的变化�对于 G－M 制冷机 Fs
和βTm 随温度的变化曲线如图3、图4所
示［4］（以平均压力为1．2×105 Pa 的 He 气
工质为例）。在低温下�膨胀功〈p·〈u〉r〉t
不再是影响制冷功率的关键因素�而主要受
制于 Fs 和βTm。βTm 是与工质种类和平均
工作压力及温度有关的量�对于以氦气为固
定工质并且进排气压力一定的制冷机�在某一温度的制冷功率则主要取决于 Fs。由此可以得出结论：温
度极高时�制冷功率接近于膨胀功�而在温度极低时�虽然膨胀功不变而制冷功率却急剧下降。

图3　Er3Ni�NdAg 和 Pb 的 Fs　
　　　温度变化曲线

　　

　图4　βΤm 的温度变化曲线

5　G－M制冷机极限温度的相关因素
（1）在低温时�Fs 是获取低温的关键因素�若在低温下满足 Cp＞＞CE�则能获得较好的制冷效果�因

而必须选择在低温下能有较大比热容的材料�目前国外国内在此方面已取得了较大的进展。
（2）热流 Q 的表达式（17）中的 Qstand项可正可负�因而振荡量 p·v 相位角的选择也影响着制冷效

果�若相位角能使〈p·〈ζ〉r〉t 为负时�Qstand项起着制冷作用。在工作温度较高时�Qprog值较大�Qstand的
制冷作用不明显。当工作温度较低时�热扩散系数α值减小�ωTα值增大�Qstand的制冷作用开始表现出
来。在某一工作温度下�通过调节 p·v 的相位角�可以使 Qprog和 Qstand之和达到最大值�从而在低温下
取得较好的制冷效果。另外在ωτα大于一定的数值时 Qprog和 Qstand值都降低�ωτα越大�制冷效果越差�
因而可通过适当降低振荡频率的办法使ωτα降下来�从而获得较好的制冷效果［5］。

（3）热流 Q 的表达式（15）的第三项 Qloss总是负值�是热流中的冷损失�要减小该项�可以选择合适的
振荡频率�减小∇ Tm。
6　结　论

综上所述�制冷功率与膨胀功不是直接的线性关系�可获得的极限温度取决于填充材料的比热容�同
（下转第167页）
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时还与振荡量 p·v 的相位角和角频率有关。采用增加回热器长度等方式降低∇ Tm�使冷损失降低�这有
利于获得更低的极限温度。以上分析主要是理论分析�而实际 G－M 制冷机的性能还与其它多种因素有
关�提高制冷机的性能还必须考虑减小其它各种制冷损失。
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