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Thermoacoustic systems utilizing the thermoacoustic phenomena are one of means for recovering

waste heat from factories and automobiles. Thermoacoustic self-excited oscillation occurs in a tube

when a sufficient temperature ratio between high temperature and low temperature is applied to both

ends of a device called a stack having narrow flow channels. In a systems using this thermoacoustic

self-excited oscillation, it is important for practical use of the thermoacoustic systems to estimate

the pressure amplitude at the steady-state oscillation and to design a thermoacoustic systems that

oscillates at a desired pressure amplitude.

It is difficult to estimate conditions such as the pressure amplitude and frequency during self-excited

oscillation when regenerator and/or heat exchangers have complex structures that make theoretical

treatment difficult. Therefore, experimental estimation is performed. The purpose of this paper is

to develop a large-amplitude acoustic measurement control system that experimentally acquires the

characteristics of a thermoacoustic core for estimate the pressure amplitude and oscillation frequency

during thermoacoustic self-oscillation in a system of which thermoacoustic core has complex structures.

In order to experimentally estimate the pressure amplitude during self-excited oscillation of a ther-

moacoustic systems that oscillates with a large-amplitude, a frequency response measurement method

by steady-state oscillation control using a large-scale loudspeaker is proposed. However, there is a

problem that the frequency band of the sound source is narrow and the estimable target is limited.

To solve this problem, in this research, we propose a frequency response measurement method that

enables large-amplitude excitation with a small-scale loudspeaker by using the resonance characteris-

tics of the measurement system and sweeps the oscillation frequency by changing the tube length. As

a result of the experiment, it is shown that the pressure amplitude is maintained at the target value,

the oscillation frequency is automatically determined by the tube length, and an amplitude-dependent

a frequency response can be obtained. Furthermore, the validity of the proposed method is shown by

quantitatively estimating the pressure amplitude and oscillation frequency during self-excited oscilla-
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tion of the thermoacoustic engine based on Nyquist stability criterion.

In the proposed large-amplitude acoustic measurement control system, the measurement frequency

range is determined according to the variable length of the tube length, so it is necessary to investigate

the stability region of the control system due to a pre-determind delay time for phase adjustment. We

perform an experiment in which the gain of the PI (proportional / integral) compensator is changed

with the fixed measurement tube length. From the experimental results, the conditions for stabilizing

the steady-state oscillation control system and the effect of amplitude dependence on the boundary of

the stability region are shown. We also show that the control system may become unstable when the

primary resonance frequency and the secondary resonance frequency are excited at the same time. On

the other hand, by limiting the frequency band using a bandpass filter, it is shown that the excitation

of the secondary resonance frequency component can be suppressed and steady oscillation can be

performed at a single frequency near the primary resonance frequency. Since the secondary resonance

frequency component can be selected with the bandpass filter, the possibility of frequency response

measurement using higher-order frequencies with the same tube length is shown.
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第1章 緒言

工場や自動車からの廃熱を有効利用する手段として，熱と音波の相互エネルギー変換である熱音響自

励発振を利用したシステム - 熱音響システム - が提案されている [1]．熱音響自励発振とは中空の円管に

細かい流路を多く有するスタックと呼ばれるデバイスを挿入して，スタックの両端に十分な温度差を与

えると管内に音波が生じる現象である．近年，熱音響自励発振を利用した熱音響冷凍機や発電機の研究

開発が行われている [2, 3]．この熱音響自励発振を利用したシステムにおいて，自励発振時圧力振幅を推

定することや，所望の圧力振幅で発振する熱音響システムを設計することは，熱音響システムの実用上

重要である．スタックと熱交換器から構成される熱音響コアの形状が複雑でその物理的な取り扱いが十

分でない場合，自励発振が開始する圧力振幅や発振時の周波数などの条件を推定することは困難であり

実験的な推定が行われる．本論文では，熱音響コアの形状が複雑となるシステムにおいて，熱音響自励

発振時の圧力振幅と発振周波数を推定するために，熱音響コアの特性を実験的に取得する大振幅音響計

測制御機構の開発を目的とする．

実験的に発振条件を推定する研究には，システムを熱音響コアとそれ以外の部分に分割し，それぞれ

の周波数応答に基づいてシステム全体が発振する温度比や周波数を推定する方法や [4, 5]，熱音響コア部

と管路部の分割面におけるインピーダンスを測定し，コア部の振幅依存性を取得して所望の温度比下で

熱音響システムが自励発振する圧力振幅と周波数を推定する研究がある [6]．また文献 [7]では，熱音響

システムの物理モデルより与えられた特性方程式の根軌跡を用いてシステムの発振周波数と温度比を推

定している．しかし文献 [4, 5]では自励発振が開始し始める比較的圧力振幅が小さい領域を対象として

いるため，圧力振幅に依存する非線形特性を有するシステムの推定が困難であり，また文献 [6, 7]では

推定手法が等式条件に基づいてるため条件を満足しない場合においてシステムの挙動を推定することは

容易ではない．これに対し文献 [8]では発振余裕を容易に把握できるナイキストの安定判別に基づく手

法が提案されている．しかし熱音響コアの特性には圧力振幅に関する依存性があるため，音源の駆動信

号を一定として取得した周波数応答により発振の可否判定を予測することはできるが，圧力振幅を定量

的に推定することは困難である．
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この問題を解決するためこれまでに，実験装置各部に対して圧力振幅をパラメータとして周波数応答

を計測することで振幅依存性を考慮した応答を取得し，得られた応答からナイキスト安定判別に基づき

解析することで定常発振時圧力振幅が定量的に推定できることが報告されている [9]．文献 [9]は比較的

小振幅（400 Pa）で自励発振する熱音響エンジンを対象としており，文献 [10]ではより一般的な大振幅

（1 kPa以上）で自励発振する熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅の推定が報告されている．文献 [10]

では音源自体に共振特性を持たせており，特定の周波数付近で大振幅の圧力変動を生成することができ

るように大口径音源とエンクロージャー容積を調整した大規模音源を用いていた．しかし，大規模音源

を用いた周波数応答計測を行う場合では，音源の周波数帯域が狭く，推定可能な対象が限定される問題

があった．そこで本論文では文献 [10]に対し，測定管路全体による共振特性を利用することで，周波数

応答計測時の周波数帯域の拡大を目指す．

以上より本論文では，実測した熱音響コア部の周波数応答に基づいて熱音響システムの自励発振時圧

力振幅を推定するために，測定系の共振特性を利用することで小規模な音源で大振幅加振させる手法と

管路長を変化させることで発振周波数を掃引する周波数応答計測手法を用いた大振幅音響計測制御機構

を提案し，その有用性を実験的に示すことを目的とする．

本論文の構成は以下の通りである．まず第 2章では，本論文で取り扱う熱音響現象の原理やこれを利

用したデバイスの特徴，近年行われている研究について述べる．またコア部の振幅依存性を考慮した自

励発振時圧力振幅の推定手法とその推定対象を示す．第 3章では，実験装置と周波数応答計測系の構成

について述べる．第 4章では，小規模な音源を用いて大振幅加振を達成し，一定の圧力振幅で周波数応

答を取得する方法を提案する．実験により，測定管路長による共振特性を利用することで比較的小規模

の音源を用いて大振幅加振を可能とし，従来の大規模音源を使用した周波数応答計測よりも測定周波数

帯域が改善されることを示す．第 5章では，測定周波数帯域の拡大のために，測定管路長を動的に可変

とすることで常に共振特性が得られ，全ての周波数帯域で大振幅の目標圧力振幅に追従させることがで

きる大振幅音響計測制御機構を提案する．複数の管路長に対して制御パラメータ（むだ時間 τ，PI補償

器のゲインKP，KI）を共通として実験を行い，得られた周波数応答を従来結果と比較することで，提

案手法の妥当性を示す．第 6章では，ナイキストの安定判別に基づく解析手法 [11]により，熱音響シス

テムが自励発振する際の圧力振幅をコア部の周波数応答に基づき推定する．提案手法より得た周波数応

答より，熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅と発振周波数が定量的に推定できることを示す．第 7章

では，コア部の測定系において時間応答を取得した際に定常発振制御系が安定となる条件を実験的に検
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討する．KP とKI を変化させ目標値ごとの安定領域を取得することで，振幅依存性が安定領域の境界

に与える効果を示す．第 8章では，一次共振周波数と二次共振周波数が同時に励起されることで制御系

が不安定となる場合があること，それに対してバンドパスフィルタを用いて帯域制限することで，二次

共振周波数成分の励起を抑制し，一次共振周波数付近の単一周波数で定常発振できることを示す．バン

ドパスフィルタで二次共振周波数成分を選択することもできることから，同一管路長で高次周波数を利

用した周波数応答計測の可能性を示す．
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第2章 熱音響システムについて

本章では，本論文で取り扱う熱音響現象の原理やこれを利用したデバイスの特徴，近年行われている

研究について述べる．またコア部の振幅依存性を考慮した自励発振時圧力振幅の推定手法とその推定対

象を示す．

2.1 熱音響現象

本研究では，熱音響自励発振を利用した外燃機関である熱音響エンジンを取り扱う．通常，音波が自

由空間中を伝播する際には，流体は断熱圧縮変化を経験するため，流体と周囲の物体との熱交換は行わ

れない．一方，音波が細管内を伝播する場合には，流路壁近くの流体が等温圧縮変化を経験する．その

ため，流体と細管流路との間で熱交換が行われ，熱エネルギーと音波エネルギーの相互変換が起きる．

この熱エネルギーと音波エネルギーの相互変換が熱音響現象である [12]．

熱音響コアと単純な管で構成される熱音響エンジンは，スタックに十分な温度比を与えることで，管

内の流体が自励発振する．熱力学的にはスターリングエンジンと同じサイクルをもち，ピストンの役割

を発生した音波が担っている．ピストンや回転軸などの機械的な可動部を持たないため，一般的な内燃

機関と比較して部品点数が少なく組立およびメンテナンスが容易である．また，300 ℃程度の比較的低

温で動作し，外燃機関で熱源の種類を選ばないため，工場や自動車などの廃熱を有効利用する手段とし

て期待されている．熱音響現象を利用したデバイスとして，発振により生じた音響パワーをリニアモー

タで回収する熱音響発電機 [13]，音波がスタックを通過することで生じる温度差により冷却を行う熱音

響冷凍機 [14, 15]が提案されている．さらに実用化を見据えた研究としては，自動車用ガソリンエンジ

ンの廃熱を利用して駆動する熱音響エンジン [16]，船舶用エンジンの排熱でいけすを冷却する熱音響冷

凍機が開発されている [17]．

熱音響現象はジェットエンジンやバーナーにおいては，自励発振が装置の機械的破損を招くために熱

音響不安定性とも言われており，この抑制を目的とした研究も数多く行われている．これらの中には，
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制御工学を応用し熱音響システムの安定性解析を行ったものもある [18, 19]．一方で先に挙げた文献 [16]

や [17]など，自励発振を有効利用するシステムに対して制御工学を応用した例は少なく，定常発振時圧

力振幅の推定を行った研究も少ない．本研究では，制御工学を応用して，熱音響デバイスに接続可能な

負荷や自励発振時の圧力振幅を推定可能な設計ツールを提供することを目的としている．

2.2 熱音響自励発振条件の実験的な推定手法

既に文献 [9]より，熱音響コアとそれ以外の各部の周波数応答を実験的に取得することで自励発振時の

圧力振幅や発振周波数が推定可能であることが示されている．ただしシステムの挙動を設計段階で推定

するという意味では，システムを分割した各部すべての周波数応答を取得することは困難である．そこ

で文献 [10]では，熱音響コア以外の管路部は構造が単純なエネルギー散逸部として物理モデルを仮定し

て周波数応答を生成し，実測した周波数応答と合わせて圧力振幅と発振周波数の推定を行っている．本

論文で提案する計測ツールにおいても，文献 [10]と同様に管路部には物理モデルの適用を考えており，

実測したコア部の周波数応答と管路モデルの周波数応答による自励発振時圧力振幅と発振周波数の推定

を可能とすることを目標にしている．ただし本論文では，共振特性を利用した小規模音源による周波数

応答計測の効果を検証するために，管路部についても実測した周波数応答を用いる．

2.3 熱音響エンジンの構成

本節では，推定対象とする熱音響エンジンの構成について述べる．熱音響コアの両端に管路が取り付

けられた一般的な熱音響エンジンをFig. 2.1を示す．Fig. 2.1(a)は定在波型熱音響エンジン，Fig. 2.1(b)

は進行波型熱音響エンジンを示す．また熱音響コアの周波数応答計測系を Fig. 2.2に示す．図より周波

数応答計測系では，熱音響コア両端の入出力関係を取得するために，熱音響コアの両端に接続された管

には圧力センサが 2つずつ設置されている．Fig. 2.1の熱音響エンジンの熱音響コアの特性を取得する

には，Fig. 2.2のようなコアの両端に音源を配置し，両端の圧力振幅をパラメータとして周波数応答を計

測する．ただしこの手法では，2つの音源を同時に駆動させて，コア両端の音響インピーダンスを様々

に変更して応答を計測する難しい問題設定となる [20]．この問題を解決する準備段階として，本論文で

は問題設定を簡単化する．すなわち Fig. 2.1(a)のようにコアの左側に接続された閉端を持つ管路を含め
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て熱音響コア部とみなし，この部分の周波数応答計測結果に基づいて推定を行うことを考える．よって，

コアの左端が閉端に限定された熱音響エンジンを推定対象とする．

(a) standing-wave engine

(b) traveling-wave engine

Fig. 2.1: Thermoacoustic engine

Fig. 2.2: Experimental apparatus
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第3章 実験装置

本章では，本論文で使用する実験装置について述べる．

3.1 熱音響コアの構成

機器の仕様をTable 3.1，熱音響コアの外観を Fig. 3.1，スタックの外観を Fig. 3.2，サーモコントロー

ラの外観を Fig. 3.3，チラーの外観を Fig. 3.4，サーモメータの外観を Fig. 3.5に示す．熱音響コアは中

央の高温側熱交換器，その両側の低温側熱交換器，長さ 55 mm，直径 50 mmのハニカムセラミクス製

で 600 cpi（cell/inch2）のスタックから成る．左右の熱交換器に取り付けられたフランジにより，サニタ

リー管と接続する．左側の低温側熱交換器と高温側熱交換器の間にスタックが配置される．高温側熱交

換器は隙間 1 mm，幅 10 mm のフィンを持つ銅製の円環ブロックで，シースヒータを巻きつけ，セメン

トで固定している．高温側熱交換器はサーモコントローラによって温度調整がされており，デューティ

比は 99%に設定している．低温側熱交換器は隙間 1 mm，幅 5 mm のフィンを持つ銅製の正方形ブロッ

クで，チラー装置により冷却した水を循環させることで冷却される．ここで左側の低温側熱交換器はス

タックの左端の冷却用，右側の低温側熱交換器はサニタリー管の保護用である．熱交換器の表面温度 TH

と TCを熱電対により測定する．サーモコントローラとチラーは，それぞれの目標値温度 T ∗
H = 350℃，

T ∗
C = 10℃を一定に維持するように働く．実験では，高温側温度 THはサーモコントローラの温度表示，

低温側温度 TCはサーモメータより確認する．

Table 3.1: Experimental instruments

Stack
NGK INSULATORS honey-comb ceramics

(600 cpi，l = 55 mm，ϕ = 50 mm)

Sheath heater HAKKO SWD1040(400 W)

Thermo cont. HAKKO DGC2330

Chiller EYELA NCC-1110

Thremo　meter ANRITSU HPD-2234
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Fig. 3.1: Thermoacoustic core

Fig. 3.2: Stack
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Fig. 3.3: Thermo controller

Fig. 3.4: Chiller
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Fig. 3.5: Thremo meter
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3.2 熱音響エンジンの構成

両端閉端の定在波型熱音響エンジンをFig. 3.6，機器の仕様をTable 3.2に示す．本論文では，Fig. 3.6

の熱音響エンジンを推定対象とする．パッキンの寸法（1.8 mm/個）を考慮した熱音響エンジンの全長

Lは 3876 mmであり，左端が閉端の熱音響コア部Gと，右側が圧力センサ 2つ（PC2，PS2）を有する

管路部Kから構成される．圧力センサ PC2，PS2の出力信号 pc2，ps2はA/D変換されてPCに取り込ま

れる．本論文では圧力センサ PC2における圧力振幅と発振周波数を推定する．

TH=350 ℃，TC=10 ℃で自励発振させた際の時間応答の結果を Fig. 3.7(a)，その拡大図を Fig. 3.7(b)

に示す．Fig. 3.7より，pc2の振幅の方が ps2の振幅よりも大きくなる．ps2が一次共振モードの節（管路

中央）に近いためである．Fig. 3.7(b)より，圧力センサPC2の圧力振幅と発振周波数はそれぞれ 1013 Pa

と 48.0 Hzとなった．ここで音速を c0 = 346 m/sとすると熱音響コアの存在を無視した単純な管路の一

次共振周波数 f1の理論値は，

f1 =
c0
2L

≈ 346

2× 3.876
≈ 44.6 Hz (3.1)

と与えられ，発振周波数 foと近い値となる．

一般的な熱音響システムでは十分な温度比を与えることで自然に発振を開始することが知られている

が，本実験に用いる Fig. 3.6の熱音響エンジンは上述の温度条件において自然に発振を開始しないため，

外力を与えて発振を開始させる．具体的には管路部の蓋を外した状態から手で叩きつけるように取り付

けることで自励発振が開始する．概要を Fig. 3.8に示す．Fig. 3.8(a)は使用部品となる蓋，管と蓋の間

に挟むパッキン，厚紙製の筒を示している．発振開始時は Fig. 3.8(b)のように蓋の外周部を筒で巻きつ

けることで筒にガイドの役割を持たせ，管路部に叩きつけながら蓋を取り付けて固定する．Fig. 3.7に

おいて，25秒付近で圧力センサの出力信号に過渡応答が生じているのは，外力が加わったためである．

そのため 25秒付近より熱音響エンジンは発振を開始して，その後定常状態に収束する．

Table 3.2: Experimental instruments

Pressure sencs. PCB 106B51 (amp.:482C05)

PC
Dell PowerEdge840

(RTAI3.6.1/Linux kernel 2.6.20.21)

A/D, D/A
CONTEC AD12-16, DA12-4(PCI)

(12bit, ±5 V, 10 µsec)
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Fig. 3.6: Thermoacoustic engine
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Fig. 3.7: Time response of pc2 and ps2
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(a) Used parts

(b) Push start method

Fig. 3.8: Method for starting oscillation of the thermoacoustic engine
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3.3 周波数応答計測系の構成

本節では，周波数応答計測系について示す．実験装置の構成をFig. 3.9とFig. 3.10に示す．Fig. 3.9に

おいて，Fig. 3.9(a)は熱音響エンジン，Fig. 3.9(b)はコア部の周波数応答計測系，Fig. 3.9(c)は管路部の

周波数応答計測系を示す．Fig. 3.9(a)の熱音響エンジンを圧力センサPC2の位置で分割し，Fig. 3.9(b)(c)

のように音源でそれぞれ熱音響コア部G，管路部Kを加振して周波数応答計測を行う. 周波数応答計測

時には，定常発振制御により分割面の圧力振幅を目標値一定にして，コア部Gは進行波圧力成分B2か

らA2，管路部KはA2からB2までの入出力システムとし，周波数応答を算出する．ここでA2，B2は

2つの圧力センサ出力 pc2，ps2より算出される．図において，圧力センサとその間の管路を共通にする

ことにより，センサの個体差が推定結果に影響しないようにしている．圧力振幅の目標値をパラメータ

として周波数応答計測を行うことにより，振幅依存性を考慮した応答を取得することができる．

Fig. 3.10は熱音響コア部の周波数応答計測時の装置構成であり，実験では圧力センサの出力信号 pc2

をA/D変換してパソコンに取り込み，D/Aとパワーアンプ（YAMAHA P1000S）を介して得た信号 u

で音源を駆動する．管路部の周波数応答計測においても同様の計測法を用いる．
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(a) thermoacoustic engine

(b) measurement for thermoacoustic core

(c) measurement for tube

Fig. 3.9: Experimental configuration
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Fig. 3.10: Experimental apparatus
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3.4 2センサ法による二方向の進行波圧力成分の算出

本論文で取得する周波数応答の入出力関係は，PC2の位置での進行波圧力成分の関係であり，その周

波数応答はそれら二方向の進行波圧力成分の複素振幅から算出される．そこで本節ではまず，2センサ

法によりこれらの複素振幅の算出方法について述べる．

騒音や振動を伴う現実のシステムの多くでは，騒音や振動源として単一周波数の正弦波が与えられた

場合，システムの全ての物理量は同一周波数で調和振動する．今，管路に取り付けられた音源の駆動信

号が正弦波振動

w(t) = cosωt = Re{ejωt} , ω = 2πf (3.2)

で与えられた時，管路の長手方向を xとすると，位置 xにおける大気圧からの圧力変動 p(x, t)は

p(x, t) = Re{p̃(x)ejωt} = Re{|p̃(x)|ej(ωt+∠p̃(x))} (3.3)

と表せる．ここで p̃(x)は位置 xにおける複素振幅と呼ばれる複素数である．その絶対値 |p̃(x)|は p(x, t)

の振幅，∠p̃は ω(t)に対する p(x, t)の位相差である．一般に，管内を伝播する音波は平面波として扱う

ことができ，その振る舞いは一次元の波動方程式

∂2p

∂x2
− 1

c20

∂2p

∂t2
= 0 (3.4)

で決まる．ここで c0は音速である．上式の一般解は二方向に伝播する進行波 f および gを用いて

p(x, t) = f

(
t− x

c0

)
+ g

(
t+

x

c0

)
(3.5)

と表現できる．ここで f(•)と g(•)は任意の関数で，それぞれ xの正方向，負方向に伝播する進行波を

表す．ここでは調和振動を考えるため，上式は

p̃(x) = Ãe−jkx + B̃ejkx , k =
ω

c0
(3.6)

と書き直すことができる．Ã，B̃は xの正方向，負方向に伝播する進行波圧力成分の複素振幅，kは波
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数である．同様に体積速度 ũは

ũ(x) =
Ã

Zc
e−jkx − B̃

Zc
ejkx , Zc =

ρc0
S

(3.7)

となる．ここで，Zcは特性音響インピーダンス，ρは空気の密度，Sは管の断面積である．二方向の進

行波圧力成分の複素振幅 Ã，B̃は 2センサ法により，

Ã :=
−p̃s2 + ejkls p̃c2

j2 sin(kls)
　 (3.8)

B̃ :=
p̃s2 − e−jkls p̃c2
j2 sin(kls)

(3.9)

と求めることができる．ここで，p̃c2は圧力センサ PC2における複素振幅，p̃s2は圧力センサ PS2におけ

る複素振幅，lsは二つのセンサ間距離である．
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第4章 管路の共振周波数を利用する周波数応答計測
系の構成

本章では，小規模な音源を用いて大振幅加振を達成し，一定の圧力振幅で周波数応答を取得する方法

を提案する．具体的には，比較的小規模の音源を用いて熱音響システムの振幅依存性を取得するために，

測定管路長による共振特性を利用して圧力振幅を大振幅（1 kPa以上）の目標値一定とする定常発振制

御に基づく周波数応答計測手法である．実験により，測定管路長による共振特性を利用することで比較

的小規模の音源を用いて大振幅加振を可能とし，従来の大規模音源を使用した周波数応答計測よりも測

定周波数帯域が改善されることを示す．

4.1 大規模音源による周波数応答計測手法とその問題点

本節では，従来より用いられていた大規模音源による周波数応答計測手法の問題点を指摘する．周波

数応答を取得する際に使用する大口径音源（直径 305 mm）を Fig. 4.1(a)，塩ビ管で製作されたエンク

ロージャーをFig. 4.1(b)に示す．大口径音源はFig. 4.1(b)の塩ビ管内に収められており，大口径音源と

音源の共振周波数が熱音響エンジンの自励発振周波数である 48 Hzになるように調整されたエンクロー

ジャーを合わせた音源ユニットを大規模音源とみなしている．振幅依存性を考慮した周波数応答を取得

するには，Fig. 3.9の PC2の位置で大振幅（1 kPa以上）の圧力振幅を実現可能とする加振器が必要で

ある．そのため文献 [10]では特定の周波数付近で大振幅の圧力変動を生成することができるように大口

径音源とエンクロージャー容積を調整した大規模音源を用いていた．しかし，この共振周波数を測定対

象に応じて変化させることは困難であり，この音源を用いて周波数応答計測系を構成するのは必ずしも

実用的ではない．

Fig. 4.1の大規模音源を用いて圧力振幅を目標値一定とするように周波数応答計測を管路部に対して

行った際の PC2の位置での圧力振幅を Fig. 4.2に示す．Fig. 4.2は，音源の加振周波数を 40～60 Hzま

で 18点変化させたときの圧力振幅 PC2を示しており，P ∗=500 Paのときは PC2がほぼ目標値一定とで
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きているが，P ∗=1000，1500，2000 Paでは PC2が目標値一定となっていないことが分かる．これは測

定系の反共振特性の影響を受けて音源の出力が低下したためと考えており，大振幅で発振する熱音響エ

ンジンの圧力振幅を推定するためには，圧力振幅が音源の出力に依存せずに大振幅な目標値一定に保つ

必要がある．したがって大規模音源は音源の周波数帯域が狭いため，推定可能な対象が限定される問題

がある．そこで本章では，小規模音源を用いて大振幅加振を達成し，一定の圧力振幅で周波数応答を取

得する方法を提案する．

(a) AURA SOUND NS12-513-4A

(b) PVC pipe enclosure

Fig. 4.1: Large-scale loudspeaker
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Fig. 4.2: Pressure amplitude of tube using Large-scale loudspeaker[10]
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4.2 測定管路の共振特性を利用した周波数応答計測系の構成

音響系の周波数応答計測において測定管路の共振特性を利用すれば比較的小規模の音源を用いて大振

幅加振が達成可能と考えられる．そこで本節では，測定系の共振特性を利用することで小規模音源を用

いて大振幅加振を達成し，一定の圧力振幅で周波数応答を取得する方法を提案する．

提案手法に用いる周波数応答計測系を Fig. 4.3に示す．周波数応答計測で使用する音源（FOSTEX）

を Fig. 4.4(a),サニタリー管と接続するインクリーザの外観を Fig. 4.4(b)に示す．音源は Fig. 4.4(b)の

灰色の塩ビ管内に収められており，音源とインクリーザを合わせた音源ユニットを比較的小規模な音源

とみなす．大規模音源と小規模音源に使用されている音源の仕様比較を Table 4.1に示す．以下に実験

の概要を述べる．

Fig. 4.3において，Fig. 4.3(a)はコア部の周波数応答計測系，Fig. 4.3(b)は管路部の周波数応答計測

系を示している．測定系の共振特性を利用するために，測定周波数帯域内に音響系の共振周波数を含む

ように可変管路長 lvarを設けて測定系全体の長さ Lを可変とすることを提案する．具体的には，熱音響

コア部の場合は圧力センサ PS2-音源間，管路部の場合は圧力センサ PS2-閉端面までの管路長を変更する

ことで，測定系全体の長さを変更する．本節では共振特性を利用した小規模音源による周波数応答の効

果を検証するために，コア部の共振周波数 frは 48.0 Hzとなるように可変管路長 lvar=1150 mmに調整

する．また管路部はコア部に比較して長いため，周波数応答計測において圧力振幅をできる限り目標値

に追従させるため，Fig. 4.3(b)の音源は PC2の圧力センサに近接して設置している．そのため可変管路

長 lvarによる測定系の変更は行わない．その結果，それぞれの測定系の全長 Lは，コア部で 2944 mm，

管路部で 3179 mmとなった．その際の共振周波数 fr は，Fig. 4.3の駆動信号 uから圧力センサの出力

信号 pc2までの周波数応答計測を計測し，その周波数のピーク値として求める．実測した結果，コア部

では fr=48.0 Hz，管路部では fr=41.7 Hzとなった．

また計測に用いる小規模音源はエンクロージャー容積による加振器の影響を受けない構成としている．

この手法では測定管路長を動的に可変とし，常に管路長に応じた共振周波数で自動的に発振する機構・

制御系の構築を目的としており，本章ではまず固定された測定管路長による共振特性を利用することの

効果を検証する．
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(a) thermoacoustic core

(b) tube

Fig. 4.3: Experimental apparatus

Table 4.1: Specification of loudspeakers

Loudspeaker AURA SOUND NS12-513-4A FOSTEX FW108N

Outer diameter 12inch(305mm) 100mm

Impedance 4Ω 8Ω

Fs 23Hz 55Hz

S.P.L 85dB/W(m) 86dB/W(m)

R.M.S 200W 50W

Vas 127L 4.09L

Xmax 20mm 1.9mm
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(a) FOSTEX FW108N

(b) increser casing

Fig. 4.4: Small-scale loudspeaker

34



4.3 加振周波数を既知とした場合における定常発振制御系の構成

本章で用いる定常発振制御系のブロック線図をFig. 4.5に示す．この制御系はFig. 4.6の当研究グルー

プでの振幅依存性を考慮した熱音響システムの自励発振時圧力振幅を推定する研究 [20]と同様であり，

正弦波の参照信号を用いて，その振幅を定常発振制御で動的に調整する場合の制御系である．具体的に

は，絶対値関数とローパスフィルタを用いて得た圧力振幅の推定値を目標値に近づけるPI制御系を構成

し，PI補償器の出力信号を音源の駆動信号の時変ゲインとして用いる．通常，周波数応答は加振する周

波数を掃引して計測され，そのような場合に Fig. 4.5の制御系を用いることができる．

本制御系の目的は，圧力センサの出力信号 pc2の振幅を目標値に保持するように音源駆動信号の振幅

を変化させることである．圧力振幅を一定に保持するため，正弦波の参照信号を用いて，目標値より圧

力振幅が大きい時は駆動信号の振幅を小さく，目標値より圧力振幅が小さい時は駆動信号の振幅を大き

くするよう，次式のようにスピーカの駆動信号 u(t)に 0～1の値をとる時変ゲインG(t)を乗じる．

u(t) = G(t) ·A sin(ωt) (4.1)

ここでAは音源駆動信号の振幅の最大値で本実験では 4V一定とする．G(t)を周波数を設定する毎に

変化させるため，絶対値関数とローパスフィルタ（カットオフ角周波数 ω=1rad/s）を通し平滑化した

値に π

2
をかけることで得た圧力振幅の推定値 P̂ と目標値 P ∗とが一致するように PI補償器が働く．PI

補償器の出力信号 xを 0～1の範囲の実数とするために，次式で与えられるシグモイド関数

T(x(t)) =
(arctan(x(t)) +

π

2
)

π
(4.2)

で変換し，これを音源駆動信号 u(t)の時変ゲインG(t)として用いる．すなわち，G(t) = T (x(t))であ

る．なお，圧力センサの出力信号 pc2のドリフト成分を除去するために，カットオフ周波数 0.3 Hzのハ

イパスフィルタを用いている．また PI補償器の比例ゲインKP，積分ゲインKI は全ての目標値に対し

て制御系が安定動作するようにKP=0.01, KI=0.01とした．
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Fig. 4.5: Block diagram of feedback system for this paper

Fig. 4.6: Block diagram of feedback system for [20]
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4.4 実験結果

本節では，Fig. 4.3の装置でコア部Gと管路部K に対して周波数応答計測を行う．目標圧力振幅 P ∗

は 500,1000,1500 Paとする．文献 [10, 20]と同様，定常発振制御を用いて PC2の位置 (分割面)での圧力

振幅を一定にして周波数応答を取得する．

4.4.1 コア部の周波数応答計測

周波数応答計測時の PC2における時変ゲインを Fig. 4.7に，圧力振幅を Fig. 4.8に示す．Fig. 4.7よ

り，全ての目標値において時変ゲインは測定系の共振周波数である 48.0 Hz付近で最小値となり，共振

周波数に加振周波数が近づくにつれて時変ゲインは低下，共振周波数に加振周波数が離れるにつれて時

変ゲインは増加することが分かる．これは加振周波数が共振周波数に近いほど，音源の出力が小さく済

むためである．Fig. 4.8より，P ∗ = 500, 1000 Paでは全周波数域において圧力振幅が目標値一定に制御

できていることが分かる．また P ∗ = 1500 Paにおいても共振周波数付近 43～54 Hzで圧力振幅が目標

値一定に制御されている．ここで一部の周波数で圧力振幅が目標値に追従していないのは，加振周波数

が共振周波数より離れた場合では共振利用による効果が薄くなることが原因である．

進行波圧力成分B2からA2の周波数応答をFig. 4.9に示す.ここでゲイン線図において，0 dB以上は熱

音響コアによるエネルギー増幅が行われていることを示し，0 dB以下はエネルギー散逸を示す．Fig. 4.9

のゲイン線図より，全体的に圧力振幅が大きくなるとゲインが下がる振幅依存性が見られる．エネルギー

変換はスタック長手方向の温度勾配により起こるが，圧力振幅が大きいときは空気の振動の変位が大き

くなり，エネルギー変換量は限られる．そのため，圧力振幅が大きくなるとゲインが低下すると考えら

れる．ここで P ∗ = 1500 Paの高周波数域でゲインが増加するのは，圧力振幅が目標値に追従せずに低

下することが要因である．また 59 Hz付近では P ∗=1000 Paと 1500 Paがほぼ同値となっているが，こ

れは Fig. 4.8の 59 Hz付近で圧力振幅が重なっていることから，妥当な結果であるといえる．

位相線図では，全ての目標値で位相が右下がりとなっていることが分かる．おおよそこの特性は測定

系のむだ時間を示し，時間遅れ系と同じ特性を有する．またゲイン線図と同様に圧力振幅が大きくなる

と位相が遅れる振幅依存性が見られる．
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Fig. 4.7: Gain at frequency response measurement of thermoacoustic core

Fig. 4.8: Pressure amplitude at frequency response measurement of thermoacoustic core
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4.4.2 管路部の周波数応答計測

管路部K の周波数応答計測時の PC2における時変ゲインを Fig. 4.10に，圧力振幅を Fig. 4.11に示

す．Fig. 4.10より，全ての目標値において時変ゲインは測定系の共振周波数である 41.7 Hz付近で最小

値となり，共振利用による圧力振幅増加の影響が確認できる．Fig. 4.11より，P ∗ = 500 Paでは圧力

振幅は目標値に追従しており，P ∗ = 1000, 1500 Paでは共振利用による効果が得られている低周波数

域において圧力振幅が目標値に追従していることが分かる．Fig. 4.2の大規模音源による周波数応答計

測時の圧力振幅と比較すると，P ∗ = 1000, 1500 Paではそれぞれ追従する周波数範囲が広がっている

（P ∗ = 1000 Paで 7 Hz，P ∗ = 1500 Paで 2Hzの改善が見られた）．以上より，測定系の共振周波数を

利用することで，比較的小規模な音源を用いて圧力振幅を大振幅の目標値一定とすることができた．

進行波圧力成分 A2からB2の周波数応答を Fig. 4.9に示す. Fig. 4.9より，ゲイン線図および位相線

図において全ての目標値は定量的にほぼ一致しており，コア部と異なり管路部の周波数応答では顕著な

振幅依存性は見られないことが分かる．管路部はコア部を持たないため，熱音響コアによるエネルギー

増幅はなく，エネルギー散逸のみが行われる．そのため管路部の振幅依存性はコア部に比べ低く，結果

が定量的にほぼ一致するようになる．

位相線図では加振周波数 40～60 Hzの間に，約 110 degの位相遅れが見られる．ここで管路部の位相

線図が定量的に妥当であるかを検討するために，文献 [10]で用いられた物理モデルによる評価を行う．

管路部の周波数応答を振幅依存性を無視した時間遅れ系とすると，管路部K は，

K = e−j2kl (4.3)

k =
ω + αj

c0
(4.4)

と表せる．lは管路部の分割面 PC2から閉端部までの長さ，c0は音速，ωは角周波数，kは複素波数，α

は減衰を考慮するための負実数である．(4.4)式の右辺の乗数に 2が掛かっているのは，モデルの一端が

閉端のため，入力された音波が端面で反射するため進む距離が管路長 lの 2倍となるからである．複素

波数 kの実部は振動を表しており，角周波数 ωで振動する．周波数応答を取得する際は角周波数 ωを振

ることにより取得する．複素波数 kの虚部は減衰を表しており，αが負の方向に増加すると減衰が大き

くなることを示す．

α = 0，α = −1，α = −2とした際の管路部の周波数応答を Fig. 4.13に示す．Fig. 4.13のゲイン線図
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において，α = 0では減衰がないため 0dBを示し，αの大きさによってゲイン線図が負の方向にシフト

することが分かる．また位相線図では加振周波数 40～60 Hzの間に，約 115～5 degに変化しており，約

110 degの位相遅れが見られるが，これは Fig. 4.12の結果と定量的に一致する．したがって，Fig. 4.12

の位相特性は管路長を考慮したモデルと一致することから，妥当である判断できる．

Fig. 4.10: Gain at frequency response measurement of tube

Fig. 4.11: Pressure amplitude at frequency response measurement of tube
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第5章 管路の共振周波数を可変とする大振幅音響計
測制御機構の構成

4章では，周波数応答計測系において共振特性を利用することで，小規模音源を用いて振幅依存性を

有する周波数応答が取得可能であることを示した．ただし 4章では，音源の駆動信号は正弦波でその周

波数は既知としており，そのような正弦波信号を参照することなく共振周波数かつ一定振幅で発振させ

る手法については未検討であった．一方で定常発振制御はこれまでに，臨界温度比推定にも応用され発

振周波数が自動的に決定されることが報告されている [21]. そこで本章では，熱音響システムの周波数

応答計測において測定管路長の共振特性により大振幅加振を行うために，定常発振制御に基づいて圧力

センサ-音源の閉ループ系を常に管路長に応じた共振周波数で発振させる制御系を提案する．さらに複数

の管路長に対して制御パラメータ（むだ時間 τ，PI補償器のゲインKP，KI）を共通として実験を行い，

得られた周波数応答を従来結果と比較することで，提案手法の妥当性を示す．

5.1 加振周波数を未知とした場合における定常発振制御系の構成

定常発振制御系のブロック線図をFig. 5.1に示す．Fig. 5.1(a)は 4章で用いた，正弦波の参照信号を用

いて，その振幅を定常発振制御で動的に調整する場合の制御系（従来手法と呼ぶ）である．Fig. 5.1(b)は文

献 [21]と同様であり，正弦波の参照信号を用いずに，圧力センサ出力を音源駆動信号にフィードバックさ

せる際のゲインを定常発振制御で動的に調整する場合の制御系（提案手法と呼ぶ）である．Fig. 5.1(b)の

定常発振制御系は，Fig. 5.1(a)と同様に圧力振幅PC2を目標値P ∗一定とするよう動作するが，Fig. 5.1(b)

では，本実験では音源駆動信号の振幅は 1Vとしており，音源の駆動信号は圧力信号と時変ゲインの積

となるため，調整される時変ゲインG(t)は限定的な範囲は持たない．文献 [21]では，自励発振の有無に

よって時変ゲインは正負の両方に調整されていたが，本実験に用いるコア部と管路部の測定系は発振し

ないため，時変ゲインは必ず正の値となる．

また二つの制御系では圧力センサの出力信号に対するフィードバックループの有無が異なっている．
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通常，周波数応答は加振する周波数を掃引して計測され，そのような場合には Fig. 5.1(a)の制御系を用

いることができ，加振周波数を管路長に依存する測定系の共振周波数に合わせれば大振幅加振も可能と

なる．しかし両者を常に精度良く合わせることは困難である．そこで，制御系により発振周波数が自動

決定する定常発振制御系 [21]を採用する．提案手法では，圧力センサの出力信号 pc2を音源の駆動信号

u(t)としてフィードバックし発振させる．すなわち u(t)は

u(t) = G(t)pc2(t− τ) (5.1)

と与えられる．

(a) with reference signal

(b) without reference signal

Fig. 5.1: Block diagram of steady-state oscillation control system
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自励発振開始後は定常発振制御により圧力振幅が目標値に追従するように時変ゲインが調整される．

ただし，むだ時間 τ は最小のゲインGで目標値 P ∗が達成されるように予め実験的に求めておく．むだ

時間の手動調整の概要を Fig. 5.2に示し，以下にむだ時間の調整手順を示す．

1. むだ時間の初期値を適当な値に設定し，発振実験を行う．

2. 発振後，時間応答が定常状態になるのを待つ（40～60秒程度）．

3. 時変ゲインの収束値を確認し，Fig. 5.2のように収束値が最小となるようなむだ時間を探索する．

上記の結果，管路長 L=3124 mmのとき，むだ時間は τ=14 msと定めた．

ここで，τ=14 msは実験的に求めた値であるが，pc2がセンサ位置における圧力にほぼ比例し，uが

音源位置における粒子速度にほぼ比例すると仮定すると，熱音響コア部を無視した簡単な計算から τ の

根拠を考えることができる．音速 c0 = 346 m/sと発振周波数 fo=47.1 Hzの関係より管内の波長 λは，

λ =
c0
fo

=
346

47.1
≈ 7.19 m (5.2)

となる．圧力センサ PC2から音源端面までの管路 lは 2.150 mであり，管路と波長の比より uから pc2

までの位相差を求めると，約 105.3度の位相進みとなり，むだ時間に約 254.7度の位相遅れを設定すれ

ばよい．したがって装置の全長 Lと音速 c0の関係より，

τ =
254.7

360
× T ≈ 254.7

360
× 2L

c0
≈ 12.8 ms (5.3)

となり，実測値 14 msと概ね一致する．

また PI補償器の比例ゲインKP，積分ゲインKI は全ての目標値に対して制御系が安定動作するよう

に試行錯誤でKP=5, KI=1とした．これらの設定値の妥当性については，次章以降に検証する．
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Fig. 5.2: Manual adjustment of τ

46



5.2 ナイキスト安定判別に基づくむだ時間の妥当性検証

ここでは，前節で手動調整されたむだ時間とゲインおよび発振周波数の関係から，決定したむだ時間

の妥当性について検証を行う．具体的には，Fig. 4.3(a)のコア部における測定系の音源駆動信号 uから

圧力センサの出力信号 pc2までの周波数応答（Fig. 5.3）に，収束時のゲイン Gとむだ時間 τ を用いた

周波数応答Ge−jωτ を掛けて算出したナイキスト軌跡より解析を行う．むだ時間 τ をパラメータとして

14.0，10.0，7.0 msの 3通りに変化させ，閉ループ系が安定限界に保持される最小ゲインGと発振周波

数 foを調査する．音源の加振周波数を 40～60Hzとしたときのナイキスト軌跡を Fig. 5.4，解析結果を

Fig. 5.1に示す．Fig. 5.4(a)(b)(c)は，それぞれむだ時間を 14.0，10.0，7.0 msとしたときのナイキスト

軌跡であるが，図ごとにスケールが異なることに注意する．なお本論文では，軌跡が点 (-1,0)ではなく，

原点に重なるように時変ゲインが調整されている．

Fig. 6.4より各図を比較すると，τ=14.0 msのときナイキスト軌跡は最小となり，τ=7.0 msのときナ

イキスト軌跡は最大となることが分かる．またTable 5.1より，τ が 14.0 msから離れるほど，ゲインと

発振周波数が増加することが確認できる．このとき発振周波数は τ=14.0 msのとき，測定系の共振周波

数 fr=47.5 Hzに最も近づいている．τ が管路長に対して最適な値であるとき，ナイキスト軌跡は共振周

波数付近で原点を通るため，ゲインは小さくなる．したがって Fig. 5.4(a)の τ=14.0 msでは，共振利用

による効果が得られていると考えられ，実験的に調整したむだ時間は妥当であることが分かる．
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Table 5.1: Simulation results (L=3124 mm,fr=47.5 Hz)

τ [ms] G(∞) fo[Hz]

14.0 3.5 47.0

10.0 5.8 49.3

7.0 21.8 56.9
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Fig. 5.4: Nyquist plot
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5.3 測定管路長を固定した場合の実験結果

5.3.1 実験装置および実験方法

実験装置の構成は 3章と同様であるが，熱音響エンジンに使用するコアや温度条件が異なっている．

Fig. 5.5に本章で使用するコアを示す．本章では温度条件を低温側熱交換器の温度 T ∗
C=10℃，高温側熱

交換器の温度 T ∗
H=390 ℃とし，このとき熱音響エンジンは分割面の位置において圧力振幅PC2 =880 Pa，

発振周波数 48.1 Hzで定常発振する. Fig. 3.9の装置でコア部Gと管路部Kに対して従来手法による周

波数応答計測を行い，提案手法による周波数応答計測はコア部のみで行う. そのとき目標値 P ∗は自励発

振時の実測値を含む 3点 500，880，1000 Paとする．また熱音響コア部の全長は測定系の共振周波数が

自励発振周波数と近い値となるように調整されており，共振周波数 frは 47.5 Hzである．周波数応答計

測時の全長はそれぞれ熱音響コア部が 3124 mm，管路部が 3179 mmである．本実験では提案手法によ

る自励発振時圧力振幅の推定が妥当であるか検討するため，管路部の周波数応答についてはモデルでは

なくコア部の測定系と同様の計測を行い，その実験結果を用いる．従来手法と提案手法の実験条件を揃

えるために，実験は全て同日に行った．当日の室温は 10℃であった．

Fig. 5.5: Thermoacoustic core

50



5.3.2 時間応答結果

本節では提案手法により正弦波の参照信号を用いることなく自動的に発振周波数が共振周波数付近に

決定され，目標振幅で発振することを示す．定常状態の発振周波数および振幅は，提案手法における時

間応答の 90秒から 120秒の間を FFTにかけることで取得する．

Fig. 5.6に圧力信号 pc2の時間応答，Fig. 5.7に時変フィードバックゲインGの時間応答を示す．Fig. 5.6

より 5秒付近でシステムは発振を開始しており，発振開始時の圧力 pc2は目標値 P ∗を超えるが，圧力は

緩やかに減少していき 50秒以降で各圧力は目標値に収束する．Fig. 5.7に着目すると，エンジンを発振

させるために時変ゲインは増加し，発振が開始すると目標値の一定振幅となるように自動調整されてい

る様子が確認できる．また時変ゲインの収束値には目標圧力振幅に応じて値が大きくなる相関が見られ

ることから，自動決定される時変ゲインは定性的に妥当であるといえる．ここで時変ゲインが 0から始

まっていないのは，実験データの記録を自励発振開始直前から開始しているためである．Fig. 5.6(b)よ

り，測定系は単一周波数で発振していることが分かり，発振周波数 foは目標値 P ∗=500，880，1000 Pa

のとき 47.3，47.0，47.1 Hzとなった．これらの発振周波数は測定系の共振周波数 47.5 Hzに近いことが

分かる．したがって，定常発振制御を用いて管路長に応じた音源の発振周波数を自動決定させることが

可能であることが分かる．
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Fig. 5.6: Time response of pc2 (KP = 5,KI = 1)

52



0 20 40 60 80 100 120
3

3.5

4

4.5

5

5.5

6

Time(s)

G
a

in
 (

−
)

 

 
P

∗
=500 Pa

P
∗
=880 Pa

P
∗
=1000 Pa

Fig. 5.7: Time response of time-varying gain G

53



5.3.3 周波数応答結果

本節では，Fig. 5.6の時間応答より周波数応答を算出し，得られた単一周波数の周波数応答と従来手

法により得られた周波数応答を比較し，提案手法の妥当性を検証する．Fig. 5.8に両手法により得られ

た熱音響コア部の周波数応答を実線（従来手法）及び点（提案手法）で示す．従来手法では加振周波数

を 40～60 Hzの範囲で掃引した．Fig. 5.8より，提案手法による単一周波数の周波数応答は従来手法の

周波数応答に重なっており，両手法の結果が定量的にほぼ一致していることが分かる．また提案手法を

用いた周波数応答結果では，従来より得られていた圧力振幅が大きくなるほどゲインが減少する振幅依

存性 [10]も確認できる．したがって提案手法により従来手法に整合する周波数応答が得られたことから，

提案手法が妥当であるといえる．以上のことから，測定管路長を変更すれば提案手法を用いて所望の周

波数範囲で周波数応答を取得できると考えられる．
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5.4 測定管路長を変化させた場合の実験的検証

前章では，定常発振制御に基づいて圧力センサ-音源の閉ループ系を常に管路長に応じた共振周波数で

発振させる制御系を提案し，任意に設定した目標圧力振幅で閉ループ系の安定限界に保持するように制

御パラメータ（むだ時間 τ，PI補償器のゲインKP，KI）を手動調整することで従来結果と同様の周波

数応答が得られることを示した．ただし管路長毎に制御パラメータの手動調整を行うことは実用的でな

いため，制御パラメータを共通とした場合の実験的検証が必要である．そこで本節では，複数の管路長

に対して制御パラメータを共通として実験を行い，得られた周波数応答を従来結果と比較することで，

提案手法の妥当性を示す．

5.4.1 実験装置および実験方法

実験装置の構成は 3章と同様で，実験では Fig. 3.1のコアを用いており，温度条件を低温側熱交換器

の温度 T ∗
C=10℃，高温側熱交換器の温度 T ∗

H=350 ℃とする．複数の管路長に対して制御パラメータを

共通とした場合の実験的検証を行うために，本実験では Fig. 4.3(a)における圧力センサ PS2-音源間の

管路長 lvar を変化させ，管路長 Lを 3通りに変更した．このとき，後にナイキストの安定判別に基づ

く自励発振時圧力振幅を推定することを考慮して，制御系によって自動決定される 3点の発振周波数が

熱音響エンジンの発振周波数 48.0 Hzを含むようにするように管路長 Lを決定する. これは提案手法の

単一周波数の周波数応答より得られるナイキスト軌跡から原点を通る軌跡を内挿するためである．した

がってコア部の測定管路長 Lは 3124，3028，2944 mmとし，その際に実測した共振周波数 frは 47.4，

49.0，50.1 Hzとなった．ここで共通とする制御パラメータは管路長が 3124 mmのときに調整してお

り，むだ時間 τ は最小のゲインGで目標値 P ∗が達成されるように実験的に τ=14 msと定め，PI補償

器の比例ゲインKP，積分ゲインKI は全ての目標値に対して制御系が安定動作するように試行錯誤で

KP=5, KI=1と決定した．
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5.4.2 時間応答結果

管路長 Lを 3124，3028，2944 mmに変化させた場合の圧力信号 pc2 の時間応答を Fig. 5.9に示す．

Fig. 5.9(a)はL=2944 mm，Fig. 5.9(b)はL=3028 mm，Fig. 5.9(c)はL=3124 mmの時間応答を示す．

図によって発振する時間が変化しているのは，実験データの記録開始時間が異なるためである．Fig. 5.9

より，発振開始時の圧力 pc2は目標値 P ∗を超えるが，その後目標値の一定振幅となるように自動調整さ

れている様子が確認できる．

Table 5.2に各管路長 Lにおける共振周波数 frと提案手法により自動決定された測定系の発振周波数

fo，自動調整されたゲインの収束値G(∞)を示す．Table 5.2より，まず発振周波数に着目すると，全て

の発振周波数は管路長に応じた共振周波数に近い値で自動決定されている．また自動調整されたゲイン

の収束値は全ての管路長で目標圧力振幅に応じて値が大きくなる相関が見られ，5.3.2章と同様の結果が

得られた．以上の結果より，複数の管路長に対して制御パラメータを共通とした場合においても発振周

波数が自動決定されることが分かる．

ここでTable 5.2より，管路長が短くなるほど，ゲインの収束値が大きくなっていることが分かる．今

回むだ時間は最長の L=3124 mmに対して最小ゲインを達成する実測値を用いているため，管路長の変

化に伴って最適ではなくなる．これにより共振特性によって得られる効果が少なくなるため，圧力振幅を

目標値一定に追従させるために時変ゲインは大きくなる．本実験における管路可変量に対しては，むだ

時間を共通としても圧力振幅を目標値一定に追従させることが可能であるが，設定するむだ時間によっ

て共振利用が可能な周波数帯域が制限されるため，広帯域の計測を行う場合にはむだ時間の再調整が必

要となる．

Table 5.2: Determined oscillation frequency

L[mm] fr[Hz]
P ∗ = 500Pa P ∗ = 1000Pa P ∗ = 1500Pa

fo[Hz] G(∞) fo[Hz] G(∞) fo[Hz] G(∞)

3124 47.4 46.9 3.13 46.7 3.59 46.4 3.85

3028 48.7 48.0 3.21 47.8 3.60 47.5 4.00

2944 50.1 49.2 3.29 48.9 3.85 48.5 4.13
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Fig. 5.9: Time response of pc2 (KP = 5,KI = 1)
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5.4.3 周波数応答結果

Fig.5.10に両手法より得られた熱音響コア部の周波数応答を実線（従来手法）及び点（提案手法）で示

す．全ての目標値において両手法の結果はゲイン特性と位相特性で共に定量的にほぼ一致しており，提

案手法は妥当であるといえる．したがって得られた周波数応答より，複数の管路長に対しても発振周波

数が自動決定され，従来結果と同様の周波数応答が得られることが分かった．

ただし P ∗ = 1500 Paは P ∗=500，1000 Paに対して周波数応答の誤差が大きいことが分かる．この原

因として従来手法と提案手法における計測中の温度低下の違いが考えられる．ここで実験時の高温側温

度 THの温度低下の様子を Fig. 5.11に示す．破線は目標値 T ∗
H，青色のプロットは従来手法，赤色のプ

ロットは提案手法を示す．従来手法による周波数応答計測では 40～60 Hzの周波数掃引を 105秒間で行

うのに対し，提案手法では周波数一定で 120秒間計測している．Fig. 5.11より，従来手法では目標値が

P ∗ = 1500 Paのとき，発振中には TH=347℃までが下がることが確認できる．一方で，提案手法によ

る周波数応答取得時は TH=337℃まで温度低下している．ここで文献 [10]では，温度比が低いほど周波

数応答のゲインと位相が低下する振幅依存性が得られている．そのため温度比が低下した分，周波数応

答のゲインと位相が低下したと考えられる．従来手法では周波数を切り替える際に音源加振を約 0.5秒

間停止しているが，提案手法では連続的に計測を行っているため，両手法で温度低下の傾きが異なると

考えられる．
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Fig. 5.11: Temperature drop due to measurement time (P ∗ = 1500 Pa)
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第6章 熱音響コア部の周波数応答に基づく自励発振
時圧力振幅の推定

本章では，熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅の推定を行う．推定手法は，以前より提案されてい

るナイキストの安定判別に基づく手法を用いる．その概要をまず次節で述べた後に，実際に推定を行っ

た結果を 6.2.2節で述べる．

6.1 ナイキストの安定判別に基づく自励発振時圧力振幅の推定手法 [20]

コア部Gと管路部K を 1入出力のシステムとし，ナイキストの安定判別に使用できる因果的なシス

テム表現に基づいて表すと以下のようになる．

Ã2 = GB̃2 (6.1)

B̃2 = KÃ2 (6.2)

自励発振時圧力振幅の推定するために，4.4.2節で実測した管路部の周波数応答と 5.4.3節で取得した

コア部の周波数応答を用いてナイキストの安定判別に基づいて自励発振時圧力振幅の推定する手法につ

いて述べる．G, K の周波数応答が与えられたときの閉ループ系を Fig. 6.1に示す．この閉ループ系の

安定性について，次の補題が成り立つ．

補題 6.1 G, K の周波数応答が与えられたとき，Fig. 6.1の閉ループ系が安定となるための必要十分条

件は，

ϕ := 1−GK (6.3)
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のナイキスト軌跡が原点を囲まないことである．

軌跡が原点を通る場合は安定限界（定常発振状態）に対応する．よって，圧力振幅をパラメータとし

て取得したGとK の周波数応答を用いて描いたナイキスト軌跡が原点上を通過する圧力振幅を，エン

ジンの自励発振時圧力振幅，原点と重なる周波数を自励発振時の発振周波数と推定できる．原点上を通

る軌跡がない場合は，原点に最も近い，原点を囲む軌跡と囲まない軌跡を内挿して原点上を通る軌跡の

圧力振幅および原点上の周波数を求め，それを推定値とする．

したがって以下の手順で熱音響エンジンの安定性解析を行う．

1. コア部の周波数応答実験を様々な目標圧力振幅で行い，コア部の因果的システムGの周波数応答

を次式で求める．

G =
Ã2

B̃2

(6.4)

2. 管部の周波数応答はモデルから，管部の因果的システムK の周波数応答を次式で求める．

K =
B̃2

Ã2

(6.5)

3. ナイキストの安定判別を実行し，軌跡が臨界点に最も近づくときの圧力振幅をエンジンの発振時

圧力振幅と推定する．

Fig. 6.1: Closed loop system
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6.2 自励発振時圧力振幅の推定

本節では，前節までに取得されたコア部と管路部の周波数応答を用いて，ナイキストの安定判別によ

る自励発振時圧力振幅の推定を行う．ただし提案法の周波数応答は 3点のみであるため，周波数応答を

内挿してナイキスト軌跡が原点を通る点を内挿する必要がある．そこで 5.4.3節で取得したコア部の周

波数応答をスプライン補間して内挿することで，自励発振時圧力振幅の推定を行う．

6.2.1 スプライン補間によるコア部の周波数応答

スプライン補間の目的は，コア部と管路部の周波数応答を合わせたナイキスト軌跡を描画するために，

提案法で得たコア部と管路部の周波数を一致させることである．そこでスプライン補間をする際は，従

来法で得た周波数応答結果を元データにして，提案法の周波数が従来と同一となる周波数応答を算出す

る．これにより提案法で得たコア部と管路部の周波数が一致するため，ナイキスト軌跡が描画可能にな

る．スプライン補間後のコア部の周波数応答をFig. 6.2，管路部の周波数応答をFig. 6.3に示す．Fig. 6.2

内においてプロット点は提案法により得た周波数応答，実線はスプライン補間後の周波数応答を示す．

Fig. 6.2より，提案法のプロット点は実線に重なっており，Fig. 6.3の周波数刻みと一致するようになっ

ていることが確認できる．したがって提案法により得た周波数応答のスプライン補間は問題なく行えて

いるため，自励発振時圧力振幅の推定ではスプライン補間後の周波数応答を用いる．

今回提案法による測定点は 3点のみであるため，Fig. 6.2のスプライン補間後の周波数応答は測定点

から離れるほど，本来の周波数応答（Fig. 5.10）とは異なる．そのため測定周波数帯域 40～60 Hzとな

るように測定管路長を可変とすれば，精度高く内挿することは可能である．ただし今回は実験を簡単化

するために測定点が推定対象の自励発振周波数を含むように調整しているため，測定した周波数以外の

帯域の応答については問題視しない．
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6.2.2 推定結果

ナイキスト軌跡を Fig. 6.4に示す．実線は提案法，破線は従来法の結果を示す．図より，圧力振幅が

小さいほど軌跡は左にシフトし，圧力振幅が大きいほど軌跡は右にシフトするという定性的な傾向が見

られる．また P ∗=500，1500 Paにおいて提案法のナイキスト軌跡は従来法に対して右側にシフトして

いることが分かる．これはコア部の周波数応答（Fig. 5.10）の差が原因であり，特に周波数応答におい

て差の大きかった 1500 Paのときでは軌跡の変動を顕著に確認することができる．

従来法と提案法による熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅と発振周波数の推定結果を Table 6.1に

示す．Fig. 6.4のナイキスト軌跡より，提案法では圧力振幅を算出すると 1024 Paとなり，約 1.1%の誤

差で圧力振幅を推定できた．推定された自励発振時圧力振幅と発振周波数は実測値と定量的にほぼ一致

することが分かる．ここで従来法による推定では圧力振幅は 1016 Paとなり，約 0.3%の誤差で推定でき

た．ただし従来法は加振周波数を既知とした場合の結果であり，実際の推定では通常，加振周波数は未

知であることに注意する．したがって加振周波数を未知とした場合における提案法を用いても従来法と

同等に高い推定精度で推定することができるため，提案法による熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅

の推定は有用であるといえる．提案手法の推定誤差が大きくなるのは，Fig. 5.11で示した温度低下によ

る影響であると考えられる．提案手法では P ∗=1500 Paにおいて温度比が小さく，Fig. 6.4の軌跡は右

にシフトするため，従来手法の推定結果と差が生じる．

Table 6.1: Estimation results

Method
Measured value Estimated value

error[%]
PC2[Pa] fo[Hz] PC2[Pa] fo[Hz]

Previous
1013 48.0

1016 47.9 0.3

Proposed 1024 48.0 1.1
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第7章 定常発振制御系の安定条件の実験的検討

5.4.3節では，設定するむだ時間によって共振利用が可能な周波数帯域が制限され，広帯域の計測を行

う場合にはむだ時間の再調整が必要となることを述べた．提案する大振幅音響計測制御機構では，管路

の可変量に応じて測定範囲が決定されるため，設定したある 1つのむだ時間による制御系の安定領域を

調査しておく必要がある．そこで本章では，5章で提案した定常発振制御系がコア部の測定系において

時間応答を取得した際に安定となる条件を実験的に検討する．実験では，制御パラメータを共通として

測定管路長を変化させた場合と，測定管路長を固定として PI補償器のゲイン（KP，KI）を変化させた

場合を扱い，定常発振制御系が安定となる条件や振幅依存性が安定領域の境界に与える効果を示す．

7.1 制御パラメータを共通として測定管路長を可変とした場合

本節では，制御パラメータを共通として測定管路長と目標値を変化させ，定常発振制御系が安定とな

る条件について検討する．共通とする制御パラメータは管路長が 3124 mmのときに合わせて調整して

おり，むだ時間 τ を 14 ms，KP = 5，KI = 1とし，管路長 Lを 2444～3124 mmの範囲で 7通りに変

化させる．120秒間の時間応答実験にて，圧力振幅の推定値が許容値±5Pa以内で目標値に収束する場

合を安定，収束しない場合を不安定とした．目標値は 500，1000，1500 Paとした．実験結果をまとめ

たものをTable 7.1に示す．Table 7.1では，安定となった場合は ◦，不安定となった場合は×が記載さ

れている．Table 7.1より，P ∗ = 1000 Paにおいては全管路長で安定となり，P ∗ = 500，1500 Paでは

一部の管路長のときに不安定となることが分かる．

ここで P ∗ = 500 Paが不安定となるときの圧力信号 pc2の時間応答の一例 (L=2878 mm)を Fig. 7.1，

また L=2878 mmかつ P ∗ = 500 Paにおける圧力信号 pc2 と推定値 P̂ の時間応答を Fig. 7.2に示す．

Fig. 7.1は管路長 Lを 2878 mmとしたときの時間応答である．Fig. 7.1より，P ∗ = 500 Paのみ目標値

に追従せず，目標値周りでうなりが発生していることが分かる．Fig. 7.2より，推定値 P̂ も圧力信号と

同様にうなりが生じている．また Fig. 7.1(b)の拡大図より，全ての目標値で単一周波数で発振している
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ことが分かる．Fig. 7.1のように 500 Paのみが目標値に追従せずに制御系が不安定動作する現象は，管

路長 L=2792，2715 mmでも同様に確認されている．

Table 7.1: Experimental closed-loop stability (τ = 14 ms，KP=5，KI=1)

L[mm]
stable / unstable

P ∗ = 500 Pa P ∗ = 1000 Pa P ∗ = 1500 Pa

3124 ◦ ◦ ◦
2944 ◦ ◦ ◦
2878 × ◦ ◦
2792 × ◦ ◦
2715 × ◦ ◦
2624 ◦ ◦ ◦
2444 ◦ ◦ ×
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Fig. 7.1: Time response of pc2 (L = 2878 mm，τ = 14 ms，KP=5，KI=1)
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Fig. 7.2: Time response of pc2 (L = 2878 mm，τ = 14 ms，KP=5，KI=1)
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P ∗ = 1500 Paが不安定となるときの圧力信号 pc2の時間応答を Fig. 7.3，P ∗ = 1500 Paにおける圧

力信号 pc2と目標値 P̂ を Fig. 7.4に示す．Fig. 7.3は，管路長 Lが 2792 mmのときに P ∗ = 1500 Paの

みが目標値に追従しない結果であり，Fig. 7.3(a)は全体図，Fig. 7.3(b)は 100秒付近の拡大図を示す．

Fig. 7.3(a)より，P ∗ = 1500 Paでは目標値周りでうなる現象は見られないが，圧力信号 pc2の時間応答

には高調波成分による歪みが確認でき，発振周波数が単一周波数に決定されていないことが分かる．ま

た Fig. 7.4より，P ∗ = 1500 Paにおける推定値 P̂ は目標値に追従している．定常発振制御では，推定

値は正弦波を想定して算出するため，P ∗ = 1500 Paでは本来の条件を満たさずに制御が行われている．

そのため推定値は目標値に追従しているが，圧力信号 pc2は目標値付近に追従しない．

以上より，P ∗ = 500，1500 Paでは一部の管路長のときに不安定となるが，それぞれ別の要因によって引

き起こされていると考えられる．そのためP ∗ = 500 Paで不安定となる原因を次節で示し，P ∗ = 1500 Pa

の不安定動作については次章で言及する．
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Fig. 7.3: Time response of pc2 (L = 2444 mm，τ = 14 ms，KP=5，KI=1)
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Fig. 7.4: Time response of pc2 (L = 2444 mm)
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7.2 測定管路長を固定としてPI補償器のゲイン（KP，KI）を変化させた場合

Fig. 7.1のように 500 Paのみが目標値に追従せずに制御系が不安定動作する現象について，目標値が

500 Pa以上では制御系が不安定動作することが見られないことから，振幅依存性によって制御系の安定

領域が変化する可能性が考えられる．そこで本節では，PI補償器のゲイン（KP，KI）を変化させて各

圧力振幅における安定条件を実験的に調べる．

7.2.1 各圧力振幅における安定条件の調査

振幅依存性が安定領域に与える効果を検証するために，ある一つの管路長に対して 500 Paよりも低い

目標値を設定して，その時間応答の安定条件を調査する．具体的には各目標値における推定値の時間応

答より，制御系のうなりの有無を確認する．実験では目標値は 5つ設定し，制御パラメータはTable 7.1

の実験と同一とする（τ = 14 ms，KP=5，KI=1）．各目標値における圧力振幅の推定値の時間応答を

Fig.7.5に示す．Fig.7.5より，P ∗=500 Paでは推定値が安定となり，Table 7.1とは異なる結果が得られ

た．本実験では実験日によって，安定/不安定が切り替わることが確認されており，この現象の詳細は分

かっていない．

Fig.7.5より，各目標値の結果は大まかに 3つの結果に分けて考えることが出来る．P ∗=500，400Paで

は目標値に収束して安定となり，P ∗ =375，350 Paでは目標値周りでうなりが生じて不安定，P ∗=300 Pa

では制御系が目標値に追従できず発振を繰り返して不安定となっていることが分かる．このことから目

標値が数十 Pa程度変わることで安定/不安定が切り替わること，うなりは安定と不安定の間で生じてい

ることが分かる．P ∗=375，350 Paで確認されたうなりは目標値周りで緩やかに振動しており，Fig. 7.1

と同様の傾向を示しているため，制御系にうなりが起こる現象は制御系が不安定に近づくことで発生す

る現象と考えることができる．

したがってこの現象は制御系の一種の不安定現象として捉えることができる．また目標値が低下する

と安定/不安定の境界付近に近づくことから，安定性領域が変化することが予想される．
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7.2.2 振幅依存性がKP，KI の安定領域の境界に与える効果

前節では，目標値が低下すると不安定動作が大きくなることが確認され，安定領域が目標値によって

変化することが予想された．そこで本節では，KP とKI を様々な値に振って目標値ごとの簡易的な安定

領域を取得し，安定領域が変化するか実験的に調べた．測定管路長を 2796 mm，目標値を 500，1000Pa

とし，180秒間の時間応答にて目標値に収束する場合を安定，収束しない場合を不安定とした．実験的

に取得した安定領域を Fig.7.6に示す．Fig.7.6(a)(b)(c)はそれぞれ P ∗=300，500，1000 Paの応答を示

す．ここで Fig. 7.6(a)のみ図のスケールが異なることに注意する．図では安定なKP とKI の組み合わ

せは’◦’，不安定なKP とKI は’×’および’∗’を示しており，それぞれを case(a)，case(b)とした．分類

した意図としては，うなりの有無による二種類の不安定応答が得られたためである．

Fig.7.6より，安定/不安定の境界線は右上がりとなっていること，安定領域は目標値ごとに明確に異

なり，目標値が低下する程に安定となる領域が狭まることが分かる．以上のことから，KP とKI が同一

の場合において不安定動作する現象は，目標値が低下することによって安定領域が狭くなるためだと考

えられる．

Fig.7.6で確認された 2種類の不安定動作から，制御系にうなりが生じる現象（case(b)）の原因につい

て考える．Fig.7.6における case(a),(b)の代表的な応答を Fig.7.7,7.8に示す．赤線は圧力 p，緑線は圧

力振幅の推定値 P̂，青線は時変ゲインG(t)を表している．Fig.7.7の case(a)は発振開始と発振停止が繰

り返されて圧力が目標値に収束しない応答であるが，Fig.7.8の case(b)は圧力が目標値周りでうなりを

生じて目標値に収束しない応答になっている．

また Fig.7.6より，不安定動作 case(a)と (b)には以下の関係があることが分かる．

• P ∗ = 1000Paでは case(a)のみ確認

• P ∗ = 500Paでは case(a),(b)を両方とも確認

ここで時変ゲインに着目すると，case(a) は case(b) に対してゲインの変動量が大きいことが分かる．

P ∗=1000 Paで case(a)のみ確認されたのは，ゲイン変動量が大きいことによって発振が停止する値ま

でアンダーシュートするためである．また P ∗=500 Paで case(b)が確認されたのは，ゲインの変動が小

さくなることで過度なアンダーシュートがなくなるためであり，それにより一定の周期で不安定動作す

る．したがって目標値の違いによってゲインの変動量が変化し，二種類の不安定動作が存在したと考え

られる．
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Fig. 7.7: Case(a) : P ∗=1000 Pa,KP = 10,KI = 35

Fig. 7.8: Case(b) : P ∗=500 Pa,KP = 10,KI = 10
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第8章 二次共振周波数の励起による発振周波数の変
化とバンドパスフィルタの効果検証

本節では，7.1節で確認された Fig. 7.4について，高周波数成分によって時間応答波形に歪みが生じる

原因を示し，バンドパスフィルタを適用した場合の時間応答と安定性について実験的に検討する．

8.1 FFTによる時間応答の周波数分析

7.1節より，Fig. 7.4の P ∗=1500 Paでは時間応答波形に歪みが確認でき，発振周波数が単一周波数に

決定されていないことが示された．そこで P ∗=1500 Paの時間応答から高周波数成分の要因を考える．

Fig. 7.4(b)の 0.1秒間の時間応答より，1周期の波形がそれぞれ 5～6，19個確認できることから，周波

数は約 55 Hzと約 190 Hzであることが分かる．この周波数成分を詳細に確認するために FFTによる周

波数分析を行った．結果を 8.1に示す．周波数分析の結果，55Hzと 194Hzでそれぞれピークが確認さ

れた．ここで低い周波数から一次共振周波数 f1，二次共振周波数 f2,音速を c0とすると，単純な管路の

共振周波数は,

fm+1 =
(2m+ 1)c0

2L
(m = 0, 1, 2, ...) (8.1)

と与えられる．実測した一次共振周波数を用いて二次共振周波数を算出すると，

f2 =
3c0
2L

= 3× 59.3 = 177.9 Hz (8.2)

となり，これは 194 Hzのピーク値とおおよそ近い値となる．ただし (8.2)式は管路が一様な場合の理

論式であるため，Fig. 4.4(b)のインクリーザ部分による段付きを有する管路を考慮していない．面積比

と管路長の関係からインクリーザによる段付きを有する測定系の音源駆動信号 uから圧力センサの出力

信号 pc2までの共振周波数を計算すると，共振周波数は Fig. 8.2のようになる．Fig. 8.2より，一次共振
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周波数は 55 Hz，二次共振周波数は 200 Hzと読み取ることができ，この二次共振周波数は時間応答波形

で確認された 194 Hzのピーク値と近い値となる．

以上のことから，194 Hzのピーク値は音響系の二次共振周波数と考えられる．したがって計測時に一

次共振周波数と同時に二次共振周波数が励起されて正弦波加振でなくなり，推定値が正しく検出されな

いため，圧力振幅が目標値に収束しないと考えられる．
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8.2 二次共振周波数の励起による発振周波数の変化

本節では，二次共振周波数の励起によって発振周波数が切り替わることを報告する．管路長Lを 2292

～2444 mmまでの 3通りに変化させ，P ∗=1500 Paの時間応答を 120秒間取得する．制御パラメータは

Table 7.1の実験と同一とする（τ = 14 ms，KP=5，KI=1）．またそれぞれの測定系の周波数応答から

ナイキスト軌跡を取得し，設定したむだ時間 τ=14 msと実測したゲインの収束値G(∞)を用いて軌跡

が原点を通る際の発振周波数を解析により調査する．管路長 Lを 2292～2444 mmまで変化させた場合

の P ∗=1500 Paの時間応答を Fig. 8.3，Fig. 8.4，Fig. 8.5，ナイキスト軌跡を Fig. 8.6，結果をまとめた

ものをTable 8.1に示す．解析結果より得た発振周波数を f̂oとする．なお本実験は，Table 7.1の実験と

は別日に取得している．そのため，Table 7.1の実験ではL=2444 mmは不安定であったが，本実験では

安定となった．この原因については分かっていない．

Fig. 8.3，Fig. 8.5より，L=2444，2292 mmではそれぞれ単一周波数で発振し，圧力振幅が目標値に

追従していることが分かる．ただしその発振周波数 fo は 54.4 Hzと 202.8 Hzと異なることが分かる．

この 2つの周波数は，前節より一次共振周波数と二次共振周波数であると考えられる．また Fig. 8.4で

は，Fig. 7.4と同様に一次共振周波数と二次共振周波数が同時に励起されていることが分かる．ここで

Fig. 8.6のナイキスト軌跡を確認すると，L=2444 mmでは f̂o=54.7 Hz，L=2394 mmでは f̂o=55.4，

196 Hz，L=2292 mmでは f̂o=203 Hzで軌跡が原点を通り，実測値と同様に一次共振周波数と二次共振

周波数で発振することが分かる．本実験のむだ時間は L=3128 mmのときに調整されているため，管路

長が小さくなるほど一次共振から外れて二次共振に近づき，最終的に二次共振周波数で発振すると予想

される．

すなわちナイキスト軌跡上において，管路長の変化に応じてむだ時間が最適値から離れることで，原

点を通る軌跡が切り替わったと考えられる．また Fig. 8.4の結果から二次共振の利用が可能であること

が分かり，二次共振の積極的な利用により測定周波数帯域の拡大と管路の可変長の低減が期待される．

ただし二次共振の利用には，むだ時間の再調整は不可欠となる．

Table 8.1: Experimental results

L[mm] f1[Hz] fo[Hz] f̂o[Hz] stable/unstable

2444 59.3 54.4 54.7 ◦
2394 60.6 56.1/196 55.4/196 ×
2292 63.0 202.8 203 ◦
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Fig. 8.3: Time response of pc2 (L = 2444 mm)
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Fig. 8.4: Time response of pc2 (L = 2394 mm)
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Fig. 8.6: Nyquist plot
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8.3 バンドパスフィルタによる高周波数成分除去と効果

8.3.1 高周波数成分除去の効果検証

8.1節では，計測時に一次共振周波数と同時に二次共振周波数が励起されてることで，圧力振幅が目標

値に追従しないことが示された．そこで測定系を単一周波数で発振させるために，管路長 L=2394 mm

のときに圧力波形に生じた高周波成分を除去して Fig. 8.4と同様の実験を行う．実験では 4次のバター

ワース特性をもつバンドパスフィルタを用いて周波数帯域を制限しており，周波数帯域は 10～150 Hz

に設定した．実験結果を Fig.8.7に示す．なお Fig. 8.7(a)は全体図，Fig. 8.7(b)は拡大図であり，青線

は圧力 p，黒線は推定値 P̂ を示す．このとき実測したゲインの収束値は，バンドパスフィルタ適用前

でG(∞)=7.89，適用後でG(∞)=11.20となった．Fig. 8.7(a)より，圧力波形と推定値は目標値である

1500Paに収束していることが分かる．Fig. 8.7(b)より，時間応答波形を確認すると二次共振周波数が

除去されていることが分かる．またバンドパスフィルタ適用後はゲインが増加し，発振周波数が低下し

ている．ゲインと発振周波数はむだ時間に応じて変動することから，バンドパスフィルタ適用の影響に

より，管路長に応じたむだ時間の最適値が変化していると考えられる．

ここで τ=14 msと実測したゲインの収束値G(∞)を用いたナイキスト軌跡を描き，バンドパスフィ

ルタによる高周波数成分除去の効果を確認する．バンドパスフィルタ適用前の軌跡を Fig. 8.8(a)，適用

後の軌跡を Fig. 8.8(b)に示す．Fig. 8.7(a)より，バンドパスフィルタ適用前の軌跡は一次共振周波数

55.8 Hzと二次共振周波数 197 Hzで原点を通るのに対して，Fig. 8.8(b)の適用後は，二次共振周波数が

原点を通らないことが分かる．バンドパスフィルタにより 150 Hz以降が減衰するため，二次共振周波

数は励起されなくなり，結果的に単一周波数で発振する．

したがって測定管路長によっては計測時に二次共振周波数などの高周波数成分が励起されるが，共振

利用する周波数帯域をバンドパスフィルタにより制限することで制御系は安定となり，バンドパスフィ

ルタの適用が有効であるといえる．また逆にバンドパスフィルタで二次共振周波数成分を選択すること

により，二次共振周波数など高調波を積極的に利用して測定周波数帯域を広げることも期待できる．
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Fig. 8.7: Time response of pc2 with BPF (L = 2394 mm)
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8.3.2 バンドパスフィルタによるむだ時間と発振周波数の変化

前節では，バンドパスフィルタ適用の影響により，管路長に応じたむだ時間の最適値が変化すること

が予想された．そこで，測定系の周波数応答からナイキスト軌跡を描き，軌跡が最小ゲインで原点を通

る際のむだ時間と発振周波数を解析により調査する．バンドパスフィルタ適用前のナイキスト軌跡を

Fig. 8.9(a)，適用後の軌跡を Fig. 8.9(b)，結果をまとめたものを Table 8.2に示す．

Table 8.2より，バンドパスフィルタ適用後は最適なむだ時間が小さくなることが分かる．またむだ時

間が小さくなることで軌跡が原点を通る位置が変わり，発振周波数が低くなっている．これらの結果は前

節の結果と定性的に一致している．以上より，バンドパスフィルタを 10～150 Hzと設定し，L=2394 mm

とした場合では，管路長に応じたむだ時間の最適値が低下するといえる．ただし今回は詳細な実験およ

びその検証を行っていないため，今後はバンドパスフィルタが提案手法に及ぼす影響を調査する必要が

ある．またバンドパスフィルタを適用する際は，最適なむだ時間と発振周波数が変化することを考慮す

る必要がある．

Table 8.2: Simulation results (L=2394 mm，f1=60.6 Hz)

Method τ [ms] G(∞) fo[Hz]

Without BPF 11.0 5.77 58.2

With BPF 9.8 5.81 57.8

88



0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.6 1.8
-0.8

-0.6

-0.4

-0.2

0

0.2

0.4

0.6

0.8

システム: untitled1

実数: -0.000344

虚数: 0.000174

周波数 (Hz): 58.2

Real Axis

I
m
a
g
i
n
a
r
y
 
A
x
i
s

(a) without BPF (τ=11.0 ms,G(∞)=5.77)

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.6 1.8
-0.8

-0.6

-0.4

-0.2

0

0.2

0.4

0.6

0.8

システム: untitled1

実数: -0.000484

虚数: 0.00201

周波数 (Hz): 57.8

Real Axis

I
m
a
g
i
n
a
r
y
 
A
x
i
s

(b) with BPF (τ=9.8 ms,G(∞)=5.81)

Fig. 8.9: Nyquist plot
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第9章 結言

本論文では，実測した熱音響コア部の周波数応答に基づいて熱音響システムの自励発振時圧力振幅を

推定するために，測定系の共振特性を利用することで小規模な音源で大振幅加振させる手法と，管路長

を変化させることで発振周波数を掃引する周波数応答計測手法を用いた大振幅音響計測制御機構を提案

し，その有用性を実験的に示した．

第 4章では，小規模な音源を用いて大振幅加振を達成し，一定の圧力振幅で周波数応答を取得する方

法を提案した．熱音響コア部の周波数応答計測系において共振特性を利用することで小規模な音源を用

いて大振幅加振を可能とし，圧力振幅を目標値一定に保持できることを示した．また管路部の周波数応

答結果は，従来の大規模音源を用いた周波数応答よりも測定周波数範囲が拡大することを示した．

第 5章では，周波数応答計測において管路長を動的に可変とし，常に管路長に応じた共振周波数で発

振する大振幅音響計測制御機構を提案した．加振周波数を未知とした場合において，正弦波信号を参照

しない定常発振制御を用いることで，複数の管路長に対しても発振周波数が一次共振周波数付近に自動

決定された．また任意に設定した目標圧力振幅で閉ループ系の安定限界に保持するように制御パラメー

タを手動調整することで，従来結果と同様の周波数応答が得られ，提案手法の妥当性を示した．

第 6章では，第 5章で取得された熱音響コア部の周波数応答に対してスプライン補間を行い，管路部

の周波数応答と合わせて熱音響エンジンの自励発振時圧力振幅を推定した．結果，自励発振時圧力振幅

は推定誤差 1.1%で推定され，実測値と定量的に一致することを示した．

第 7章では，コア部の測定系において時間応答を取得した際に定常発振制御系が安定となる条件を実

験的に検討した．KP とKI を変化させ目標値ごとの安定領域を取得することで，振幅依存性が安定領

域の境界に与える効果を示した．

第 8章では，管路長の変化に応じて二次共振周波数が励起され，発振周波数が変化することを示した．

さらにバンドパスフィルタを用いて共振利用する周波数帯域を制限した時間応答が，一次共振周波数付

近の単一周波数で発振し，圧力振幅が目標値一定となることを示した．
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第10章 今後の課題

今後の課題を以下に示す．

• 定常発振制御系の理論的な安定性解析

• むだ時間 τ を再調整する手法の検討

• 測定管路長を連続的に変化させる機構の導入

第 5章にて構成した定常発振制御系は，文献 [21]を参考にしており，エネルギー供給を制御することで

制御対象に出入りするエネルギーを一定に保つよう動作しており，理論的な解析が行われている．第 7

章では，閉ループ系が安定となる条件の実験的な検討に留まっているが，この理論的な解析を行うこと

が今後の課題である．

第 5章では，むだ時間を共通としても圧力振幅を目標値一定に追従させることが可能であるが，むだ

時間によって共振利用が可能な周波数帯域が制限されることを示した．そのため広帯域での計測を行う

場合はむだ時間の再調整が必要となる．さらに第 8章では，二次共振の利用によって圧力振幅が目標値

一定に制御されたことから，むだ時間の再調整を行うことで，二次共振の積極的な利用により測定周波

数帯域の拡大と管路の可変長の低減が期待される．

本論文では，管路長を静的に変化させた場合について実験を行った．提案した大振幅音響計測制御機

構は，管路を連続的に可変とし，常に共振周波数を掃引して圧力振幅を大振幅の目標値一定とすることを

目指しているため，実際に測定管路長を連続的に変化させる機構を導入することが今後の課題である．
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