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Контурные тепловые трубы обладают всеми достоинствами классических тепловых труб, менее
подвержены влиянию силы тяжести и имеют более высокие теплопередающие характеристики. Их
удобно применять в стесненных условиях эксплуатации. В части поддержания температуры они об-
ладают саморегулированием, предотвращая существенное снижение температуры посадочного ме-
ста тепловыделяющего оборудования при уменьшении тепловой нагрузки. Миниатюрные контур-
ные тепловые трубы способны заменить обычные тепловые трубы на перспективных космических
аппаратах, заметно повысив при этом возможности по отводу тепловой мощности и понизив их
массу. Для разработки эффективных методов проектирования контурных тепловых труб требуется
создание физической и математической моделей сопряженных процессов переноса тепла и массы в
устройстве. В настоящей работе предлагается методика математического расчета функционирова-
ния контурной тепловой трубы в стационарном режиме. По этой методике предполагается вести
расчет гидравлических сопротивлений движению жидкости и пара в элементах устройства. Тепло-
передающая способность определяется возможностями капиллярной структуры проталкивать теп-
лоноситель вопреки гидравлическим сопротивлениям. Во второй части задачи проводится расчет
теплового состояния всех элементов, при этом используется подход, основанный на учете баланса
тепловых потоков. Модель учитывает возможный перегрев пара в паропроводе. Теплофизические
свойства теплоносителя вычисляются на каждом транспортном участке в зависимости от местной
температуры. Расчеты достаточно точно моделируют работу устройства и совпадают с результатами
испытаний экспериментальной контурной тепловой трубы в различных режимах при температуре
испарителя от ‒35 до +25°С. Испытания проводились при комнатной температуре и в климатиче-
ской камере, когда температура радиатора почти совпадала с температурой среды. Максимальная
погрешность при расчете температуры испарителя по сравнению с экспериментально измеренной
в различных режимах составила менее 5°С, средняя погрешность – менее 3°С.
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труба, космические аппараты, система обеспечения теплового режима
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Необходимость увеличения сроков активного
функционирования космических аппаратов (КА)
до 10 лет и более, уменьшения массы систем обес-
печения теплового режима (СОТР), повышения
надежности и экономической рентабельности по-
требовала использования новых принципов по-
строения СОТР КА в негерметичном исполнении с
применением тепловых труб (ТТ). Прокачка теп-
лоносителя в них осуществляется благодаря капил-
лярным силам. Классические тепловые трубы не
потребляют энергию, имеют значительный срок
службы, обладают простой и технологичной кон-
струкцией, но их теплопередающие характеристи-
ки относительно низки [1]. В наземных условиях
их функционирование существенно зависит от

ориентации в пространстве. Более перспектив-
ными для использования в системах теплового
регулирования не только космических аппаратов,
но и наземных устройств являются контурные
тепловые трубы (КТТ), которые обладают всеми
преимуществами обычных тепловых труб, но
имеют более высокие теплопередающие характе-
ристики, мало зависящие от пространственной
ориентации в наземных условиях. Кроме того,
данные устройства легко адаптировать к различ-
ным условиям эксплуатации благодаря следую-
щим базовым конструктивным принципам [2]:

наличие мелкопористых капиллярных струк-
тур, расположенных непосредственно в зоне теп-
лоподвода для прокачки теплоносителя;

ТЕПЛО- И МАССООБМЕН,
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организация зоны испарения и конденсации с
учетом особенностей теплообмена в стесненных
условиях;

соединение испарителя с конденсатором гиб-
кими трубками, предназначенными для раздель-
ного переноса теплоносителя в паровой и жидкой
фазах.

В области поддержания температуры КТТ име-
ют способность саморегулирования. При сниже-
нии тепловой нагрузки происходит заполнение
жидкостью трубопровода конденсатора и термиче-
ское сопротивление контура возрастает, предотвра-
щая ощутимое снижение температуры посадочного
места тепловыделяющего оборудования. При по-
вышении тепловой нагрузки конденсатор освобож-
дается от жидкости, обеспечивая эффективную
теплопередачу. Таким образом, миниатюрные кон-
турные тепловые трубы способны заменить обыч-
ные и газорегулируемые ТТ, при этом значительно
повышаются возможности по отводимой мощно-
сти и снижается масса КА [3‒5].

К примеру, для обеспечения теплового режи-
ма малого КА “Юбилейный-2” были разработа-
ны две дублирующие системы терморегулирова-
ния с газорегулируемой тепловой трубой и мини-
атюрной контурной тепловой трубой [6]. Масса
обычной ТТ составляла 850 г, а масса КТТ ‒ око-
ло 450 г. При этом КТТ была способна передать
намного большую тепловую нагрузку: более 60 Вт,
тогда как газорегулируемая тепловая труба ‒
только 15 Вт. Летно-конструкторские испытания и
эксплуатация изделий показали надежную работу
этих элементов системы терморегулирования.

Характеристики различных КТТ существенно
зависят от конструкции их частей, передаваемой
мощности и др. Одной из наиболее важных задач
проектирования является определение минималь-
ных массогабаритных характеристик. Это подразу-
мевает оптимизацию основных частей КТТ, соот-
ветствующую конкретному техническому заданию.
Для разработки эффективных методов проектиро-
вания КТТ требуется создание физической и мате-
матической моделей сопряженных процессов пе-
реноса тепла и массы в устройстве.

На сегодняшний день широко представлены
расчеты функционирования отдельных элемен-
тов КТТ, разработаны приближенные методы
предсказания основных теплопередающих харак-
теристик и работы КТТ в целом. Методика гидро-
динамического анализа разрабатывалась для
оценки предельной мощности обычных тепловых
труб и была адаптирована для КТТ [2, 7‒11]. Пе-
репад давления в паровом тракте может значи-
тельно ограничить максимальную тепловую на-
грузку КТТ. В работах [7, 8, 12‒15] представлен
анализ гидродинамики парового потока, в [16] на
основе анализа потерь давления на различных
участках ‒ подробное исследование максималь-

ной теплопередающей способности аммиачной
контурной трубы.

В работах [17‒19] проводится численный рас-
чет полей температур и скоростей в цилиндриче-
ском испарителе. Для этого рассматривается за-
мкнутая система уравнений переноса импульса,
тепла и сохранения массы, которые затем реша-
ются конечно-разностными методами. Выпол-
ненные исследования позволили оценить опти-
мальные размеры компенсационной полости и
испарителя и качественно описать теплообмен в
слое фитиля между испаряющей и впитывающей
поверхностями. Однако из-за разнообразия кон-
струкций испарителей требуется построение спе-
циальной конечно-разностной схемы для каждой
задачи. Такая работа является весьма трудоемкой.
Предложенные в [1] методики полезны для каче-
ственного понимания процессов тепло- и массо-
передачи в испарителе КТТ.

В ряде работ продемонстрированы модели
КТТ, выполненные с помощью коммерческого
программного пакета SINDA/FLUENT [20, 21],
при моделировании с помощью которого реальное
устройство заменяется взаимосвязанными тепло-
вой и гидравлической схемами. Однако универ-
сальность такого пакета снижает его гибкость, не-
обходимую для решения задач, требующих более
детального анализа процессов тепло- и массооб-
мена [1].

Несмотря на довольно большое количество
работ, посвященных контурным тепловым тру-
бам, анализ литературных источников показыва-
ет, что универсальный инструмент для их расчета
не существует. Это связано с многообразием кон-
струкций устройства и отдельных его частей, а
также со сложностью описания процессов испа-
рения и конденсации.

Физико-математическая модель КТТ, пред-
ставленная в данной работе, основана на учете
баланса тепловых потоков аналогично работам
[1, 22] и предназначена для расчета в стационар-
ном режиме. Это упрощает вычисления и позволя-
ет сразу получить параметры КТТ в установив-
шемся режиме. Модель учитывает возможный пе-
регрев пара в паропроводе. Теплофизические
свойства теплоносителя вычисляются на каждом
транспортном участке в зависимости от местной
температуры.

ФИЗИКО-МАТЕМАТИЧЕСКАЯ
МОДЕЛЬ КТТ

Задачу расчета КТТ можно разделить на две
части. Одна часть, гидравлическая, представляет
собой расчет гидравлических сопротивлений
движению жидкости и пара в элементах КТТ.
Теплопередающая способность определяется
возможностями капиллярной структуры протал-
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кивать теплоноситель вопреки гидравлическим
сопротивлениям. Во второй части задачи прово-
дится расчет теплового состояния всех элемен-
тов КТТ для конкретного режима работы, при
этом используются результаты гидравлической
части.

Капиллярный напор  создаваемый ме-
нисками пористой структуры испарителя, дол-
жен компенсировать потери давления при движе-
нии теплоносителя на каждом транспортном
участке, а также гидростатическое давление стол-
ба жидкости в условиях гравитации. Контурная
тепловая труба будет переносить тепло, если ка-
пиллярный напор будет больше суммы потерь
давления  на всех транспортных участках
КТТ или равен ей. Этот физический принцип ма-
тематически можно сформулировать в виде

(1)

В [7] рассматривается наглядный пример со-
здания капиллярного напора в обычной тепловой
трубе. При смачивании поверхности жидкостью
образуется вогнутый мениск. Давление на вогну-
той поверхности радиусом кривизны  меньше,
чем давление на плоской поверхности, на 
(здесь σ ‒ поверхностное натяжение). В области
испарения радиус кривизны мениска  больше,
чем в зоне конденсации  и давление в зоне испа-
рения будет меньше, чем в зоне конденсации, на

где σе, σс ‒ поверхностное натяжение в зонах ис-
парения и конденсации.

В предельном случае максимальный капил-
лярный напор будет достигаться, когда  а

 [здесь r – радиус капилляра (характерный
радиус капиллярной структуры)]. Следовательно,
максимальный капиллярный напор определяется
формулой

(2)

Приведенные выше рассуждения полностью
справедливы для фитиля КТТ.

Гидравлические сопротивления зависят от рас-
хода теплоносителя G, который, в свою очередь,
связан с передаваемой тепловой мощностью Q со-
отношением

(3)

где  – скрытая теплота парообразования тепло-
носителя.

Δ ,сapр

Δ ii
р

Δ ≥ Δ .cap i
i

р р

R
σ2 R

eR
,cR

σ σΔ = −2 2 ,e c
cap

e c

р
R R

→ ∞,cR
→eR r

σΔ = 2 .capр
r

= ψ ,G Q

ψ

Выражение для суммарных потерь давления на
всех транспортных участках в развернутой форме
можно представить в виде

(4)

где Δр
vc, Δр

vl – потери давления при движении па-
ра по пароотводным каналам испарителя и паро-
проводу; Δрll, Δрwick – потери давления при движе-
нии жидкости в конденсатопроводе и через пори-
стую структуру фитиля; Δрg – гидростатическое
давление столба жидкости, связанное с разно-
стью уровней крепления испарителя и конденса-
тора при наземной отработке КТТ (поскольку в
испытаниях авторов предусмотрено, что испари-
тель и конденсатор находятся на одной высоте,
при дальнейшем изложении Δрg не рассматрива-
ется); Δрcond – потери давления в конденсаторе.

Далее представлены формулы для расчета со-
ставляющих Δрi, рекомендованные в [23].

Потери давления в паропроводе, конденсато-
проводе и конденсаторе Δр можно рассчитать как
потери давления при движении среды в круглой
трубе. Они имеют две составляющие: первая 
учитывает действие вязкостных сил, вторая – это
локальные (инерционные) сопротивления на из-
гибах трубки ;

(5)

Вязкостные потери давления зависят от режи-
ма течения среды, который, в свою очередь, опре-
деляется значением критерия Рейнольдса:

(6)

где d – диаметр канала;  ‒ динамический коэф-
фициент вязкости.

При Re < 2300 течение ламинарное, в случае
Re ≥ 5000 наблюдается развитое турбулентное те-
чение, при 2300 < Re < 5000 – переходной режим
течения в трубе.

Формула для вычисления вязкостных потерь
давления имеет вид

(7)

где (Re) – коэффициент трения;  ‒ плотность;

 ‒ среднерасходная скорость; S, l – пло-

щадь проходного сечения и длина канала.
При Re  2300
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при Re > 5000

(8)

при 2300 ≤ Re ≤ 5000

где 2300, 5000 – коэффициенты сопротивления
трения при Re = 2300 и Re = 5000.

Для локального сопротивления на изгибах
трубки:

(9)

(10)

где R0 – радиус поворота трубки; δ0 – суммарный
угол, град, всех поворотов паропровода [при раз-
личных радиусах поворота паропровода форму-
лу (10) необходимо использовать для определе-
ния каждого поворота];

(11)

Потери давления в пароотводных каналах зо-
ны испарения Δp

vc также складываются из двух
составляющих: вязкостной (потери на трение)

 и инерционной (потери на местных сопро-
тивлениях) :

(12)
В пароотводных каналах обычно реализуется

ламинарный режим течения, при котором потери
на трение принимают равными

(13)

где μ
v
 – динамический коэффициент вязкости

пара; l
vc – длина пароотводных каналов; n

vc – чис-
ло пароотводных каналов; devc = 4S

vс/B
vc – эквива-

лентный диаметр канала; Bvc – периметр сечения
канала; ρ

v
 – плотность пара;  – площадь попе-

речного сечения канала.
Потери на местных сопротивлениях (с учетом

того, что коэффициент гидравлического сопро-
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тивления выхода пароотводного канала равен 1.0)
определяют по формуле

(14)

Потери давления в капиллярной структуре рас-
считывают в приближении Дарси, и формула для
цилиндрических испарителей приобретает вид [7]

(15)

где μl ‒ динамический коэффициент вязкости
жидкости;   – внешний и внутренний диа-
метр капиллярной структуры; lwick – длина капил-
лярной структуры; K – коэффициент проницае-
мости капиллярной структуры; ρl ‒ плотность
жидкости.

Коэффициент проницаемости спеченных ме-
таллов хорошо аппроксимируется уравнением
Блейка ‒ Козени [24] для плотно упакованных
сферических тел:

(16)

где  ‒ пористость материала (отношение объема
пустого пространства в фитиле, к его полному
объему).

Если принять  м,  тогда
 м2.

Потери давления в капиллярной структуре вли-
яют на предельную проводимость КТТ, но не вли-
яют на ее функциональные характеристики в ре-
жимах до достижения предельной проводимости.

В установившихся режимах сумма всех тепло-
вых потоков равна нулю для каждого элемента
КТТ. Уравнения теплового баланса для корпусов
испарителя и компенсационной полости (КП),
фитиля и жидкости в компенсационной полости
имеют следующий вид (поясняются на рис. 1):

(17)

(18)

(19)

(20)

где  ‒ тепловая нагрузка на испаритель от при-
боров;  ‒ тепло, прошедшее через стенку ис-
парителя;  ‒ тепло, ушедшее от корпуса испа-
рителя в корпус компенсационной полости
теплопроводностью;  ‒ тепловой поток в
окружающую среду;  ‒ управляющее тепловое
воздействие;  ‒ тепло, получаемое жидко-
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стью от корпуса КП;  ‒ тепло, сбрасываемое
в окружающую среду;  ‒ тепло, затрачиваемое
на испарение пара;  ‒ тепло, получаемое
жидкостью от фитиля;  ‒ тепло на нагрев жид-
кости, проходящей через фитиль; Qsub – тепло, не-
обходимое для подогрева переохлажденной жид-
кости до температуры насыщения в компенсаци-
онной полости.

Используемые в уравнениях (17)–(20) величи-
ны можно определить по приведенным далее фор-
мулам:

(21)

где   = 15 Вт/(м ∙ K) ‒ теплопро-

водность материала испарителя, компенсацион-
ной полости, трубок паропровода, конденсато-
провода и конденсатора (сталь 12Х18Н10Т);  ‒
длина фитиля (  = 70 мм);   ‒ наружный и
внутренний диаметр испарителя (  = 10.0 мм,  =
= 9.4 мм); tе ‒ температура корпуса испарителя;
twick ‒ температура поверхности фитиля;

(22)

где   ‒ площадь сечения

“по металлу” между компенсационной полостью
и испарителем; Dcc, dec ‒ диаметр компенсационной

полости и испарителя (  = 12.0 мм,  = 8.4 мм),
соединение которых показано на рис. 2;  ‒ рас-
стояние между компенсационной полостью и
испарителем (  = 4 мм); tсс ‒ температура кор-
пуса КП;

(23)

где   – толщина слоя тепло-

изоляции (к-флекс);  ‒ теплопро-

caQ
sQ

wick lQ

oQ
v

( )= − ,ew e wickQ A t t

( )
πλ= 2 ;

ln
wick

e e

LA
D d

λ

wickL
wickL ,eD ed

eD ed

( )= − ,ec e ccQ B t t

= λ ;ec

ec

SB
L

( )π= −2 2

4ec cc ecS D d

ccD ecd
ecL

ecL

( )= − ,ea e aQ C t t

= δ +
λ α

1 ;
1is

is ea a ae

C

F F

δis

 λ = + 
 2 2

a е
is

t tf

водность теплоизоляции [ 0.03 Вт/(м ∙ К)];
   ‒ площадь поверхности

испарителя и наружной поверхности изолиро-
ванного испарителя;  – коэффициент тепло-
отдачи в окружающую среду [подбирается в диа-
пазоне 5‒15 Вт/(м2 ∙ K) как эмпирический коэф-
фициент, отражающий “силу тепловой связи” с
окружающей средой, в представленных далее
расчетах  = 10 Вт/(м2 ∙ K)]; tа ‒ температура
окружающей среды;

(24)

где   ‒ теплопроводность
жидкости;  = 60 мм – длина КП; tl ‒ температу-
ра жидкости в КП;

(25)

где D вычисляется аналогично С; tс ‒ температура
конденсации;

(26)

где  ‒ коэффициент теплоотдачи при испаре-
нии (зависит от возможностей распространения
тепла от гранул пористой структуры фитиля к по-
верхностям менисков жидкости в порах);  ‒
площадь внутренней поверхности испарителя; tv1 ‒
температура пара;

(27)
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Рис. 1. Схема испарителя и компенсационной полости
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где  ‒ теплопроводность жидкости
при температуре поверхности фитиля [  =
= 0.286 Вт/(м ∙ K) при 20°С, при  мкм  ≈
≈ 39600 Вт/(м2 ∙ K)]. В последующем расчете при-
нята зависимость (27);

(28)

где λwick – теплопроводность фитиля; Dint, Dext –
внутренний и внешний диаметр фитиля.

В пористых металлах основное термическое
сопротивление теплопроводности сосредоточе-
но в зоне контакта частиц, где наблюдаются
наименьшая площадь поперечного сечения и
наибольшая неоднородность в составе металла.
Качество теплового контакта определяется мно-
гими практически невоспроизводимыми техно-
логическими факторами – формой и размером
исходных частиц, чистотой и составом материа-
ла, давлением прессования, температурой и вре-
менем спекания.

В работе [25] представлены обзор моделей теп-
лопроводности пористых металлов и эксперимен-
тальные данные разных авторов. На основе обра-
ботки данных по различным пористым материа-
лам с различной структурой в широком диапазоне
пористости 0.05 < П < 0.80 многими авторами ре-
комендована полуэмпирическая зависимость

(29)

где  ‒ теплопроводность металла.
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Тепло, необходимое для нагрева жидкости,
проходящей через фитиль:

(30)

где  ‒ теплоемкость жидкости при темпера-

туре 

Тепло, необходимое для подогрева переохла-
жденной жидкости до температуры насыщения в
компенсационной полости:

(31)

где  ‒ теплоемкость жидкости при температуре

 tin ‒ температура жидкости на входе в КП.

Из формул (23), (24) можно исключить  и 
а из (26) ‒  Тогда уравнения теплового балан-
са будут выражать зависимость  и  от  и  а
также от  и  Кроме того, температуры пара и
жидкости связаны между собой через температу-
ру конденсатора.

Далее приводится расчет конденсатора, кото-
рый представляет собой змеевик из стальной труб-
ки 2.0 × 0.25 мм, впаянный в алюминиевую пласти-
ну 165 × 96 × 3 мм (рис. 3). К пластине прикреплен
прямоугольный П-образный жидкостный теплооб-
менный аппарат, снаружи установлена теплоизоля-
ция. Для охлаждения используется полиметилси-
ликоновая жидкость ПМС-1.5. В силу массивности
конструкции, высокой теплопроводности алюми-
ния и сложной формы всего конденсатора прини-
мается, что температура его металлических частей
однородна и равна 

Тепловую эффективность теплообмена с охла-
ждающей жидкостью вычисляют по формуле

где NTU ‒ количество единиц теплопереноса.
Выражение для NTU имеет вид

где αх ‒ коэффициент теплоотдачи;  ‒ площадь
поверхности теплообмена с охлаждающей жид-
костью;   ‒ массовый расход и теплоемкость
охлаждающей жидкости.

Коэффициент теплоотдачи определяют следу-
ющим образом:

где  ‒ теплопроводность охлаждающей жидко-
сти; dex ‒ эквивалентный диаметр канала тепло-
обменника; Nux ‒ число Нуссельта, которое рас-
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Рис. 3. Расчетная схема конденсатора. 
Количество тепла: Qx ‒ отведенное охлаждающей
жидкостью; QL ‒ на участке переохлаждения жидко-
сти; Qмa ‒ отведенное от конденсатора в окружаю-
щую среду
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считывается по формуле для турбулентного тече-
ния вязкой жидкости [26]:

(32)
здесь Re ‒ число Рейнольдса; Pr ‒ число Прандтля.

Число Рейнольдса для охлаждающей жидко-
сти вычисляют по формуле

где  ‒ проходная площадь канала теплообмен-
ника;  ‒ динамический коэффициент вязкости.

Различием между вязкостью потока в его ядре
и на стенке канала пренебрегают.

Аналогично вычисляют тепловую эффектив-
ность на участке переохлаждения жидкости 
при  если  при Nu =
=  если  (в проведенных
испытаниях образцов КТТ ).

Предполагая, что пар не перегрет и не пере-
охлажден, уравнение теплового баланса для кон-
денсатора можно записать в виде

(33)
где tх1 ‒ температура охлаждающей жидкости на
входе в конденсатор;  ‒ теплоемкость жидкого
теплоносителя КТТ на участке переохлаждения;

    ‒ площадь

поверхности изолированного конденсатора и
конденсатора без изоляции.

Из уравнения (33) вычисляют  а затем тем-
пературу охлаждающей жидкости на выходе из
конденсатора tх2 и температуру переохлажденной
жидкости  предполагая, что  и  известны:

где сс ‒ теплоемкость рабочей жидкости при тем-
пературе конденсации.

В свою очередь  и  связаны между собой:

(34)

где  ‒ коэффициент теплоотдачи при конден-
сации;  ‒ диаметр трубки конденсатора; Lc ‒
длина участка конденсации.

Согласно предварительным расчетам по ме-
тодикам, представленным в [27], среднее значе-
ние  составляет примерно 5000 Вт/(м2 ∙ K);
кроме того, изменения  в диапазоне от 2500
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до 10 000 Вт/(м2 ∙ K) слабо влияют на функцио-
нальные параметры устройства, поэтому принято

 = 5000 Вт/(м2 ∙ K).
Формула (34) показывает, что при уменьше-

нии  вследствие выдавливания жидкости из КП
температура конденсации  растет.

Длину участка переохлаждения жидкости вы-
числяют по формуле

(35)
где Lcond ‒ полная длина конденсатора.

Выражение для количества единиц переноса
тепла имеет вид

,

где

αL-in ‒ коэффициент теплоотдачи конденсата; 
 ‒ длина и внутренний диаметр конденсатопро-

вода;  ‒ наружный диаметр теплоизоляции
конденсатопровода;  ‒ теплоемкость конден-
сата.

Эффективность теплообмена ηL-in и темпера-
тура на входе в КП tin вычисляют по формулам

(36)

Как жидкость нагревается или остывает в кон-
денсатопроводе, так и пар в паропроводе может
нагреваться или остывать. Расчет теплообмена
аналогичен представленному выше расчету.

Для увязки расчетной модели теплообмена в
паропроводе с окружающей средой необходимо
провести следующую корректировку уравнений.
Если в паропроводе пар перегревается до темпе-
ратуры  и воспринимает тепло  то при осты-
вании в конденсаторе он это тепло отдает. Нужно
скорректировать  подставляя в (33) не  а

 Длина участка переохлаждения жидкости
уменьшится на  (здесь  ‒ длина участка,
на котором перегретый пар остынет от температу-
ры  до температуры конденсации):

где  ‒ температурный напор;  ‒

коэффициент теплоотдачи перегретого пара к
стенке канала.
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Если пар охлаждается в паропроводе, то
 и длина участка переохлаждения жидко-

сти увеличится на  причем

Итог предыдущих вычислений заключается в
следующем:

в выражении (33) вместо  используют 
длину участка переохлаждения жидкости вы-

числяют по формуле

(37)
длину участка движения пара в конденсаторе

считают равной

(38)
Кроме уравнений (17)‒(38) в расчет теплового

состояния КТТ дополнительно входят два условия:

(39)

(40)

где psat ‒ давление насыщения;  –
потери давления при движении конденсата на
участке его переохлаждения.

СТРОЕНИЕ
ВЫЧИСЛИТЕЛЬНОГО АЛГОРИТМА

Задают передаваемую тепловую мощность  в
пределах от 0.5 N до 2.0 N.

Принимают температуру конденсации  в пре-

делах от  до 60°С, после чего

необходимо проверить выполнение уравнения (20)
теплового баланса жидкости в КП. Для этого сле-
дует рассчитать значения показателей, которые
входят в (20) с учетом принятой температуры tс.

Оценивают длину участка конденсации по
приближенному соотношению (34), где вместо 
используют 

Оценивают температуру пара  и массовый
расход теплоносителя  по упрощенному усло-
вию (39):

Определяют  из теплового баланса конденса-
тора (33). Для этого значения всех необходимых
показателей (   ) на данном этапе имеются.
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Уточняют значение  по выражению (34):

Уточняют значения  и  по условию (39).
Учитывают перегрев или охлаждение пара, для

чего:
определяют перегрев пара в паропроводе  и

температуру пара на входе в конденсатор 
выполняют коррекцию  задавая в тепловой

баланс (33) 
вычисляют длину участка переохлаждения жид-

кости

где

определяют длину участка движения пара в кон-
денсаторе 

Повторно уточняют значения  и  исполь-
зуя выражение (39):

Имея уточненные значения    опреде-
ляют температуру переохлажденной жидкости на
выходе из конденсатора 

Определяют температуру жидкости на входе в
КП 

Вычисляют температуру жидкости в КП  по
условию (40):

Рассчитывают температуру поверхности фи-
тиля  по (26):

Вычисляют температуру корпуса КП  и кор-
пуса испарителя tе при совместном решении урав-
нений (17), (18):
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Проверяют выполнение выражения (20) для
теплового баланса жидкости в КП:

Если температура конденсации  задана не-
правильно, то принимают другую температуру
конденсации и повторяют цикл расчетов, пока не
будет выполнено условие (20).

Проверяют выполнение выражения (19) для
теплового баланса фитиля

Если передаваемая тепловая мощность  зада-
на неправильно, то принимают другое значение Q
и повторяют цикл расчетов, пока не будет выпол-
нено условие (19).

Проверяют выполнение условия (1), и, если
потери давления превышают капиллярный на-
пор, значит решение выполнено некорректно. В
этом случае для расчета режимов КТТ за предела-
ми проводимости требуется изменение методики
расчета.

Подборы значений     проводятся мето-
дом “деления отрезка пополам”. За 50 итераций
алгоритм позволяет добиться высокой машинной
точности ‒ абсолютная погрешность составляет
примерно 10‒14.

СОПОСТАВЛЕНИЕ 
ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫХ 
И РАСЧЕТНЫХ ДАННЫХ

Разработанную расчетную методику верифи-
цировали по данным, полученным при экспери-
ментах на контурной трубе, изготовленной из не-
ржавеющей стали марки 12Х18Н10Т. Испаритель
снабжен капилляроно-пористой структурой (фи-
тилем) из титанового порошка марки ПТОМ. В
качестве теплоносителя использовали аммиак
особой чистоты содержанием 99.9999%. Его свой-
ства принимали по данным [28]. Роль теплового
стока выполняла “холодная” плита, контактиру-
ющая с теплообменником, по каналам которого
прокачивалась охлаждающая жидкость ПМС-1.5.
Для уменьшения влияния окружающей среды ис-
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пользовали теплоизоляцию к-флекс. Схема КТТ
показана на рис. 4, ее основные характеристики
приведены далее:

Первый эксперимент проводили при комнат-
ной температуре. Задавали тепловую нагрузку
10‒60 Вт с шагом 10 Вт, изменяли температуру и
расход охлаждающего теплоносителя (исходные
данные). На рис. 5 показана зависимость тепло-
вой нагрузки на испаритель и расхода охлаждаю-
щего теплоносителя от продолжительности экс-

Размеры пароотводного канала, мм:
высота ........................................................1.0
ширина ......................................................1.0

Радиус капилляра, мкм ..................................6.5
Пористость фитиля, % ....................................45
Внутренний диаметр паропровода,
трубки конденсатора и конденсатопровода
(трубка 2.0 × 0.25), мм ....................................1.5
Диаметр фитиля, мм:

внутренний ...............................................3.0
внешний ....................................................9.4

Длина, м:
пароотводного канала .............................0.06
паропровода ............................................1.45
конденсатопровода .................................1.47
фитиля .....................................................0.07
трубки конденсатора .............................0.592

Радиус поворота, мм:
паропровода и конденсатопровода ............5
трубки конденсатора ..................................15

Суммарный угол всех поворотов, град:
паропровода ...............................................90
конденсатопровода ..................................270
трубки конденсатора ...............................900

Рис. 4. Экспериментальная контурная тепловая труба.
1 – паропровод; 2 – термоплата испарителя; 3 – корпус
испарителя; 4 – компенсационная полость; 5 – кон-
денсатопровод; 6 – радиатор. d ‒ размещение термо-
пар в контрольных точках
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перимента, на рис. 6 ‒ динамика изменения тем-
ператур. Видно, что температуры испарителя и
компенсационной полости очень близки. Темпе-
ратура tv оказалась существенно выше температу-
ры испарителя. Здесь, по-видимому, сказывают-
ся влияние окружающей среды и перегрев пара.
Сравнивая температуру переохлажденной жид-
кости на выходе из холодильника tL и на входе в
компенсационную полость tin, также можно отме-
тить, что жидкость значительно нагревается на
своем пути по конденсатопроводу. В данном экс-
перименте окружающая среда оказывает сильное
влияние на функционирование КТТ.

Экспериментальные и расчетные значения ос-
новных характеристик приведены в табл. 1 и по-
казаны на рис. 7.

Последующие эксперименты проводили в
климатической камере, когда температура среды
была близка к температуре охладителя. Нагрузку
варьировали от 10 до 60 Вт, изменялись темпера-
тура среды, температура и расход охлаждающего
теплоносителя. Экспериментальные и расчетные
значения основных характеристик приведены в
табл. 2 и показаны на рис. 8.

В испытаниях при комнатной температуре с
увеличением нагрузки температура испарителя
понижается, что свидетельствует о повышении
тепловой проводимости КТТ. Результаты расчета
качественно соответствуют экспериментальным
данным. Однако при расчете несколько занижа-
ется температура испарителя. Средняя погреш-

Рис. 5. Зависимость тепловой нагрузки N (1) и расхо-
да охлаждающего теплоносителя Gх (2) от продолжи-
тельности эксперимента τ
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Рис. 6. Температурно-временная зависимость при из-
менении тепловых нагрузок от 20 до 60 Вт. 
1 ‒ ta; 2 ‒ tv; 3 ‒ tе; 4 ‒ tcc; 5 ‒ tin; 6 ‒ tL; 7 ‒ tx2; 8 ‒ tx1
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Рис. 7. Зависимости экспериментальной (1‒3) и рас-
четной (4‒6) температур корпуса испарителя от теп-
ловой нагрузки при комнатной температуре. 
tx1, °С: ‒48.0 (1, 4); ‒25.5 (2, 5); ‒0.7 (3, 6)
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Рис. 8. Зависимости экспериментальной (1‒3) и рас-
четной (4‒6) температур корпуса испарителя от теп-
ловой нагрузки при испытаниях в климатической ка-
мере. 
ta, °С: ‒50.0 (1, 4); ‒25.0 (2, 5); 0 (3, 6)
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Таблица 1. Экспериментальные и расчетные значения основных характеристик КТТ в испытаниях при комнат-
ной температуре

Исходные данные Температура экспериментальная/расчетная, °С

N, Вт ta, °С Gx, г/с tx1, °С te tcc tL tin t
v

tx2

19.6 23.0 66.7 ‒48.0 15.7/15.0 15.6/15.5 ‒44.4/‒43.1 9.5/7.5 15.7/18.5 ‒47.6/‒47.6

29.1 22.6 67.1 ‒48.0 10.7/7.5 10.4/8.5 ‒43.8/‒41.8 2.6/‒1.2 10.7/13.8 ‒47.5/‒47.4

40.4 22.4 67.3 ‒47.9 4.9/1.9 4.7/3.2 ‒43.0/‒40.2 ‒4.0/‒7.7 4.9/9.4 ‒47.3/‒47.2

50.1 22.3 67.9 ‒47.6 1.8/‒0.9 1.5/0.5 ‒42.1/‒38.8 ‒7.8/‒11.2 1.8/6.7 ‒46.9/‒46.8

59.6 22.2 68.3 ‒47.2 0.1/‒2.5 ‒0.5/‒1.1 ‒41.2/‒37.4 ‒10.3/‒13.5 0.1/4.9 ‒46.4/‒46.3

20.5 22.4 89.0 ‒25.5 19.9/17.8 19.5/18.0 ‒23.5/‒22.8 13.2/11.4 19.9/19.7 ‒25.4/‒25.2

30.5 22.6 89.1 ‒25.5 15.2/12.9 14.9/13.5 ‒23.0/‒22.0 8.2/5.5 15.2/16.7 ‒25.4/‒25.1

40.4 22.7 88.7 ‒25.5 12.2/9.6 12.0/10.3 ‒22.5/‒21.2 4.5/1.6 12.2/14.2 ‒25.3/‒25.1

50.1 22.8 88.7 ‒25.5 10.4/7.5 10.1/8.3 ‒22.1/‒20.4 2.1/‒1.0 10.4/12.3 ‒25.3/‒25.0

59.5 23.0 88.8 ‒25.5 9.5/6.4 8.9/7.2 ‒21.5/‒19.7 0.5/‒2.7 9.5/11.0 ‒25.2/‒24.9

20.5 23.6 100.0 ‒0.7 23.9/23.3 23.4/23.2 0.3/0.8 18.9/18.0 23.9/23.2 ‒0.6/‒0.5

30.3 23.8 99.7 ‒0.7 22.3/21.1 21.8/21.1 0.8/1.3 16.6/15.2 22.3/21.9 ‒0.5/‒0.5

40.2 24.0 100.2 ‒0.7 21.4/19.7 20.9/19.7 1.1/1.9 15.0/13.3 21.4/20.9 ‒0.5/‒0.4

50.0 24.1 100.3 ‒0.7 21.1/18.8 20.4/18.8 1.6/2.4 14.0/12.0 21.1/20.0 ‒0.4/‒0.3

59.8 24.2 99.9 ‒0.7 21.2/18.4 20.2/18.3 2.2/3.0 13.5/11.2 21.2/19.5 ‒0.4/‒0.3

Таблица 2. Экспериментальные и расчетные значения основных характеристик КТТ при испытаниях в клима-
тической камере

Исходные данные Температура экспериментальная/расчетная, °С

N, Вт ta, °С Gx, г/с tx1,°С te tcc tL tin t
v

tx2

31.3 ‒50.0 64.1 ‒50.1 ‒35.3/‒31.0 ‒36.7/‒33.0 ‒48.8/‒46.5 ‒47.1/‒48.8 ‒39.1/‒39.6 ‒49.8/‒49.8

41.7 ‒50.0 64.0 ‒49.8 ‒33.4/‒28.2 ‒35.1/‒30.7 ‒47.9/‒45.0 ‒46.6/‒47.7 ‒37.3/‒37.3 ‒49.5/‒49.4

53.9 ‒50.0 63.5 ‒50.1 ‒30.5/‒24.9 ‒33.1/‒28.0 ‒47.5/‒43.8 ‒46.6/‒46.6 ‒35.3/‒34.5 ‒49.7/‒49.5

58.5 ‒50.0 63.2 ‒50.1 ‒28.9/‒23.8 ‒32.3/‒27.0 ‒46.7/‒43.2 ‒45.6/‒46.1 ‒34.0/‒33.4 ‒49.6/‒49.5

20.0 ‒25.0 89.3 ‒25.0 ‒21.5/‒17.1 ‒22.0/‒18.0 ‒23.5/‒23.6 ‒23.5/‒24.7 ‒22.0/‒21.0 ‒24.8/‒24.9

29.8 ‒25.0 89.2 ‒25.0 ‒19.0/‒16.0 ‒19.7/‒17.0 ‒22.8/‒22.9 ‒22.8/‒24.3 ‒19.9/‒20.3 ‒24.8/‒24.8

39.2 ‒25.0 88.8 ‒25.0 ‒17.1/‒14.6 ‒18.0/‒15.9 ‒21.8/‒22.2 ‒21.9/‒23.7 ‒18.3/‒19.2 ‒24.8/‒24.7

49.0 ‒25.0 89.7 ‒25.0 ‒15.2/‒12.8 ‒16.8/‒14.4 ‒20.9/‒21.5 ‒21.3/‒23.2 ‒17.1/‒17.9 ‒24.7/‒24.6

58.1 ‒25.0 89.0 ‒25.0 ‒13.3/‒11.2 ‒15.3/‒13.1 ‒20.0/‒20.9 ‒20.4/‒22.6 ‒15.7/‒16.6 ‒24.7/‒24.6

19.3 0.3 99.9 0.2 3.3/5.4 2.4/4.8 1.5/1.2 0.3/0.5 2.9/2.8 0.3/0.3

28.9 0.1 99.4 0.2 4.5/6.0 3.5/5.3 2.3/1.7 0.8/0.7 3.9/3.2 0.3/0.4

38.0 0 99.6 0.1 5.8/6.8 4.6/5.9 3.3/2.0 1.4/0.9 5.0/3.6 0.3/0.3

49.5 ‒0.1 99.2 0.2 7.7/8.0 6.1/6.8 4.3/2.7 2.4/1.4 6.5/4.4 0.4/0.5

59.2 ‒0.1 99.8 0.2 9.5/9.0 7.5/7.6 4.9/3.3 3.3/1.9 7.9/5.2 0.4/0.6
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ность расчета (среднеквадратичная) по темпера-
туре испарителя составила 2.4°С, наибольшая по-
грешность ‒ 3.1°С.

В условиях пониженной температуры среды,
близкой к температуре охлаждающей жидкости,
зависимость температуры испарителя от нагрузки
качественно меняется. С увеличением нагрузки
температура испарителя возрастает. Качествен-
ное изменение характера процесса хорошо отсле-
живается расчетной моделью. В этих условиях
расчетная модель несколько завышает температу-
ру испарителя. Наибольшая погрешность соста-
вила 5.4°С, средняя погрешность ‒ 3.3°С.

ВЫВОДЫ

1. Разработанная авторами методика позволя-
ет проводить математический расчет функциони-
рования контурной тепловой трубы в стационар-
ном режиме. Данные расчетов по этой методике
довольно точно совпадают с результатами испы-
таний экспериментальной контурной тепловой
трубы в различных режимах при температуре ис-
парителя от ‒35 до +35°С.

2. Максимальная погрешность расчетного
определения температуры испарителя составляет
менее 6°С, средняя погрешность по всем расче-
там ‒ 2.9°С.
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Numerical and Experimental Study of Loop Heat Pipe Steady-State Performance 
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Abstract—Loop heat pipes (LHPs) have all the advantages of conventional heat pipes, are less susceptible to
gravity effects, and offer better heat-transfer performance. They can readily be used in confined areas. As to
temperature maintenance, they are self-regulating devices thereby preventing a considerable decrease in the
temperature of the mounting seat of heat-releasing equipment on a heat load reduction. Miniature LHPs can
replace conventional heat pipes in promising spacecrafts, while substantially increasing the ability to remove
heat and reducing their weight. To develop effective methods for the design of LHPs, physical and mathemat-
ical models of conjugated heat and mass transfer in the device are required. This paper presents a procedure
for the calculation of the steady-state performance of an LHP. This procedure is to be used to calculate the
hydraulic resistance to the motion of liquid and vapor in LHP elements. The heat-transfer ability is deter-
mined by the ability of the capillary structure to transport the coolant against the hydraulic resistance. In the
second part of the problem, the thermal condition of all elements is calculated using an approach based on
the balance of heat f luxes. The model considers the potential vapor superheating in a vapor pipeline. Ther-
mophysical properties of the coolant is calculated in each transport section as a function of the local tempera-
ture. The predictions describe the LHP performance quite accurately and agree with the results of testing an
experimental loop heat pipe under various conditions at an evaporator temperature from –35 to +25°C. The
tests were carried out at room temperature or in a climatic chamber, when the temperature of the radiator was
almost equal to the temperature of the environment. The maximum deviation of the predicted evaporator
temperature from the measured one was less than 5°С with the average deviation being below 3°С.

Keywords: capillary effect, capillary pump, heat pipe, loop heat pipe, spacecrafts, thermal regime mainte-
nance system
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