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Введение 
Для утилизации тепла, уходящего от технологических процессов, все чаще ис-

пользуются системы с применением эффективных теплопередающих устройств, ра-
ботающих по замкнутому испарительно-конденсационному циклу – термосифонов  
и тепловых труб.  

Подробно такие устройства и области их применения описаны в [1]. Основная 
часть запатентованных устройств имеет классическую цилиндрическую форму, от-
личается только способом изготовления и видом внутренней структуры поверхности 
испарителя и конденсатора [2]–[4]. Встречаются и необычные конструкции, имею-
щие зону испарения и зону конденсации в виде спиралей [5] либо форму кольца, ко-
торая обеспечивает работу в том или ином положении в пространстве [6], [7]. Также 
существуют системы с направленным движением теплоносителя по контуру [8]  
и системы с автоматической терморегуляцией [9]. Известны конструкции тепловых 
труб с усовершенствованной внутренней геометрией областей испарения и конден-
сации [10]–[12]. 

Отличие термосифонов от тепловых труб заключается в отсутствии фитиля во 
внутренней полости термосифона, тем самым возврат конденсата в область испаре-
ния такого устройства осуществляется не за счет капиллярных сил, а под действием 
сил гравитации. Поэтому работы по разработке эффективных конструкций уст-
ройств без сложных капиллярных фитилей приобретают несомненный интерес. 

Исследования по разработке высокоэффективных термосифонов проводятся в лабо-
ратории пористых сред Государственного научного учреждения «Институт тепло- и 
массообмена имени А. В. Лыкова Национальной академии наук Беларуси» и на кафедре 
«Промышленная теплоэнергетика и экология» Учреждения образования «Гомельский 
государственный технический университет имени П. О. Сухого». На рис. 1 представле-
на конструкция пародинамического термосифона с раздельными зонами движения пара 
и конденсата. Термосифон указанной конструкции запатентован [13], схема устройства 
показана на рис. 1. 

Целью указанных исследований является определение оптимальных геометриче-
ских размеров элементов термосифона, установление эффективных режимов работы 
устройства, разработка методов расчета термического сопротивления термосифона, 
разработка схем теплообменных аппаратов с применением пародинамических тер-
мосифонов и методов их расчета. 
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Рис. 1. Пародинамический термосифон и характерные разности температур,  
учитываемые при определении термического сопротивления устройства 

Методика проведения экспериментальных исследований, особенности конструк-
ции экспериментального стенда описаны в [14], [15]. Некоторые результаты экспе-
риментов представлены в [16]. 

Основная часть 
При проведении серий экспериментов с термосифоном в качестве заправляемой в 

устройство жидкости были выбраны дистиллированная вода, этиловый спирт, озонобе-
зопасный хладагент R134а. Объем заправляемой жидкости менялся от 250 (1/4 объема 
испарителя) до 500 мл (1/2 объема испарителя). При этом угол наклона термосифона 
относительно горизонтальной плоскости изменялся в пределах 0–40°. Подводимая теп-
ловая нагрузка к испарителю: эксперименты с водой и этиловым спиртом – от 227,7  
до 481,5 Вт (от 2530 до 5350 Вт/м2), эксперименты с фреоном R134а – от 21,5 до 238 Вт 
(от 238,9 до 2643,3 Вт/м2). 

На основании анализа экспериментальных данных было установлено, что изме-
нение положения термосифона в пространстве в вертикальной плоскости в диапазо-
не увеличения угла наклона от 0 до 40° при объеме заправки водой, этиловым спир-
том и хладагентом R134а, равном 250 и 500 мл не оказывает существенного влияния 
на интенсивность теплообмена при работе термосифона. Оптимальный объем жид-
кости внутри устройства должен быть не более половины объема испарителя; для 
жидкостей, имеющих большие величины теплоемкости и удельной теплоты парооб-
разования, этот объем может быть уменьшен. 

На рис. 2 представлены графики с распределением температур по длине термо-
сифона для наиболее стабильных режимов работы устройства с различными жидко-
стями. Отрезок на графике с изменением длины от 0 до 900 мм относится к зоне ис-
парения термосифона, отрезок от 1600 до 2500 мм – к зоне конденсации.  

При всех режимах установлено повышение температуры стенки по направлению 
движения теплоносителя в испарителе. Это может быть объяснено увеличением до-
ли пара в объеме парожидкостной смеси кольцевого канала испарителя на участках, 
близких к транспортной зоне устройства. 

В зоне конденсации, при подводимой нагрузке к испарителю до 300 Вт, конден-
сатор охлаждается на большую величину. Предположительно это связано с тем, что 
весь поступивший пар в конденсатор полностью конденсируется, а образовавшийся 
конденсат продолжает охлаждаться. Это негативно влияет на процесс теплообмена, 
так как слой переохлажденного конденсата в кольцевом канале конденсатора пред-
ставляет собой достаточное сопротивление и снижает интенсивность теплообмена от 
теплоносителя внутри устройства к внутренней стенке конденсатора. 
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Рис. 2. Изменение температуры стенки термосифона по длине для наиболее  
стабильных режимов работы при различной подводимой нагрузке:  

а – теплоноситель – вода, объем заправки 250 мл, угол наклона термосифона 0 град:  
1 – Q = 228 Вт; 2 – Q = 266 Вт; 3 – Q = 303 Вт; 4 – Q = 355 Вт;  

5 – Q = 394 Вт; 6 – Q = 439 Вт; 7 – Q = 486 Вт;  
б – теплоноситель – этиловый спирт, объем заправки 500 мл, угол наклона  

термосифона 0 град: 1 – Q = 140 Вт; 2 – Q = 180 Вт; 3 – Q = 224 Вт; 4 – Q = 266 Вт;  
5 – Q = 322 Вт; 6 – Q = 375 Вт; 7 – Q = 425 Вт; 8 – Q = 481 Вт; 

в – теплоноситель – фреон R134а, объем заправки 500 мл, угол наклона  
термосифона 0 град: 1 – Q = 0 Вт; 2 – Q = 21,5 Вт; 3 – Q = 36,4 Вт; 4 – Q = 48,7 Вт;  

5 – Q = 85,2 Вт; 6 – Q = 134 Вт; 7 – Q = 193 Вт; 8 – Q = 238 Вт 

Методы определения термического сопротивления тепловых труб, основанные 
на составлении схем замещения возможных термических сопротивлений участков 
устройства, представлены в [18], [19]. Данный подход возможно применить для рас-
чета термического сопротивления пародинамического термосифона с кольцевыми 
каналами в испарителе и конденсаторе, учитывая следующее: 

– можно пренебречь сопротивлением, которое возникает в результате трения па-
ровой и жидкой фазы теплоносителя внутри устройства, так как данные потоки раз-
делены в полости термосифона и не оказывают никакого влияния друг на друга; 

– необходимо учесть термические сопротивления фазовых переходов как в зоне 
испарения, так и в зоне конденсации устройства; 
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– не учитывается термическое сопротивление пористых структур, так как в дан-
ной конструкции термосифона они отсутствуют. 

Был разработан метод расчета термического сопротивления термосифона с коль-
цевыми каналами в испарителе и конденсаторе. На рис. 1 показаны зоны возможного 
уменьшения температуры. Составленная схема замещения устройства с учетом воз-
можных сопротивлений дана на рис. 3. 

R1 R2 R3 R4 

 

Рис. 3. Эквивалентные термические сопротивления в пародинамическом термосифоне: 
R1 и R4 – термическое сопротивление стенки испарителя и конденсатора  

пародинамического термосифона, м2 · С/Вт; R2 и R3 – термическое сопротивление  
фазового перехода в зоне испарения и зоне конденсации, м2 · С/Вт 

Выражения для определения составляющих термического сопротивления пред-
ставлены в таблице. 

 
Термические сопротивления пародинамического термосифона 
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Примечание. D1 – внутренний диаметр трубы термосифона, м; D2 – внешний диаметр трубы 
термосифона, м;   – теплопроводность материала трубы термосифона, Вт/м · °С; 2  – коэф- 
фициент теплоотдачи при кипении, Вт/м2 · °С; Х – характеристическая длина, м; Nu – критерий 
Нусельта; ж.нас  – коэффициент теплопроводности насыщенной жидкости, Вт/м · °С;  
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  – поверхностное натяжение, Н/м; g – ускорение силы тяжести, м/с2; ж.нас  – плотность насы-

щенной жидкости, кг/м3; пар  – плотность пара, кг/м3; sfС  – коэффициент в формуле теплоотда-

чи для пузырькового кипения [21, табл. 5.3]; Re – критерий Рейнольдса; Pr – критерий Прандтля; 

sq  – плотность теплового потока, Вт/м2; ж.нас  – динамическая вязкость насыщенной жидкости, 

Н · с/м2; fr  – удельная теплота парообразования, Дж/кг; ж.насpс  – удельная теплоемкость насы-

щенной жидкости при постоянном давлении, Дж/кг · °С; 3  – коэффициент теплоотдачи при 

конденсации, Вт/м2 · °С; t  – перепад температур между температурой стенки и температурой 
насыщения, °С; gr  – скрытая теплота конденсации, Дж/кг. 

 
При расчете теплообменных аппаратов также необходимо учитывать термиче-

ские сопротивления теплоотдачи от внешнего теплоносителя к поверхности испари-
теля термосифона и от стенки конденсатора термосифона к потоку нагреваемого те-
плоносителя. 

Сопоставление результатов расчета и полученных экспериментальных данных 
показано на рис. 4. 
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Рис. 4. Сравнение экспериментальных данных и результатов расчета 
 (данные приведены для термосифона, заправленного водой): 

1 – результаты расчета; 2 – эксперимент при объеме заправки 500 мл,  
угол наклона 0 град; 3 – эксперимент при объеме заправки 500 мл,  

угол наклона 30 град; 4 – эксперимент при объеме заправки 500 мл, угол наклона 35 град;  
5 – эксперимент при объеме заправки 500 мл, угол наклона 40 град; 6 – эксперимент  

при объеме заправки 250 мл, угол наклона 0 град; 7 – эксперимент при объеме  
заправки 250 мл, угол наклона 30 град; 8 – эксперимент при объеме заправки 250 мл, угол 

наклона 35 град; 9 – эксперимент при объеме заправки 250 мл, угол наклона 40 град 

Для передачи тепла на расстояния от 3 м и больше в качестве наружных труб 
термосифонов рекомендуется применять медные трубы внешним диаметром 15 мм  
с толщиной стенки 1 мм. Внутренние трубки – внешним диаметром 8 мм и толщи-
ной стенки 1 мм. С такими размерами трубок обеспечивается кольцевой зазор, соиз-
меримый с размерами отрывного пузыря пара, что улучшает теплообмен при пу-
зырьковом кипении теплоносителя. 

При проектировании рекуператоров с термосифонами указанных размеров кана-
лы, по которым движутся греющий и нагреваемый теплоносители, должны быть 
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максимально заполнены устройствами по сечению. В этом случае рекомендуемый 
шаг расположения термосифонов – 37 мм. 

Возможны следующие схемы утилизации тепла с помощью рекуператоров на 
основе термосифонов: 

1. Греющая среда – воздух, нагреваемая среда – воздух (рис. 5). 
Такая схема может быть применена в системах вентиляции воздуха, где с помо-

щью вытяжного воздуха можно подогревать приточный воздух. Также в качестве 
нагреваемой среды могут выступать дымовые газы. Для увеличения поверхности те-
плообмена участки термосифонов в зонах испарения и конденсации должны быть 
оребрены. 

 

Рис. 5. Рекуператор со схемой работы «воздух» – «воздух»  
(предназначен для установки в системах вентиляции): 

Т1 – вход греющего теплоносителя; Т2 – выход греющего теплоносителя;  
Т3 – вход нагреваемого теплоносителя; Т4 – выход нагреваемого теплоносителя 

2. Греющая среда – воздух, нагреваемая среда – жидкость. 
Данная схема может быть реализована в случае, если необходимо подогреть не-

большое количество жидкости по сравнению с объемом выбрасываемых газов, либо 
в случае, если жидкость выступает в качестве аккумулятора тепла. 

3. Греющая среда – жидкость, нагреваемая среда – жидкость (рис. 6). 
Может быть реализована, когда в качестве нагреваемой среды используются 

сточные воды, либо жидкость после технологических процессов, а в качестве низко-
потенциального источника обогрева – нагреваемая жидкость. 

 

Рис. 6. Рекуператор со схемой работы «жидкость» – «жидкость» 

4. Греющая среда – жидкость, нагреваемая среда – воздух. 
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Такая схема возможна, но трудно реализуема. Примером может служить утили-
зация тепла сточных вод для дальнейшего нагрева воздуха, подаваемого на сгорание 
топлива. 

Некоторые примеры теплообменных аппаратов представлены в работе [17]. 
Для получения наибольших коэффициентов теплоотдачи от стенки к теплоноси-

телю при пузырьковом кипении в испарителе термосифона необходимо, чтобы вы-
полнялось условие равенства сил гравитации и капиллярных сил. Выполнение дан-
ного условия осуществляется с помощью нахождения размеров щелевого зазора  
в испарителе. Этот размер соизмерим с капиллярной постоянной, которая определя-
ется из условия:  

 ,1
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где l  – плотность жидкой фазы; g  – плотность паровой фазы; *l  – характерный 

размер области системы, в пределах которого равны силы гравитации и капиллярные 
силы. 
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Для воды при атмосферном давлении эта величина приблизительно равна 2,5 мм. 

Заключение 
По сравнению с тепловыми трубами термосифоны не требуют применения 

сложных капиллярных структур, поэтому отличаются простотой в изготовлении, на-
дежностью в эксплуатации, обладают высокими показателями максимальной тепло-
передающей способности. 

На основе результатов экспериментального исследования работы пародинамиче-
ского термосифона с кольцевыми каналами в испарителе и конденсаторе разработан 
метод определения термического сопротивления устройства для использования  
в инженерных расчетах при проектировании высокоэффективных теплообменных 
аппаратов. 
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