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этом увеличивались от 23.2 до 47.2°С. Аналогичный 
характер изменения температуры имел место и при 
других ориентациях устройства. Для H = 1.1 м тем-
пература источника тепла увеличивалась от 23.6 до 
46.5°С, а при H = 2 м, где тепловая нагрузка изменя-
лась от 20 до 100 Вт, эти значения равны 25.9 и 47.8°С. 

Достоверность расчетов для выбора радиуса пор 
и максимальных тепловых нагрузок подтвержда-
ется данными на рис. 8. Здесь представлены экс-
периментальные зависимости температуры пара 
от тепловой нагрузки, а также расчетные зависи-
мости Tv = f(Qmax), полученные на основании урав-
нения (6) и системы уравнений, описывающей пе-
репады давления на всех транспортных участках 
КТТ. Результаты представлены для трех ориента-
ций КТТ. Каждая расчетная кривая условно разде-
ляет область рисунка на две части. Левая часть от-
носится к области допустимого соответствия между 
тепловой нагрузкой Q и температурой пара Tv, при 
которых выполняется условие (2). Соответственно, 
в правой части рисунка находится область нереа-
лизуемых рабочих параметров Q и Tv из-за ограни-
ченной величины капиллярного давления, создава-
емого фитилем. Таким образом, расчетные кривые 
Tv = f(Qmax) являются пограничными линиями, опре-
деляющими верхнюю границу диапазона рабочих 
тепловых нагрузок при определенной температуре 
пара и ориентации КТТ. Здесь видно, что экспери-
ментальные точки достаточно близко приближаются 
к расчетным кривым, при этом не заходя за них в 
область нереализуемых значений параметров Q и Tv. 

На рис. 9 представлены экспериментальные 
зависимости термических сопротивлений от те-
пловой нагрузки. Кривые имеют практически 
одинаковый характер независимо от ориентации 
КТТ. При этом минимальное различие имело ме-
сто для величины Rj, которая при номинальной 
тепловой нагрузке 100 Вт варьировалась от 0.099 
до 0.101°С Вт. Термическое сопротивление кон-
денсатора Rc при увеличении Н до 1.1 м остава-
лось без изменения на уровне 0.068°С/Вт и воз-
растало до 0.085°С/Вт при Н = 2 м. Это связано с 
увеличением степени заполнения конденсатора 
жидкостью, которую теряли более крупные поры 
фитиля при сильном увеличении высоты подъ-
ема испарителя относительно конденсатора, 
когда увеличивалось гидростатическое сопро-
тивление. Соответственным образом формирова-
лись и величины RLHP и Rsys, которые изменялись 
в диапазоне от 0.166 до 0.186°С/Вт и от 0.259 до  
0.281°С/Вт соответственно.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ

Впервые разработана длинная гибкая КТТ с ди-
аметром паропровода и конденсатопровода 2 мм, 

способная изменять длину и эффективно работать 
как при горизонтальной, так и при сильно небла-
гоприятной ориентации в гравитационном поле, 
когда испаритель располагается на 2 м выше кон-
денсатора.

Предложен критерий Lvl/Dvl, величина которого 
позволяет условно определять понятие “длинная 
КТТ”.

Гидродинамический анализ устройства пока-
зал, что наибольшие потери давления при гори-
зонтальном положении имеют место в паровой 
линии, когда они достигают 78.8%. При самой 
неблагоприятной ориентации превалирующим 
становится гидростатическое сопротивление 
столба теплоносителя в жидкостной линии, ве-
личина которого составляет 48.8% и не зависит 
от тепловой нагрузки. 

Тепловые испытания при температуре стока 
тепла 20°С продемонстрировали, что рабочая тем-
пература и термическое сопротивление КТТ слабо 
зависят от ориентации устройства в гравитацион-
ном поле. При номинальной тепловой нагрузке  
100 Вт изменение температуры источника тепла 
находилось в пределах 2°С, а термическое сопро-
тивление КТТ – в пределах 0.02°С/Вт.

ПРИЛОЖЕНИЕ

Согласно справочным данным [19], формула 
для расчета коэффициента трения для трубы про-
извольного поперечного сечения может быть запи-
сана как

	  ζ ζ= cir corK ,  	

где ζcir – коэффициент трения для круглой трубы; 
Kcor – поправочный коэффициент, учитывающий 
форму поперечного сечения некруглой трубы и, 
соответственно, для круглой трубы Kcor = 1. Коэф-
фициенты трения для различных режимов течения 
в круглой трубе представлены в табл. 3. Параметр 
∆ – это абсолютная шероховатость внутренней по-
верхности трубы, d – внутренний диаметр трубы, 
отношение ∆/d  –  относительная шероховатость 
(табл. 3). Абсолютная шероховатость нержавеющих 
труб принята равной 0.02 мм.

Коэффициенты сопротивления при течении 
внутри трубчатой спирали с относительным ди-
аметром Dcoil/Dpipe > 4 также рассчитываются по 
формуле (7), где ζcir – коэффициент трения в пря-
мой трубе такого же диаметра, что и труба спирали. 
Коррекционный коэффициент Kcor в зависимости 
от режима течения и критерия Дина определяется 
согласно табл. 4. Формула для критерия Дина:
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Таблица 5. Значения коэффициента B1 при различных 
углах поворота трубы или канала ϕ 

Угол 
поворота ϕ < 70° ϕ = 90° ϕ > 100°

B1 0 9. sinϕ 1 0 7 0 35
90

. .+
ϕ
�

Таблица 6. Выражения для коэффициента B2 при раз-
личных соотношениях Rbend/Dpipe

Rbend/Dpipe
0.5 ≤ Rbend/ 
/Dpipe ≤ 1.0 1.0 < Rbend/Dpipe
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Таблица 4. Коррекционный коэффициент Kcor для трубчатой спирали в зависимости от режима течения и 
критерия Дина (De) 

Режим течения теплоносителя Коррекционный коэффициент
Ламинарный поток, Re < 2300, De ≤ 11.6 K cor = 1

Ламинарный поток с микровихрями, 
Re < 2300, 11.6 < De
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Таблица 3. Коэффициент трения для различных режимов течения теплоносителя в круглой трубе

Режим течения теплоносителя Коэффициент трения

Ламинарный поток, Re < 2300 ζcir =
64
Re

Переходный режим течения потока: ни полностью 
ламинарный, ни полностью турбулентный 
(критическая область чисел Re), формула Френкеля,
2300 ≤ Re ≤ 4000

ζcir = 0 00063. Re

Турбулентный поток, Re > 4000

Для турбулентного потока в гладких трубах:
уравнение Блазиуса (4000 < Re < 105)

ζcir =
0 3164

0 25

.

Re .

Для турбулентного потока в шероховатой трубе:
уравнение Коулбрука–Уайта
(переходная область на диаграмме Муди),
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Для полностью шероховатой области:
уравнение Шифринсона,
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	 De Re pipe

coil
=

D

D
., 	

где Dpipe – гидравлический диаметр трубки спи-
рали, Dcoil – диаметр витка спирали.

Локальный коэффициент трения для изгиба 
трубки (см. уравнение (7)) можно записать в виде

	  λ = B B B0 1 2, 	

где коэффициент B f
b
d0 =





  учитывает характер-

ные размеры поперечного сечения трубы или ка-
нала (b и d). Для круглых и квадратных труб этот 
коэффициент, согласно справочным данным [19], 
равен 1. Значения B1 и B2 приведены в табл. 5 и 6 
соответственно.
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