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Приводится методика численного моделирования стационарных режимов тепломассо‑
переноса в конденсаторе контурной тепловой трубы на основе гибридного трехмерного/од‑
номерного подхода. Математическая модель основана на уравнениях баланса массы, им‑
пульса и энергии. Предполагается, что модель конденсатора включает пластину радиатора 
и прикрепленную к ней трубку, по которой течет теплоноситель. Теплоперенос в пластине 
радиатора и в стенках трубки моделируется на основе трехмерного подхода. Трехмерное 
уравнение теплопроводности решается численно по методу конечных объемов с использо‑
ванием неструктурированной расчетной сетки. Тепломассоперенос в трубке рассчитывается 
в рамках одномерного приближения. Сопряжение трехмерной и одномерной моделей осу‑
ществляется на внутренней поверхности трубки. При этом из 3D‑модели в 1D‑модель пе‑
редается осредненная по периметру температура внутренней стенки трубки, а в обратном 
направлении передается температура теплоносителя и коэффициент теплоотдачи. В каче‑
стве примера на основе разработанной модели выполнен численный анализ тепломассо‑
переноса в конденсаторе, на пластине радиатора которого (размерами 800×400×5 мм) рас‑
полагаются три петли трубки, общей длиной 3.2 м. Предполагается, что радиатор и трубка 
изготовлены из алюминия, а в качестве теплоносителя используется аммиак. Расчеты вы‑
полнены при постановке на всех поверхностях условия радиационного теплообмена: на од‑
ной из сторон пластины (внешней) – с космосом (температура 4 К), а на другой стороне 
(с прикрепленными трубками) и остальных поверхностях – с окружающей средой, темпе‑
ратура которой 290 K. Моделируемый режим работы контурной тепловой трубы определя‑
ется подводимой к испарителю тепловой мощностью, составляющей 120 Вт, и перегревом 
пара на выходе из испарителя, равном 1.2 К. Для данных условий получено, что изменение 
температуры вдоль наиболее длинной стороны пластины достигает 7 К, а в двух других на‑
правлениях поле температуры в пластине практически однородно (изменения менее 1 К). 
Неоднородность распределения температуры по периметру стенки трубки оценивается ве‑
личиной 1 К. Линейная плотность теплового потока, отводимого от трубки в пластину ра‑
диатора, значительно меняется по мере продвижения теплоносителя по трубке, а именно 
от 70 до 25 Вт/м. Максимальная разница между температурой теплоносителя и температу‑
рой стенки трубки достигает 4 К.

Ключевые слова: численное моделирование, сопряженный тепломассоперенос, конден‑
сатор контурной тепловой трубы.

Введение

В настоящее время для эффективного отво‑
да тепла от тепловыделяющих элементов ши‑
роко используются так называемые контурные 
тепловые трубы (КТТ) [1, 2]. Основные элемен‑

ты КТТ – конденсатор и испаритель. При подво‑
де тепла к корпусу испарителя жидкость начина‑
ет испаряться, пар через паропровод поступает 
в конденсатор, где охлаждается и конденсиру‑
ется, а затем по конденсатопроводу теплоноси‑
тель поступает в компенсационную полость, при‑
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стыкованную к испарителю. Роль капиллярного 
насоса, т. е. функцию прокачки теплоносителя 
из компенсационной полости к зоне испарения, 
выполняет пористое тело. Обычно для расчета 
тепломассопереноса в КТТ используют метод 
сосредоточенных параметров [3–6], одномер‑
ные модели [7] или их комбинацию [8, 9]. Од‑
нако применение этих подходов подразумевает 
сильное упрощение геометрии рассматриваемых 
объектов и протекающих в них процессов. Трех‑
мерное численное моделирование, в свою оче‑
редь, позволяет более детально описать задачу, 
но и требует несоизмеримо больше вычислитель‑
ных ресурсов. В последнее время в различных 
областях развиваются гибридные «трехмер‑
ные/одномерные» (3D/1D) модели, которые по‑
зволяют проводить численное моделирование 
с точностью, близкой к полному трехмерному мо‑
делированию, но при этом они во много раз бы‑
стрее по скорости счета. Например, гибридные 
3D/1D‑подходы используются при моделирова‑
нии вентиляции и пожаров в метро [10, 11], тече‑
ния крови в сосудах [12, 13], тепломассоперено‑
са в контурах ядерных реакторов [14, 15].

В данной работе представляется гибридная 
3D/1D модель, разработанная для анализа рабо‑
ты конденсатора КТТ в стационарном режиме. 
Конденсатор состоит из трубки, по которой течет 
теп лоноситель, и прикрепленной к ней пластины 
радиатора. Теплоперенос в пластине радиатора 
и в стенках трубки моделируется на основе трех‑
мерного подхода, а тепломассоперенос в трубке – 
в рамках одномерного приближения. Одномерная 
часть модели также предусматривает включение 
в нее паропровода и конденсатопровода, что по‑
зволяет моделировать тепломассоперенос почти 
во всем тракте КТТ и предоставляет возможность 
замыкания в будущем этой модели на модель ис‑
парителя. Отметим, что такое расширение одно‑
мерной части модели почти не сказывается на об‑
щей вычислительной стоимости подхода, так как 
наиболее ресурсоемкой является его трехмер‑
ная часть. Модель встроена в конечно‑объемный 
«неструктурированный» код SINF/Flag‑S, раз‑
виваемый сотрудниками кафедры «Гидроаэро‑
динамика, горение и теплообмен» СПбПУ. Для 
эффективного решения трехмерного уравнения 
теплопроводности в коде реализован оригиналь‑
ный многосеточный алгоритм [16]. В качестве 
примера приложения модели рассматривает‑
ся КТТ, сходная с установленной на спутнике  

TacSat‑4 [17]. Численный анализ испарителя этой 
КТТ был проведен в [16, 18], в текущей работе 
рассматривается одна из секций конденсатора.

1. Математическая модель

1 .1 . Трехмерная составляющая модели

Теплоперенос в стенках трубки и пластине 
радиатора моделируется на основе трехмерного 
уравнения теплопроводности:

 .  (1)

1 .2 . Одномерная составляющая модели

Уравнения переноса. Для описания тече‑
ния среды в трубке используются одномерные 
уравнения баланса импульса и энергии в соче‑
тании с условием постоянства общего массово‑
го  расхода среды G через поперечные сечения 
трубки:

  (2)

Здесь и далее индексы v и l относятся к пару 
и жидкости соответственно; wi – средняя (по се‑
чению) скорость фазы; Аi – площадь в сечении 
трубки, занимаемая фазой.

Движение теплоносителя моделируется на ос‑
нове одномерного уравнения баланса импульса 
вдоль трубки:

 
 (3)

При этом вклад инерционных слагаемых счи‑
тается малым и учитывается приближенно, по‑
лагая: Gi

2/(Aiρi) ≈ GGi/(Aρi). В итоге уравнение (3) 
преобразуется к следующему виду:

 
 (4)

Плотность жидкости считается постоянной, 
пар полагается совершенным газом.

Закон сохранения энергии записывается без 
учета вязкой диссипации, работы сил давления 
и диффузионного теплопереноса вдоль трубки:

 
 (5)

где T – температура теплоносителя; α – коэффи‑
циент теплоотдачи от среды к стенке трубки.
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Система уравнений (2), (4), (5), записанная от‑
носительно четырех искомых переменных (Gv, Gl, 
p, T), на участке конденсации дополняется допу‑
щением о равенстве средней температуры теп‑
лоносителя T температуре насыщенного пара Ts, 
определяемой из давления по формуле Антуана. 
А на участках однофазного течения в качестве 
дополняющего соотношения используется усло‑
вие нулевого расхода второй фазы.

Трение на стенке и коэффициент теплоотдачи. 
Для определения трения τw и коэффициента теп‑
лоотдачи α в случае однофазного движения ис‑
пользуются известные аналитические соотноше‑
ния для ламинарного режима течения (Re < 2000) 
или эмпирические формулы для турбулентного 
режима (Re > 2000) [19]:

 

 (6)

 
 (7)

Здесь Re = G/(Dµ), Pr = µCp/λ. Значение Nu = 4.0 
для ламинарного режима течения взято как сред‑
нее между значениями Nu = 3.66 и Nu = 4.36, при‑
водимыми в [19] для случаев изотермической 
стенки трубы и постоянного теплового потока 
соответственно.

На участке двухфазного течения трение τw 
определяется, исходя из модели «раздельных ци‑
линдров», предложенной Тернером [20]:

 
 (8)

где τwi – гипотетическое значение трения при ус‑
ловии распространения одной из фаз на весь ка‑
нал; n = 3.5.

Для определения коэффициента теплоотдачи α 
в условиях двухфазного течения используется мо‑
дель Трэвиса [21].

Входные условия. Для определенности задачи 
требуется задать значения искомых параметров 
течения (Gv, Gl, p, T) во входном сечении трубы. 
В реальности на вход конденсатора поступает пе‑
регретый пар из испарителя КТТ. Расход рабоче‑
го тела определяется подводимой к испарителю 
тепловой нагрузкой Qevap, а величина перегрева 
∆Tover зависит от режима работы и конструкции 
испарителя. В рамках данной модели Qevap и ∆Tover 

являются задаваемыми параметрами. В предполо‑
жении, что перегрев пара в испарителе не слиш‑
ком велик и практически все подводимое тепло 
используется на испарение, расход пара на входе 
в трубку Gin определяется по формуле:

 
 (9)

Значение температуры Tin на входе в труб‑
ку итерационно подбирается в процессе расче‑
та таким, чтобы конденсация завершилась в по‑
следней расчетной точке одномерной модели. 
Давление на входе в трубку pin определяется как 
давление насыщения при температуре Tin–∆Tover 
(по формуле Антуана):

  (10)

Температура стенки. Температура внутренней 
стенки трубки Tw на различных участках вдоль 
трубки определяется либо решением трехмер‑
ной задачи, либо условиями теплообмена трубки 
с окружающей средой. Использование на части 
длины трубки условия теплообмена с окружа‑
ющей средой позволяет распространить одно‑
мерную задачу за пределы области сопряжения 
с трехмерной задачей и тем самым включить 
в одномерную модель транспортные линии от ис‑
парителя к конденсатору и от конденсатора к ком‑
пенсационной полости.

1 .3 . Сопряжение моделей

Сопряжение трехмерной и одномерной моде‑
лей по температурам и тепловым потокам осу‑
ществляется (итерационным образом) на внут‑
ренней поверхности трубки «узел в узел». 
Из 3D‑модели в 1D‑модель передается темпе‑
ратура внутренней стенки трубки, осреднен‑
ная в окружном направлении, а из 1D‑модели 
в 3D‑модель передается температура теплоноси‑
теля и коэффициент теплоотдачи от него к стенке.

2. Модель конденсатора и результаты 
расчетов

2 .1 . Постановка задачи

С использованием разработанной модели был 
проведен численный анализ работы конденсато‑
ра КТТ, сходного с установленным на спутни‑
ке  TacSat‑4 [17]. Расчетная область для задачи 
трехмерного теплопереноса (рис. 1) включа‑
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ет: пластину радиатора, трубку (объединенную 
с пластинами для крепления) и соединитель‑
ную прокладку. Размеры пластины радиатора – 
800×400×5 мм, длина трубки – 3.2 м, внутрен‑
ний диаметр трубки – 2.7 мм, толщина стенок 
трубки – 0.3 мм. Толщина пластин для крепления 
и прокладки – 1 мм, ширина – 3 см. Теплофизи‑
ческие свойства – как у алюминия.

На внешней стороне пластины радиатора ста‑
вилось условие излучения тепла в космос (тем‑
пература 4 К), на стороне крепления трубок 
и остальных поверхностях задавалось условие 
лучистого теплообмена с содержимым спутни‑
ка (температура 290 K); коэффициент излучения 
брался равным 1.

Расчетная область для одномерной модели 
помимо трубки конденсатора, прикрепленной 
к пластине радиатора, включала также трубку, 
ведущую от испарителя к конденсатору, и труб‑
ку между конденсатором и компенсационной по‑
лостью. Диаметр, толщина стенок и материал 
подводящих трубок полагались такими же, как 
у трубки конденсатора, а длина каждой из них со‑
ставляла 1.2 м. Температура стенки трубки кон‑
денсатора определялась сопряжением с трехмер‑
ной областью, а температура стенки подводящих 
труб – условием лучистого теплообмена трубки 
с окружающей средой с температурой 290 К (ко‑
эффициент излучения брался равным 1). Пара‑
метры, определяющие режим работы КТТ, зада‑
вались следующими: подводимый к испарителю 
тепловой поток – 120 Вт, перегрев пара на выхо‑
де из испарителя – 1.2 К. В качестве теплоноси‑
теля рассматривался аммиак.

2 .2 . Расчетная сетка

Трехмерная расчетная сетка, фрагменты ко‑
торой приведены на рис. 2, содержала 820 ты‑
сяч ячеек. Одномерная сетка для трубки конден‑
сатора строилась автоматически из сетки для 
трехмерного расчета и содержала 810 элемен‑
тов, сетка для каждой из подводящих трубок – 
200 элементов.

2 .3 . Результаты расчета

На рис. 3 показано распределение температу‑
ры в стенках трубки конденсатора и в пластине 
радиатора. Изменение температуры вдоль наи‑
более длинной стороны пластины достигает 7 К, 
в двух других направлениях поле температуры 
в пластине практически однородно. Неоднород‑
ность распределения температуры по поперечно‑
му сечению стенки трубки составляет около 1 К.

На рис. 4 представлено изменение вдоль труб‑
ки основных величин, характеризующих течение 
и теплообмен теплоносителя.

На графиках участок z < 1.2 м соответству‑
ет трубке между испарителем и конденсато‑

Рис. 3. Распределение температуры

Рис. 1. Расчетная область для трехмерной задачи

Рис. 2. Фрагменты трехмерной расчетной сетки
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ром, участок 1.2 м < z < 4.4 м – 
трубке конденсатора, а участок 
z > 4.4 м – трубке между конден‑
сатором и компенсационной по‑
лостью. В начале первого участ‑
ка перегретый пар постепенно 
охлаждается, его температура 
и температура стенки трубки 
плавно снижаются. Коэффици‑
ент теплоотдачи на этом участке 
очень мал – около 15 Вт/(м 2 К). 
Примерно при z = 25 см тем‑
пература стенки трубки пада‑
ет до температуры насыщения, 
и в этот момент начинается кон‑
денсация теплоносителя (при 
этом, как отмечалось при опи‑
сании математической модели, 
на участке конденсации тем‑
пература теплоносителя пола‑
гается равной температуре на‑
сыщения). На начальном этапе 
конденсации пленка жидкос ти, 
образующаяся на внутренней 
стенке трубки, очень тонка и ко‑
эффициент теплоотдачи прини‑
мает очень большие значения, 
а затем постепенно уменьшает‑
ся по мере увеличения толщины пленки. Наибо‑
лее резкое падение коэффициента теплоотдачи 
при z = 1.2 м соответствует сильному ускорению 
процесса конденсации, что обусловлено возника‑
ющим контактом трубки с пластиной. Здесь сле‑
дует особо отметить, что на участке конденсации 
0.25 м < z < 1.2 м тепло от трубки отводится толь‑
ко за счет радиационного уноса с ее поверхности, 
при этом линейная плотность отводимого от теп‑
лоносителя в стенку трубки теплового потока Q 
невелика – около 0.25 Вт/м. Как следствие, раз‑
ница между температурой стенки и температу‑
рой теплоносителя на этом участке очень мала. 
Примерно такие же значения линейной плотно‑
сти отводимого теплового потока наблюдаются 
и на участке z > 4.4 м, а также на участках трубки 
конденсатора, выходящих за пластину радиато‑
ра. Соответственно конденсация на этих участках 
идет слабо и расходное паросодержание x = Gv/G 
почти не меняется. На участках контакта трубки 
с пластиной наблюдается существенная разница 
между температурой теплоносителя и температу‑
рой стенки, здесь линейная плотность отводимо‑

Рис. 4. Изменение паросодержания (а), коэффициента теплоотдачи (б), линейной 
плотности теплового потока (в) и температуры (г) вдоль трубки

го теплового потока составляет от 25 до 70 Вт/м, 
а паросодержание уменьшается почти линейно.

Заключение

Разработан «трехмерный/одномерный» под‑
ход для описания стационарных режимов работы 
конденсатора контурной тепловой трубы. Мате‑
матическая модель основана на уравнениях ба‑
ланса массы, импульса и энергии. Трехмерная 
составляющая модели описывает теплоперенос 
в стенках трубки и пластине радиатора, одномер‑
ная – тепломассоперенос внутри трубки.

Разработанный подход позволил провести де‑
тальный численный анализ модели конденсатора. 
При отводимой мощности 120 Вт перепад темпе‑
ратуры по пластине радиатора составил пример‑
но 7 К, а по периметру трубки в сечении – около 
1 К. Максимальная разница между средней тем‑
пературой теплоносителя в сечении и темпера‑
турой стенки наблюдается ближе к концу трубки 
и достигает 4 К.
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СПИСОК ОБОЗНАЧЕНИЙ
А – площадь внутреннего поперечного сечения трубки, м 2;
Cp – удельная теплоемкость пара при постоянном давле‑

нии, Дж/(кг∙К);
Cl – удельная теплоемкость жидкости, Дж/(кг∙К);
D – внутренний диаметр трубки, м;
G – расход, кг/с;
L – удельная теплота парообразования, Дж/кг;
n – настроечный параметр;
p – давление, Па;
Q – линейная плотность теплового потока, Вт/м;
Qevap – подводимая к испарителю мощность, Вт;
T – температура, К;
Tw – температура стенки, К;
∆Tover – перегрев пара, К;
x – расходное паросодержание.
Re – число Рейнольдса;
Pr – число Прандтля;
Nu – число Нуссельта;
α – коэффициент теплоотдачи, Вт/(м 2∙К).
λ – коэффициент теплопроводности, Вт/(м∙К);
µ – динамическая вязкость, кг/(м∙с);
Π – периметр внутреннего поперечного сечения труб‑

ки, м;
ρ – плотность, кг/м 3;
w – скорость, м/с;
τw – напряжение трения на стенке, Па;
ζ – коэффициент гидродинамического сопротивления;

ИНДЕКСЫ

i – индекс фазы, принимает значения v и l;
in – вход трубки;
l – жидкость;
s – параметры насыщения;
v – пар;
w – значение на стенке.
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Numerical modeling of heat and mass transfer in loop heat pipe condenser based 
on 3D/1D model

A. A. Pozhilov, A.I. Khrabry

Peter the Great St. Petersburg Polytechnic University, St.Petersburg
e‑mail: aapozhilov@mail.ru, xbr@list.ru

The article presents a numerical modeling technique of steady state modes of heat and mass 
transfer in the loop heat pipe (LHP) condenser based on hybrid 3D/1D approach. Mathematical 
model is based on the mass, momentum and energy conservation equations. The condenser is as‑
sumed of including a radiator plate with a tube attached to it, through which a coolant flows. Heat 
transfer in the radiator plate and tube walls is modeled based at a 3D‑approach. The 3D heat trans‑
fer equation is solved numerically by the finite volume method employing non‑structured compu‑
tational grid. Heat and mass transfer within the tube is computed in the framework of the one‑di‑
mensional approximation. 3D and 1D models conjugation is realized on the tube inner surface. The 
tube inner wall temperature averaged over perimeter herewith is transferred from the 3D‑model to 
the 1D‑model, while the coolant temperature and heat transfer ratio are transferred in the opposite 
direction. As an example, a numerical analysis of heat and mass transfer in the condenser based 
on the developed model was performed. With that, three loops of the tube with the overall length 
of 3.2 m are located on radiator plate (with the size of 800×400×5 mm). It is assumed, that the ra‑
diator plate and tube are made of aluminum, and ammonia is employed as a coolant. All compu‑
tations were performed while setting the condition of radiative heat exchange on all the surfaces. 
One of the surface sides (the outer one) was contacted with the space with the temperature 4 K, 
and the other side (the one with the attached tubes) and remained surfaces were radiating to medi‑
um with the temperature 290 K. The modeled operation mode of the loop heat pipe is determined 
by thermal power fed to the evaporator of 120 W and the vapor overheating of 1.2 K at the evapo‑
rator outlet. For the specified conditions the following results were obtained: the temperature var‑
iation along the longest side of the plate reaches 7 K, and in two other directions the temperature 
field in the plate is practically homogeneous (variations are less than 1 K). The non‑homogenei‑
ty of the temperature distribution over the tube wall is evaluated by the value of 1 K. The linear 
density of the heat rate, removed from the tube into the plate varies significantly while the coolant 
progressing along the tube, namely from 70 to 25 W/m. The maximum difference the coolant and 
the tube wall temperatures reaches up to 4 K.

Keywords: numerical simulation, conjugate heat and mass transfer, loop heat pipe condenser
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