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Аннотация 
В работе проведён обзор и анализ научно-исследовательских работ, направленных на 
исследование факторов, влияющих на эффективность и надёжность работы закрытых 
двухфазных термосифонов, как утилизаторов теплоты теплотехнологических выбро-
сов. 
Были рассмотрены такие факторы, как геометрические характеристики термосифонов 
и их соотношение, углы наклона поверхностей испарения и конденсации, степень 
наполнения трубы термосифона, состояние и физические свойства поверхностей испа-
рения и конденсации, влияние акустических и вибрационных воздействий на эффек-
тивность тепло- и массопереноса, а также использование в качестве рабочих тел нано-
жидкостей. Проведён анализ работ, направленных на выявление методов и средств 
повышения теплопередающей способности термосифона. 
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Введение. Исследованию 
эффективности работы термосифонов 
посвящено большое количество работ 
[1-23]. Так, например, в [1] изучены 
характеристики теплопереноса закрытого 
двухфазного термосифона (ЗДТ) в 
зависимости от степени его наполнения, 
определяемого как 	КЗ = Tж Tисп⁄ . Был 
проведен ряд экспериментальных и 
теоретических исследований эффективно-
сти процессов, происходящих в 
термосифоне, в зависимости от различного 
уровня его наполнения. Было выявлено, 
что для коэффициента теплопередачи 
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испарительного участка коэффициент 
наполнения не играет значимой роли. 
Однако, для конденсатора в зависимости 
от уровня заполнения могут существовать 
ограничения теплопередачи - ограничение 
захлебывания (при чрезмерном уровне 
наполнения) и ограничение высыхания 
(при недостаточном (< 20%) уровне 
наполнения). 

Обзор и анализ работ, исследую-
щих теплопередающие характери-
стики термосифона. 

Экспериментальное исследование 
теплопередающих характеристик 
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двухфазных термосифонов [2] показало, 
что коэффициент заполнения сильно 
влияет на максимальные тепловые 
нагрузки и что скорость движения пара в 

адиабатной (транспортной) зоне 
термосифона имеет характерный 
максимум (рис. 1 а, б).

 

  
а) б) 

Рисунок 1 – Зависимость от теплового потока при различных коэффициентах заполнения 
(КЗ) а) термического сопротивления термосифона;  

б) скорости движения пара. [2] 

Проведено большое количество 
исследований, направленных на выявление 
методов и средств повышения 
теплопередающей способности 
термосифона. Исследования проводились 
по двум основным направлениям. 

1. Экспериментальные исследования 
эффективности термосифонов в 
зависимости от рода рабочей жидкости, 
конструктивных характеристик термоси-
фонов, воздействия физических полей и 
поверхностных свойств испарителя и 
конденсатора. 

2. Теоретические исследования, 
математическое и компьютерное 
моделирование. 

В работах по первому направлению 
изучалось влияние свойств различных 
рабочих жидкостей [2-11].  

В [3] M. R. Sarmasti Emami, S. H. Noie 
и M. Khoshnoodi провели эксперименталь-
ное исследование влияния отношения 

ширины термосифона к его длине и уровня 
заполнения на теплопередающую 
способность закрытого двухфазного тер-
мосифона. В качестве рабочей жидкости 
авторы использовали дистиллированную 
воду. Были проведены экспериментальные 
исследования при изменении уровня 
заполнения (от 20% до 60 %) и значений 
отношения ширины трубы к ее длине 15, 
20 и 30 при угле наклона от 15о до 90о. 
Термосифон был изготовлен из меди с 
внутренним диаметром 14 мм и внешним 
диаметром 16 мм. Полная длина 
термосифона составляла 1000 мм. В 
результате исследований было выявлено, 
что максимальная теплопроизводитель-
ность термосифона достигается при угле 
наклона 60о к горизонтальной поверхности 
для всех трех значений отношения 
ширины трубы к ее длине и уровне 
заполнения 45% (рис.2а, б, в, г)
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ческих факторов на теплопередающие характеристики 
двухфазных термосифонов.

1. Постановка задачи исследования 

Настоящее исследование посвящено определению 
влияния определяющих факторов на теплопередаю-
щие характеристики медных термосифонов (внутрен-
ние диаметры dвн= 3·10-3м, 9·10-3м и длина 0,7 м). Длина 
зоны нагрева составляла 0,2м, а зоны конденсации 
0,21м. В качестве теплоносителя использовалась дис-
тиллированная деаэрированная вода. Коэффициент 
заполнения КЗ, равный отношению объема, занимае-
мого теплоносителем Vж к объему всей зоны нагрева 
Vзн для термосифона с dвн= 9·10-3м, составлял 0,3; 0,57 
и 0,8 (рис.1). Для термосифона с dвн= 3·10-3м, КЗ = 0,83; 
1,37 и 2,14. Зона конденсации омывалась водой с тем-
пературой 200С, 300С, 400С и постоянным расходом 
4,9·10-3кг/с. 

Исследования проводились на установке, схема 
которой приведена в [5]. Изменение коэффициента 
заполнения в термосифонах с внутренним диаметром 
9·10-3м осуществлялось путем залива различного объ-
ема жидкости при неизменной длине зоны нагрева. В 
термосифонах с dвн= 3·10-3м количество теплоносителя 
оставалось постоянным, а изменялась длина зоны на-
грева (0,08м, 0,125м и 0,2м).

Рис.1. Схема заполнения теплоносителем зоны нагрева 
термосифона с внутренним диаметром 9 мм.

2.Результаты исследования

Проведенные исследования показали, что, как 
было отмечено и в работе [5], начало эффективной 
работы термосифона наступало не сразу после вклю-
чения тепловой нагрузки. После подачи теплового 
потока (35Вт, рис.2) температура в зоне нагрева на-
чинала монотонно возрастать до некоторого значения, 
при котором возникал первый центр парообразования. 

Причем первоначальное значительное возрастание 
температуры наблюдалось в той точке поверхности 
зоны нагрева, где стенка была оголена и теплоноситель 
ее не омывал. С ростом теплового потока температура 
в нижней части термосифона становилась выше сред-
ней температуры зоны нагрева. При предельном тепло-

вом потоке сначала сухое пятно возникало в верхней 
части зоны нагрева и затем только в нижней его точке. 

Рис.2. Зависимость температуры стенки термосифона с 
внутренним диаметром 9 мм от времени при изменении 

теплового потока (КЗ=0,57).

Если рассмотреть влияние коэффициента заполне-
ния на термическое сопротивление (рис.3), то видно, 
что с уменьшением количества теплоносителя мак-
симальный тепловой поток, соответствующий мини-
мальному термическому сопротивлению, снижается. 
Это можно объяснить тем, что при уменьшении коли-
чества теплоносителя (снижение величины КЗ) уве-
личивается длина зоны нагрева, по которой стекает 
пленка конденсата. При больших тепловых потоках 
стекающая пленка теплоносителя в зоне нагрева бы-
стрее испаряется, и конденсат может не возвратиться 
полностью нижнюю часть зоны нагрева. Уровень те-
плоносителя снизится, и вероятность возникновения 
кризиса увеличивается. 

Рис.3. Зависимость термического сопротивления от тепло-
вого потока при различных степенях заполнения

Поэтому чем меньше величина КЗ, тем раньше на-
ступает предельное состояние по теплопереносу.

Если рассчитать скорость движения пара в термо-
сифоне, то она меняется в зависимости от теплово-
го потока и, соответственно, с изменением давления 
внутри его. На рис. 4 показано, что рост скорости 
движения пара наблюдается до некоторого значения 
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теплового потока. При этом до максимума скорости 
пара наблюдались значительные пульсации темпера-
туры в зоне нагрева. После достижения максимума 
дальнейшее повышение теплового потока приводит к 
монотонному уменьшению скорости движения пара. 
Снижение скорости связано с увеличением давления 
в термосифоне и уменьшением отрывных диаметров 
паровых пузырей. Это приводит к снижению пульса-
ций температуры в зоне нагрева термосифона. Причем 
было замечено, что максимальное значение скорости 
движения пара в термосифоне не зависит от величины 
КЗ. 

Рис.4. Изменение скорости движения пара в зависимости 
от теплового потока

Влияние коэффициента заполнения на максималь-
ные тепловые потоки показано на рис.5. Там же при-
ведены данные авторов [7].

Рис.5. Зависимость максимальной плотности теплового 
потока от коэффициента заполнения. 1 – данные авторов 

(dвн= 9·10-3м); 2 – данные [7]( dвн= 20,6·10-3м)

Как видно из рис.5, диапазон влияния коэффици-
ента заполнения в [7] заканчивается в районе КЗ = 0,4 
(кривая 2). В то же время в наших экспериментах для 
термосифона с dвн= 9·10-3м наблюдается монотонный 
рост максимальной плотности теплового потока, что 
не вписывается в установившиеся представления о 
влиянии коэффициента заполнения на Qmax. В то же 

время для термосифона с с dвн= 3·10-3м при увеличении 
коэффициента заполнения максимальные значения 
теплового потока снижаются (рис.6). По всей вероят-
ности это связано как с возрастанием гидравлического 
сопротивления в зоне транспорта, так и с возникнове-
нием пробки теплоносителя в зоне конденсации. За 
счет капиллярных сил часть конденсата может пере-
крывать канал для движения пара и не возвращаться 
в зону нагрева. Заблокирование зоны конденсации 
приводит к ухудшению теплопередающих свойств тер-
мосифона и перегреву теплоносителя в зоне нагрева, 
что и приводит к достижению предельного паросодер-
жания в пристенном слое. И чем больше количество 
теплоносителя (больше КЗ), тем больший перегрев 
теплоносителя и тем раньше возникнет кризис тепло-
обмена.

Рис.6. Зависимость Qmax от КЗ для термосифона с 
dвн= 3·10-3м (φ=+900): температура охлаждающей 

воды tохл: 1 – 200С; 2– 300С; 3 – 400С

Также на Qmax оказывает влияние и температу-
ра охлаждающей воды. С увеличением температуры 
влияние КЗ снижается. Одной из причин этого может 
быть увеличение давления внутри термосифона и, 
соответственно, снижение отрывных диаметров паро-
вых пузырей. Это способствует более свободной эва-
куации паровой фазы из зоны нагрева и улучшению 
теплопередающих характеристик термосифона. Так 
для КЗ = 2,14, при температуре tохл = 200С, максималь-
ный тепловой поток Qmax не превышал 7Вт (рис.6). 
Увеличение tохл до 400С повысило Qmax до 23Вт. То есть 
максимальная теплопередающая способность такого 
термосифона возросла более чем в три раза. 

Выводы

1. Таким образом, проведенное исследование по-
казало, что коэффициент заполнения термосифона 
сильно влияет на максимальные тепловые нагрузки. 
Минимальные термические сопротивления при этом 
практически остаются на одном уровне. С увеличе-
нием коэффициента заполнения наблюдается рост 
максимальных тепловых нагрузок для термосифонов 
с dвн= 9·10-3м во всем исследованном диапазоне КЗ, что 
не согласуется с литературными данными [7]. 

2. Показано, что скорость движения пара в зоне 
транспорта термосифона имеет характерный макси-
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а) б) 

  
в) г) 

Рисунок 2 – Влияние уровня заполнения КЗ, угла наклона термосифона и отношения длины 
испарителя к внутреннему диаметру A.R  на  

а) отношение Qн/Q90 при A.R = 15; б) отношение Qн/Q90 при A.R = 30; 
в) изменение коэффициента теплопередачи aк при A.R = 15, 20, 30 и КЗ = 0,45; 

г) изменение отношения Qвых/Qвх при A.R = 15, 20, 30 и КЗ = 0,45 [3] 

В работе [6] исследовалась 
теплопроизводительность наклонного 
термосифона с дистиллированной водой и 
водным раствором н-бутанола в качестве 
рабочих жидкостей. Эксперименты 
проводились при уровне заполнения 60% 
при различных углах наклона в 45о, 60о и 
90о. Термосифон был изготовлен из меди, 
его общая длина составляла 1000 мм 
(400 мм – длина испарительной части и 
450 мм длина конденсатора). Полученные 
результаты показали, что термосифон с 
водным раствором н-бутанола в качестве 
рабочей жидкости имеет большую 
теплопроизводительность по сравнению с 

термосифоном, заполненным дистиллиро-
ванной водой (рис. 3) 

В работе [7] H.Z. Abou-Ziyan, A. Helali, 
M. Fatouh и M.M. Abo El-Nasr исследовали 
теплопроизводительность ЗДТ при 
стационарных рабочих условиях и при 
воздействии вибрации с использованием в 
качестве рабочих жидкостей воды и 
фреона R314а. Эксперименты проводились 
при изменении уровня заполнения от 40% 
до 80% при различных длинах адиабатной 
зоны. Результаты их экспериментов 
показывают, что наибольшая эффектив-
ность достигалась при уровне заполнения 
рабочей жидкостью 50 %.
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2. Теоретические исследования, математическое и компьютерное 

моделирование. 

В работах по первому направлению изучалось влияние свойств различных 

рабочих жидкостей [43, 74 – 79] [43] [74] [75] [76] [77] [78] [79]. 

В [43] M. R. Sarmasti Emami, S. H. Noie и M. Khoshnoodi провели 

экспериментальное исследование влияния отношения ширины термосифона к его 

длине и уровня заполнения на теплопередающую способность закрытого 

двухфазного. В качестве рабочей жидкости авторы использовали 

дистиллированную воду. Были проведены экспериментальные исследования при 

изменении уровня заполнения (от 20% до 60 %) и значений отношения ширины 

трубы к ее длине 15, 20 и 30 при угле наклона от 15о до 90о. Термосифон был 

изготовлен из меди с внутренним диаметром 14 мм и внешним диаметром 16 мм. 

Полная длина термосифона составляла 1000 мм. В результате исследований было 

выявлено, что максимальная теплопроизводительность термосифона достигается 

при угле наклона 60о к горизонтальной поверхности для всех трех значений 

отношения ширины трубы к ее длине и уровне заполнения 45% (рис. 1.15, 1.16, 

1.17).  

  
а) б) 

Рисунок 1.15. Влияние уровня заполнения и угла наклона термосифона на отношение 
Qн/Q90 для отношения длины испарителя к внутреннему диаметру A.R а) 15; б) 30 
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2. Теоретические исследования, математическое и компьютерное 

моделирование. 

В работах по первому направлению изучалось влияние свойств различных 

рабочих жидкостей [43, 74 – 79] [43] [74] [75] [76] [77] [78] [79]. 

В [43] M. R. Sarmasti Emami, S. H. Noie и M. Khoshnoodi провели 

экспериментальное исследование влияния отношения ширины термосифона к его 

длине и уровня заполнения на теплопередающую способность закрытого 

двухфазного. В качестве рабочей жидкости авторы использовали 

дистиллированную воду. Были проведены экспериментальные исследования при 

изменении уровня заполнения (от 20% до 60 %) и значений отношения ширины 

трубы к ее длине 15, 20 и 30 при угле наклона от 15о до 90о. Термосифон был 

изготовлен из меди с внутренним диаметром 14 мм и внешним диаметром 16 мм. 

Полная длина термосифона составляла 1000 мм. В результате исследований было 

выявлено, что максимальная теплопроизводительность термосифона достигается 

при угле наклона 60о к горизонтальной поверхности для всех трех значений 

отношения ширины трубы к ее длине и уровне заполнения 45% (рис. 1.15, 1.16, 

1.17).  
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Рисунок 1.15. Влияние уровня заполнения и угла наклона термосифона на отношение 
Qн/Q90 для отношения длины испарителя к внутреннему диаметру A.R а) 15; б) 30 
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Рисунок 1.16. Изменение коэффициента теплопередачи αк в зависимости от угла наклона 
при отношении длины испарительного участка к внутреннему диаметру A.R = 15, 20, 30 и 

коэффициенте заполнения КЗ = 0,45 
 

Рисунок 1.17. Изменение отношения Qвых/Qвх от угла наклона при отношении длины 
испарительного участка к внутреннему диаметру A.R = 15, 20, 30 и коэффициенте 

заполнения КЗ = 0,45 
 

В работе [74] исследовалась теплопроизводительность наклонного 

термосифона с дистиллированной водой и водным раствором н-бутанола в 

качестве рабочих жидкостей. Эксперименты проводились при уровне заполнения 

60% при различных углах наклона в 45о, 60о и 90о. Термосифон был изготовлен из 

меди, его общая длина составляла 1000 мм (400 мм – длина испарительной части 

и 450 мм длина конденсатора). Полученные результаты показали, что термосифон 

с водным раствором н-бутанола в качестве рабочей жидкости имеет большую 

теплопроизводительность по сравнению с термосифоном, заполненным 

дистиллированной водой (рис. 1.18) 
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-Higher value of Qi/Q90 for each aspect ratio takes place at different filling ratios. For example, for an 
aspect ratio of 15, the higher Qi/Q90 occurs when the filling ratio is 35%, and for an aspect ratio of 30, 
the filling ratio for a higher value of Qi/Q90 is 45%.    

-Maximum heat transfer rate (Qi/Q90) for all filling ratios and aspect ratios takes place at Φ=60°. 
-On the whole, the effect of a filling ratio on the heat transfer rate is higher when the aspect ratio is lower. 

 
c) Effect of aspect ratio 

 
In this section, the effects of aspect ratio on the heat transfer rate of an inclined two-phase closed 

thermosyphon are examined. The aspect ratio varies with changes in the length of the evaporator section, 
while the diameter of the thermosyphon is constant. In spite of the constant input heat to the evaporator 
section, since the length of the evaporator is changed, the heat losses from thermosyphon are varied. 
Therefore, the results are shown in the form of an effectiveness factor (Qout/Qin) for each inclination angle. 
Figure 5 shows the variation of Qout/Qin versus the inclination angle for all three aspect ratios and for 
F.R=45%. 
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Fig. 5. Variation of Qout/Qin with the inclination angle for all three aspect ratios and F.R=45% 

As can be seen from Fig. 5:  
-The value of the effectiveness (Qout/Qin) factor is increased as the aspect ratio is decreased.  
-The maximum heat transfer takes place at Φ=60° for all three aspect ratios. 

 
d) Temperature distribution along the outside wall of the inclined thermosyphon (Φ=60°°°°) 

 
As was found in previous sections, the maximum heat transfer rate of the inclined two-phase closed 

thermosyphon occurred at an inclination angle of 60°. Therefore, we examined the temperature 
distribution along the thermosyphon for this situation. 

In order to observe the temperature distribution over the entire length of the inclined thermosyphon, 
the temperatures at four points on the evaporator section, one point on the adiabatic section, and two 
points on the condenser section, are simultaneously monitored, as shown in Fig. 2. 

Figure 6 shows the variation of the temperature along the inclined thermosyphon (Φ=60°) for an 
aspect ratio of 30 and three different filling ratios (30%, 45% and 60%). As shown in this figure, the 
temperature difference between the evaporator section and the condenser section for a filling ratio of 45% 
is lower than the other filling ratios. Therefore, the thermal performance of the inclined thermosyphon 
with an inclination angle of 60° is better for a filling ratio of 45%. 

www.SID.ir

Q
вы

х/
Q
вх
!

Угол!наклона!

! 27!

 

Рисунок 1.16. Изменение коэффициента теплопередачи αк в зависимости от угла наклона 
при отношении длины испарительного участка к внутреннему диаметру A.R = 15, 20, 30 и 

коэффициенте заполнения КЗ = 0,45 
 

Рисунок 1.17. Изменение отношения Qвых/Qвх от угла наклона при отношении длины 
испарительного участка к внутреннему диаметру A.R = 15, 20, 30 и коэффициенте 

заполнения КЗ = 0,45 
 

В работе [74] исследовалась теплопроизводительность наклонного 

термосифона с дистиллированной водой и водным раствором н-бутанола в 

качестве рабочих жидкостей. Эксперименты проводились при уровне заполнения 

60% при различных углах наклона в 45о, 60о и 90о. Термосифон был изготовлен из 

меди, его общая длина составляла 1000 мм (400 мм – длина испарительной части 

и 450 мм длина конденсатора). Полученные результаты показали, что термосифон 

с водным раствором н-бутанола в качестве рабочей жидкости имеет большую 

теплопроизводительность по сравнению с термосифоном, заполненным 

дистиллированной водой (рис. 1.18) 
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-Higher value of Qi/Q90 for each aspect ratio takes place at different filling ratios. For example, for an 
aspect ratio of 15, the higher Qi/Q90 occurs when the filling ratio is 35%, and for an aspect ratio of 30, 
the filling ratio for a higher value of Qi/Q90 is 45%.    

-Maximum heat transfer rate (Qi/Q90) for all filling ratios and aspect ratios takes place at Φ=60°. 
-On the whole, the effect of a filling ratio on the heat transfer rate is higher when the aspect ratio is lower. 

 
c) Effect of aspect ratio 

 
In this section, the effects of aspect ratio on the heat transfer rate of an inclined two-phase closed 

thermosyphon are examined. The aspect ratio varies with changes in the length of the evaporator section, 
while the diameter of the thermosyphon is constant. In spite of the constant input heat to the evaporator 
section, since the length of the evaporator is changed, the heat losses from thermosyphon are varied. 
Therefore, the results are shown in the form of an effectiveness factor (Qout/Qin) for each inclination angle. 
Figure 5 shows the variation of Qout/Qin versus the inclination angle for all three aspect ratios and for 
F.R=45%. 
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Fig. 5. Variation of Qout/Qin with the inclination angle for all three aspect ratios and F.R=45% 

As can be seen from Fig. 5:  
-The value of the effectiveness (Qout/Qin) factor is increased as the aspect ratio is decreased.  
-The maximum heat transfer takes place at Φ=60° for all three aspect ratios. 

 
d) Temperature distribution along the outside wall of the inclined thermosyphon (Φ=60°°°°) 

 
As was found in previous sections, the maximum heat transfer rate of the inclined two-phase closed 

thermosyphon occurred at an inclination angle of 60°. Therefore, we examined the temperature 
distribution along the thermosyphon for this situation. 

In order to observe the temperature distribution over the entire length of the inclined thermosyphon, 
the temperatures at four points on the evaporator section, one point on the adiabatic section, and two 
points on the condenser section, are simultaneously monitored, as shown in Fig. 2. 

Figure 6 shows the variation of the temperature along the inclined thermosyphon (Φ=60°) for an 
aspect ratio of 30 and three different filling ratios (30%, 45% and 60%). As shown in this figure, the 
temperature difference between the evaporator section and the condenser section for a filling ratio of 45% 
is lower than the other filling ratios. Therefore, the thermal performance of the inclined thermosyphon 
with an inclination angle of 60° is better for a filling ratio of 45%. 
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а) б) 

 

в) 
Рисунок 3 – Эффективность термосифона при углах наклона: 

а) 45°; б) 60°; в) 90° [6] 

K.S. Ong и  Md. Haider-E-Alahi в [8] 
исследовали производительность 
термосифона, заполненного фреоном 
R314а. Ими были проведены исследования 
для изучения влияния разницы 
температур между бассейном рабочей 
жидкости и конденсатором, уровня 
заполнения и массовым расходом 
охладителя. Полученные в ходе 
экспериментов результаты показали, что 
передаваемый тепловой поток возрастает с 
возрастанием массового расхода 
охлаждающей жидкости, уровня 
заполнения и разницы температур между 
бассейном рабочей жидкости и 
конденсатором. 

Исследование работы термосифона 
малого диаметра для различных рабочих 

жидкостей, таких как вода, фреоны FC-84, 
FC-77 и FC-3283 проведено в [9]. 

В работе [10] проведено исследование 
характеристик закрытого двухфазного 
термосифона с использованием в качестве 
рабочих жидкостей воды и наножидкостей 
на водной основе (Al2O3 и CuO). Было 
выявлено, что для всех этих 
наножидкостей термосифон показывает 
худшую теплопередающую способность, 
чем при использовании чистой воды. 

Экспериментальные исследования 
эффективности работы термосифонов, 
заполненных разбавленными наножидко-
стями и дистиллированной водой, были 
проведены в [11]. Результаты показали, 
что добавление в воду 5,3% (по объему) 
наночастиц оксида железа улучшает 
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в) 

Рисунок 1.18. Эффективность термосифона при углах наклона: 

а) 45°; б) 60°; в) 90° 

 

В работе [75] H.Z. Abou-Ziyan, A. Helali, M. Fatouh и M.M. Abo El-Nasr 

исследовали теплопроизводительность ЗДТ при стационарных рабочих условиях 
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Fig 10 : Flowrate 0.12Kg/min  inclination 90ż 
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Fig 11 : Efficiency for 45o inclination 
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Fig 12 : Efficiency for 60o inclination 
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Fig 13 : Efficiency for 90o inclination 

 

4. CONCLUSION 

The effect of various flow rate, various heat input and inclination angle for both distilled water and aqueous solution on 
thermal performance of two phase closed thermosyphon has been investigated under normal operating conditions 
experimentally. Based on the results, the thermosyphon charged with aqueous solution has the maximum thermal performance 
than compared to thermosyphon charged with distilled water. 
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4. CONCLUSION 

The effect of various flow rate, various heat input and inclination angle for both distilled water and aqueous solution on 
thermal performance of two phase closed thermosyphon has been investigated under normal operating conditions 
experimentally. Based on the results, the thermosyphon charged with aqueous solution has the maximum thermal performance 
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4. CONCLUSION 
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Fig 11 : Efficiency for 45o inclination 
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Fig 12 : Efficiency for 60o inclination 
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Fig 13 : Efficiency for 90o inclination 

 

4. CONCLUSION 

The effect of various flow rate, various heat input and inclination angle for both distilled water and aqueous solution on 
thermal performance of two phase closed thermosyphon has been investigated under normal operating conditions 
experimentally. Based on the results, the thermosyphon charged with aqueous solution has the maximum thermal performance 
than compared to thermosyphon charged with distilled water. 
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теплопередающую способность термоси-
фона. 

Изучение различных конструктивных 
изменений, модификаций состояния 
поверхности и наложения физических 
полей с целью улучшения 
теплопередающей способности термоси-
фона проведено в работах [12-18]. 

В работе [12] изучено влияние длины 
конденсатора, расхода охладителя и 
количества подводимой теплоты на 

характеристики двухфазного закрытого 
тремосифона. В экспериментах 
термосифон был закрытой медной трубкой 
длиной 1000 мм (длина испарителя – 
300 мм, длины конденсатора – 450 мм / 
400 мм / 350 мм). В результате было 
получено, что термосифон имеет самую 
высокую теплопередающую способность 
при расходе охладителя 0,0027 кг/с, 
подводимой теплоте 500 Вт и длине 
конденсатора в 450 мм. (рис. 4  а, б).

 

  
а) б) 

Рисунок 4. а) Распределение температур вдоль внешней стенки термосифона при количестве 
подводимой теплоты 300 Вт, б) Производительность термосифона при различных количествах 
подводимой теплоты  при длине конденсатора в 450 мм и различных расходах охлаждающей 

воды (6, 8, 10 л/ч) [12] 

Sompon Wongtom и Tanongkiat 
Kiatsiriroat в работе [14] исследовали 
коэффициент теплопередачи термосифона 
при воздействии звуковых волн. Они 
выяснили, что наложение звуковых волн 
может увеличивать коэффициент 
теплопередачи термосифона.  

Влияние количества подводимой 
теплоты, уровня заполнения и дополни-
тельного объема на теплопередачу 
частично вакуумированного термосифона 
было экспериментально исследовано в [15]. 
(рис. 5) 

Masoud Rahimi, Kayvan Asgary и Simin 
Jesri в [16] исследовали влияние обработки 

поверхностей испарителя и конденсатора 
на характеристики работы термосифона. 
Было выявлено, что если делать поверх-
ность испарителя более гидрофильной, а 
поверхность конденсатора более гидро-
фобной, то коэффициент теплопередачи 
термосифона возрастает приблизительно 
на 15%, а термическое сопротивление 
уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с 
обычными поверхностями.  

В работах второго направления иссле-
дователи проводят численное и компью-
терное моделирование процессов теплопе-
реноса в термосифоне [19-23]
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подводимой теплоте 500 Вт и длине конденсатора в 450 мм.(рис. 1.19, 1.20). 

 
Рисунок 1.19. Распределение температур вдоль внешней стенки термосифона при длине 
конденсатора в 450 мм  и различных расходах охлаждающей воды       (6, 8, 10 л/ч) 

 
Рисунок 1.20. Производительность термосифона при различных количествах подводимой 

теплоты и расходах охлаждающей воды (6, 8, 10 л/ч) 
Sompon Wongtom и Tanongkiat Kiatsiriroat в работе [80] исследовали 

коэффициент теплопередачи термосифона при воздействии звуковых волн. Они 

выяснили, что наложение звуковых волн может увеличивать коэффициент 

теплопередачи термосифона. 

Влияние количества подводимой теплоты, уровня заполнения и 

дополнительного объема на теплопередачу частично вакуумированного 

термосифона было экспериментально исследовано в [70]. (рис. 1.21) 
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а)  б) 

Рисунок 5 – Производительность частично вакуумированного термосифона 
(Qвых/Qвх*100%) 

а) при различных уровнях заполнения, дополнительных объемах vдоп и 
расходах охлаждающей жидкости V; б) при различных уровнях заполнения, 

тепловых потоках и расходах охлаждающей жидкости V [15]. 

В работе [19] были проведены экспери-
менты для исследования влияния различ-
ного количества подводимого тепла и 
уровня заполнения на теплопередающие 
характеристики термосифона. Получен-
ные результаты показали, что повышение 
количества подводимого тепла до опреде-
ленного предела улучшает характери-
стики термосифона, однако дальнейшее 
увеличение подводимой теплоты умень-
шает. Также наблюдалось оптимальное 
значение уровня заполнения для каждого 
количества подводимого тепла (рис. 6). В 
работе также было проведено CFD моде-
лирование (FLUENTTM версии 6.2) и 
можно видеть, что результаты 

моделирования хорошо согласуются с экс-
периментальными данными. 

 
Рисунок 6. Производительность 

термосифона при различных количестве 
подводимой теплоты и коэффициентах 

заполнения [19]. 
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а)  б) 

Рисунок 1.21. Производительность частично вакуумированного термосифона 
(Qвых/Qвх*100%) 

а) при различных уровнях заполнения, дополнительных объемах vдоп и расходах охлаждающей 
жидкости V; б) при различных уровнях заполнения, тепловых потоках и расходах 

охлаждающей жидкости V. 
Masoud Rahimi, Kayvan Asgary и Simin Jesri в [62] исследовали влияние 

обработки поверхностей испарителя и конденсатора на характеристики работы 

термосифона. Было выявлено, что если делать поверхность испарителя более 

гидрофильной, а поверхность конденсатора более гидрофобной, то коэффициент 

теплопередачи термосифона возрастает приблизительно на 15%, а термическое 

сопротивление уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с обычными поверхностями. 

В работах второго направления исследователи проводят численное и 

компьютерное моделирование процессов теплопереноса в термосифоне [40, 63, 

64, 72, 81, 82]. 

В работе [63] были проведены эксперименты для исследования влияния 

Коэффициент!заполнения!

Experimental Study on the Effect of Heat Loads, Fill Ratio and Extra Volume on 
Performance of a Partial-Vacuumed Thermosyphon 

Iranian Journal of Chemical Engineering, Vol. 6, No. 4 23 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

a) Vex=16 cm3, Qin=500 W, V =7 cm3/s  
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b) Vex=16 cm3, Qin=500 W, V =14 cm3/s  

 
Figure 5. The temperature profile along the 

thermosyphon of various fill ratios 

 
Qin is the input heat to the evaporator and 
Qout is the heat absorbed by the condenser. In 
addition, Th and Tc are the input and output 
temperatures of the cooling water passing 
through the condenser. 
Fig. 6 shows the effect of fill ratio on the 
thermosyphon performance as it was 
employed at two cooling water flow rates. 
The figure indicates that adding more extra 
volume on the thermosyphon can have a 
significant effect on the thermosyphon 
performance. As can be seen in the figure, 
the maximum performance occurred at the 

fill ratio of 0.5 and for the extra volume of 16 
cm3. The figure also illustrates that at fill 
ratio lower than 0.4, using the extra volume 
of 32 cm3 caused a lower performance 
compared with a plain thermosyphon. This 
can be explained by the lower established 
liquid to gas ratio inside the tube. In addition, 
as can be seen in the figure, the increase in 
the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance.  
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Figure 6. The thermosyphon performance of various 

fill ratios and extra volume 

 
The thermosyphon performances at various 
fill ratios for the three studied heat loads are 
presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
input, the resistance of the produced film 
could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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Figure 7. The thermosyphon performance of various 

fill ratio and heat flux 

In order to show how the expansion of air can 
decrease the condenser performance, an 
experiment was carried out by cutting the 
power input to the evaporator. Fig. 8 shows 
the recorded temperatures along the tube as 
well as the pressure. The positions of the 
measuring points have been shown in Fig. 3. 
The figure shows that during the first 10 
seconds there is a sharp decrease in 
temperature which corresponds to the high 
performance of the thermosyphon in 
transferring heat. However, after this period 
the thermosyphon did not work properly due 
to expansion of the air and deactivation of the 
condenser. At this stage the thermosyphon 
just worked as a simple tube. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
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could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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Рисунок 1.21. Производительность частично вакуумированного термосифона 
(Qвых/Qвх*100%) 

а) при различных уровнях заполнения, дополнительных объемах vдоп и расходах охлаждающей 
жидкости V; б) при различных уровнях заполнения, тепловых потоках и расходах 

охлаждающей жидкости V. 
Masoud Rahimi, Kayvan Asgary и Simin Jesri в [62] исследовали влияние 

обработки поверхностей испарителя и конденсатора на характеристики работы 

термосифона. Было выявлено, что если делать поверхность испарителя более 

гидрофильной, а поверхность конденсатора более гидрофобной, то коэффициент 

теплопередачи термосифона возрастает приблизительно на 15%, а термическое 

сопротивление уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с обычными поверхностями. 

В работах второго направления исследователи проводят численное и 

компьютерное моделирование процессов теплопереноса в термосифоне [40, 63, 

64, 72, 81, 82]. 

В работе [63] были проведены эксперименты для исследования влияния 
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Figure 5. The temperature profile along the 

thermosyphon of various fill ratios 

 
Qin is the input heat to the evaporator and 
Qout is the heat absorbed by the condenser. In 
addition, Th and Tc are the input and output 
temperatures of the cooling water passing 
through the condenser. 
Fig. 6 shows the effect of fill ratio on the 
thermosyphon performance as it was 
employed at two cooling water flow rates. 
The figure indicates that adding more extra 
volume on the thermosyphon can have a 
significant effect on the thermosyphon 
performance. As can be seen in the figure, 
the maximum performance occurred at the 

fill ratio of 0.5 and for the extra volume of 16 
cm3. The figure also illustrates that at fill 
ratio lower than 0.4, using the extra volume 
of 32 cm3 caused a lower performance 
compared with a plain thermosyphon. This 
can be explained by the lower established 
liquid to gas ratio inside the tube. In addition, 
as can be seen in the figure, the increase in 
the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance.  
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fill ratios and extra volume 

 
The thermosyphon performances at various 
fill ratios for the three studied heat loads are 
presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
input, the resistance of the produced film 
could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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In order to show how the expansion of air can 
decrease the condenser performance, an 
experiment was carried out by cutting the 
power input to the evaporator. Fig. 8 shows 
the recorded temperatures along the tube as 
well as the pressure. The positions of the 
measuring points have been shown in Fig. 3. 
The figure shows that during the first 10 
seconds there is a sharp decrease in 
temperature which corresponds to the high 
performance of the thermosyphon in 
transferring heat. However, after this period 
the thermosyphon did not work properly due 
to expansion of the air and deactivation of the 
condenser. At this stage the thermosyphon 
just worked as a simple tube. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure 8. The temperature and pressure of the 
thermosyphon after the heat input disconnection. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
input, the resistance of the produced film 
could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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In order to show how the expansion of air can 
decrease the condenser performance, an 
experiment was carried out by cutting the 
power input to the evaporator. Fig. 8 shows 
the recorded temperatures along the tube as 
well as the pressure. The positions of the 
measuring points have been shown in Fig. 3. 
The figure shows that during the first 10 
seconds there is a sharp decrease in 
temperature which corresponds to the high 
performance of the thermosyphon in 
transferring heat. However, after this period 
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Рисунок 1.21. Производительность частично вакуумированного термосифона 
(Qвых/Qвх*100%) 

а) при различных уровнях заполнения, дополнительных объемах vдоп и расходах охлаждающей 
жидкости V; б) при различных уровнях заполнения, тепловых потоках и расходах 

охлаждающей жидкости V. 
Masoud Rahimi, Kayvan Asgary и Simin Jesri в [62] исследовали влияние 

обработки поверхностей испарителя и конденсатора на характеристики работы 

термосифона. Было выявлено, что если делать поверхность испарителя более 

гидрофильной, а поверхность конденсатора более гидрофобной, то коэффициент 

теплопередачи термосифона возрастает приблизительно на 15%, а термическое 

сопротивление уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с обычными поверхностями. 

В работах второго направления исследователи проводят численное и 

компьютерное моделирование процессов теплопереноса в термосифоне [40, 63, 

64, 72, 81, 82]. 

В работе [63] были проведены эксперименты для исследования влияния 
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Figure 5. The temperature profile along the 

thermosyphon of various fill ratios 

 
Qin is the input heat to the evaporator and 
Qout is the heat absorbed by the condenser. In 
addition, Th and Tc are the input and output 
temperatures of the cooling water passing 
through the condenser. 
Fig. 6 shows the effect of fill ratio on the 
thermosyphon performance as it was 
employed at two cooling water flow rates. 
The figure indicates that adding more extra 
volume on the thermosyphon can have a 
significant effect on the thermosyphon 
performance. As can be seen in the figure, 
the maximum performance occurred at the 

fill ratio of 0.5 and for the extra volume of 16 
cm3. The figure also illustrates that at fill 
ratio lower than 0.4, using the extra volume 
of 32 cm3 caused a lower performance 
compared with a plain thermosyphon. This 
can be explained by the lower established 
liquid to gas ratio inside the tube. In addition, 
as can be seen in the figure, the increase in 
the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance.  
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Figure 6. The thermosyphon performance of various 

fill ratios and extra volume 

 
The thermosyphon performances at various 
fill ratios for the three studied heat loads are 
presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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Qin is the input heat to the evaporator and 
Qout is the heat absorbed by the condenser. In 
addition, Th and Tc are the input and output 
temperatures of the cooling water passing 
through the condenser. 
Fig. 6 shows the effect of fill ratio on the 
thermosyphon performance as it was 
employed at two cooling water flow rates. 
The figure indicates that adding more extra 
volume on the thermosyphon can have a 
significant effect on the thermosyphon 
performance. As can be seen in the figure, 
the maximum performance occurred at the 

fill ratio of 0.5 and for the extra volume of 16 
cm3. The figure also illustrates that at fill 
ratio lower than 0.4, using the extra volume 
of 32 cm3 caused a lower performance 
compared with a plain thermosyphon. This 
can be explained by the lower established 
liquid to gas ratio inside the tube. In addition, 
as can be seen in the figure, the increase in 
the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance.  
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The thermosyphon performances at various 
fill ratios for the three studied heat loads are 
presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
input, the resistance of the produced film 
could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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In order to show how the expansion of air can 
decrease the condenser performance, an 
experiment was carried out by cutting the 
power input to the evaporator. Fig. 8 shows 
the recorded temperatures along the tube as 
well as the pressure. The positions of the 
measuring points have been shown in Fig. 3. 
The figure shows that during the first 10 
seconds there is a sharp decrease in 
temperature which corresponds to the high 
performance of the thermosyphon in 
transferring heat. However, after this period 
the thermosyphon did not work properly due 
to expansion of the air and deactivation of the 
condenser. At this stage the thermosyphon 
just worked as a simple tube. 
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Рисунок 1.21. Производительность частично вакуумированного термосифона 
(Qвых/Qвх*100%) 

а) при различных уровнях заполнения, дополнительных объемах vдоп и расходах охлаждающей 
жидкости V; б) при различных уровнях заполнения, тепловых потоках и расходах 

охлаждающей жидкости V. 
Masoud Rahimi, Kayvan Asgary и Simin Jesri в [62] исследовали влияние 

обработки поверхностей испарителя и конденсатора на характеристики работы 

термосифона. Было выявлено, что если делать поверхность испарителя более 

гидрофильной, а поверхность конденсатора более гидрофобной, то коэффициент 

теплопередачи термосифона возрастает приблизительно на 15%, а термическое 

сопротивление уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с обычными поверхностями. 

В работах второго направления исследователи проводят численное и 

компьютерное моделирование процессов теплопереноса в термосифоне [40, 63, 

64, 72, 81, 82]. 
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Figure 5. The temperature profile along the 

thermosyphon of various fill ratios 

 
Qin is the input heat to the evaporator and 
Qout is the heat absorbed by the condenser. In 
addition, Th and Tc are the input and output 
temperatures of the cooling water passing 
through the condenser. 
Fig. 6 shows the effect of fill ratio on the 
thermosyphon performance as it was 
employed at two cooling water flow rates. 
The figure indicates that adding more extra 
volume on the thermosyphon can have a 
significant effect on the thermosyphon 
performance. As can be seen in the figure, 
the maximum performance occurred at the 

fill ratio of 0.5 and for the extra volume of 16 
cm3. The figure also illustrates that at fill 
ratio lower than 0.4, using the extra volume 
of 32 cm3 caused a lower performance 
compared with a plain thermosyphon. This 
can be explained by the lower established 
liquid to gas ratio inside the tube. In addition, 
as can be seen in the figure, the increase in 
the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance.  
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The thermosyphon performances at various 
fill ratios for the three studied heat loads are 
presented in Fig 7. The results confirm that 
the optimum fill ratio was 0.5 for all setups. 
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In addition, the results show that increasing 
the heat load higher than the optimum 
condition can reduce the thermosyphon 
performance. It can be argued that in a very 
high circulate regime caused by high energy 
input, the resistance of the produced film 
could have a negative effect on transforming 
heat from the evaporator to the working fluid. 
This is more obvious as the fill ratio increase 
to 0.8, in which the thermosyphon with a heat 
input of 700 W works at the same 
performance of 350 W.  In addition, similar 
to the result presented in Fig. 6, the increase 
in the cooling water flow rate caused a 
reduction in the thermosyphon performance. 
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In order to show how the expansion of air can 
decrease the condenser performance, an 
experiment was carried out by cutting the 
power input to the evaporator. Fig. 8 shows 
the recorded temperatures along the tube as 
well as the pressure. The positions of the 
measuring points have been shown in Fig. 3. 
The figure shows that during the first 10 
seconds there is a sharp decrease in 
temperature which corresponds to the high 
performance of the thermosyphon in 
transferring heat. However, after this period 
the thermosyphon did not work properly due 
to expansion of the air and deactivation of the 
condenser. At this stage the thermosyphon 
just worked as a simple tube. 
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различного количества подводимого тепла и уровня заполнения на 

теплопередающие характеристики термосифона. Полученные результаты 

показали, что повышение количества подводимого тепла до определенного 

предела улучшает характеристики термосифона, однако дальнейшее увеличение 

подводимой теплоты уменьшает. Также наблюдалось оптимальное значение 

уровня заполнения для каждого количества подводимого тепла (рис. 1.22). В 

работе также было проведено CFD моделирование (FLUENTTM версии 6.2) и 

можно видеть, что результаты моделирования хорошо согласуются с 

экспериментальными данными. 

 
Рисунок 1.22. Производительность термосифона при различных количестве подводимой 

теплоты и коэффициентах заполнения. 
Теоретическим исследованиям процессов тепломассопереноса в закрытых 

двухфазных термосифонах с использованием математического и компьютерного 

моделирования посвящены работы [40, 71, 81, 82, 83, 84, 9]. 

Исследование характеристик при умеренных режимах работы закрытого 

двухфазного термосифона на основе одномерной модели течения пара проведено 

в [40]. Коэффициент теплопередачи на поверхности пленки жидкости 

определялся как в ламинарном, так и в турбулентном приближениях. 

Математическая модель включает в себя дифференциальные уравнения 

сохранения массы, количества движения и энергии в паровом канале и в пленке 

жидкости. Одним из основных недостатков представленной модели является 

отсутствие влияния окружающей среды вследствие пренебрежения 

теплопроводностью ограждающих стенок, что может приводить к отличным от 

реального физического процесса результатам [82]. 
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Анализ факторов, влияющих на эффективность работы термосифонов 

Промышленные процессы и технологии. 2021. № 1. 83 

В основном рекомендуется, чтобы 
уровень залива рабочей жидкости был 
около 50% от испарительной секции 
термосифона и что объем жидкости 
должен быть связан с размерами 
термосифона следующим соотношением: 

Vl > 0.001D(lи + lа + lк), 
где D – внутренний диаметр корпуса 
термосифона, lи, lа, lк – длины 
испарительного, адиабатного и 
конденсаторного участков термосифона. 

Выводы. 
К основным факторам, оказывающим 

влияние на теплопередающие 
характеристики термосифона, можно 
отнести: 

1. Свойства рабочей жидкости;  
2. Расход охладителя; 
3. Температура охладителя; 
4. Количество подводимой теплоты; 
5. Характеристики материала и 

размеры трубы; 
6. Давление внутри термосифона; 
7. Уровень заполнения; 
8. Длина характерных участков 

теплопередачи (испарителя, адиабатного 
участка, конденсатора). 
В результате проведенного обзора и 

анализа научно-исследовательских работ, 
направленных на исследование факторов, 
влияющих на эффективность и 
надёжность работы закрытых двухфазных 
термосифонов, было выявлено, что при 
определённых уровнях наполнения 
проявляются ограничение захлебывания 
(при чрезмерном наполнении трубы 
термосифона) и ограничение высыхания 
(при недостаточном – менее 20% уровне 
наполнения). Наибольшая теплопроизво-
дительность термосифона достигается при 
угле наклона 60о к горизонтальной 
поверхности для всех значений отношения 
ширины трубы к ее длине и уровне 
заполнения 45%.  

Также данные работ говорят, что при 
использовании гидрофильной поверхности 
испарителя и гидрофобной поверхность 
конденсатора коэффициент теплопередачи 
термосифона возрастает приблизительно 
на 15%, а термическое сопротивление 
уменьшается в 2,4 раза, по сравнению с 
обычными поверхностями. Применение 
акустических и вибрационных воздействий 
ожидаемо увеличивает коэффициент 
теплопередачи термосифона, однако 
строгих закономерностей не выявлено. 

Установлено, что для наножидкостей 
(Al2O3 и CuO) термосифон показывает 
более низкую теплопередающую 
способность, чем при использовании 
чистой воды, однако добавление в воду 
5,3% (по объему) наночастиц оксида 
железа улучшает его эффективность. 
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Analysis of factors affecting the efficiency of thermosyphones  

M. P. Tyurin1,*, E. S. Borodina1, N.V. Derugin1 

1The Kosygin State University of Russia, Moscow, Russian Federation 
 

Abstract  
The paper provides a review and analysis of research works aimed at studying the factors 
that affect the efficiency and reliability of closed two-phase thermosyphons as heat utilizers 
of heat technological emissions. 
Factors such as the geometric characteristics of thermosyphons and their ratio, the angles 
of inclination of the evaporation and condensation surfaces, the degree of filling of the ther-
mosyphon pipe, the state and physical properties of the evaporation and condensation sur-
faces, the influence of acoustic and vibration influences on the efficiency of heat and mass 
transfer, as well as their use in as working bodies of nanofluids. 
Keywords 
Overview, сlosed two-phase thermosyphon, affecting factors, heat-and-mass transfer, geo-
metric characteristics, Regime characteristics, aspect ratio 
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