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摘要  针对 11种不同压扁形式的小型轴向槽道热管进行实验研究, 分析了压扁形式、压扁厚度和工作
温度对轴向温度分布、热阻、极限传输功率以及蒸发段和冷凝段的相变换热系数的影响. 实验研究表明, 
各种形式的槽道热管在正常工况下, 均可以保持良好的等温性. 热管的几何结构对极限传输功率的影
响较明显. 对于蒸发段2 mm厚的热管, 冷凝段厚度从2 mm增加到3 mm, 极限传输功率增加81%; 而对
于蒸发段厚度为 3 mm的热管, 冷凝段厚度从 2 mm增加到 3 mm, 极限传输功率增加 134%. 对于冷凝段
4 mm厚的热管, 蒸发段厚度从 2 mm增加到 3 mm, 极限传输功率增加 26%. 蒸发段厚度每增加 1 mm, 
极限传输功率增加 9%~26%, 而冷凝段厚度每增加 1 mm, 极限传输功率增加 20%~86%. 冷凝段厚度对
热管传热性能的影响要比蒸发段厚度大. 本文的研究内容对了解槽道热管传热性能及电子热设计过程
将会有所帮助.        
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小型轴向槽道热管是一种高效的传热元件 [1], 
可以在很小的温差下传递较大的热量 . 由于槽道热
管适合大规模工业生产, 二次加工方便灵活, 传热稳
定 [2], 目前已广泛应用于电子散热领域, 特别是笔记
本电脑的散热 [3]. 在实际使用中, 为了达到笔记本电
脑空间和结构的要求 , 小型槽道热管往往需要进行
整体 [4]或部分压扁处理. 但到目前为止, 对于轴向槽
道热管压扁后性能的研究 , 特别是不同压扁程度和
压扁形式的研究, 报道甚少.  

本文针对若干种蒸发段、绝热段和冷凝段具有不

同厚度的热管进行实验研究, 分析压扁形式、压扁厚
度及工作温度对轴向温度分布、热阻、极限传输功率、

蒸发段和冷凝段的相变传热系数的影响.  

1  实验装置及测试过程 
1.1  实验元件 

实验用的小型轴向槽道热管是一组由长度为

210 mm, 外直径为 6 mm的无氧铜-水热管经过二次
加工而成的小型轴向微槽道热管 . 热管充液量为
(0.55 ± 0.02) g. 热管内壁面的槽道形式为梯形. 图 1
为热管内部槽道的显微照片, 图 2为圆形及不同压扁
度热管的横截面图和槽道齿形结构图, 周向共计 63
个槽.  

所有小型轴向槽道热管的内壁面的槽道形式都

相同, 但在热管进行二次加工过程中, 特别是压扁后, 
热管内部槽道形状会有微量的变形 . 实验用的热管
形式如表 1 所示, 其中δe表示蒸发段的厚度, δa表示

绝热段的厚度, δc表示冷凝段的厚度, φ
 
表示圆形. 每

种形式的热管有 3根, 共计 33根热管.  

1.2  实验系统 

(ⅰ) 测试装置.  测试装置如图 3 所示, 由测试
部分和数据采集两部分组成 . 测试部分由恒温水槽
(提供恒温加热水和冷却水的循环动力)、转子流量
计、控制阀和双层真空玻璃水夹套(形成加热水和冷
却水的流道, 并起到保温作用). 数据采集部分由 9个
直径为 0.2 mm的 T型(铜-康铜)热电偶、4个水银温
度计、数据采集仪(型号: HP34970A)和计算机组成. 
对于扁平形式的小型轴向槽道热管 , 热电偶布置在
热管表面侧面的圆弧段 , 对于圆柱状小型轴向槽道
热管, 热电偶布置在热管的上表面. 

在热管的蒸发段和冷凝段 , 从玻璃水夹套流经
的加热水和冷却水的流量和进出口温度分别由2个流
量计和 4 个温度计测量. 温度计的形式为水银温度 
计 , 精度为±0.01℃ , 所有使用的热电偶均由此形式
的温度计校对 . 在热管的绝热段布置厚度在 8~12  
mm之间、导热能力为 0.058 W/(m·℃)的保温棉以减
少热损失. 测试台的水平度由水平尺控制, 水平尺的 
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图 1  槽道截面的显微照片 

(a), (b) 160倍(160×); (c), (d) 500倍(500×) 

 
图 2  小型轴向槽道热管几何结构(单位: mm) 

(a) 圆柱状截面; (b) 扁平状截面(4 mm); (c) 扁平状截面(3 mm); (d) 扁平状截面(2 mm) 

 
精度为 2 mm/m. 加热段长度为 40 mm, 冷凝段长度为
100 mm, 中间 70 mm为绝热段. 热电偶布置形式如图
4 所示, 其中圆柱状热管(1#热管)和全部压扁热管(2#
和3#扁平热管)采用第二种热电偶布置方式, 而部分扁
平热管(4#~11#热管)采用第一种热电偶布置方式. 

在测试之前 , 首先检查系统蒸发段和冷凝段的
热平衡, 确保误差在 5%以内(漏热率的计算: E= |Qe− 
Qc|/Qe×100%). 在热电偶上面布置一层隔热防水胶 

(导热系数小于 0.1 W/(m·℃)). 胶水的厚度在 1 mm
左右, 覆盖面直径在 2 mm左右. 隔热防水胶可以减
少循环水流动对热电偶测量热管管外壁温的影响.  

(ⅱ) 测试流程.  对于该实验系统来说, 主要的
优点是可以方便地校核系统热平衡 , 热管不会因为
超温而损坏, 实验结果的精度比较高. 实验流程如图
5所示, 具体操作流程说明如下. 

①  调整热管的工作温度. 热管的工作温度在本 
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表 1  热管参数 

No. δe /mm δa /mm δc /mm 

φ6 φ6 φ6 
1 

 
3 3 3 

2 

 
2 2 2 

3 
 

2 φ6 2 
4 

 
2 φ6 3 

5 

 
2 φ6 4 

6 

 
2 φ6 φ6 

7 

 
3 φ6 2 

8 
 

3 φ6 3 
9 

 
3 φ6 4 

10 

 
3 φ6 φ6 

11 

 

 

 
图 3  水冷水加热系统实验装置图 

1, 恒温水槽; 2, 流量计; 3, 控制阀; 4, 真空玻璃水夹套; 5, 热电偶;  
6, 胶皮塞; 7, 保温层; 8, 数据采集仪; 9, 热管; 10, 温度计 

 

 
图 4  热电偶布置(单位: mm) 

 
 

 
图 5  实验流程图 
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文中定义为热管绝热段的温度 , 当绝热段有多个测
温点时, 采用热管绝热段各点温度的平均值. 本实验
系统热管绝热段的温度控制依靠调节恒温水槽内流

出水的温度和流量, 并通过调节冷凝段和蒸发段 4个
参数达到控制绝热段温度的效果. 

②  当绝热段温度稳定以后, 同时调节蒸发段和
冷凝段中循环水的流量和温度 , 不断增加热管的传
输功率 . 记录双层真空玻璃水夹套进出口的流量和
温度差, 计算功率输出和输入情况. 在热管蒸发段和
冷凝段 , 通过调节水的流量将双层真空玻璃水夹套
进出口的温度差控制在 1.5℃, 以确保热管外壁面基
本处于等温的边界条件.  

③  在接近极限传输功率时, 减小输入功率升高
的幅度(1 W左右), 以便尽可能准确了解传热极限功
率的大小.  

④  极限点的判断. 一般的电子芯片, 表面温度
不能超过 85℃. 从工程可靠性角度看, 一般假定在电
子元件表面与传热元件之间存在 10℃的温度差, 因
此控制热管蒸发段的外表面温度不超过 75℃. 绝热
段设计温度最高不超过 60℃. 本文中定义当热管的
蒸发段最高点温度超过绝热段 15℃时的传输功率为
热管的极限传热功率.  

为了确保实验精度和实验数据的可靠性 , 所有
数据均测试3次. 数据采集仪每 2 s采集一次数据, 在
稳定阶段采集 100 个温度数据. 在数据采集阶段, 冷
热端的循环水流量还要采用微刻度量筒校核 2~3 次, 
以多次校核的数据与流量计得到的数据最接近的一 

组作为最终的实验数据.  

1.3  测试误差分析 

误差分析是实验研究的必要部分 . 本实验的主
要误差来源于测量的各个参数 . 热电偶用来测量小
型轴向槽道热管的轴向温度分布 , 其精度为±0.1℃ . 
循环水的温度和流量分别由水银温度计和转子流量

计测量 , 水银温度计的精度为±0.01℃ , 流量计的精
度为±1 mL/min.  

小型轴向槽道热管的传输功率 Q, 热阻 R, 蒸发
段换热系数αe和冷凝段换热系数αc由下列公式计算: 

 e e e e e ,Q Cm T C V Tρ′ ′= Δ = Δ&  (1) 
 c c c c c ,Q Cm T C V Tρ′ ′= Δ = Δ&  (2) 

 e-c

c
,

T
R

Q
Δ

=  (3) 

 c
e

e e-a
,

Q
A T

α =
Δ

 (4) 

 c
c

c a-c
.

Q
A T

α =
Δ

 (5) 

(1)式中的 eT ′Δ 是由水银温度计测量蒸发段水夹

套进出口水温得到的温度之差, (2)式中的 cT ′Δ 是由水

银温度计测量的冷凝段水夹套进出口水温得到的温

度差. (3)式中的ΔTe-c 是蒸发段管壁平均温度和冷凝

段管壁平均温度之差. (4)式中的ΔTe-a 是蒸发段管壁

平均温度和绝热段管壁平均温度之差, Ae为蒸发段的 
外表面面积. (5)式中的ΔTa-c 是绝热段管壁平均温度

和冷凝段管壁平均温度之差, Ac为冷凝段的外表面面

积. 图 6 为上述计算参数的示意图. 近似地用外壁面 
 

 
图 6  计算参数示意图 
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温度代替内壁面温度 , 用绝热段温度表示管内蒸气
温度.  

误差采用如下公式计算 [5]: 

 
2

( ) d .i
i

XE X x
x

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

∑≤  (6) 

各部分的误差公式如下: 
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 (7)和(8)式中的 ed( )T ′Δ 和 cd( )T ′Δ 为水银温度计测

量误差 , 最大值为 0.02℃ . (9)~(11)式中的 e-cd( )TΔ , 

e-cd( )TΔ 和 e-cd( )TΔ 为热电偶的测量误差 , 最大值为
0.2℃. 相对误差的计算公式如下: 
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图 7所示为小型轴向槽道热管的传热功率 Q、热
阻 R、蒸发段换热系数αe和冷凝段换热系数αc的相对

误差. 在实际测试过程中, 双层真空玻璃水夹套进出
口水的温度差一般控制在 1℃左右. 热管热阻 R计算
式的温度差是由热电偶测量得到, 误差计算时, 蒸发
段的平均温度与冷凝段的平均温度之间的温度差设

定为 5℃. 蒸发段换热系数 eα 的误差计算时, 蒸发段
的平均温度与绝热段的(平均)温度的温度差设定为 
2℃; 冷凝段换热系数 cα 的误差计算时, 绝热段的(平
均)温度与冷凝段的平均温度的温度差设定为 3℃. 

 
图 7  相对误差 

 

从图 7中可以看出, 小型轴向槽道热管传输功率
Q、热阻 R、蒸发段换热系数αe和冷凝段换热系数αc

的相对误差随着传输功率的增加而降低 . 当传输功
率超过 7.5 W 时, 传输功率的误差为±2%, 热阻的误



 
 
 
 
 
 
 

  第 52 卷 第 20 期  2007 年 10 月  论 文 

2444   www.scichina.com 

差为±5%, 蒸发段换热系数αe 的误差为±10%, 冷凝
段换热系数αc的误差为±7%.   

从(7)和(8)式可以看出, 增加循环水在双层真空
玻璃水夹套进出口的温度差 , 可以降低热管传热功
率 Q 的误差, 如将温度差调整为 2℃, 则此时传热功
率 Q在大于 7.5 W时的相对误差将小于 1%, 但考虑
到增加循环水在双层真空玻璃水夹套进出口的温度

差将破坏热管蒸发段和冷凝段的等温性边界条件 , 
因此仍选择温度差 1℃作为实验条件.  

2  结果和讨论 
2.1  轴向温度分布 

轴向温度分布反映了热管等温性 , 是热管其他
传热特性研究的基础, 也是热管内部两相流动、相变
传热过程的判断依据 , 因而研究热管的传热特性应
从热管的轴向温度分布入手.  

图 8是柱状热管(1#)、扁平热管(2#和 3#)和部分
压扁热管(4#~11#)的轴向温度分布图, 具体结构见表
1. 从图中可以看出, 各种形式的热管均存在等温工

作区, 在该工作区间内, 热管轴向各点温差很小, 保
持良好的等温性. 而随着热管传输功率的增加, 热管
内部气液两相流动相变传热过程强度逐渐增大 , 可
能出现由于液相回流不足、蒸气轴向流动压力损失过

大等一系列现象引起传热恶化的过程 . 此过程表现
在热管外壁面上, 即良好的等温性被破坏, 轴向温度
梯度增加 . 下面分析不同压扁形式热管所表现出的
不同轴向温度分布特征.  

2.2  极限传输功率 

热管的极限传输功率是热管最重要的传热特性, 
也是大部分热管使用者所关心的问题 . 对于水平工
作条件下的小型轴向槽道热管 , 影响极限传输功率
的因素主要有蒸气流动形式、液相工作介质的流动特

性、热管内部介质工作温度等因素. 而热管达到传热
极限的主要表现是热管的轴向温度梯度发生局部突

变 , 通过对热管轴向温度梯度变化的研究可以间接
分析判定热管传热极限产生的原因 . 本文分别对上 
述过程进行分析.  

 

 



 
 
 
 
 
 
 
论 文  第 52 卷 第 20 期  2007 年 10 月   

www.scichina.com  2445 

 

 
图 8  热管的轴向温度分布 (Tv = 50℃) 
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部分压扁热管的极限传输功率列于表 2. 从表 2
中可以看出, 蒸发段厚度相同时, 冷凝段的厚度越大, 
热管的极限传热功率越大, 当冷凝段厚度相同时, 蒸
发段厚度增加对热管的极限传输功率影响并不明显: 
冷凝段为 2 mm和 3 mm时, 蒸发段厚度增加, 极限
传输功率减小; 冷凝段为 4 mm和 6 mm时, 传输功
率随着蒸发段厚度的增加稍有增加. 

 
表 2  部分压扁热管的最大传输功率 

最大传输功率/W 
 δe/mm δa/mm δc/mm 

40℃ 50℃ 60℃ 
4＃ 2 6 2 16.0±0.3 19.4±0.4 29.8±0.6
5＃ 2 6 3 24.8±0.5 35.1±0.7 40.4±0.8
6＃ 2 6 4 29.5±0.6 35.4±0.7 46.0±0.9
7＃ 2 6 6 30.0±0.6 35.0±0.7 45.2±0.9
8＃ 3 6 2 13.4±0.3 16.3±0.3 23.7±0.5
9＃ 3 6 3 28.9±0.6 38.3±0.8 43.7±0.9

10＃ 3 6 4 35.1±0.7 43.8±0.9 51±1 
11＃ 3 6 6 35.0±0.7 44.2±0.9 50±1 

 
(ⅰ) 压扁形式对蒸气流动的影响.  热管的蒸发

段和(或)冷凝段压扁对于管内蒸气轴向流动的影响
主要表现在流动阻力的变化上 . 对于传统的圆柱状
热管, 蒸气在热管内的轴向流动过程中, 流动阻力主
要是蒸气流动对热管内表面产生摩擦力造成的沿程

阻力. 当热管的蒸发段和(或)冷凝段被压扁时, 蒸气
轴向流动通道的截面形状发生变化 , 导致蒸气在热
管内部的流动受到扰动, 形成漩涡. 在漩涡中, 蒸气
不规则地旋转、摩擦, 给蒸气的轴向流动主流造成阻
碍; 同时蒸气轴向流动的主流速度重新分布, 引起蒸
气流动区域内的质点相互碰撞, 造成阻力损失. 这部
分由于蒸气流道突扩-突缩造成的流动阻力损失称为
局部阻力损失. 当热管从圆柱状被部分压扁后, 热管 

内部蒸气的轴向流动阻力由原来的沿程阻力变为两

个局部阻力和整体的沿程阻力之和. 因此, 与圆柱状
热管相比, 无论是全部压扁热管还是部分压扁热管, 
蒸气轴向流动的压力损失是增加的 . 当蒸气沿轴向
流动时, 在突扩段和突缩段, 均可能出现较明显的二
次流和涡流.  

用计算流体力学理论可以计算出热管内蒸气流

出压扁部(突扩)和流进压扁部(突缩)的流线图形. 如
图 9所示, (a)为 11#热管蒸发段与绝热段之间的突扩
部分, (b)为 4#热管绝热段与冷凝段之间的突缩部分
(热管编号见表 1). 从图中可以看出, 在热管的突扩 
段, 蒸气轴向流动存在明显的涡流, 在突扩处还发生
了二次流现象, 而在突缩处, 则出现了明显的缩颈现
象, 在冷凝段进口一段距离处, 主流区域明显小于管
径, 靠近壁面的位置出现了涡流.  

比较图 8中的 1#, 2#, 3#和 4#热管, 可以得出以
下结论: 

①  Qmax,1#>Qmax,2#>Qmax,4#>Qmax,3#, 其原因是由
于热管压扁后, 蒸气流道截面变小, 流动阻力增大, 
增加了热管的内部热阻;  

② Qmax,4#>Qmax,4#是由于 4#热管的绝热段未压扁, 
尽管增加了流道突然扩大和突然收缩两个局部阻力, 
但总的沿程阻力仍小于 3#热管, 故极限功率较大;  

③ 由于 4#热管冷凝段蒸气进口处有突缩段, 如
图 9(b)所示, 在突缩段, 蒸气激烈扰动, 强化了冷凝, 
故大部分蒸气在入口处冷凝而达不到冷凝段端部 , 
形成 4#热管冷凝段端部温度明显低于冷凝段其他点
的温度. 

(ⅱ) 压扁对热管内回流工作液体的影响.  热管
在水平位置工作条件下 , 热管内部液相工作介质在 

 

 
图 9  突扩-突缩段蒸气轴向流动模型(20 W) 
(a) 11#热管突扩段的流动; (b) 4#热管突缩段的流动 
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微型槽道产生的毛细力作用下 , 从冷凝段向蒸发段
回流 . 在回流过程中 , 液体需要克服壁面的摩擦阻
力、蒸气与液体逆向流动所产生的剪切力. 此外, 还
要承受由于蒸气流动过程中 , 动压力变化而引起的
静压变化的影响.  

① 气液两相流动剪切力的影响 
文献 [6, 7]对热管内气液两相流动剪切力的影响

已作了计算, 对于全部压扁和部分压扁热管相比, 由
于后者的管内两相流动剪切力小于前者, 这可以从 4#
与 3#热管的对比看出. 由于 4#热管的绝热段未压扁, 
绝热段的当量直径要比 3#热管大 2.8 倍, 蒸气速度下
降了 64%, 两相之间的剪切力大幅下降, 液体回流量
增大, 其结果是 4#热管极限传输功率大于 3#热管.  

图 8 中 7#热管和 11#热管均为蒸发段部分压扁, 
而绝热段和冷凝段都保持φ6 的圆柱状截面. 7#热管
蒸发段的压扁厚度为 2 mm, 而 11#热管为 3 mm, 二
者之间极限传输功率相差 20%. 这是由于 11#热管蒸
发段的流道截面大于 7#热管. 计算表明, 在传递相同
功率的情况下, 7#热管蒸发段中蒸气流速要比 11#热
管蒸发段中的蒸气流速大 1.79 倍. 因此在 7#热管蒸
发段中蒸气流动对回流液体所产生的剪切力也相应

增大, 阻碍液体回流. 使极限传输功率下降. 在这种
情况下, 气液两相之间表面, 因流动而产生的剪切力
是影响热管传热极限的主要因素.  

②  热管内部沿程流动速度和流动压头的变化对

极限功率的影响 
在相同工况下 , 热管绝热段的气相工作介质质

量流量是相同的. 根据经典的热管理论, 假设蒸发段
和冷凝段蒸气的质量流量呈线性分布 [8]. 当热管蒸
气腔的几何结构、截面积和当量直径不相同的时候, 
管内蒸气的线速度和流速也不相同. 表 3表示不同厚
度热管在工作温度为 50℃和传输功率为 20 W的情况
下的蒸气速度和雷诺数.  

图 10表示了 2#, 3#和 10#热管内部沿轴向的蒸气
速度及Re数 , 从图中可以明显看出压扁度对蒸气流
动的影响. 根据图 10 可以做出热管内沿轴向蒸气流
动动压头和静压头的变化 [9], 如图 11所示.  

 
图 10  管内蒸气轴向速度和 Re数变化 

 

表 3  不同厚度热管蒸气速度和雷诺数(工作温度 50℃, 传输功率为 20 W) 
厚度δ/mm 截面积 A/mm2 当量直径 De/mm 平均线速度 v /m·s−1 Re 

6 19.6 5.0 5.1 167.5 
4 16.5 4.2 6.1 199.5 
3 12.6 3.2 8.0 260.6 
2 7.1 1.8 14.3 465.5 

 
图 11  在 Tv = 50℃, Q = 20 W条件下, 热管内部蒸气动压头和静压头的变化情况 

(a) 动压头 v2/(2g); (b) 静压头 p/(ρg) 
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图 11 是不同厚度热管内部蒸气压头的分布. 以
11#热管(δe = 3 mm, δa = δc = 6 mm)为例, 对应图中蒸
发段厚度 3 mm的曲线(δe = 3 mm所指的曲线), 在蒸
发段和绝热段之间由于热管的几何结构发生急剧变

化, 因此内部蒸气轴向流动的压头也发生明显变化.
在动压头分布图(图 11(a))中, 11#部分扁平热管内部
蒸气流动的动压头分布在蒸发段向绝热段过渡的位

置突然下降, 与δa = 6 mm 所指向的水平线相接, 而
在静压头分布曲线图(图 11(b))中, 11#部分扁平热管
内部蒸气流动的静压头分布在蒸发段向绝热段过渡

的位置明显上升 . 其他形式的热管均可以按照上述
方式得到其内部蒸气轴向流动的动压头和静压头  
分布. 

根据贝努利方程可以得到 , 在相同工作温度下
(本文中为Tv), 蒸气轴向流动的动压头越大, 相对的
静压头就要减小 . 而蒸气轴向流动的静压头对于液
相工作介质来说, 相当于气液相界面位置处的压力, 
垂直作用于液相工作介质表面 [10]. 处于热管不同位
置的气液相界面压力对于液相工作介质的轴向流动

有不同的作用. 静压比较大的位置, 液相工作介质将
更容易向静压小的位置流动 . 当绝热段气液相界面
静压高于蒸发段时, 此压力差将促进液相回流; 而当
绝热段气液相界面静压高于冷凝段时 , 此压力差将
阻碍液相回流.  

这种影响可以从 1#(圆柱状热管)和 11#(蒸发段 
压扁)热管的对比中得到验证. 在相同功率条件下(蒸
气质量流量相同), 11#热管蒸发段内蒸气流动的平 
均线速度 v 是 1#热管的 1.56 倍(见表 3), 流动压头 
(v2/(2g))是 1#热管的 2.5倍. 相应的结果则是 11#热管

蒸发段内各对应点得静压小于 1#热管, 即在相应点
液面上的静压力比 1#热管小 . 这就形成一个结果 : 
在相同蒸气质量流量条件下 , 两种热管绝热段中的
流速相等(流道截面积相等), 因而动压头相等, 对应
的静压头也相等. 结果有 11#热管内绝热段与蒸发段
的静压差Δpa→e大于 1#热管, 这个压力差抵消了由于
流速增大引起蒸发段内气液两相界面剪切力增大的

影响. 实验值表明二者的极限传输功率几乎相等(见
图 8). 

2.3  热阻 

对于电子器件热控制领域使用的小型热管 , 稳
态状况下的工作热阻是传热性能的一个重要评判指

标, 是热管质量优劣的标志.  
图 12 是不同形式的部分压扁热管在不同蒸气温

度条件下, 热阻随着功率变化的曲线. 其中图12(a)表
示蒸发段压扁厚度(δe)为 2 mm, 而冷凝段厚度(δc)不
同的 4 种部分压扁热管(4#, 5#, 6#和 7#热管)的热阻, 
图 12(b)表示蒸发段压扁厚度(δe)为 3 mm, 而冷凝段
厚度(δc)不同的 4 种部分压扁热管(8#, 9#, 10#和 11#
热管)的热阻.  

从图 12 中可以看出, 各种形式的热管均有一段
稳定热阻段, 只是有些范围比较大, 有些范围比较窄. 
在稳定热阻段 , 对于某一特定形式的热管和工作状
况, 其传热热阻基本不变而稳定在某一范围内, 但达
到传热极限时, 热阻会急剧上升, 因此热阻也可以作
为判断传热极限的一个方法.  

表 4为各种部分压扁热管的正常操作热阻. 从表
4和图 12可以看出, 对于蒸发段厚度为 2 mm的扁平  

 

 
图 12  热阻(δa = 6 mm) 
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表 4  部分压扁热管的正常操作热阻 
正常操作热阻/10−2℃·W−1 

 δe/mm δa/mm δc/mm 
40℃ 50℃ 60℃ 

4＃ 2 6 2 9±0.5 8±0.4 8±0.4 
5＃ 2 6 3 4±0.2 7±0.4 8±0.4 
6＃ 2 6 4 10±0.5 6±0.3 9.7±0.5
7＃ 2 6 6 8±0.4 6±0.3 8±0.4 
8＃ 3 6 2 12±0.6 11±0.6 11±0.6
9＃ 3 6 3 11±0.6 10±0.5 10±0.5

10＃ 3 6 4 12±0.6 12±0.6 11±0.6
11＃ 3 6 6 6±0.3 6±0.3 6±0.3 

 
热管, 稳定热阻段多集中在(0.1±0.005)℃/W附近, 而
对于蒸发段厚度为 3 mm的热管, 稳定热阻段则集中
在(0.1±0.005)~(0.2±0.01)℃/W之间. 从表 4中可以看
出, 热管在稳定工作状态下, 稳定热阻随冷凝段压扁
度增加稍有增加, 但主要分布在 0.1~0.2℃/W之间. 

2.4  换热系数 

(ⅰ) 压扁形式对蒸发段换热系数的影响.  图 13
为热管蒸发段换热系数与输入功率之间的关系 . 从 
图13中可以看出, 对于部分压扁热管, 无论蒸发段压
扁厚度是 2 mm(图 13(a))还是 3 mm(图 13(b)), 其蒸发
系数均随功率的增加呈下降趋势 . 特别是对于蒸发
段厚度为 3 mm的部分扁平热管, 在传热极限出现以
前, 蒸发系数随功率的增加均匀下降, 出现传热极限
时陡降. 蒸发段厚度为 2 mm的部分扁平热管的蒸发
系数相对比较平稳, 而蒸发段厚度为 3 mm的部分扁
平热管的蒸发系数随功率增加不但下降明显 , 而且
在达到传热极限时, 还出现了突降, 其原因是蒸发段
出现了局部干涸 , 从(4)式可以看出 , 蒸发段换热系
数的计算采用的面积是以热管蒸发段的外表面积这

一固定值作为基准的, 当蒸发段局部烧干后, 实际的

相变传热面积减小 , 导致计算得到的蒸发换热系数
下降.  

对于蒸发段厚度为 2 mm, 冷凝段为圆柱状的部
分压扁热管, 其蒸发系数在小功率状态下, 明显高于
其他形式工作状态下的蒸发换热系数 . 大多数情况
下的蒸发换热系数集中在 20~40 kW/(m2·℃)之间. 而
蒸发段厚度为 3 mm的部分压扁热管蒸发换热系数随
功率的增加降幅更明显, 其值主要分布在 20~60 kW/ 
(m2·℃)之间. 

压扁形式和工作温度似乎对蒸发段换热系数影

响不大 , 从而可以看出蒸发段内相变形式以蒸发为
主而非沸腾 , 这是因为沸腾过程中汽泡的产生、生
长、脱离、合并和破裂过程均明显地受到所处的空间

大小(对应压扁形式)和外界压力(对应工作温度)的影
响, 而蒸发相对于沸腾受到上述因素的影响较小, 所
以水平工作下的压扁形式槽道热管蒸发段的相变形

式与柱状热管相似, 也是以蒸发为主 [11].  
(ⅱ) 压扁形式对冷凝段换热系数的影响.  图 14

表示热管冷凝段换热系数与输入功率之间的关系 . 
冷凝段的换热系数主要与冷凝段内槽道的齿表面  
液膜厚度有关. 从图14可以看出, 热管冷凝段换热系
数基本上随着传输功率增加呈现L形曲线变化: 在小
功率阶段, 冷凝段换热系数比较大, 冷凝段换热 系
数基本稳定在一个区域内 , 随着功率的增加稍有下
降 , 当出现传热极限时 , 冷凝段的换热系数稍有增
加.  

在小功率时, 冷凝段的齿顶冷凝液膜相对较薄, 
特别是在齿顶两侧的尖角处, 形成极薄的液层, 因此
冷凝换热系数较大, 而随着传输功率的增加, 冷凝量
也随之增加, 在周向表面张力的作用下, 液膜厚度在 

 

 
图 13  蒸发段换热系数(δa = 6 mm) 
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图 14  冷凝段换热系数(δa = 6 mm) 

 
一定冷凝量下基本维持恒定 , 因此冷凝段换热系数
也相对比较恒定, 但在出现传热极限时, 由于上游来
流蒸气有一定的过热度 , 在冷凝段可能出现一个增
压过程, 有向饱和状态发展的趋势. 对于液体来说, 
相当于在表面张力作用下 , 又附加了一个额外的表
面压力, 因而液膜厚度会稍微变薄, 而出现冷凝换热
系数升高的现象 [2], 如图 15所示.  

从图 14 中可以看出, 随着蒸气温度的升高, 同

种形式热管的冷凝段总体换热能力会有所增加 , 造
成这种现象的原因同样是因为温度升高 , 使液相和
气相的黏性有所下降, 流动性能得到改善. 对于气相, 
蒸气更易于向冷凝段流动, 流动速度也加快, 末端扰
动加剧, 有利于换热; 而对于液相工作介质, 周向表
面张力使液相工作介质黏性下降而更易于向槽道流

动, 从而改善液相在槽道中的流动过程, 使齿顶的液
膜变薄, 导致冷凝换热系数增加. 
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图 15  冷凝段液体的周向流动 

 

3  结论 
本文主要研究了蒸发段/冷凝段部分压扁轴向槽

道热管的传热性能 , 通过实验和热管内部气液两相
流动的分析, 得出以下结论. 

(ⅰ) 液相回流和蒸气流动是制约部分压扁热管
传热性能和传热能力的主要因素. 

(ⅱ) 实验条件下, 部分压扁热管的稳定工作热
阻均在(0.1±0.005)℃/W 附近. 热管的稳定工作热阻
受压扁厚度、压扁形式和工作温度的影响很小. 

(ⅲ) 稳定工作条件下, 热管蒸发段换热系数随
着输入功率的增加而降低, 但均在(20±2) kW/(m2·℃) 

以上. 
(ⅳ) 蒸发段厚度、蒸气温度和冷凝段厚度对冷

凝段换热系数的影响比较明显 . 冷凝段换热系数的
变化范围在(7.3±0.5)~(224.7±15.7) kW/(m2·℃)之间. 
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