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SOĞUTMA SİSTEMİNİN DİNAMİK MODELLENMESİ VE ŞARJ 
DAĞILIMININ DENEYSEL İNCELENMESİ 

ÖZET 

Bu çalışmada R600a ile yapılan deneylerle sistem çalışma şartlarını daha iyi 
anlaşılması amacıyla sistem elemanlarındaki şarj dağılımı ve çeşitli parametrik 
değişimlerin bu dağılıma etkileri incelenmiştir. Bu amaçla iki adet farklı deney 
düzeneği kurulmuştur; ilk deney düzeneği literatürde tartı üzerine ısı değiştiricilerin 
yerleştirilmesi ile uygulanan sistemin yük hücreleri ile uygulanmış halidir. İkinci 
düzenek ise soğutma sistemi elemanlarında şarjın çevrimin belli bir anında vanalar 
yardımıyla birbirinden izole edilmesini ve büyük bir tanka genişletilmesi ile aşırı 
kızmış şartlara geçmesi ile sıcaklık ve basınç değerleri yardımıyla yoğunluğunun 
hesap edilmesi prensibine dayanmaktadır. Bu deney düzenekleri yardımıyla 
devamlı çalışma durumu ve çevrimsel çalışma durumundaki şarj dağılımları 
yanında kaynaklarda rastlanmamış olan toplam şarj miktarı, değişken kapasiteli 
kompresör kullanımı ve çevrim süresi değişimlerinin   soğutma sistemi 
elemanlarında biriken şarj miktarı tespit edilmiştir. Farklı toplam şarj miktarı ile 
yapılan deneysel çalışmalar eleman bazında incelendiğinde en önemli değişimin 
buharlaştırıcı şarj miktarlarında olduğu görülmektedir. 75 gram toplam şarj 
yüklenen soğutma çevriminde düzenli çalışma anında ortalama 35 gram şarj varken 
57 gram toplam şarj miktarında bu değer 24 gram değerine düşmektedir. Ölçüm 
yapılan diğer elemanlar olan kurutucu, kompresör gaz ve hesap edilen yağ içinde 
çözünen şarj miktarların incelendiğinde toplam şarj miktarının değişimine bağlı 
olarak ciddi bir farklılık görülmemektedir. Bu sonuçlardan sistemin çalışması için 
yeterli belli bir şarj değerinin üstünden yapılan değişikliklerin direk olarak 
buharlaştırıcı doluluk oranı üstünde etkili olduğu diğer elemanların belirli bir denge 
içinde çalışmaya devam ettikleri görülmektedir. 

Soğutma sisteminde şarjın en önemli kısmını barındıran ve sistem üstünde zaman 
bağlı şartların gerçek etkisinin takip edilebildiği ısı değiştiricilerde akışın önemli bir 
kısmı iki-fazlı akış koşullarındadır. İki fazlı akış koşullarındaki şarj miktarının 
hesaplanması için en önemli göstergenin boşluk oranı değeri ve boşluk oranının 
hesaplanması için yapılan kabuller olduğu bilinmektedir. Bu sebeple literatürde yer 
alan temel boşluk oranı korelasyonları için deneysel şartlarda belirlenmiş olan ısı 
değiştirici koşulları için dağılımlı şarj miktarı hesaplamaları yapılmıştır. İncelenen 
boşluk oranı korelasyonlarının ısı değiştiricilerdeki şarj miktarı hesabını ciddi 
olarak etkilediği görülmektedir. Deneysel sonuçlar ile en uyumlu olan korelasyon 
ısı akısına bağlı olarak hesap yapan Premoli boşluk oranı korelasyonu olmuştur. 

Isı değiştirici hesaplamalarından seçilen boşluk oranı korelasyonu kararlı halde 
soğutma sistemi performansını hesaplandığı bir soğutma sistemi modelinde sistem 
elemanlarındaki şarj miktarının hesaplanması için kullanılmıştır. Bu model ile farklı 
ısı değiştirici tiplerinde bulunan şarj miktarlarının hesaplanması mümkün 
olmaktadır. Deney sisteminden telli borulu ısı değiştiricili bir derin dondurucu için 



 xi 

ölçülen değerler kararlı hal modeli sonuçları ile karşılaştırılmıştır. Karşılaştırma 
vana deney düzeneği için olan ölçümlerin model sonuçları ile uyumlu olduğu, yük 
hücresi deney düzeneği ile buharlaştırıcıda şarj miktarını daha yüksek ölçüldüğü 
görülmektedir 

Ayrıca yine çevrimsel çalışmayı incelemeyi mümkün kılan bir dinamik ısıl sistem 
modeli kurulmuş ve şarj dağılımı bu model yardımıyla da incelenmiştir. Kurulan 
zamana bağlı model akış bölgeli ısı değiştirici çözümü, kompresör ve kılcal boru 
için deneysel sonuçlardan oluşturulmuş korelasyonlar ile hesap yapmaktadır. 
Seçilen çözüm yöntemi sayesinde tam dağılımlı ısı değiştirici ve teorik kompresör 
ve kılcal boru çözümlerine göre yeterli doğrulukta ve daha hızlı çözümler elde 
edilebilmektedir. 

Yapılan çalışmalar ile farklı koşullarda soğutma sistemi şarj dağılımı deneysel 
olarak tespit edilmiş. Soğutma sistemi tasarım aşamasında toplam şarj miktarının 
tespit edilmesini sağlayacak model yaklaşımı geliştirilmiştir 
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DYNAMIC MODELLING OF REFRIGERATION CYCLE AND 
EXPERIMENTAL INVESTIGATION OF CHARGE DISTRIBUTION 

SUMMARY 

In this study, the charge distribution at the system components and effects of 
different parameters to this distribution is investigated with R600a refrigerant for 
better understanding of system working conditions. Two experimental setups are 
prepared for this purpose; first one is extended version of balance system in 
literature with replacing balance with load cells that have a higher precision. 
Second setup is based on principle of expanding the refrigerant, closed in 
components by quick closing valves at a specified moment of the cycle. The 
refrigerant amount can be easily calculated from pressure and temperature values 
for the expanded gas that have superheated condition. The refrigerant distribution is 
measured under steady state and cyclic working conditions, and effect of 
parameters like total charge value, use of variable capacity compressor and 
different cycle times with these setups. Experiments with different total charge 
values show that most change happens in evaporator. In a system with 75 grams 
total charge, 35 gram accommodates in evaporator when evaporator charge 
decreases to 24 gram for 57-gram total charge. The other measured charge from 
components like dryer, compressor volume, and calculated charge dissolved in 
compressor oil is not affected by total charge change. The results show that for total 
charge values over the necessary amount of refrigerant changes the charge load for 
evaporator and the other components are not affected much.  

The refrigerant flow regime in heat exchangers that holds the most of the 
refrigerant and shows the effect of dynamic working conditions is generally two-
phase flow. The most important parameter for two-phase charge calculations is void 
fraction value and assumptions for void fraction correlation. The distributed charge 
amount is calculated for experimental working conditions and literature void 
fraction correlations. It is obvious hat the selection of void fraction correlation have 
a major effect on charge amount calculation. The Premoli void fraction correlation 
based on mass flux value gives best validation with the experimental results.  

The void fraction correlation chosen from heat exchanger calculations is used for 
charge predictions in a steady state model that calculates the system performance 
values. The model can calculate the charge amount for different heat exchanger 
types. The calculated charge distribution for a freezer with wire and tube heat 
exchangers is compared with charge measurements from two setups. The model 
result gives good agreement with the valve experiment setup; the evaporator charge 
is seemed to over measured by load cell setup. 

A dynamic thermal model is prepared for investigating cyclic working conditions 
and charge distribution.  The model has a solution based on flow regimes for heat 
exchangers and empiric correlations for compressor and capillary tube. The 
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A dynamic thermal model is prepared for investigating cyclic working conditions 
and charge distribution.  The model has a solution based on flow regimes for heat 
exchangers and empiric correlations for compressor and capillary tube. The 
solution set gives enough precision and speed compared to fully distributed heat 
exchanger and theoretical compressor and capillary tube solutions.  

Refrigerant system charge distribution for different conditions is calculated and 
modeling approach for charge assumptions at design period is developed in this 
study. 
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1. GİRİŞ 

Buhar sıkıştırmalı soğutma çevrimi, endüstriyel ve ev tipi soğutma sistemlerinde en 

sık kullanılan soğutma çevrimidir. Sistem performansı; ana soğutma sistemi 

elemanları olan kompresör, buharlaştırıcı, yoğuşturucu ve genleşme cihazlarının 

seçimi ve boyutlandırmasına olduğu kadar sisteme yüklenen soğutucu akışkan 

miktarına da büyük oranda bağlıdır.  

1851’de ilk mekanik soğutma cihazının patentlenmesi ve 1902’de Carrier 

tarafından ilk modern soğutma sisteminin kurulmasından sonra en önemli problem 

uygun soğutucu akışkanın seçilmesi olmuştur. 1920’lerde buzdolabı, mutfaklarda 

kullanımı artan bir cihaz haline geldi ve 1921 de ABD de 5000 dolap üretildi ve 10 

sene içinde bu sayı 1 milyona kadar çıktı. Artan ihtiyaç, başlangıçta yanıcı, zehirli 

ve verimsiz gazlar kullanan endüstriyi yeni akışkanlar araştırmaya itti ve beklenen 

gelişme 1930’da “dichlorodifluoromethane” ya da bilinen adıyla R-12’nin 

bulunmasıyla gerçekleşti. CFC’lerin bulunması soğutma sektörü için bir devrim 

niteliği taşımaktaydı. En önemli iki avantajları yüksek molekül kütlesi ve yanıcı 

olmamalarıydı. Yanıcı olmayan bu soğutkanların kullanımı soğutma endüstrisine 

büyük bir ivme kazandırdı. Alınan ilk patentlerin iptal olması ile beraber 1961 ve 

1971 yılları arasında dünya CFC üretimi yıllık % 8.7 artış ile birlikte yılda bir 

milyon tonun üstüne çıktı. Çizelge 1.1’de soğutkanların çevresel etkileri verilmiştir. 

Çizelge 1.1 : Soğutucu akışkanların çevresel etkileri [1, 2] 

Soğutucu akışkan R12 R22 R134a R600a R290 

Sınıf CFC HCFC HFC HC HC 

Atmosferik ömür (yıl) 130 15 16 <1 <1 

Ozon bozma potansiyeli (ODP) 1.0 0.07 0 0 0 

Küresel Isınma Potansiyeli (GWP) 8500 1700 1300 8 8 

 



 2 

1985’de Antarktika’da ozon deliğinin bulunması ve CFC emisyonundaki artışın 

ozon tabakasına olan zararının kanıtlanması sonucunda 1987’de Montreal protokolü 

ile 10 yıllık periyot içinde CFC kullanımının % 50 azaltılması kararı alındı. 1990 

yılında da HFC R-134a ticari ürün olarak piyasaya sürüldü. 90’lı yıllar boyunca 

farklı CFC’lerin alternatifi olacak birçok HFC türevi üretime girdi. Ozon bozma 

potansiyelinde (ODP) düşüklüğüne rağmen HFC’lerin küresel ısınma potansiyeli 

(GWP) radyasyon içeriği nedeniyle yine de tatmin edici derecede düşük değildi.  

HFC’lerin yüksek GWP değerleri uygun soğutkan arayışlarının devam etmesine 

neden oldu. Uygun bir tercih için beklenen tüm özelikleri, biri hariç sağlamakta 

olan HC’lar ve özellikle R600a araştırmalarda ön plana çıktı. Yanıcılık özelliği 

konusunda ise küçük sistemlerde kullanılan miktarın az olması tehlikeyi 

azaltmaktadır. Bu verilere dayanılarak son yıllarda özellikle ev tipi soğutucularda 

Avrupalı üreticiler arasında giderek R600a kullanımı yaygınlaşmaya başlamıştır. 

Artan kullanım ile R600a ile ilgili deneysel veriler oluşturulması ihtiyacı da 

artmaktadır.  

Bu çalışmada, R600a akışkanlı soğutma sisteminin çalışma şartlarının daha iyi 

anlaşılmasını sağlamak amacıyla; sistem elemanlarındaki şarj dağılımı ve çeşitli 

parametrik değişimlerin bu dağılıma etkileri incelenmiştir. Bu amaçla iki adet farklı 

deney düzeneği kurulmuştur; ilk deney düzeneği literatürde tartı üzerine ısı 

değiştiricilerin yerleştirilmesi ile uygulanan sistemin yük hücreleri ile uygulanmış 

halidir. İkinci düzenek ise soğuma sistemi elemanlarında şarjın, çevrimin belli bir 

anında vanalar yardımıyla birbirinden izole edilmesini ve büyük bir tanka 

genişletilmesi ile aşırı kızmış şartlara geçmesi ve sıcaklık ve basınç değerleri 

yardımıyla yoğunluğunun hesap edilmesi prensibine dayanmaktadır. Bu deney 

düzenekleri yardımıyla devamlı çalışma durumu ve çevrimsel çalışma durumundaki 

şarj dağılımları yanında kaynaklarda rastlanmamış olan toplam şarj miktarı, 

değişken kapasiteli kompresör kullanımı ve çevrim süresi değişimlerinin   soğutma 

sistemi elemanlarında biriken şarj miktarı tespit edilmiştir.  

Soğutma sisteminde şarjın en önemli kısmını barındıran ve sistem üstünde zamana 

bağlı şartların gerçek etkisinin takip edilebildiği ısı değiştiricilerde akışın önemli bir 

kısmı iki-fazlı akış koşullarındadır. İki fazlı akış koşullarındaki şarj miktarının 

hesaplanması için en önemli göstergenin boşluk oranı değeri ve boşluk oranının 
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hesaplanması için yapılan kabuller olduğu bilinmektedir. Bu sebeple literatürde yer 

alan temel boşluk oranı korelasyonları için deneysel şartlarda belirlenmiş olan ısı 

değiştirici koşulları için dağılımlı şarj miktarı hesaplamaları yapılmıştır.  

Isı değiştirici teorik hesaplamaları ile seçilen boşluk oranı korelasyonu, kararlı 

halde soğutma sistemi performansının hesaplandığı bir soğutma sistemi modelinde 

sistem elemanlarındaki şarj miktarının hesaplanması için kullanılmıştır. Bu model 

ile farklı ısı değiştirici tiplerinde bulunan şarj miktarlarının hesaplanması mümkün 

olmaktadır. Deney sisteminden telli borulu ısı değiştiricili bir derin dondurucu için 

ölçülen değerler kararlı hal modeli sonuçları ile karşılaştırılmıştır.  

Ayrıca yine çevrimsel çalışmayı incelemeyi mümkün kılan bir dinamik termal 

sistem modeli kurulmuş ve şarj dağılımı bu model yardımıyla da incelenmiştir. 

Kurulan zaman bağlı model akış bölgeli ısı değiştirici çözümü, kompresör ve kılcal 

boru için deneysel sonuçlardan oluşturulmuş korelasyonlar ile hesap yapmaktadır. 

Seçilen çözüm yöntemi sayesinde tam dağılımlı ısı değiştirici ve teorik kompresör 

ve kılcal boru çözümlerine göre yeterli doğrulukta ve daha hızlı çözümler elde 

edilebilmektedir. 

Yapılan çalışmalar ile farklı koşullarda soğutma sistemi şarj dağılımı deneysel 

olarak tespit edilmiştir. Soğutma sistemi tasarım aşamasında toplam şarj miktarının 

tespit edilmesini sağlayacak model yaklaşımı geliştirilmiştir.  

Yapılan çalışmaların sonucu olarak soğutma sistemlerinde şarj dağılımı ile ilgili 

genel bilgi birikimin arttırılması ve elde edilen deneysel verilerden oluşturulan 

ampirik ifadeler ve teorik yaklaşımlar yardımı ile doğruluk oranı arttırılmış şarj 

miktarı tahminlerinin yapılması amaçlanmaktadır.  

Uygun doğruluk değerleri ile yapılabilecek şarj tahminlerinin buzdolabı soğutma 

sistemi tasarım çalışmaları için büyük önem taşıyacağı düşünülmektedir. Mevcut 

tasarım aşamasında şarj miktarı tahmini geçmiş bilgilere dayalı olarak yapılmakta, 

bunun sonucu olarak doğru şarj miktarının deneysel olarak bulunması 

gerekmektedir. Önce normal şart kabul edilen ortam sıcaklığında deneme–yanılma 

metodu ile farklı şarj miktarlarının denenerek en düşük enerji tüketiminin 

bulunmakta ve daha sonra belirlenen bu şarj miktarının da düşük ve yüksek ortam 

sıcaklığı testlerinde uygunluğu test edilmektedir. Bu deneysel çalışma ciddi bir 
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insan ve cihaz yüküne neden olmaktadır. Uygun şarj tahmini yapabilen bir 

matematiksel model ile bu insan ve cihaz yüklerinin azaltılarak tasarım sürecinin 

kısaltılabileceği düşünülmektedir.   
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2. LİTERATÜR ARAŞTIRMASI 

Soğutma sistemlerinin zamana bağlı olarak modellenmesi son yıllarda literatürde 

artan bir ilgi görmektedir. Yapılan çalışmalar genelde bir eleman üzerine 

yoğunlaştırılmakta genel sistem çözümlemesi çoğunlukla yapılmamaktadır.  

Tüm soğutma çevriminin çalışma süresi iki ana rejim olarak tanımlanabilir. Bunlar 

giriş çıkış parametrelerinin sabit olduğu kararlı rejim ve çalışmanın başlama, bitiş 

ve çeşitli düzensizlikler nedeniyle kararlı halden çıktığı geçici rejimdir. Sistemde 

oluşacak düzensizlikler yük veya ortam sıcaklığı değişimi gibi çalışma şartlarındaki 

değişmeler ve sistemde yer alan kontrol elemanlarının etkileridir.  

Aslında iki ana rejim arasında sanki-kararlı hal (quasi-steady state) olarak 

adlandırılabilecek, sistemin geçici tepkilerinin geçici hal etkilerinden daha hızlı 

olduğu üçüncü bir bölge daha vardır. Bu bölge aslında birbiri ardına gelen kısa 

süreli kararlı hallerden oluşmaktadır. Bu gibi durumlarda geçici etkiler kararlı hal 

modellemesi ile tanımlanabilir.  

Dinamik modellemenin genel yapısı sistemi oluşturan elemanların tek tek 

modellenmesi ve genel sistem altında toplanmasından oluşmaktadır. Her bir 

elemanın istenen ayrıntıda modellenebilmesi için gerçekleşen olayların fiziksel 

olarak iyi anlaşılmış olması ve matematiksel olarak ifade edilebilmesi gereklidir.  

Şarj dağılımının incelenmesi üzerine çalışmalar çok fazla değildir. Çalışmaların 

azlığı deneysel yöntemlerin zor ve süre alıcı olmasına bağlanabilir. Rastlanan yakın 

zamanlı çalışmalar da basitleştirilmiş ölçüm yöntemleri ve bunlarla yapılan 

incelemeleri içermektedir. Bu çalışmalarda da toplam şarj farklı on-off süreleri, 

kompresör devir etkileri gibi geniş çapta parametrik incelemeler yapılmamıştır.  
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2.1 Dinamik Modelleme Çalışmaları  

Soğutma sistemi elemanların zamana bağlı modellemesinde bir çok farklı 

modelleme yaklaşımı ve basitleştirici kabuller uygulanabilmektedir.  Modelleme 

sırasında seçilecek yaklaşım oluşturulacak modelin çalışma hassasiyetini ve çalışma 

süresini etkileyecektir. Daha ayrıntılı modeller kullanarak ve basitleştirici 

kabullerden kaçınarak daha hassas bir model oluşturulması mümkün olmakla 

birlikte artan çalışma süreleri modelin pratik kullanımını olumsuz yönde 

etkilemektedir.  

Modellemede ilk yaklaşım eleman özelliklerinin temel mühendislik denklemleri ile 

modellemesi veya üretici tarafından çıkarılmış performans haritalarının 

kullanılmasıdır. Soğutma elemanı performans korelasyonlarının kullanılması, 

model karmaşıklığını azaltmakla beraber, korelasyon dışındaki değerlere çıkılması 

durumunda  hata oranını arttırmakta ve esnekliği azaltmaktadır. Literatüre 

bakıldığında en çok kompresör için performans haritalarının kullanıldığı 

görülmektedir. Bazı çalışmalarda sistemi kolaylaştırmak için kılcal boru için 

karmaşık bir modelin çıktılarından elde edilen korelasyonun kullanıldığı 

görülmüştür.  

Isı değiştiricilerin modellenmesinde  bir alt ayrım yapılabilir, faza bağlı hareketli 

sınır metodu ya da fazdan bağımsız sonlu farklar metodu. İlk metoda ısı 

değiştiricisi duruma göre üç veya iki bölgeye ayrılır ve zaman içinde bu bölgeyi 

ayıran sınırın hareketi gözlenir. Her bölge için farklı ısı transfer denklemleri 

uygulanmaktadır. Örneğin yoğuşturucuda bu durum iki sınırı takip etmektir; aşırı 

kızmış buhar ile iki faz arasındaki sınır ve iki fazlı akış ile aşırı soğumuş sıvı 

arasındaki sınır. Faz sınırının, ısı değiştiricisinin dışına çıktığı durumlara dikkat 

etmek gereklidir. Sonlu farklar yaklaşımında ise, ısı değiştirici belli sayıda elemana 

bölünür ve her eleman kendi durum özelliklerine göre çözümlenir. Bu durumda 

genel denklemler fazdan bağımsız olduğu için tüm elemanlar için aynı olacaktır.  

Bir diğer sınıflandırma da yığın (lumped) modelleme ve dağılımlı modellemedir. 

Yığın modelleme, çözüm açısından sonlu sayıda birinci dereceden denklemler 

oluşturduğu için daha basittir. Buna karşın tüm kontrol hacminde özellikler eşit 

kabul edildiğinden detayların kaybolmasına neden olur. Dağılımlı modellemede ise 
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bu  detayların hesaplanabilmesine karşılık, daha uzun simülasyon süreleri 

gerekmekte ve olası nümerik kararsızlıkların sayısı artmaktadır. 

Bu sınıflandırmaların dışında iki fazlı akışın modellemesi sırasında yapılabilecek 

iki çözüm yöntemi vardır. Bunlar, homojen ve kaymalı akış modelidir. Homojen iki 

fazlı akışta sıvı ve buhar fazı termal dengede ve aynı hızda kabul edilir. Diğer 

seçenekte ise iki fazın akış hızları birbirinden farklıdır ve model akışın doğasına 

göre kurulmalıdır.  

Literatürde bulunan bazı çalışmalarda yalnız, yoğuşturucudaki basıncın artmaya, 

buharlaştırıcıdaki basıncın düşmeye başladığı ilk birkaç saniyedeki geçiş süreci 

dikkate alınarak ağırlıklı olarak kompresörün kalkış torku ile ilgili irdeleme 

yapılması amaçlanmıştır. Çalışmalarda, ısı pompalarının durması ve kalkması 

üzerinde de yoğunlaşılmıştır. Yayınların bir bölümünde soğutucudaki ilk soğutma 

işlemi (pull-down process) üzerinde durulmuştur. 

Normal bir soğutma sisteminde, yüksek bir etkenlik elde edebilmek için 

yoğuşturucu ve buharlaştırıcıdaki basınç kayıpları en aza indirilir. Isı 

değiştiricilerindeki basınç karakteristiğini hesaba katabilmek için mevcut 

diferansiyel denklem takımlarına momentum denklemi de ilave edilmelidir. 

Literatürde geçici rejim terimlerinin de bulunduğu momentum denklemini içeren 

çalışmalar bulunmaktadır. Isı değiştiricilerinin ısıl cevabına nazaran basınç cevabı 

daha hızlı olduğundan, momentum denklemi ile birlikte basınç teriminin 

hesaplamaya katılması hesaplama süresinin uzamasına neden olacaktır. Bunun 

sonucunda küçük zaman aralıkları kullanımı gerekmektedir.  

Kılcal genişleme borusu, sabit uzunluk ve kesite sahip pasif bir cihaz olup, kütlesel 

akış debisi giriş ve çıkış koşullarına bağlı sabit bir değer ile sınırlıdır. Genişleme 

vanası ise buharlaştırıcı çıkışındaki bir algılayıcı (sensör) vasıtasıyla kontrol 

edilebilmektedir. Bu nedenle; sistemde kullanılan genişleme cihazının cinsi 

kullanılan model açısından önemlidir.  

Soğutkanın kompresör yağı içindeki çözünülürlüğü, sıcaklık ve basıncın bir 

fonksiyonudur. Evsel kullanım amaçlı soğutucularda, düşük sıcaklıklarda büyük 

miktarda soğutkan yağ içinde çözünebilir. Bu nedenle geçici rejimde çalışma 
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durumu da hesaba katılarak, soğutkanın kompresör yağı içinde çözünmesi 

modellenmelidir.  

2.1.1 Soğutma sisteminin tamamı için yapılan modeller 

Dhar ve Soedel 1979  yılındaki çalışmalarında [3]; iklimlendirme uygulamalarında 

kullanılan buhar sıkıştırmalı bir sistemi bütün halinde ele almışlardtır. Sistemde 

pistonlu hermetik bir kompresör kullanılmakta ve buharlaştırıcı ile kompresör 

arasında akümülatör bulunmaktadır. Soğutkanın kompresör yağı içindeki 

çözünebilirliği de modellenmiştir. Sistemde genişleme cihazı olarak termostatik 

genişleme vanası bulunmaktadır.  

Model, kalkış esnasındaki kompresör davranışına açıklık getirmek amacıyla 

gerçekleştirilmiştir. Kompresöre sıvı fazda soğutkan ulaşmasına neden olan 

koşulların irdelenmesine odaklanılmış ve sistem tasarımı aşamasında optimum 

performansın tespit edilmesine yardımcı bir model geliştirilmesi hedeflenmiştir.  

Modelde uygulanan kabuller:  

• Sıkıştırma işlemi politropiktir. 

• Vanadaki basınç kayıpları ihmal edilmiştir. 

• Metalik elemanların iç direnci ihmal edilmiştir.  

Soğutkanın kendi dinamiğine ek olarak; ısı değiştiricisi ve kompresör cidarlarındaki 

ısıl kapasitesi, kompresördeki piston-silindir kütlesel etkisi, kompresör 

bünyesindeki yağ miktarı, akümülatörde soğutkanın birikmesi ve genişleme 

vanalarının termostatik algılayıcılarının (bulb) kütlesel etkisi de modellenmiştir.  

Modelde, hareketli sınır denklemleri uygulanmıştır. Yoğuşturucu, üç farklı faz 

durumu kombinasyonu için modellenmiştir:  

• Bütün yoğuşturucuda bütünüyle kızgın buhar bölgesi  

• Kızgın buhar bölgesi ile birlikte iki fazlı akış bölgesi 
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• Kızgın buhar, iki fazlı akış ve sıvı fazda (sub-cooled) akış bölgelerinin 

birlikte bulunması 

Yoğuşturucudan farklı olarak, buharlaştırıcı iki ayrı sıvı ve buhar bölgesinden 

oluşan tek bir durumda modellenmiştir. Yoğuşturucunun iki fazlı akış bölgesinde 

sıvı ve buhar fazları ısıl dengede ele alınırken, buharlaştırıcıda sıvı ve buhar 

fazlarının arasında ısı alışverişi gerçekleştiği düşünülmüştür. Böylelikle 

buharlaştırıcıda kızgın buhar bölgesinin ayrıca modellenme gerekliliği ortadan 

kalkacaktır.  

Kompresörün modellenmesinde; kompresör bünyesinde bulunan soğutkan hacmi, 

kompresör dibinde biriken yağ hacminin ve silindirdeki soğutkan hacminin 

değişimi ve piston-silindir düzeneği ile kompresör cidarının ısıl kütle etkileri ele 

alınmıştır.  

Tanımlanan modelleme bölgelerindeki ilgili kütle ve enerji dengelerinin 

uygulanması, birbiriyle ilişkili cebirsel ve adi diferansiyel denklem takımlarını 

beraberinde getirecektir. Her bölge, çıkış koşullarının içerideki ortalama koşullara 

eşit olduğu tamamıyla karıştırılmış bölge (fully mixed region) olarak ele alınmıştır. 

Hesaplamaları basitleştirmek amacıyla ısı değiştiricilerindeki basınç düşümleri 

ihmal edilmiştir. Basınç düşümlerinin ihmal edilmesi ile birlikte, momentum 

denklemine ihtiyaç kalmamıştır. Ancak; sistemin dinamik çözümü 

gerçekleştirildikten sonra, ısı değiştiricilerinde sürekli rejim halinde meydana gelen 

basınç düşümleri hesap edilmiş ve söz konusu basınçlar uygun bir şekilde 

ayarlanmıştır.  

Hesaplama süresini en aza indirmek amacıyla adi diferansiyel denklemler (ODE’s) 

Euler Yöntemi ile çözülmüştür. Rasgele bir zaman aralığı (time-step) ile başlanıp, 

istenen doğrulukta kabul edilebilir çözümler elde edilene kadar mevcut zaman 

aralığı yarıya bölünerek, çözüm için gerekli olan zaman aralığı ortaya çıkmaktadır. 

Sistemin bir döngülük çalışmasında; her bölgeye ait oluşturulan alt programlar 

(subroutines) bir dizi halinde  çağrılmakta ve bütün denklemler birer kez çözülene 

kadar, bir alt programın ardından diğeri hesaplanmaktadır. 

Modelde sistemin soğutkan tarafı ele alındığından, model farklı ısı değiştiriciler 

için uygulanabilir. Hava soğutmalı ısı değiştiricilerinde uygulanabileceği gibi, 
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gövde borulu ısı değiştiricileri için de kullanılabilir. Ancak, ikincil soğutkan için 

modele bir başka özel model eklenmelidir. Sistemdeki soğutkan cinsinin seçimi 

bağımsız bırakılmıştır. Model, sistemde hermetik kompresör ve termostatik 

genişleme vanası kullanımıyla sınırlandırılmıştır. Başka tip sıkıştırma ve genişleme 

cihazı kullanılan sistemlerde uygulanamaz. Ancak modelde oluşturulan kod, başka 

genişleme ve sıkıştırma kombinasyonlarının modele uygulanmasına modüler olarak 

elverişlidir. 

Chi & Didion 1982 yılındaki çalışmalarında [4], havadan havaya ısı transferi yapan 

bir ısı pompasının geçici rejimdeki analizi yapılmaktadır. Hazırlanan alt dosyaların 

14’ü soğutkan ve hava özelliklerinin belirlenmesinde, 28’i iki veya tek fazlı akış, 

kütle ve momentum korunumunun hesaplanmasında, 7 adeti de elektrik motoru, 

hermetik kompresör fan, termostatik genleşme vanası ve akü gibi elemanların 

dinamik etkileri hesaplanmasında kullanılmaktadır.  

Yoğuşturucuda basınç düşümünde Lockhart ve Martinelli, yoğuşma ısı transfer 

katsayısı için Traviss, Baron, Rohsebnow korelasyonu, buharlaşma basınç düşümü 

için Pierre korelasyonu, buharlaştırıcıdaki ısı transfer katsayısı içinde Chaddock 

korelasyonu kullanılmıştır.  

Çözüm metodu olarak birinci dereceden Euler metodu seçilmiştir. Bu metodun 

zaman aralığı yeterince küçük olduğu sürece sorunsuz çalıştığı görülmüştür. 

Optimum zaman aralığının belirlenmesi için adım yarılama yöntemi kullanılarak 

seçilen bir zaman adımı ve onun yarısındaki sonuçlar yeterince yakın olmadığı 

sürece zaman adımı yarılanmaya devam edilmiştir. Bunun sonucu olarak optimum 

zaman adımı 0.005 saniye olarak belirlenmiştir.  

Melo, 1988 yılında iki kabinli bir buzdolabı üstünde kurulmuş bir simülasyon 

çalışması [5] yapmıştır. Farklı elemanlar farklı sayılarda kontrol hacimleri 

içermektedir. Yoğuşturucu aşırı kızgın, iki fazlı bölge ve aşırı soğuma bölgesi 

olmak üzere üç kontrol hacmine sahiptir. Buharlaştırıcı sıvı ve gaz bölgeler olarak 

iki kontrol hacminde modellenmiştir. Kompresör ve kompresör kabuğu iki ayrı 

kontrol hacmidir. Aküde doymuş ve aşırı kızgın şartlar olarak ayrılmıştır. Kılcal 

boruda ise aşırı kızgın buhar, doymuş buhar ve aşırı soğumuş sıvı olarak üç kontrol 
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hacmi vardır. Makalede yoğuşturucu, kılcal boru ve kabin modelleri de 

anlatılmıştır.  

Yoğuşturucu modeli önceden bahsedildiği gibi üç kontrol hacminden oluşmaktadır. 

Başlangıç anında aşırı kızmış kontrol hacmi şartları uygulanmakta, yoğuşma 

başladıktan sonra aşırı kızmış kontrol hacmi ihmal edilerek sadece doymuş buhar 

kontrol hacmi çözümü uygulanmaktadır. Yoğuşturucuda bir miktar sıvı oluştuktan 

sonra aşırı kızgın kısmın etkisinin tamamen ihmal edilmesinin sebebi toplam 

hacimde en fazla %10-15 yer kaplamasıdır. Yoğuşturucu tam karışmış bir hacim 

olarak kabul edilmektedir. Buna bağlı olarak hacim çıkışındaki şartlar, hacim iç 

kısmındaki şartlarla özdeştir. Boru içindeki ısı transfer katsayıları Dittus-Boelter 

denklemi ile hesaplanmaktadır.  

Kılcal boru fiziksel olarak basit tanımlanan bir işleve sahip olmakla beraber, analiz 

sırasında iki fazlı akıştaki sürtünme katsayıları, dönüş hattı ile termal kontak, 

metastable akış, soğutkan ile beraber yağ dolaşımı gibi sebeplerden dolayı daha 

kompleks bir davranış göstermektedir. Bu sebeple kılcal boruda yapılan 

basitleştirici kabuller şunlardır.  

• Kılcal boru düz, yatay ve sabit iç çapa sahip bir borudur 

• Kılcal boruda akış tek boyutlu, homojen ve adiabatiktir 

• Soğutkanda yağ bulunmamaktadır 

• Metastable phenomen ve tıkalı akış şartları ihmal edilmiştir.  

Sürtünme faktörü için iki adet denklem uygulanmıştır. Tek fazlı akış için Moody 

diyagramından çıkarılan: 

[ ]
4

0240680750 2 )Re)(ln.Re.ln..exp(f +−=
 (2.1) 

İki fazlı akış durumunda ise Erth denklemi 

( )[ ] ( )[ ]2
1250 4217750 Re/./Sexp..f .−=  (2.2) 

kullanılmaktadır.  
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Model sonuçlarının karşılaştırılması amacıyla kılcal boru dış ortamdan yalıtılmış 

bir dolap ile deneyler yapılmıştır. Bu deneyler sonucunda elde edilen basınç ve 

sıcaklık karşılaştırmaları Şekil 2.1’de verilmektedir.  

10 saatlik bir çalışmanın simülasyonu 3.75 saat sürdüğü bildirilmiştir.  

 

Şekil 2.1 : Melo modeli deney model karşılaştırma grafikleri [5] 

Xu ve Clodic 1996 yılında soğutma sisteminin tamamı buzdolabı kabinini de içine 

alacak şekilde dinamik olarak modellenmiştir[6]. Sistemde kılcal boru ve dönüş 

hattı ısı değiştiricisi de yer almıştır ve hermetik kompresör modeli yağ etkisini ve 

kompresör içindeki ısı transferini de dikkate almaktadır.  

Buharlaştırıcı, yoğuşturucu ve dönüş hattı ısı değiştiricilerinde şu kabuller 

yapılmıştır.  

• Akış tek boyutlu kabul edilmiştir 

• Viskoz dağılım ihmal edilmiştir 

• Eksenel yönde iletim yoktur 

• Kütlesel terimler ihmal edilmiştir 

Isı değiştiricilerin dış tarafındaki ısı transfer katsayıları doğal taşınım ve 

radyasyonu dikkate alan ampirik ifadeler ile belirlenmiştir.  Boru içinde iki fazlı 

akış için Zivi’nin boşluk oranı korelasyonu seçilmiştir.  
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Isı değiştiricilerdeki sınır koşulları girişteki debi ve entalpi değeri ve çıkıştaki debi 

değeridir. Denklemlerin ayrıklaştırılması için Patankar’ın [7] kontrol hacmi 

formülasyonu uygulamıştır. Tam kapalı ve up-wind çözüm uygulanmıştır. Non 

linear denklemlerin çözümü için SIMPLE C metodu kullanılmıştır.  

Kılcal boru ve dönüş hattı ısı değiştiricisi modeli de buharlaştırıcı ve yoğuşturucu 

modeline benzerdir. Fakat kılcal borunun zaman sabiti kısa olduğu için, zamana 

bağlı terimler ihmal edilmiş ve sanki-kararlı denge bir çözüm uygulanmıştır. 

Metastable fenomenin kütle akışına etkisi, bu fenomeni fiziksel olarak  doğru 

tanımlayan bir model bulunmadığından ve toplam üstündeki etkisi küçük 

olduğundan hesaplarda dikkate alınmamıştır. Akışkan ve kılcal boru duvarı 

arasındaki sürtünme katsayısının hesabı için Colebrook korelasyonu kullanılmıştır.  

Kompresör içindeki ısı transferi de modellenmiştir. Şekil 2.2’de ısı akısı modeli 

gösterilmektedir. İlk olarak hermetik karterdeki akışkan aşırı kızgın durumdadır, 

daha sonra silindirde sıkıştırıldıktan sonra çıkış hattında tekrar aşırı kızgın 

olmaktadır. R134a ve polyolester yağın çözünebilirlik miktarı Takaishi korelasyonu 

ile bulunmaktadır. Kompresör çıkışındaki kütlesel debi miktarı kompresör 

datalarından oluşturulmuş bir korelasyon ile bulunmaktadır. 

 

Şekil 2.2 : Xu kompresör modeli ısıl ağ yapısı [6] 

Kabin tek boyutlu duvarların bileşimi olarak kabul edilmiştir. Deneyler, radyasyon 

ısı transferinin hava ve duvarlar arasındaki genel ısı transferinde etkin  rol aldığını 
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göstermiştir. Bu sebeple duvar görüş faktörleri hesaplanarak doğal taşınım ve 

radyasyona dayanan bir ısı transferi çözümü yapılmıştır.  

Sistem çözümlenmesinde tam kapalı yaklaşıma dayanan yeni iteratif çevrim 

uygulanmıştır. Buna göre öncelikle ısı değiştiricilerdeki basınç alanları tahmin 

edilmektedir. Bu değere bağlı olarak kompresör ve kılcal boru çıkışlarındaki debiler 

ve entalpiler bulunmaktadır. Bu değerler kullanılarak ısı değiştiriciler tekrar 

çözülmekte ve yeni basınç değerleri hesaplanmaktadır. Yakınsama kriteri sağlanana 

kadar bu işlem devam etmektedir.   

Buzdolabında sistem elemanlarından çok ısıl kütlesi büyük olan kabinin geçici 

rejim etkileri daha yavaş olduğundan dinamik etkileri daha fazladır. Bu amaçla 

genel sistem modellemelerinin dışında Tiedeman’ın [8] bu çalışmasında kabin 

duvarları iç kaplama ara yalıtım malzemesi ve dış malzeme gibi katmanları da 

dikkate alarak Şekil 2.3’de verilen tek boyutlu ısı geçiş elemanları olarak 

tanımlanmıştır. Daha sonra ısı iletimi, ısı taşınımı ve ısıl radyasyon gibi temel ısı 

transfer yöntemlerine bağlı olarak ısıl dengeleri yazılmıştır. Radyasyon ve taşınım 

korelasyonları için VDI Warmeatlas’ın denklemlerinden yararlanılmıştır.  

Buharlaştırıcı yoğuşturucu ve kompresör gibi soğutma sistemi elemanları genel ısı 

transferi dengelerinde birer adet de ısı kaynağı terim içermektedirler. Bu terimle 

ilgili bilgiler de soğutma sistemi çözümünden gelmektedir. Kompresör için 

buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıklarına dayanan performans verileri kullanılmıştır.  

Akışkanın özellikleri için Lee-Kessler_Plöcker denge denklemleri kullanılmıştır.  

Sistemde tanımlanmış herhangi bir eleman sıcaklık kontrolü için 

kullanılabilmektedir. Belirlenen alt ve üst sıcaklık limitleri ile sistemi açma kapama 

komutu verilebilir.  

Standart tek sıcaklık bölmeli bir buzdolabı kabini ve soğutma elemanları Şekil 

2.3’de görüldüğü gibi 53 kontrol elemanına bölünerek modellenmiştir.  
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Şekil 2.3 : Kabin kontrol elemanları  [8] 

Simülasyon  sonuçları deney sonuçları ile karşılaştırıldığında sürekli çalışma ve 

yüksek ortam sıcaklığı şartları dışında iyi oranda bir yakınsama görülmektedir. 

Farklı kabin kalınlıkları veya farklı yalıtım malzemeleri ile de deneme analizleri 

yapılmıştır. Son olarak benzer bir yaklaşım ile bir derin dondurucuda 

modellenmiştir. Fakat bölme hava arasındaki ilişkiler tanımlanmadığı için çok iyi 

sonuçlar elde edilememiştir. Olası geliştirme çalışmaları kabin içi hava akışının 

modellenerek sıcaklık dağılımının bulunması ve yüklü testlerin analiz edilebilmesi 

amacıyla paketli durumun modellenmesidir. 

Literatürde yapılan modelleme çalışmalarının çoğu saf soğutkanlar üzerindedir. 

Zeotropik soğutkan karışımları üstüne sınırlı çalışma yer almıştır. Haberschill’in [9] 

2003 tarihli çalışmasında zeotropik R 407C soğutkan karışımı ile çalışan bir 

soğutma sisteminin geçici rejim davranışlarını incelenmiştir. Kullanılan akışkana 

göre sistem modellemesinde değişim en çok ısı transferi için kullanılan bağıntılarda 

olmaktadır.  

Modellenen sistem, plaka ısı değiştiricileri, pistonlu bir kompresör ve elektronik 

genleşme vanası içermektedir. Plaka ısı değiştiricileri sıcaklık kaymasına sahip 

karışımlar kullanıldığında sistemin performansını arttırmaktadır.  
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Kompresörün sistem içinde anlık değişimlere olan tepkileri diğer elemanlardan 

özellikle de ısı değiştiricilerden daha hızlı olduğu için kompresör modellemesinde 

kararlı denge hali için hazırlanmış bir model kullanılmıştır. Kompresörün dört 

çalışma dönemi de modellenmiştir. Dönüş hattı sıcaklık ve basıncı kompresörün 

giriş verileriyken, basma hattı basıncıda modelin çıkış verisidir. 

Buharlaştırıcı modellemesinde yapılan iki ana kabul: basınç değişiminin ihmal 

edilmesi  ve geçici rejimdeki soğutkan kompozisyonunun karalı haldeki ile aynı 

olmasıdır. Buharlaştırıcı boyunca ilerleyen elemanlarda sonlu farklar metodolojisi 

ile denklemler kurulmuş ve çözüm yapılmıştır. Örneğin soğutkan için yazılan enerji 

korunumu denklemi ve ayrıklaştırılmış hali şu şekildedir.  
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R 407 C için özel ısı transferi bağıntıları tek fazlı ve iki fazlı akış çözümlemelerinde 

kullanılmıştır. 

Jakobsen’in [10] doktora tezinde genel olarak standart bir soğutma çevrimindeki 

verimsizliklerin incelenmesi ve kayıp mekanizmalarının incelenmesi ve farklı 

kontrol stratejilerine göre enerji optimizasyonunda kullanılacak bir simülasyon 

modelinin hazırlanması amaçlanmıştır.  

Dönüş hattından kompresöre giren akışkan iki ayrı parçaya ayrılır. İlk parça 

kompresör kafasının içine giderken ikinci parça kompresör silindirine girer. İlk 

kısım yağ ve pistondan kaçan soğutkan ile karışır ve motoru soğutkan ısıyı 

kompresör kabuğuna iletir.  

Silindir hareket ettikçe silindir içindeki basınç düşmeye başlar ve muhafaza 

içindeki basınca eşit olunca giriş vanası açılarak silindir içine akış başlar. Silindir 

yukarı doğru hareket etmeye başlayınca giriş vanası kapanır ve sıkıştırma başlar. 

Silindir içindeki basınç çıkış hattındaki basınca eşit olunca, çıkış vanası açılır. 
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Sıkıştırma işlemi adyabatik bir işlem değildir, sıkıştırma başlangıcında buhar 

silindir duvarından ısı çekerken, sıkıştırmanın sonuna doğru silindir duvarı 

tarafından soğutulmaya başlar.  

Kompresör içindeki işlemler daha kompleks olmasına rağmen daha basit bir model 

ile tanımlanmıştır. Şekil 2.4’de giriş ve çıkış parametreleri görülmektedir.  

 

UAcom  MCcom  Vs  ηp 

Kompresör Modeli

Tin xin 
 
Pev 

 
Pct 
 
Nrpm Tamb 

 h2 T2   
 
W 
 
mcom 
 
qcom 
 
dTcom/dt 

Giriş Parametreleri 

Çıkış Parametreleri 

Kompresör Parametreleri 

 

Şekil 2.4 : Kompresör giriş çıkış verileri ve parametreleri [10] 

Kompresörün debi değeri hacimsel verim ile tanımlanmaktadır. Hacimsel veriml 

değeride basınç oranına bağlı bir fonksiyon ile tanımlanmıştır.  

60
rpm

sinvolcom

N
Vm ρη=&    (2.5) 

Kompresörün çektiği güçte isentropik verime bağlı olarak tanımlanmış, isentropik 

verim değeri de buharlaşma değerine göre değişen bir korelasyonla ifade edilmiştir.  

s

ins,out
com

hh
mW

η
−

= &&  (2.6) 

Politropik sıkıştırma kabulü ile çıkış sıcaklığı hesaplanır ve termodinamiğin birinci 

kanunu uygulanırsa kompresör denklemleri tamamlanmış olur. Kompresör normal 

çalışma şartlarındaki karmaşıklığa rağmen modelin basit görünmesinin sebebi tüm 

karmaşık ifadelerin ηv, ηs, UAcom ve np gibi katsayılarda gizlidir.  
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Yoğuşturucu:  Yoğuşturucu çoğu benzer çalışmada olduğu gibi üç bölge üstünden 

modellenmiştir. Bu çalışmada yoğuşmanın başlaması ile aşırı kızgın bölgesinin yok 

olduğu kabul edilmiştir.  

Bu seçimin sebebi şu şekilde tanımlanabilir. Kompresör çalışmaya başladıktan 

sonra basınç yoğuşturucu duvarının sıcaklığına denk gelen doyma basıncının üstüne 

çıkacak ve tüm yoğuşturucu iç yüzeyinde yoğuşma başlayacaktır. Belli bir süre 

giriş kısmı kompresörden gelen aşırı kızmış soğutkana bağlı olarak diğer 

yoğuşturucu bölgesinden daha sıcak olacaktır. Bu bölgenin varlığı yoğuşturucu 

duvarındaki ısının eksenel dağılımına bağlıdır. Duvar malzemesi sonsuz ısı 

iletiminde olduğu kabul edilirse tüm duvar aynı sıcaklıkta olacak ve her noktada 

yoğuşma başlayacaktır. Her ne kadar borunun iç kısmından akan akışkan daha 

yüksek sıcaklıkta olsa da duvar ve soğutkan arasındaki ısı transferi özelliği 

yoğuşmadır.  

İki fazlı akış yoğuşması modellenmesinde üç ana faktör önemlidir: Basınç kaybı, ısı 

transferi ve kütle birikimi.  

Basınç kaybı ifadesi mevcut çalışmada ihmal edilmiştir. Yoğuşma sırasındaki ısı 

transferi de doğal taşınım ile hava soğutmalı yoğuşturucuda toplam ısı transferini 

etkileyen temel parametre değildir. Kütle birikimi ise temel olarak boşluk oranı ile 

ilgilidir.  

Yoğuşturucunun dinamik modellenmesi ile ilgili olarak temel fikir hangi akış 

bölgesinin ne kadar alan kapladığının bulunmasıdır.  

Yoğuşturucudaki akışkan miktarı az olduğu sürece( Mc<Mgc ) tüm alan aşırı kızmış 

buhar ile kaplıdır ve ısı transferi bu bölgenin denklemlerine göre hesaplanmaktadır. 

Çıkış kuruluk derecesi de doğal olarak x=1 dir. 

Akışkan miktarı arttığı sürece ve basınç sıvı yoğuşması için yeterli yüksek değere 

ulaşırsa aşırı kızgın bölgesi sıfırlanacak ve tüm alan iki fazlı akış olacaktır. 

Yoğuşturucu çıkışı da buhar sıvı karışımı olarak gerçekleşecektir. Yoğuşturucu 

soğutkan miktarı arttıkça sıvı miktarı artacaktır. Sonunda Mc>Mglc olduğu durumda 

çıkış tamamen sıvı olacaktır(x=0). Bu aralıkta kuruluk derecesinin lineer olarak 

değiştiği kabul edilmektedir.  
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Soğutkan miktarı Mglc değerini aştığında iki faz bölgesi doymuş olacak ve daha 

fazla akışkan alamayacaktır. Bu durumda sıvı bölgesi oluşacak ve çıkış aşırı 

soğumuş olarak gerçekleşecektir. Mc>Mglc durumunda çıkış kuruluk derecesi 0 dır 

ve Mc=Mlc olduğu durumda yoğuşturucu tamamen sıvı faz ile dolu olacaktır. Şarj 

değişimi Şekil 2.5’de gösterilmiştir.  

 

A 2ph 

A 2ph A sh 

Ç ık ış  Kuruluk derecesi, x  Alan 

A tot 

0
0 

M gc M glc  M lc  

1 

Kondenserdeki Şarj, M c 

x  
A sc 

 

Şekil 2.5 : Yoğuşturucu şarjına göre ısı geçiş alanları değişimi [10] 

Termodinamiğin birinci kanunu uygulanırsa: Uint_energy akışkanın iç enerjisi 

Qint_energy ise akışkana duvardan gelen ısı akısı olduğu durumda.  

energyint_capcom
energyint_ Qh.mh.m

dT
dU &&& −−= 32  (2.7) 

Aşırı soğuma derecesinin bulunmasında sadece tek bir ortalama duvar sıcaklığı 

olması problemdir, çünkü aşırı soğuma derecesi bu değerin altına düşebilir. Bu 

sebeple çıkış sıcaklığı Tsubc aşırı soğuma oluşuyorsa sanki kararlı denge için yazılan 

ekteki denklem yardımıyla bulunur. 
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⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−+=⇒−=

plcap

scsc
acascacscplcap Cm

AU
TTTTdATTUDTCm

.
.

exp).()..(.. 3 &
&  (2.8) 

Soğutkan ile yoğuşturucu duvarı arasındaki ısı transferi ilişkisi şu şekilde 

tanımlanabilir:  

)hh.(m)TT.(.A)TT.(.AQ lcapwccphphiwcgggic 3322 −+−+−= && αα  (2.9) 

Bu denklemin üç terimi vardır: Birincisi yoğuşturucu sadece aşırı kızgın içeriyorsa 

sıfır değildir, bu durumda son iki terim sıfır olacaktır, ikinci terim yoğuşma 

bölgesinde soğutkan ve duvar arasındaki ısı geçişidir, son terimde sıvı bölgede 

geçen ısıdır aşırı soğuma bölgesi yoksa sıfırdır.  

Kılcal borunun ilk kısmında gerçekleşen işlem eşsıcaklıkta basınç düşümüdür. 

Basınç giriş sıcaklığına denk gelen doyma basıncına geldiğinde buharlaşma başlar. 

Basınç sürtünmeye ve akışın ivmelenmesine bağlı olarak düşmeye devam ettikçe 

sıcaklıkta buharlaşma olmasına rağmen düşmeye zorlanacaktır.  İlk kısım adyabatik 

olmasına rağmen sıcaklık düşüşü görülecektir. Duyulur ısıdaki düşüş (sıcaklık 

düşüşü) faz değişimine bağlı gizli ısı artışı (buharın entalpisi sıvınınkinden 

yüksektir) ile dengelenecektir. Dönüş hattı ısı değiştiricisi ile temas başladığında 

basınç düşmeye devam edecektir. Sıcaklık düşümünün iki ana sebebi vardır: Dönüş 

hattı ısı değiştiricisine verilen ısı ve kılcal boru içindeki buharlaşma. Dönüş 

hattındaki soğutma etkisi doyma sıcaklığına ulaşmaya neden olursa buharlaşma 

duracaktır. Daha kötü durumlarda yeniden yoğuşma bile görülebilir. Fakat her 

durumda dönüş hattı ısı değiştiricisi buharlaştırıcı girişindeki kuruluk derecesinin 

düşmesine ve kompresör girişindeki sıcaklık değerinin yükselmesine neden 

olacaktır.  

Temel olarak bir ters akışlı bir ısı değiştiricisi olarak düşünülebilen kılcal boru-

dönüş hattı ısı değiştiricisinde, sıcaklık profili temel olarak basınç değişimi ile 

etkilenir ve ısı transferi temel olarak kuruluk derecesi değişimini etkiler. Kuruluk 

derecesindeki değişim kütle akışını da etkiler çünkü düşük kuruluk derecesi(daha 

fazla sıvı) akışı hızlandıracaktır.  
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Genel modelin çalışma hızı düşünülerek kılcal boru için çok ayrıntılı bir model 

kurulmamıştır. Sürtünme kayıpları için Bandel-Sclinder bağıntısı, ivmeye bağlı 

basınç düşümü içinde Scmidt’in boşluk oranı korelasyonu kullanılmıştır.  

Karmaşık bir kılcal boru modelinin sonuçları ile %8 yakınlık gösteren aşağıdaki 

denklem kullanılmıştır.  

cTsc.b)pepc(.amcap +Δ+
−

=
3ν

&
 (2.10) 

R134a akışkan, 2.9m boyunda ve 0.66mm çapında bir kılcal boru için yukardaki 

denklemin katsayıları: 

a  =   0.003755049 

b  =  0.03068930 

c  = 0.074415 

Kompresörün durma anlarında c katsayısı sıfır olarak alınmıştır.  

Buharlaştırıcı modellenmesinde yoğuşturucuya çok benzer matematiksel 

denklemler içermektedir. Tek fark olarak yoğuşturucu girişi genel olarak aşırı 

kızmış buhar iken buharlaştırıcı girişi genellikle iki fazlı akış konumundadır. Çıkış 

şartları olarak yoğuşturucuda aşırı soğuma bazen görülürken buharlaştırıcı çıkışı 

büyük çoğunlukla aşırı kızmış durumdadır. Kabin modeli olarak yığın bir model 

kullanılmıştır.  

Deneysel çalışmalarla yapılan doğrulama karşılaştırmalarında genel olarak iyi 

uyum sağlamakla beraber güç ve basınç değerlerinde simülasyon modelinin bir 

miktar hızlı düştüğü, kabin sıcaklığında ise bir miktar yavaş cevap verdiği 

söylenebilir. Çalışma genelinde buharlaştırıcı ve yoğuşturucudaki şarj etkilerini 

dikkate alan gelişmiş bir model ve bu etkileri ihmal eden bir basit model 

geliştirilmiştir. Gelişmiş model dinamik etkilere kabul edilebilir cevaplar vermekle 

birlikte simülasyon süresini fazla uzadığı dikkat edilmiştir. 
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Jiang 2003 yılındaki çalışmasında [11] tüm elemanlar tek tek modellenerek 

yakınsama ve zaman adımı ayarlama tekniği ile birleştirilmiştir.  

Kompresör Şekil 2.6’da gösterilen dört kontrol hacmi olarak incelenmiştir. Birinci 

kontrol hacmi kompresör emme ve karıştırma bölgesi, İkinci kontrol hacmi 

kompresör silindiri ve basma tarafı, üçüncü bölge kompresör duvarı, dördüncü ise 

kompresör duvarı etrafında akan havadır.  

Soğutkan 
Giriş 

Soğutkan  
Çıkış 

Kontrol 
Hacmi  II 
 

Kontrol Hacmi  I 
 
 
Kontrol Hacmi  III 
 
 Kontrol Hacmi  IV 

  

Şekil 2.6 : Kompresör kontrol hacimleri [11] 

Birinci kontrol hacminde giren akışkan kompresör duvarı tarafından ısıtılmaktadır 

ve kompresör hacmi içindeki gazla karışmaktadır. Karışma tam olarak 

gerçekleşmemektedir, bu sebeple birinci kontrol hacminden ikinci kontrol hacmine 

geçen akışkanın sıcaklığı giriş sıcaklığı ile kompresör duvar sıcaklığının 

ortalamasıdır.  

İkinci kontrol hacminde izentropik ve mekanik verimler dikkate alınarak 

modellenmiştir ve politropik genleşmeye göre çıkış sıcaklığı hesaplanır.  
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Kompresör debi değeri: 
60

rpmstrokeinvol
com

NV
m

ρη
=&  (2.11) 

Çıkış sıcaklığı :  
γ
γ

in

out
inout P

P
TT

1−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=  (2.12) 

Kompresör Gücü: 
ms

insout
com

hh
mW

ηη
−

= ,&&  (2.13) 

Üçüncü kontrol hacminde akış olmadığından kütle dengesi yazılmaz. İç duvar ısı 

transferi genel ısı transferi denklemleri ile tanımlanması zor olduğundan ısı 

dengesinden aşağıdaki şekilde hesaplanmaktadır. 

)( inoutcominnerwall hhmWQ −−= &&&  (2.14) 

Dış kontrol hacmine kayıpta UAcom değeri üstünden hesaplanmaktadır.  

Bu durumda : 

outerwallinnerwall
com

com QQ
dt

dTMC && +=  (2.15) 

Dördüncü kontrol hacmi için kompresör yüzeyinden ısı transferi: 

)( comaircomouterwall TTUAQ −=&  (2.16) 

Özellikle kompresör yüzeyinden olan ısı transfer hesabında kullanılan UAcom değeri 

çok ampirik olarak kalmakta ve tüm sistem dengesini etkilemektedir.  

Yoğuşturucu modeli akışkan tarafı, yoğuşturucu duvarı ve hava tarafı olarak üç 

kontrol hacmine ayrılmıştır.  

Akışkan kontrol hacminde; çıkış bir boyutlu kabul edilmiştir, aşırı kızmış, iki faz ve 

aşırı soğumuş olarak üç bölgeye ayrılmıştır, basınç düşümü ihmal edilmiştir ve 

momentum denklemi çözülmemiştir, yoğuşmanın duvara yakın oluştuğu kabul 
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edilmiştir, sabit bir boşluk oranı uygulanmıştır, yoğuşturucudaki şarj miktarının ve 

ısı transfer katsayılarının bilindiği kabul edilmiştir. Yoğuşturucu duvarı kontrol 

hacmi tek sıcaklıkta kabul edilmiştir. Hava tarafında hava sıcaklığı sabit kabul 

edilmiştir.  

Akışkan kontrol hacminde bölgelerin alanlarının seçilmesi ile ilgili yaklaşım 

Jakobsenn’in çalışmasından alınmıştır. Duvar kontrol hacminde kütle değişimi 

yoktur, giren ve çıkan ısı miktarları kontrol hacminin sıcaklık dengesini belirler. 

Hava tarafında ise giren ve çıkan hava debileri birbirine eşittir.  

Isı transferi eşitliğinde tüm akış bölgelerinin ısı akıları ayrı olarak hesaba 

girmektedir.  

scphsh QQQQ &&&& ++= 2  (2.17) 

Aşırı kızmış buhar bölgesinde:  

LMTDshshsh TUAQ Δ=&  (2.18) 

satsh

sat

sh

LMTD

TT

T
T

T
11

ln

−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛

=Δ  (2.19) 

İki fazlı akış bölgesinde: 

)( ,222 wallcsatphphph TTUAQ −=&  (2.20) 

Aşırı soğumuş sıvı bölgesinde ise:  

satsc

sat

sc

LMTDLMTDscscsc

TT

T
T

ln
TTUAQ

11
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛

=ΔΔ=&  (2.21) 
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Bu aşamada aşırı soğuma sıcaklığı bilinmediği için aşağıda denklemi sağlayacak 

şekilde yapılan iterasyon sonrasında bulunur: 

)(2 scsatoutph TTCmQ −= &&  (2.22) 

Kılcal boru: Kılcal boru boyunca basınç düşümü ve ısı transferi özellikleri çok 

kritik olduğundan sonlu farklar yaklaşımı kullanarak çözüm yapılmıştır. Çözüm 

için üç kontrol hacmi uygulanmıştır (Şekil 2.7). Kılcal boru içi akışkan birinci, 

kılcal boru ve dönüş hattı duvarı ikinci, dönüş hattı akışkanı üçüncü kontrol 

hacmidir. 

 

Kılcal Boru 
Giriş 

Kılcal Boru 
Çıkış 

Emme Hattı 

Kılcal Boru 

Kontrol Hacmi II 

Emme Hattı Giriş 
 

Emme Hattı Çıkış 

Kontrol Hacmi I 

Kontrol Hacmi III 

 

Şekil 2.7 : Kılcal boru ve dönüş hattı ısı değiştiricisi kontrol hacimleri [11] 

Akış tek boyutlu, tam gelişmiş türbülanslı akış ve homojen dengede iki fazlı akış 

olarak kabul edilmiştir. Kılcal boruda şarj birikmediği düşünülmektedir. Metastable 

fenomen hesaba katılmamıştır.  

Kılcal boru üç bölge olarak hesaplanmıştır: Dönüş hattı ısı değiştirici öncesi , dönüş 

hattı ısı değiştiricisi, ısı değiştirici sonrası.  

Kılcal boru ve ısı değiştiricisi duvarı kontrol hacminde termal kütle ihmal edilmiş 

ve dış ortama ısı geçişi olmadığı kabul edilmiştir.  

Dönüş hattı ısı değiştiricisinde basınç düşümü ihmal edilmiş ve tam gelişmiş 

türbülanslı akış kabul edilmiştir. 
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Kütlenin korunumu ve  momentum korunumu denklemleri her üç ısı geçiş bölgesi 

içinde aynıdır. Fakat enerji denklemi ısı değiştirici bölgesinde değişiklik 

göstermektedir.  

Momentum denkleminden sürtünme katsayısı, özgül hacim ve kütle akısına bağlı 

olarak kılcal boru boyunca basınç dağılımı elde edilebilir: 

dz
dvG

D
fvG

dz
dp

ct
ct

ct 2
2

2
+=  (2.23) 

Sürtünme katsayısı için Pate 1982 korelasyonu kullanılmıştır:  

47.0Re.49.3 −=f  (2.24) 

Isı transferi denklemi olarak Sleicher ve Rouse bağıntısı kullanılmaktadır. 

⎪
⎪
⎪
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⎪⎪
⎪

⎬

⎫
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+−=
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− Pr.
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Pr)/(..a

PrRe.Nu

60503330

4240880

01505

 (2.25) 

Kılcal boru denklemleri sonlu farklar yöntemi ile çözülmüştür. Bu durumda iki adet 

durma kriteri vardır. Birincisi çıkış basıncının verilen basınca eşit olduğu sürtünme 

basınç düşümü limitli durum diğeri de çıkış hızının sonik hıza eşit olduğu 

durumdur. Sonlu farklar çözümü çok yavaş olduğundan yapılan çözüm sonucu 

aşağıdaki denklemler oluşturularak modelde bunlar kullanılmıştır.  

⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
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sup

sup

&

&

 (2.26) 
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Buharlaştırıcı modeli yoğuşturucuda kullanılan genel tekniğe benzer olarak 

modellenmiştir. Akümülatör, damper ve kabin elemanlarının da modellenmesi ile 

aşağıdaki genel tablo ortaya çıkmıştır.  

 

Kompresör 
Modeli 

Pin 
Tin 
xin 

inm&  

Pout  
Tout  
xout 

outm&  

W 
qcom 
dTcom/dt 

Kılcal Boru 
Modeli 

Pin 
Tin 
xin 

inm&  

Pout  
Tout  
xout 

outm&  

qLVHX 

Yoğuşturucu 
Modeli 

Pin 
Tin 
xin 

inm&  

Pout  
Tout  
xout 

outm&  

Buharlaştırıcı 
Modeli 

Pin 
Tin 
xin 

inm&  

Pout  
Tout  
xout 

outm&  

dTwc /dt
dPc /dt 
dMc /dt 
qc 

dTwe /dt 
dPe /dt 
dMe /dt 
qe  

Şekil 2.8 : Tüm sistem elemanları için giriş çıkış dataları [11] 

Sistemin modellenmesinde her bir eleman bağımsız olarak çözülmektedir. Çıkış 

parametreleri diğer eleman için giriş parametresi olarak geçmektedir. Sıralı olarak 

tüm elemanlar çözüldükten sonra yakınsama kriterleri kontrol edilmektedir. Tüm 

elemanlar kendi içinde yakınsamak durumundadır. Elemanlardan birindeki tahmin 

değeri yüksek olarak verilmişse, eleman çıktılarının diğer elemanlara girdi olması 

sonucu diğerleri de etkilenerek sistem kendi içinde dengeye gelmektedir.   

Denklem çözümlemeleri expilicit yaklaşım ile yapılmaktadır. Zaman aralığını 

optimum derecede tutmak amacıyla zaman aralığı buharlaştırıcı ve yoğuşturucudaki 

basınç değişimine bağlanmıştır. Buna göre yüksek basınç değişimi olduğu 

durumlarda zaman aralığı küçülmekte ve çözümün ıraksamasını engellemekte, 

basınç değişimi azaldığında ise zaman aralığı genişleyerek sistem çözüm hızını 

arttırmaktadır.  
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)dt/dP,dt/dPmax(
1000mıZaman_adı

ce

=  ( 2-27) 

Deneysel ve model sonuçları Çizelge 2.1’de karşılaştırılmıştır.  

Çizelge 2.1 : Jiang’ın deney-model karşılaştırması [11] 

 Deneysel Simülasyon 

Kompresör Gücü (W) 137 127 

Kompresör Enerji Tüketimi (Wh) 147  135 

Kompresör çalışma süresi (dakika) 30 30.5 

Kompresör durma süresi (dakika) 33 32 

 

Shah [12] çalışmasında, tek ya da çok sayıda buharlaştırıcıya sahip bir buhar 

sıkıştırmalı soğutma sistemi için bir dinamik model geliştirilmiştir. Sistem 

elemanları; yoğuşturucu, buharlaştırıcı ve genişleme vanası ayrı olarak 

modellenmiştir. Yoğuşturucu tek başına modellendiği gibi, yoğuşturucu çıkışında 

bir sıvı toplayıcı bulunması durumu için de yoğuşturucu modeli geliştirilmiştir. 

Buharlaştırıcı, çıkışında bulunan bir akümülatör ile birlikte modellenmiştir. 

Modelleme, tek buharlaştırıcılı ve çok buharlaştırıcılı durumlar için 

gerçekleştirilmiştir. Dinamik modelleme neticesinde esas olarak, buhar sıkıştırmalı 

soğutma sistemlerinde enerji tasarrufu sağlayacak kontrol stratejilerinin 

geliştirilmesi amaçlanmıştır. 

Farklı faz bölgelerinin bulunması açısından yoğuşturucu, üç farklı koşul için 

modellenmiştir: 

En genel haliyle yoğuşturucu girişinin kızgın buhar, çıkışının aşırı soğutulmuş sıvı 

fazında olması durumunda yoğuşturucuda; kızgın buhar bölgesi, iki fazlı akış 

bölgesi ve aşırı soğutulmuş sıvı bölgesi olmak üzere üç farklı faz bölgesi 

bulunacaktır. 
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Enerji açısından en verimli durumda, yoğuşturucu girişi kızgın buhar, çıkışı 

doymuş sıvı fazında olacaktır. Bu durumda yoğuşturucu da, kızgın buhar bölgesi ve 

iki fazlı akış bölgesi olmak üzere iki farklı faz bölgesi bulunacaktır. Sıvı toplayıcı 

ile birlikte uygun olarak tasarlanmış sistemlerde, sıvı toplayıcı çıkışında her zaman 

doymuş sıvı bulunacak ve yoğuşturucu da iki farklı faz bölgesi söz konusu 

olacaktır.  

Yoğuşturucu da düzgün bir ısı geçişinin sağlanamadığı bir durumda, yoğuşturucu 

çıkışı kızgın buhar fazında olabilecektir. Bu durumda yoğuşturucu da yalnız kızgın 

buhar faz bölgesi bulunacaktır.  

Isıl kütle, ısı geçiş yüzeyi ve kütle akısı gerçek elemanlarla uyumlu olacak şekilde, 

tipik çapraz akışlı bir ısı değiştiricisi, eksenel tek yönlü boru tipi bir ısı  değiştiricisi 

olarak modellenmiştir.  

• Yoğuşturucu borularındaki eksenel ısı iletimi ihmal edilebilir.  

• Isı değiştiricisi metal malzemelerinin ısıl dirençleri ihmal edilmiştir.  

İlk aşamada sistemde sıvı toplayıcı bulunmadığı varsayılarak, yoğuşturucuda üç 

farklı faz bölgesinin geliştiği kabul edilmiş ve sıvı ortalama boşluk oranı zamandan 

bağımsız alınmıştır. Sistemde sıvı toplayıcı kullanılan ve yoğuşturucuda iki farklı 

faz bölgesinin geliştiği ikinci model aşamasında ise, ortalama boşluk oranı zamana 

bağlı olarak alınmıştır.  

Yoğuşturucudaki basınç düşümleri ihmal edilmiş ve modelde momentum 

denkleminin kullanılmasına gerek kalmamıştır. 

Üç farklı faz bölgesi için kütle ve enerji korunum denklemleri yazılmıştır. Yukarıda 

sıralanan kabuller çerçevesinde korunum denklemleri sadeleştirilmiştir: 

Soğutkan tarafı kütle dengesi: 

( )   0=
∂

∂
+

∂
∂

z
u

t
ρρ

 (2.28) 

Soğutkan tarafı enerji dengesi: 
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Yoğuşturucu cidarındaki enerji dengesi : 

( ) ( ) ( )  wooowrii
w

wp TTATTA
dt

dT
Vc −+−= ααρ  (2.30) 

Kızgın Buhar Bölgesinde Kütle Korunumu: 

Navier-Stokes kütle korunum denkleminin her iki tarafı kesit alanı ile çarpılırsa, 

kızgın buhar bölgesindeki kütle korunumunun soğutkan debisine bağlı ifadesi; 

( ) 0=
∂

∂
+

∂
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z
m

t
A

.
ρ   olur. 

L=0 ve L=L1 arasındaki boru uzunluğu kızgın buhar bölgesi olarak kabul edilip, 

kütle korunum denklemi bu uzunluk boyunca integre edilir.  
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Kızgın buhar bölgesindeki yoğunluk  ( )11 h,Pρρ =   şeklinde basınç ve entalpinin 

bir fonksiyonu olarak ifade edilip, kızgın buhar entalpisi giriş ve çıkış koşullarının 

ortalaması olarak alınırsa  (
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 (2.32) 
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Buna göre, integre edilmiş kütle korunum denklemi: 
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 İki Fazlı Akış Bölgesinde Kütle Korunumu : 

Kızgın buhar bölgesi için kütlesel debiye bağlı olarak yazılan kütle korunum 

denklemi, diğer faz bölgeleri için de geçerlidir. L=L1 ve L=L1+L2 aralığındaki boru 

uzunluğu iki fazlı akış bölgesi olarak alınıp, kütle korunum denklemi bu uzunluk 

boyunca integre edilir. “α ” ortalama boşluk oranı olmak üzere, iki fazlı akış 

bölgesindeki yoğunluk; ( )αραρρ −+= 1fg  şeklinde ifade edilir. gρ  doymuş buhar 

yoğunluğu, fρ  doymuş sıvı yoğunluğudur. Buna göre, integre edilmiş kütle 

korunum denklemi: 
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Aşırı Soğutulmuş (Sub-Cooled) Sıvı Bölgesinde Kütle Korunumu :  

L=L1+L2 ve L=L1+L2+L3 arasındaki boru uzunluğu sıvı bölgesi olarak kabul edilip, 

0321 =++
...
LLL  olduğu göz önünde bulundurularak kütle korunum denklemi bu 

uzunluk boyunca integre edilir.  
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Aşırı soğutma bölgesindeki yoğunluk  ( )33 h,Pρρ =   şeklinde basınç ve entalpinin 

bir fonksiyonu olarak ifade edilip, kızgın buhar entalpisi giriş ve çıkış koşullarının 

ortalaması olarak alınırsa  (
21

of hh
h

+
= ) , integre edilmiş kütle korunum denklemi: 
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Kızgın Buhar Bölgesinde Enerji Korunumu : 
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İki Fazlı Akış Bölgesinde Enerji Korunumu : 
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Aşırı Soğutulmuş Sıvı Bölgesinde Enerji Korunumu : 
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Boru Cidarında Enerji Korunumu : 

Sırasıyla; kızgın buhar, iki fazlı akış ve aşırı soğutma faz bölgeleri için boru 

cidarlarındaki enerji korunum denklemleri integre edilmiştir: 
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Bu denklemler; 

( ) ( ) ( )[ ] 11waoutout1w1ri1i
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şeklinde elde edilir.  

Böylelikle yoğuşturucu için; her faz bölgesinde 3’er adet olmak üzere toplam 9 adet 

diferansiyel denklem elde edilmiştir. Ancak yoğuşturucu modelinde dikkate 

alınacak bilinmeyen değişken sayısı 9 adetten daha azdır. Bu nedenle, bazı 

denklemler arasında ilişki kurularak çözülecek denklem sayısının azaltılması 

yoluna gidilmiştir. Kurulan bu ilişki, ara yüzeylerdeki (faz bölgeleri arasındaki iki 

adet geçiş yüzeyi) 1.intm&  ve 2.intm&  kütlesel debilerinin ilgili denklemlerden çekilip, 

diğer denklemlerde yerine konması şeklinde sağlanmıştır. Yoğuşturucu için verilen 

bu model PDE (Kısmi Diferansiyel Denklem) Yöntemi ile oluşturulmuş olup, 

çalışmada iki adet de Enerji Yöntemi modellemesi verilmiş ve bu modelleme 

yöntemleri arasında karşılaştırma yapılmıştır.  

Yoğuşturucu için uygulanan her üç modelleme yönteminde de benzer sonuçlar elde 

edilmiştir. Enerji yaklaşımı prosedür olarak daha basittir.   

Sistemde sıvı toplayıcı bulunması durumunda, yoğuşturucu modellemesi üç farklı 

faz bölgesi yerine iki farklı faz bölgesi için gerçekleştirilecektir. Sıvı toplayıcı  

çıkışı her zaman doymuş sıvı olacak ve modelde kızgın buhar bölgesi ile iki fazlı 

akış bölgesi yer alacaktır.  

Kızgın buhar bölgesindeki kütle ve enerji korunum denklemleri, önceki 

yoğuşturucu modelinde uygulanan denklemler ile aynı olacaktır.  
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Sıvı toplayıcı bulunan sistemde faz bölgesi sayısı 2 olduğundan, önceki modelden 

farklı olarak 0321 =++
...
LLL yerine   

( )
021

21 =+=
+ ..

LL
dt

LLd

  olacaktır. Bu nedenle 

iki fazlı akış bölgesindeki kütle ve enerji korunum denklemleri biraz daha 

sadeleşecektir. Sıvı toplayıcı  modelinin gerçek sisteme göre iki fazlı akış 

bölgesindeki doğruluğu daha kötü olabilecektir. Çünkü sıvı toplayıcı modelinde 

çıkış her zaman için doymuş sıvı olarak alınmıştır. Oysa gerçek sistem 

uygulamasında sıvı toplayıcı çıkışı çoğu zaman doymuş sıvı olmayabilir.  

Boru cidarlarındaki enerji korunum denklemleri, her iki faz bölgesi için de önceki 

modeldeki ile aynı olacaktır, çünkü boru cidarı enerji dengesindeki esas değişken 

boruların dış yüzeyindeki hava koşullarıdır ve her iki durumda da hava koşulları 

aynıdır. 

Sıvı Toplayıcıdaki kütle birikimi, giriş ve çıkıştaki kütlesel akış debilerine  bağlı 

olacak ve sıvı toplayıcıda biriken soğutkan, sıvı ve buhar fazlarının karışımı 

şeklinde bulunacaktır. Buna göre sıvı toplayıcıdaki kütlesel akış debisi;  

fgout2.intrec mmmmm &&&&& +=−=  olacaktır. 
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Buna göre, sıvı toplayıcıda gaz hacminin zamanla değişimi:   
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Sıvı toplayıcı  için enerji kaynağı yoğuşturucudan gelen soğutkan olacak ve bu 

enerji çıkış debisi ile genişleme vanası yönünde kaybedilecektir. Sıvı toplayıcı da 

biriken soğutkanın enerji korunum en genel haliyle: 

( ) )TT(UAhmhm
dt

umd
arecrecoutout2.int2.int

recrec −−−= &&  (2.45) 
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Sıvı toplayıcı  çıkışında doymuş sıvı bulunduğu kabulüyle;  ho=hf  alınabilir. Ayrıca 

sıvı toplayıcıdaki soğutkanın iç enerjisi;  mrecurec=mgug+mfuf  şeklinde sıvı ve buhar 

fazlarının iç enerjileri toplamı olarak yazılacak olursa, enerji denklemi: 
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Yoğuşturucudaki iki farklı faz bölgesi için oluşturulan denklemler ile birlikte sıvı 

toplayıcı için çıkartılan denklemler birlikte değerlendirilerek model çözümlenir. 

Sıvı toplayıcı bulunmayan yoğuşturucu modelinde ortalama boşluk oranı zamandan 

bağımsız kabul edilmiştir. Ancak sistemde sıvı toplayıcı bulunması durumunda, sıvı 

toplayıcıda belirli miktarda soğutkanın birikebilmesi için ortalama boşluk oranının 

zamana bağlı olarak alınması gerekir. Sıvı toplayıcı da biriken soğutkan iki fazın 

karışımından oluşur ve biriken soğutkan miktarı zamanla değişir. Bu nedenle 

ortalama boşluk oranının da zamana bağlı olarak değişmesi gerekir. Ortalama 

boşluk oranının zamanla değişimi en genel haliyle outoutinin hghgP.f −+= &α   

şeklinde verilmektedir. Sistemde “sıvı toplayıcı ” bulunan durum için bu bağıntı: 

2.intout
g

in2.intoutgin hgP
P
h

gfhghgP.f −⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
∂
∂

+=−+= &&α  (2.47) 

Akümülatör ile birlikte buharlaştırıcının modellenmesi, sıvı toplayıcı ile birlikte 

yoğuşturucunun modellenmesi ile benzerlik göstermektedir. Buharlaştırıcıda, iki 

fazlı akış bölgesi ve kızgın buhar bölgesi olmak üzere iki farklı faz bölgesi 

bulunacaktır. Buharlaştırıcının modellemesinde; kütle ve enerji korunum 

denklemlerinin çözülmesi ile iki fazlı akış bölgesinin uzunluğu, buharlaştırıcı 

basıncı, çıkıştaki soğutkan entalpisi ve iki farklı faz bölgesindeki cidar sıcaklıkları 

tespit edilecektir.  
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Akümülatörün modellenmesi de sıvı toplayıcı modellemesi ile tamamen benzerlik 

göstermektedir. Akümülatörde biriken doymuş buhar ve sıvı fazlarının ısıl dengede 

olması neticesinde, düzgün tasarlanan bir sistemde akümülatör çıkışı doymuş buhar 

fazında olacaktır. Akümülatörün modellenmesi iki durum için gerçekleştirilmiştir. 

Birinci durumda akümülatör çıkışı iki fazlı, çıkışı doymuş buhar olmaktadır. İkinci 

durumda ise anlık bozucu etkilerden dolayı buharlaştırıcıdan akümülatöre kızgın 

buhar fazında soğutkan girecek ve akümülatörde kısa bir uzunluk boyunca kızgın 

buhar bölgesi gözlenecektir. Bu durumda soğutkan basıncı artacak ve buna bağlı 

olarak buharlaştırıcı çıkışındaki entalpiye eşit olana kadar doymuş buhar entalpisi 

de artacaktır. Bu anlık etki, doymuş buhar entalpisi buharlaştırıcı çıkışındaki 

entalpiye eşit olana kadar sürecek ve bir sonraki bozucu etkiye kadar akümülatör 

girişinde yine kızgın buhar bulunmayacaktır. 

2.1.2 Soğutma sistemi elemanları için yapılan modeller 

Jia, çalışmasında [13] soğutma sisteminde bulunan buharlaştırıcının gerek sürekli 

rejim ve gerekse geçici rejim davranışının daha iyi analiz edilmesi amacıyla bir 

model geliştirmiştir. Bu konuda yayımlanan önceki çalışmalarda temel problemin 

iki fazlı akış bölgesinin modellenmesinde ortaya çıktığına değinilmiş ve iki fazlı 

akış bölgesinde boşluk oranının tanımlanmasına vurgu yapılmıştır. Modelde, iki 

fazlı buharlaşma bölgesindeki sıvı ve buhar fazlarının homojen olmayan akışı da 

hesaba katılmıştır. Model, paralel akışlı ya da ters akışlı ısı değiştiricileri için 

uygulanabilir.  

Modelde uygulanan kabuller: 

• Her buharlaştırıcı sarmalındaki soğutkan debisi tek değer kabul edilmiş ve 

sarmallar arasındaki ısı iletimi ihmal edilmiştir. Böylece buharlaştırıcı, tek 

bir sarmal olarak kabul edilebilir.  

• Buharlaştırıcıdaki iki fazlı akış tek yönlü kabul edilmiştir.  

• Soğutkanın kinetik ve potansiyel enerji değişimleri ihmal edilmiştir. 

• Hava tarafındaki ısı geçiş katsayıları tek değer kabul edilmiştir. 

• Boru cidarlarındaki eksenel ısı iletimi ihmal edilmiştir. 
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• Hava için sıkıştırılamaz kabulü yapılmıştır. Böylece hava için kütle ya da 

enerji depolanması söz konusu olmayacaktır. 

• Hava tarafındaki su yoğuşması, buharlaştırıcı dış yüzeylerinde kar 

oluşumuna neden olmamaktadır. 

İki fazlı akış göz önünde bulundurularak kütle, momentum ve enerji korunum 

denklemleri yazılmıştır: 
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 (2-48) 
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( ) ( ) fwiiwa
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oow
wpw TTAUhh
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∂
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Boru cidarları için enerji
 (2.51) 

( ) sa
pa

ooa
a hh

c
AU

dy
dh

m −=
Hava tarafı için enerji denklemi

 (2.52) 

( )   saom
a

a ωωAU
dy

dω
m −= Havadakine için kütle geçişi (2.53) 

( ) lρααρρ −+= 1~
v  (2.54) 

Boşluk oranı ifadesindeki S kayma oranı olup, iki fazlı bölgedeki buhar hızının sıvı 

hızına oranı olarak tanımlanır. Homojen akış söz konusu olduğunda S=1 olacaktır. 

Homojen akış olmaması durumunda ise kayma oranı S; soğutkan özelikleri, 

kuruluk derecesi ve kütlesel akıya bağlı olabilecektir. Buharlaştırıcıdaki gibi 
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homojen olmayan iki fazlı akış modellemesinde, boşluk oranının hesaplanabilmesi 

için S kayma oranının tespiti önem kazanmaktadır. Bu çalışmada geliştirilen 

modele üç farklı sürüklenme akısı akış modeli uygulanmıştır. Bunlar Chilsom, 

Smith ve Cise modelleridir [28, 29]. 

Sürekli rejim söz konusu olduğunda, bütün ifadelerdeki zaman terimleri düşecektir. 

İki fazlı bölge için uygulanan yukarıdaki denklem takımları; α, β ve x değerleri  

“=1” alınarak tek fazlı akış bölgelerinde de uygulanabilir.  

Modelde, yukarıdaki denklem takımları ile birlikte; ısı geçiş katsayıları ve sürtünme 

basınç kayıpları ile ilgili bağıntılar, soğutkan ve havanın ısıl özelikleri de 

bulunmaktadır. Hava tarafındaki ısı geçiş katsayıları için, Turaga korelasyonu 

kullanılmıştır. Buharlaşma durumundaki iki fazlı akış bölgesindeki yerel ısı geçiş 

katsayıları için Chen korelasyonu, sürtünme basınç kayıpları için ise Friedel  ve 

Chisholm korelasyonları kullanılmıştır.  

İlgili diferansiyel denklemler, sonlu farklar formunda ayrıklaştırılmış ve 

buharlaştırıcı birim hücrelere ayrılmıştır. Denklem takımlarında; iki fazlı bölge için 

6 bilinmeyen (α, u, Tf, Tw, Ta ve ωa), tek fazlı bölge için ise 4 bilinmeyen (Tf, Tw, 

Ta ve ωa) mevcuttur. Buharlaştırıcı paralel akışlı olarak alındığında; soğutkan 

girişinden başlanarak bütün hücrelerde 6 (iki fazlı bölge) ya da 4 (tek fazlı bölge) 

denklem eş olarak çözülür (cell-by-cell method). Ancak buharlaştırıcı ters akışlı bir 

ısı değiştiricisi olarak alındığında soğutkan girişinden başlandığı taktirde, mevcut 

konumdaki hava ile ilgili koşullar bilinmiyor olacaktır. Bu nedenle ters akışlı ısı 

değiştiricisi durumunda aynı çözüm yöntemi  kullanılamaz. Ters akışlı durum için 

model, iki aşamalı iterasyon yöntemi ile çözülmüştür.  

Deneysel çalışmada R134a ile çalışan ve no-frost buharlaştırıcıya sahip bir soğutma 

sistemi kullanılmış ve deneysel sonuçlar ile üç farklı sürüklenme akısı akış modeli 

ve homojen akış modeli karşılaştırılmıştır. Sonuçlar şöyle sıralanabilir: 

Deneysel ölçümler neticesinde ortaya çıkan buharlaştırıcı performansı ile 

karşılaştırıldığında, her üç model de buharlaştırıcı performansının tespitinde başarılı 

sonuçlar vermiştir. Chisholm, Cise ve Smith sürüklenme akısı akış modellerinin 

kullanıldığı çözümlerde, deneysel sonuçlara göre %5 yaklaşıklık sınırı içinde 

buharlaştırıcı performansı tespit edilmiştir.  
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Üç sürüklenme akısı akış modeli ile karşılaştırıldığında; homojen akış modeli, 

kızgınlık derecesini daha düşük hesaplamış ve soğutkan debisinde sıçramaya neden 

olan daha hızlı bir geçici rejim cevabı vermiştir. Bunun sebebi; homojen  akış 

modelinde sıvı ve buhar hızlarının eşit kabul edilerek, sıvı ve buhar fazları 

arasındaki etkileşimlerin hesaba katılmamasıdır. Üç sürüklenme akısı akış modeli 

ve homojen model ile deneysel olarak elde edilen buharlaştırıcı çıkışındaki 

kızgınlık dereceleri Şekil 2.9’da verilmiştir. 

 

Şekil 2.9 : Model kızgınlık derecelerinin deneysel veriler ile karşılaştırması [11] 

2.2 İki Fazlı Akış- Boşluk Oranı İle İlgili Çalışmalar 

İki fazlı akışın tanımlanmasında buhar akış alanının sıvı akış alanına oranın olan 

Boşluk oranı ifadeleri kullanılmaktadır. Boşluk oranı korelasyonları  ilk olarak gaz 

faz ile sıvı fazın hızların eşit kabul edildiği homojen yaklaşımla başlayıp, kayma 

oranı korelasyonları ve kütlesel debiye bağımlı korelasyonlar olarak geliştirilmiştir.  

Rice [14]  1987 yılındaki çalışmasında 10 farklı boşluk oranı korelasyonunun ve 4 

adet ısı akısı yaklaşımının akışkan şarj miktarı tahminlerine etkisini incelemiştir. 

Boşluk oranı korelasyonu seçiminin şarj miktarı hesaplarına büyük etkisi olduğu 

görülmektedir.  
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Dizayn ve dizayn dışı çalışma koşullarında iyi performans gösterecek şarj 

miktarının seçilmesi ciddi bir deneme yanılma çalışmasıdır. Bu değerinin hassas 

olarak modellenmesi dizayn çalışmalarında önemli sonuçlar verecektir.  

Şarj dağılımı analizinin en önemli zorluğu buharlaştırıcı ve yoğuşturucudaki ikifazlı 

bölgeler nedeniyle iki bilinmeyen olmasıdır; iki faz bölgedeki buhar sıvı ilişkisi ve 

akışkan kuruluk derecesinin iki fazlı akış bölgesindeki değişimi.  

En basit yaklaşım kayma oranını 1 kabul etmek ve sabit ısı akısı sonucu lineer 

kuruluk derecesi değişimi kabul etmektir. Bunun dışında çeşitli araştırmacılar 

kayma oranını veya ısı akısı kabullerini değiştirerek çalışmalar yapmışlardır.  

Boşluk oranı 4 ana başlık altında incelenmiştir.  

• Homojen model ( Kayma oranı 1, sıvı ve gaz faz aynı hızla hareket ediyor.  

• Kayma oranı korelasyonları  

• Lockhart martinelli katsayısına bağlı 

• Kütle akısına bağlı 

Dört temel ısı akısı kabulü incelenmiştir: akışkan kuruluk derecesinde lineer bir 

artışa neden olan sabit ısı akısı yaklaşımı, boya bağlı değişken ısı transfer katsayısı 

kullanılan sabit duvar sıcaklığı kabulü, sabit ortalama hava akışkan sıcaklık farkı 

kabulü,  sabit hava giriş sıcaklığı ile değişken hava- akışkan sıcaklık farkı kabulü. 

Genel olarak homojen model en düşük ortalama akışkan yoğunluğu değerini 

vermektedir. Baroczy ve Zivi korelasyonları da en yüksek değerleri vermektedir. 

Lockhart Martinelli en farklı eğimi veren korelasyondur. Düşük kütlesel akıdaki 

Hughmark en yüksek değerleri vermektedir. Bu değişimler Şekil 2.10’da 

verilmiştir. 
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Şekil 2.10 : Buharlaşma ve yoğuşmada boşluk oranı karşılaştırması[14] 

Buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıklarına karşılık gelen sıcaklık değerleri de aynı 

grafik üstünde değerlendirilebilir.  
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Şekil 2.11 : Isı akısı yaklaşımlarının karşılaştırması [14] 

Farklı ısı akısı yaklaşımları ve buna bağlı kuruluk derecesinin boya bağlı 

değişimleri incelendiğinde; buharlaştırıcı koşullarında kabullerin fazla değişiklik 

yaratmadığı, yoğuşturucu şartında ise hem homojen hem de Hughmark korelasyonu 

için sabit ısı akısı değerinin diğerlerinden fark edilir derecede düşük olduğu 

görülmektedir. Şekil 2.11’de yüksek ısı akısı kabulüyle 2 ve 3 yaklaşımlarının 

sonuçlarının sabit ısı akısı yaklaşımına yaklaştıkları görülmektedir. Buharlaştırıcı 

için yine önemli değişimler görülmemiştir.  

Çalışmada iki deneysel karşılaştırma incelenmiştir. Domanski, Didion [15] (1983) 

yoğuşturucudaki miktarı Lockhart Martinellli ve boru dan boruya ısı geçişi ile 

hesaplanmışlardır. Toplamda % 26.5 az hesaplama yapıldığı görülmektedir. 

Otaki[16]; Hughmark ve sabit ısı akısı ile kurduğu modelini farklı cihazlar üstünde 

denemiş ve % 10 içinde kalan doğruluk sağlanmıştır. Burada Hughmark modelinin 

fazla hesabının sabit ısı akısı yaklaşımının düşük değeri ile dengelendiği 
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düşünülmektedir. Genel olarak yüksek hesaplama yapan boşluk oranı 

korelasyonlarının uyumunun sebebinin iki fazlı bölgede doğru hesaplama yapılması 

mı yoksa sistemin diğer kısımlarında dikkate alınmayan eksik şarjın etkisi mi 

olduğu belirsizdir.  

Boşluk oranı modeli seçimi şarj miktarı hesabında büyük önem taşımaktadır. Isı 

akısı kabulü buharlaştırıcıda büyük önem taşımakla beraber, yoğuşturucu 

şartlarında ikincilde olsa etkilidir. Literatür karşılaştırması yüksek hesaplama yapan 

Hughmark, Premoli, Tandon ve Baroczy korelasyonların  en uygunları olduğunu 

göstermektedir. Premoli bunların yaklaşık ortalamasında yer almaktadır. Şarj 

miktarı tespitinin steady state modelleme koşullarından çok dinamik modellemede 

önemli olacağı söylenebilir 

Farzad’ın [17] çalışmasında ise sekiz farklı boşluk oranı korelasyonu ile kılcal boru 

borulu bir 10.6 Kw lık klima sisteminde ısı pompası modeli (ORNL ısı pompası 

modeli) çalıştırılmıştır. Modeller debiye bağımlı ve debiden bağımsız modeller 

olarak ikiye ayrılmıştır. Performans değerini karşılaştırmak amacıyla akışkan 

debisi, aşırı kızma ve aşırı soğuma sıcaklıkları incelenmiştir. Normal şarj miktarının 

% 5 lik adımlarla +-%20 şarj durumlarında analizler yapılmış ve sonuçlar sistem 

parametreleri üstünden karşılaştırılmıştır.  

Çizelge 2.2 : Boşluk oranı korelasyonlarının özeti [17] 

 Homojen Lockhart 

ve 

Martinelli 

Zivi Baroczy Hughmark Premoli Tandon 

Aşırı Kızma - - + + ++ + + 

Aşırı Soğuma - - + + -- + + 

Soğutkan akışı - - - - ++ - - 

Kapasite  - - - - ++ - - 

Güç - - + + ++ + + 

S.E.K. - - - - ++ - - 

- Zayıf; + İyi; ++ Mükemmel 
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Çizelge 2.2’de verilen genel karşılaştırma tablosuna bakıldığında Hughmark boşluk 

oranı korelasyonun aşırı soğuma sıcaklığı hariç tüm değerlerde en iyi deney 

yaklaşıklığı gösteren model olduğu görülmektedir. Debiden bağımsız modeller 

incelendiğinde Baroczy ve Zivi diğerlerine oranla deneysel verilere daha yakın 

sonuçlar vermektedir. Tüm korelasyonlar içinde en yakın sonuçlar Hughmark 

korelasyonuna aittir  

2.3 Şarj Miktarı Ve Dağılımı İle İlgili Çalışmalar 

Poggi [18] soğutkan kütle ölçümü ile ilgili olarak çalışmaları özetlemiş ve soğutkan 

kullanımının azaltılmasına dair önerilerde bulunmuştur. Soğutkan ölçümü ile ilgili 

çalışmalar ağırlıklı olarak ısı değiştiriciler üstüne yoğunlaşmıştır ve iki ana grup 

altında incelenebilir; Çabuk kapanan vanalar ve hat üstü ölçümler. Vanalı sistemler 

genelde sistemden kontrol hacimlerinin ayrılmasını gerektirdiği için uygulaması zor 

ve iş gücü yoğun deneysel çalışmalardır. Hat üstü ölçümlerin çoğu ise elektriksel 

veya optik algılayıcılarla boşluk oranı ölçümüne dayandıklarından pahalı yöntemler 

olarak ortaya çıkmaktadır. Bir çok araştırmacı bu optimum şarj miktarı üstüne 

incelemeler yapmışlardır. Farzad [17] soğutma kapasitesin akışkan miktarı artışı ile 

bir maksimum değere ulaştığını belirtmiştir. Bu artış genel olarak ısı değiştiricilerin 

daha iyi doldurulması ile ilişkilidir. Belirli bir değerin üstünde ise yoğuşturucu da 

aşırı yükleme ile yoğuşma basıncında artış ve buna bağlı olarak kompresör 

hacimsel veriminin ve SEK değerinin düşmesine neden olmaktadır. Sistemlerde şarj 

miktarı azatlımı için iç hacmi küçük elemanların seçimi, elektronik genleşme 

vanası kullanımı, direk soğutma yerine ikincil soğutmanın tercih edilmesi, aşırı 

beslemeli ısı değiştiricilerin kullanılmaması önerileri yapılmaktadır. 

Björk [19] yaptığı çalışmalarda şarj dağılımı için uygun basit bir yöntemi tanıtmış 

ve bu yöntemle yapılan düzenli hal ve geçici rejim şartlarındaki deney sonuçlarını 

anlatmıştır.  

Ölçüm yöntemi temel olarak elemanların sistemden ayrılıp tartılması yönteminin 

insan gücü gereksinimi ve kaçak gibi problemlerini gidermek amacıyla seçilmiş, 

kullanılan cihazlar açısından da gelişmiş yöntemler açısından daha basit ürünler 

kullanmıştır.  
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Şekil 2.12 : Björk deney düzeneği [19] 

Ölçüm sistemi Şekil 2.12’de görülen soğutma sistemi elemanları arasına 

yerleştirilmiş vanalar ile istenen zaman anında sistemin durdurulması ve soğutkanın 

bulunduğu elemanda hapsedilmesi yöntemine dayanmaktadır. Elemanların içinde 

yer alan şarj miktarının hesabı ise sisteme eklenmiş tanka kontrol hacimlerinin tek 

olarak açılması ile tankta genişleyen akışkanın tek faza geçmesi ve basınç sıcaklık 

değerlerinden yoğunluğun bulunmasına dayanmaktadır.  

Yöntem, kontrol hacimlerinin ayrılmasını gerektirmediği için tüm bir çevrimin 

farklı anlarının ölçümü için bilgisayar programı yardımıyla otomatize edilerek 

sürekli olarak ölçüm alınabilmektedir.  

Sürekli hal rejimi durumunda [20] farklı ısıl yükler durumunda sistem içinde şarj 

dağılımının değişimi incelenmiştir. Isıl yükün değiştirilmesi iki şekilde yapılmıştır; 

kabin içine farklı ısıtıcı güçleri ile verilen ısıl yük ve ortam sıcaklığının değişimi. 

Kabin içi yük değeri 0–150 W arasında değiştirilmiştir. Ortam sıcaklığının değişimi 

ise 16°, 20°, 25° ve 29° C değerlerinde gerçekleştirilmiştir.  
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Şekil 2.13 : Farklı ısıl yüklerde şarj dağılımı değişimi [20] 

Isıl yük artışına bağlı olarak yoğuşturucu şarj değeri ve kompresör buhar şarj 

miktarı artarken buharlaştırıcı şarjı azalmaktadır. Isıl yüke bağlı en yüksek şarj 

miktarı değişimi buharlaştırıcıda olmakta ve en düşük ve en yüksek ısıl yükler 

arasında buharlaştırıcı şarj miktarında % 30 değişim görülmektedir.  

Kompresördeki artış artan buharlaşma basıncı ve gaz yoğunluğu, yoğuşturucudaki 

artış artan yoğuşma basıncı ve gaz yoğunluğu ve boşluk oranındaki azalma ile 

açıklanabilir. Fakat buharlaştırıcıdaki şarj miktarındaki büyük azalma sadece giriş 

kuruluk derecesinin artışı ve artan akış debisi ile açıklanamaz. Buna ek olarak   

buharlaştırıcı çıkışındaki aküdeki şarj miktarında da azalma gerçekleşmektedir. 

Fakat boşluk oranı korelasyonları akü içinde durgun halde biriken sıvıyı göz önüne 

almadıkları için bu etki simülasyon sonuçlarında görülememektedir.  

Yoğuşturucudaki şarj değişiminin ortam sıcaklığına bağlı ısıl yük durumunda iç ısıl 

yük durumuna göre daha fazla değiştiği görülmüştür.  

Björk [21] aynı çalışmanın diğer bölümünde de aynı deney düzeneği ile geçici 

rejim şartlarında şarj dağılımını incelemiştir.  
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Şekil 2.14 : Bir durma /çalışma periyodunda şarj dağılımının değişimi [21] 

Başlangıçta normal kararlı dağılıma gelene kadar şarjın çoğunun geçici olarak 

yoğuşturucuda toplandığı görülmektedir. Bunun sonucu olarak buharlaştırıcı düşük 

bir buharlaşma sıcaklığı ve pik değer olan 10°C aşırı kızma sıcaklığı ile çalışmaya 

başlamıştır. Aşırı kızma şartı 3 dakika içinde buharlaştırıcının soğutkan ile dolması 

sonucunda kaybolmaktadır. Kompresörün durması ile yine 3 dakika içinde basınç 

eşitlenmekte ve soğutkan yoğuşturucudan buharlaştırıcıya gönderilmektedir. Bu 

şarj hareketi sırasında kayıpların kapasite için % 11 verim içinde % 9 olduğu 

tahmin edilmektedir.  

Vjacheslav [22] soğutma cihazlarındaki toplam şarj miktarının belirlenmesi için bir 

yöntem önermiş ve toplam sistem SEK’sının şarj miktarına büyük ölçüde bağlı 

olduğunu göstermiştir. Buhar sıkıştırmalı soğutma sistemlerinde performansı 

etkileyen ve farklı çalışma koşullarında sistemin yeterli cevap vermesini sağlayacak 

şekilde optimizasyonu gerekli olan parametre sistem toplam şarj miktarıdır. Sitem 

şarj miktarının artmasına bağlı olarak sistem performansı yükselmekte, optimum bir 

şarj değerinden sonra ise tekrar düşmeye başlamaktadır.  

Çok düşük miktarlarda şarj verilmesi durumunda (a) kompresör gazı istenen 

basınca kadar yükseltemez, bu durumda yoğuşturucu çıkışında soğutkan hala gaz 

fazında ve ortam sıcaklığına yakın bir sıcaklık değerindedir. Bu durumda kısılma 

sonucu sistem dizayn noktasından çok daha yüksek sıcaklıkta bir buharlaşma giriş 

sıcaklığı elde edilir.  Şarj miktarının bir miktar daha arttırılması ile (b) yoğuşturucu 
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çıkış noktası tam buharlaşma değerine ulaşacaktır, bu durumda buharlaşma giriş 

sıcaklığı bir miktar daha düşmekle birlikte buharlaşma basıncı yükselecektir ve bu 

sıcaklık değerindeki soğutma kapasitesi oldukça düşüktür. 

 

Şekil 2.15 : Soğutkan şarj miktarına göre sistem karakterinin değişimi [22] 

Şarj miktarının bir miktar daha arttırılması (c) yoğuşturucu şartlarını iki-fazlı 

bölgeye taşıyacaktır fakat yoğuşturucu çıkışı tam olarak yoğuşmamıştır. Bu 

durumda daha fazla sıcaklık ve basınç düşümü sağlanmasına rağmen, basınç değeri 

dizayn noktasından düşüktür.  Soğutma kapasitesi değeri artmış olmasına rağmen, 

buharlaştırıcının önemli bir bölümü buhar akışkan bulunduğu için istenen seviyede 

değildir.  Soğutkan miktarının bir miktar daha arttırılması (d) halinde yoğuşturucu 

çıkışı tam yoğuşma koşuluna gelecek ve yeterli kısılma ile buharlaştırıcıda istenen 

sıcaklık ve basınç değerlerine ulaşılacaktır. Sistem istenen şartlarda çalışmakla 

beraber kararsız bir çalışma karakteri sergileyebilir. Bunun sebebi de ortama veya 

yükleme şartlarındaki ufak değişiklikler sonucu kısılma elemanı giriş noktasının 

yoğuşma eğrisinin öncesi ve sonrasına kayarak girişte tek fazlı ve iki-fazlı akış şartı 

yaratmasıdır. Bu durumdaki şarj miktarı M=Mmin olarak adlandırılabilir.  Şarjın bu 

değerden bir miktar daha arttırılması (e) kısılma elemanı girişinde sıvı akışı 

garantileyecek ve sistem için en uygun çalışma koşulu olacaktır. Bu değerinin 

üstüne çıkılması halinde ise buharlaşma ve yoğuşma basınçlarında ciddi artışlarla 

beraber kompresör gücünde artış ve soğutma kapasitesinde düşüşe neden olacaktır 

[22]. 



 49 

3.  DENEYSEL ÇALIŞMALAR 

Modelleme çalışmaları sonucu elde edilecek şarj dağılımı değerinin ve kullanılan 

boşluk oranı korelasyonu doğruluğunun tespit edilebilmesi amacıyla ısı 

değiştiricilerde yer alan şarj miktarının deneysel olarak ölçülmesi planlanmıştır.  

Komplike ve pahalı ölçme yöntemleri dışında temel ölçüm planı soğutma sistemi 

elemanlarının sistemden belirli zamanlarda vana ile ayrılması ve tartılması 

yöntemidir. Bu yöntemin en büyük sıkıntıları zaman bağlı ölçüm için fazla 

miktarda işgücü gerektirmesi ve bağlantıların sökülüp takılması nedeniyle olası şarj 

kayıplarıdır.  

İki fazlı akış ısı transferi ve basınç düşümleri yerel boşluk oranı bilgisinin zorunlu 

olduğu araştırma alanlarıdır. Hewitt boşluk ölçümleri için, radioaktive emilme ve 

dağılma, ses hızı, elektro manyetik akış mikrodalga emilimi, ışın yayınması gibi 

temellere dayanan metotlardan bahsetmiştir. Mulroy ve Didion [24] çabuk kapanan 

vanalar ile bölgelerin ayrılması ve sistemdeki akışkanın tartılması yoluna 

gitmişlerdir. Janssen [25] hat üstü ölçümü uygulamıştır. Whalley vana yönteminin 

basit fakat uygulama zorlukları olan bir sistem olduğunu vurgulamıştır. Genel 

olarak tüm hat üstü ölçüm yöntemleri uygulanabilir olmanın yanında pahalı ve 

karmaşık yöntemlerdir, çabuk kapanan vanalar ve tartma ise zaman almakta ve şarj 

kaybı riski taşımaktadır. 

Bu zorlukları aşmak amacıyla iki adet deney düzeneği planlanmıştır. Birinci 

düzenekteki amaç yük hücresi yardımıyla sisteme esnek bağlantı ile birleştirilmiş 

olan elemanın ağırlığının ölçülmesi ile şarj miktarına ulaşılmasıdır. 

Erik Björk [19] yılında akışkan kütle ölçümleri için basit bir teknik tanımlanmış ve 

uygulanmıştır. İlk olarak çabuk kapanan vanalar yardımıyla akışkan ilgilenilen 

bölgeye hapsedilmekte ve daha sonra aşırı kızma koşuluna gelecek şekilde bir tanka 

genişletilmektedir. Daha sonra P-v-T bağıntılarından kütle hesaplanmaktadır. 
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Teknik bir buzdolabına uygulanmıştır. Sistem tamamen otomatik olarak 

çalışmaktadır. 

İkinci bir deney düzeneği de Björk çalışmasındakine benzer olarak sistem 

elemanlarının arasına yerleştirilen vanalar ve sisteme bağlı bir tank ile 

gerçekleştirilecektir.  Çevrimin istenen bir zamanında tüm vanalar otomatik olarak 

kapatılarak elemanlarda hapsedilecek ve sırayla tanka genişlemeleri sağlanarak aşırı 

kızma şartına getirilecekler ve buradan ölçülen basınç sıcaklık değerleri ve hacim 

yardımıyla miktar belirlenecektir. 

3.1 Yük Hücresi Deney Düzeneği 

Ağırlık ölçümleri için Omega firmasından teknik özellikleri Çizelge 3.1’de verilen 

LCEB-10 model numaralı yük hücreleri temin edilmiştir. Çalışmaların bir adet 

derin dondurucu dolap üstünde devam etmesine karar verilmiştir. Bu sebeple 5 katlı 

telli borulu çelik buharlaştırıcı bir büyük tip dolap kabini içine Şekil 3.1’de 

gösterildiği gibi askı sistemi ile yük hücresine bağlanmıştır. Buharlaştırıcının 

soğutma sistemine bağlantısı esnek hortumlar ile sağlanarak ağırlık ölçümünün 

etkilenmemesi sağlanmıştır.  

Çizelge 3.1 : LCEB-10 Yük Hücresi teknik özellikleri  

Besleme 10 V DC(15V max) 

Çıkış 3 mV/V nominal 

Doğrusallık ± 0.03% FS 

Çalışma sıcaklığı -55 /90°C 

Güvenli aşırı yükleme 150% Kapasite 

Malzeme Yüksek karbonlu çelik 

Tekrarlanabilirlik ± 0.01% FS 
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Şekil 3.1 : Yük hücreleri 

Şekil 3.2 : Buharlaştırıcı yük hücresi ölçüm şeması  

Yük hücrelerinin yerleştirilmesi amacıyla kabinin dış kısmına ahşap bir çerçeve 

oluşturulmuştur. Yük hücreleri Şekil 3.3’de görüldüğü gibi ahşaba yerleştirilen 

metal desteklerin üstüne cıvatalar ile yerleştirilmiştir.  

 

Yük Hücresi 

Esnek bağlantı  

Çıkış:   3.008 mV/V 

1 g --> 6,68  μV 
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Şekil 3.3 : Yoğuşturucu ve buharlaştırıcı bağlantıları  

Sistem bağlantılarının olabildiğince esnek yapılmasına dikkat edilmiştir. 

Buharlaştırıcı giriş ve çıkışında Şekil 3.4’de görüldüğü gibi şeffaf plastik hortum 

kullanılarak buradaki akışında gözlenmesi sağlanmıştır. Kompresör çıkışında ise 

şeffaf hortum yüksek basınç ve sıcaklığa  dayanamadığı için bu kısma soğutma 

hortumu yerleştirilmiştir.  

  

Şekil 3.4 : Esnek bağlantılar 
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Yapılan ilk grup deneylerde şeffaf bağlantılar sayesinde çevrim başlangıcında 

buharlaştırıcı girişinde gaz akış ve buna bağlı olarak yağ sürüklenmesi 

gözlenebilmektedir. Rengi sıvı akışkandan daha koyu ve daha viskoz olan yağ üst 

kısmında akan gaz akış sebebiyle dalgalı bir akış rejimi göstermektedir. 

Yapılan kurulum çalışmalarının ardından sistemde bir deneme ölçümü yapılmıştır. 

Sisteme şarj eklendikten sonra denge halinde başlayan ölçümün ardından 150 

dakikalık ilk çalışmadan sonra 10 dakika durma 50 dakika çalışma koşulu 

zamanlayıcı ile ayarlanmıştır.  Kabinin normalden büyük olması ve kabindeki 

delikler nedeniyle termostatik çalışma koşulu uygun bulunmamış ve zaman 

kontrolcüsü ile çalışılmıştır.  

14:00 16:00 18:00 20:00 22:00 00:00 02:00 04:00 06:00 08:00 10:00
t [min]

2.850

2.900

2.950

3.000

3.050

3.100

m
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 [k
g]

3.700

3.800

3.900

4.000

4.100

4.200

m
 e
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r [
kg

]
2.87

3.97

2.91

4.18

 

Şekil 3.5 : Isı değiştiricilerde 10/50 dakika çalışma profili ağırlık ölçümleri.  

Yapılan ilk deneme çalışmasında yoğuşturucu çalışma koşulları ölçümünde 

problem yaşanmazken buharlaştırıcı üstünde Şekil 3.6’da gösterilen kar oluşumuna 

bağlı olarak devamlı artan bir ağırlık ölçümü gerçekleşmiştir. Kabinin buharlaştırıcı 

bağlantısının esnekliğinin sağlanabilmesi için etrafı açık olduğundan sistemin nem 

yükü normalden daha da yüksektir.  

M
 y

oğ
uş
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 [k

g]
 

M
 b
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şt
ırı

cı
 [k

g]
 

t zaman  
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Şekil 3.6 : Aşırı karlanma gözlenen 1. raf 

 
 

Şekil 3.7 : LC deney düzeneği değişiklikler  

Deney düzeneklerinin ilk kurulumu ve başlangıç deneyleri sonrasında buharlaştırıcı 

girişindeki şeffaf hortum bağlantılarından zamanla kaçaklar oluştuğu görülmüştür. 
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Bu sebeple bu bağlantı ve standart soğutma hortumu kullanıldığı için uzun ve 

sarımlı bırakılmış yoğuşturucu giriş çıkış hortumları istenen boylarda özel olarak 

yapılmış, Şekil 3.7’de gösterilen çelik örgülü soğutma hortumları ile 

değiştirilmiştir. 

Yapılan sistem değişikliği ve bağlantı düzenlemelerinin ardından yük hücrelerinin 

buharlaştırıcı ve yoğuşturucuda bağlı konumda hassasiyetlerinin ve ölçüm 

tekrarlanabilirliğinin görülmesi amacıyla farklı ağırlıklarda hazırlanan yüklerin 

buharlaştırıcı üstüne konmuş veya yoğuşturucu tellerine asılmıştır.  

10:00:00 10:15:00 10:30:00 10:45:00 11:00:00 11:15:00 11:30:00 11:45:00
t [min]

3.8350

3.8400

3.8450

3.8500

3.8550

3.8600

T 
[°

C
]

M con 2.91
M eva 3.83
Channel 3 Empty

0.0251

0.00386

0.0101

 

Şekil 3.8 : Buharlaştırıcı ağırlık hassasiyet ve tekrarlanabilirlik ölçümleri.   

Buharlaştırıcı üstüne sırasıyla 2, 4, 4 ve 10 g’lık yükler konulmuş ve yaklaşık 2’şer 

dakikalık beklemelerin ardından geri alınmışlardır. Ölçüm düzeneğinin yapısından 

kaynaklanan genelde Şekil 3.8’de verilen ±0.5 g aralığında değişen bir salınım 

değeri vardır. Her ölçüm noktasının ortalama değerleri alınarak karşılaştırıldığında 

Şekil 3.9’da görüldüğü gibi ölçüm sonuçlarının yeterli hassasiyette olduğu 

görülmektedir.  

M
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] 

 
 

 

M buharlaştırıcı

t zaman 
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Şekil 3.9 : Yüklenen ağırlık ve LC ile ölçülen ağırlık karşılaştırması  

11:00:00 11:15:00 11:30:00 11:45:00 12:00:00 12:15:00 12:30:00 12:45:00
t [min]
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2.9300

2.9350

T 
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C
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Şekil 3.10 : Yoğuşturucu ağırlık hassasiyet ve tekrarlanabilirlik ölçümleri   

Buharlaştırıcı için yapılan hassasiyet ve tekrarlanabilirlik çalışması yoğuşturucu 

içinde Şekil 3.10’da verilmiştir. Burada alınan ölçümlerinde istenen değerler için 

yeterli olduğu görülmektedir. 
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3.2 Vana Deney Düzeneği  

Sistemde amaç, soğutma çevriminin ölçüm yapılmak istenen anında vanaların 

kapatılması ile kontrol hacimlerindeki şarjın birbirinden ayrılması ve daha sonra 

kontrol hacimlerinin sıra ile tanka genişletilmesi ve ulaşılan aşırı kızmış şartta 

basınç ve sıcaklık değeri yardımıyla akışkan yoğunluğunun hesaplanması ve bilinen 

hacim değerinden yola çıkılarak akışkan miktarının bulunmasıdır.  

Şekil 3.11 : Deney düzeneği şeması  ve vana yerleşimi 

Çizelge 3.2 : Kontrol hacimlerinde yer alan elamanlar 

No: Kontrol hacmi elemanları 

KH-1 Yoğuşturucu ve Çevre Isıtıcısı  

KH-2 Kurutucu 

KH-3 Kılcal boru ve buharlaştırıcı  

KH-4 Kompresör hacmi ve dönüş borusu  

 

KH-3

KH-1

KH-2
KH-4

V-6V-5

V-4
V-3V-2V-1 
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Sistemde Şekil 3.11 ve Şekil 3.12’de yerleşimi verilen 6 adet 24V DC beslemeli 

DANFOSS solenoid vana kullanılmaktadır. Bu vanalar şekilde gösterildiği gibi 

yerleştirilmiştir. Bir adet 12 litrelik genişleme tankı kompresör giriş tarafından 

sisteme bağlanmıştır. Yapılan hesaplamalar bu tankın genişliğinin ortam şartlarında 

aşırı kızma sıcaklığına geçmek için yeterli olduğunu göstermektedir.  

Şekil 3.12 : Vana deney düzeneği  

    

Şekil 3.13 : Kompresör ve solenoid bölgesi termal kamera görüntüsü  

 

Genişleme Tankı 

Basınç 

Algılayıcıları 

Solenoid Vanalar 

Solenoid Kontrol 

Panosu  
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Şekil 3.13’deki termal kamera görüntülerinden de görülebileceği gibi devresi açık 

olan solenoidler ısınarak sistemi bozucu etki yapabilirler, bu sebeple normal 

çalışma koşullarında sistemi etkilememeleri amacıyla normalde açık tipte 

solenoidler tercih edilmiştir. Böylece sadece tank bağlantısındaki 5 ve 6 numaralı 

solenoidlerde ısınma gerçekleşmekte, normal hattan ayrı oldukları için sistemin 

çalışma şartlarını etkilememektedirler. 

Vana şarj düzeneği için başlangıçta kurulmuş olan elle kontrollü sistem yerine 

soğutma çevriminin tüm şarj dağılımını çıkarabilecek belirli zaman adımları ile 

ölçüm noktası artarak ilerleyen otomatik bir sistem kurulmuştur. Sistem kontrolü 

Şekil 3.14’de gösterilen bir PLC ünitesi yardımıyla kontrol edilen rölelerle 

yapılmaktadır. Sistemde kontrol edilen elemanlar 6 adet solenoid vana, kompresör, 

kabin içi ısıtıcı ve fandır.  

 

 

Şekil 3.14 : PLC ünitesi ve röleler 
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Çizelge 3.3 : Vana deney düzeneği Ölçüm adımları  

 Kompresör Açık vanalar Kapalı 

vanalar 

Isıtıcı  

Basınç dengeleme Kapalı  1,2,3,4,5,6 - Kapalı 

Vakum başlangıcı Açık 1,2,4,5,6 3 Kapalı 

Vakum sonu Açık 1,2, 3 ,4 ,6 5,6 Kapalı 

Normal çalışma Termostatik 1,2, 3 ,4 ,6 5,6 Kapalı 

Ölçüm Başlangıcı, KH 1 Kapalı 5,6 1,2,3,4 Açık 

Isıtıcı kapalı Kapalı 5,6, 1,2,3,4 Kapalı 

KH 2 Ölçümü Kapalı 3,5,6 1,2,4 Kapalı 

KH 3 Ölçümü Kapalı 2,3,5,6 1,4 Kapalı 

KH 4 Ölçümü Kapalı 1,2,3,4,5,6 - Kapalı 

Basınç dengeleme Kapalı  1,2,3,4,5,6 - Kapalı 

 

Deney düzeneğinde işlem adımlarına göre kontrol elemanlarının durumları Çizelge 

3.3’de ve karar mekanizmalarıyla ilgili sistem akış şeması da Şekil 3.15’de 

verilmiştir. Sistemde her bir ölçüm 3 numaralı vananın kapatılması ve kompresörün 

çalışması ile tankın vakumlanması işlemi ile başlamakta, Tank basınç seviyesi 0,1 

bar’a düştüğünde tank vanaları kapatılarak 3 numaralı vana açılmakta ve normal 

çalışma başlamaktadır. Sistem denge noktasına gelene kadar 5 tam çevrim yapması 

beklenmekte ve her deney noktasında artarak ilerleyen zamanda 1,2,3,4 numaralı 

vanaların kapatılması ve tank vanalarının (5,6) açılması ile ölçüm başlamaktadır. 

Daha sonra sırayla tüm vanalar açılarak Çizelge 3.4’de verilen hacimlerin tanka 

genişlemesi beklenmektedir. Genişlemenin tamamlanması için öncelikli olarak 

eleman sıcaklığı ile ortam sıcaklığı karşılaştırması yapılmakta, daha sonra 

belirlenene adım sayısı beklenmektedir. Tüm hacimlerin genleşmesinin ardından 

vakumlama ile işlem tekrar başlatılmaktadır.  
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V1=0 V2=0 V3=0 V4=0 V5=0 V6=0 
Comp=0 Isıtıcı=0 

t=0 

V1=0 V2=0 V3=1 V4=0 V5=0 V6=0 
Comp=1 Isıtıcı =0 

Ptank<0,1 
b

Evet 

Hayır 

V1=0 V2=0 V3=0 V4=0 V5=1 V6=1 
Comp=1 Isıtıcı =0 
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?

Evet 

Hayır 

t=t deney 

V1=1 V2=1 V3=1 V4=1 V5=1 V6=1 
Comp=0 Isıtıcı =0 

V1=1 V2=1 V3=1 V4=1 V5=0 V6=0 
Comp=0 Isıtıcı=1 

Tevap=Tort

Evet 

Hayır 

V1=1 V2=1 V3=0 V4=1 V5=0 V6=0 
Comp=0 Isıtıcı =0 

Tdry=Tort  

Evet 

Hayır 
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Hayır 
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Comp=0 Isıtıcı =0 
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t
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t=tdeney+5 
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Deney başlangıçı 
KH1 

KH2 
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Şekil 3.15 : Vana deney düzeneği akış şeması  
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Kızmış buhar yoğunluğunun hesabı için sıcaklık ve basınç ölçümleri dışında en 

kritik bilgi hacmin doğru olarak hesaplanmasıdır. Ölçüm için belirlenen kontrol 

hacimlerine ait hacim değerleri bağlantı borularını içerecek şekilde hesaplanmış ve 

Çizelge 3.4’de verilmiştir.  

Çizelge 3.4 : Kontrol hacim elemanları için iç hacim hesabı. 

   Boru boyu [m] Dış Çap [m] İç Çap [m] Hacim [m³] 

Tank        1.2200E-02 

Sarım  1.50 6.40E-03 4.80E-03 2.7260E-05 

Tank 5-6 arası boru 0.94 6.40E-03 4.80E-03 1.7001E-05 

Ta
nk

 h
ac

m
i 

        1.2244E-02 

5-6 ve 4 arası boru 1.15 0.0064 0.0048 2.0799E-05 

Dönüş borusu       3.0000E-06 

Buharlaştırıcı       5.1400E-04 

Kılcal boru 4.00   6.60E-04 1.3678E-06 

B
uh

ar
la
şt
ırı

cı
+k
ılc

al
 b

or
u 

        5.3917E-04 

Kurutucu 0.13 1.60E-02   2.6125E-05 

3-2 arası boru 0.69 0.0064 0.0048 1.2480E-05 

K
ur

ut
uc

u 

        3.8604E-05 

Yoğuşturucu       2.4200E-04 

Çevre Isıtıcısı       3.0000E-06 

2-1 arası boru 0.83 0.0064 0.0048 1.5012E-05 

Y
oğ

uş
tu

ru
cu

 

        2.6001E-04 

Kompresör        1.6000E-03 

1-4 arası boru 0.70 0.0064 0.0048 1.2660E-05 

1-4 arası boru(ince) 0.45 4.80E-03 3.80E-03 5.1009E-06 

K
om

pr
es

ör
 

        1.6178E-03 
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Şekil 3.16 : Tank sıcaklık ve basınç ölçüm noktaları  

Genişleme tankı sıcaklık ve basınç ölçüm noktaları Şekil 3.16’da gösterilmiştir. Bir 

ölçüm noktası için işlem adımlarını gösteren Şekil 3.17’de kompresör çıkış ve tank 

basınç değerleri ile kontrol sinyali verilmiştir. Bir ölçüm noktasının ölçümü 8-10 

saat arası değişmektedir.  
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Şekil 3.17 : Bir ölçüm noktasına ait  işlem adımları.  
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3.2.1 Belirsizlik analizi 

Deney düzeneklerinden vana deney düzeneği için belirsizlik analizi yapılmıştır. 

Deney düzeneğinde yapılan temel ölçüm işlemi kızgın şarttaki akışkanın basınç ve 

sıcaklık ölçümü ve buna bağlı hesaplanan yoğunluk değeri ve ölçülen hacim 

değerine göre kütle değerinin bulunmasıdır. Sıkıştırılabilir bir gaz için ilgili bağıntı 

şu şekildedir.  

TR
VP

Z
m

molar .
..1

=  (3.1) 

Normal şartlar altında sıcaklık ve basınç değerlerine göre yoğunluk değeri 

tablolardan okunmaktadır. Belirsizlik analizi yapılabilmesi için tablolarda verilen 

yoğunluk değeri üstünden geri gelinerek Z sıkıştırılabilme faktörü hesaplanmıştır. 

Buna göre Z değeri yaklaşık 0.96 olarak hesaplanmaktadır. 

Eğer genel belirsizlik analizi denklemi : 
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Ölçüm değerleri için bilinen belirsizlik değerleri şu şekilde ise: 

kPa3,0w P =  (3.4) 

K1,0w T =  (3.5) 

3
V m0001,0w =  (3.6) 

Bunlara göre hesaplanan ; 

kg00024,0w m =  (3.7) 

olarak gerçekleşmektedir.  
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3.3 Deney Sonuçları  

Yük hücresi deney düzeneği verilerinin analizi için yapılan işlemler şunlardır, 

kompresörün bir kez açılıp kapanma çevrimine ait sonuçlar Şekil 3.18’de 

gösterilmektedir: 

• Kar miktarının çıkarılması için karlanmanın başlangıçtan sonra doğrusal 

olarak arttığı kabulü yapılmış ve deney sonu değerinden doğrusal değişim 

gösteren bir eğri çizilerek tüm verilerden çıkarılmıştır.  

• Yoğuşturucu ve buharlaştırıcı için başlangıç denge konumunda sıcaklık ve 

basınç değerleri incelenerek bu şartlarda kızgın buharın yoğunluğu 

bulunmuş ve hacim bilgisi yardımıyla başlangıç şarj miktarları bulunmuştur.  

• Yoğuşturucu ve buharlaştırıcıya ait vakum değerleri tüm verilerden 

çıkarılmıştır.  

• Toplam şarj miktarından çıkarılarak yoğuşturucu ve buharlaştırıcı dışı şarj 

bulunmuştur. 
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Şekil 3.18 :  LC düzeneği ölçüm sonuçları ile hesaplanmış şarj miktarları. 
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3.3.1 Farklı çevrim sürelerinin şarj dağılımına etkisi  

Kompresörün durma kalkma hareketleri sonrasında yoğuşturucu ve buharlaştırıcıda 

şarj dağılımı ve bunun zamana bağlı değişiminin takibi için farklı durma kalkma 

süreleri ile yük hücreli sistem üstünde ölçümler yapılmıştır. Buharlaştırıcı ve 

yoğuşturucunun asılması sebebiyle sistem daha büyük bir kabine yerleştirildiği ve 

kabinde sabit olmayan buharlaştırıcı bağlantısı için delikler olduğundan kompresör 

termostat kontrollü değil zamanlayıcı ile kontrol edilmektedir. Bu sebeple farklı 

çevrim sürelerinin kabin içinde ayrı sıcaklıklara neden olduğu unutulmamalıdır.  
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Şekil 3.19 : 30-60 dakikalık çevrim sürelerinde buharlaştırıcı şarj miktarı. 
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Şekil 3.20 : 30-60 dakikalık çevrim sürelerinde yoğuşturucu şarj miktarı. 

 

Şekil 3.19 ve Şekil 3.20’de verilen buharlaştırıcı ve yoğuşturucu şarjları 

incelendiğinde farklı “on” sürelerine bağlı olarak genel karakterde bir değişim 

olmadığı ve 60 dakikalık açık kalma deneyinde yaklaşık denge şartlarına 

yaklaşılmakta olduğu görülmektedir.  

3.3.2 Değişken kapasiteli kompresörün şarj dağılımına etkileri  

Buzdolaplarında anlık optimum çalışma şartlarını sağlayarak genel sistem 

performansını arttırdığı bilinen değişken kapasiteli kompresörlerin farklı çalışma 

frekanslarındaki şarj dağılımı tepkileri incelenmiştir. Bu amaçla Şekil 3.21’de 

gösterilmiş olan bir adet devir sayacı ve frekans ayarlayıcısı bulunan bir Embracco 

VEGY 80 model VCC kompresör yük hücresi sistemine bağlanmıştır.  
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Şekil 3.21 : VCC devir sayacı ve frekans değiştirme modülü.  

Kompresör dakikada 2000-4000 devir arası devirlerde öncelikli olarak dakikada 

1000 devirlik adımlarla % 100 çalışma koşulunda incelenmiştir. Şekil 3.22’de 

verilen % 100 çalışma koşulunda yoğuşturucu şarj miktarında belirgin bir farklılık 

görülmemektedir. Tüm devirlerdeki değerler ölçüm sistemi salınımı içinde aynı 

olarak ilerlemektedir.  
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Şekil 3.22 : VCC  %100 çalışma farklı devirlerde yoğuşturucu şarj miktarı.  

 

Şekil 3.23’de verilen buharlaştırıcı ağırlık değişim verileri incelendiğinde 

kompresör devir değişimine bağlı olarak iç sıcaklık değişimi ve bunun sebep 

olduğu karlanma miktarındaki artış dışında bir farklılık görülmemiştir.  
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Şekil 3.23 : VCC  %100 çalışma farklı devirlerde buharlaştırıcı şarj miktarı. 

%100 çalışma deneyinin ardından 30/30 dakika çevrim süresi ile deneyler 

yapılmıştır.  Bu deneylerde kompresör devri ile doğru orantılı olarak artan debinin 

etkisiyle ilk çalışma anında sistemin hem buharlaştırıcı (Şekil 3.24) hem 

yoğuşturucu (Şekil 3.25) tarafında gördüğü  maksimum değerler artmakta, fakat 

dengeli hale yaklaşıldıkça şarj dağılımının tüm devirler için birbirine yakın 

değerlere ulaştığı görülmektedir.  
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Şekil 3.24 : VCC  %50 çalışma farklı devirlerde buharlaştırıcı şarj miktarı. 
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Şekil 3.25 : VCC  %50 çalışma farklı devirlerde yoğuşturucu şarj miktarı. 
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Dakikada 1000 devirlik adımlarla yapılan deneylerin doğrulanması amacıyla 250 

devir adımla %50 çalışma deneyleri tekrarlanmıştır. Bunların sonuncunda elde 

edilenlerde şarj dağılımının değişmediğini göstermektedir. 

3.3.3 Toplam şarj miktarı değişimleri  

Vana deney düzeneği ile toplam şarj miktarının soğutma sistemi elemanlarına göre 

dağılımı ve elemanlardaki şarjın toplam şarja göre değişimi incelenmiştir. Çalışma 

için nominal şarj miktarı olan 63 g dışında 74 g, 57 g  deneyleri yapılmıştır.  
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Şekil 3.26 : 62,6 g vana deney düzeneği şarj dağılımı  

Şekil 3.26’da verilen 62,6 g ile yapılan deneylerde çalışma anında sistem şarjının 

yaklaşık yarısı olan 30 g’ın buharlaştırıcıda bulunduğu görülmektedir. Bu zaman 

diliminde yoğuşturucu yaklaşık 17-18 g şarj barındırmaktadır. Yağ içinde 

çözünmüş olan yağ miktarı 10 g civarındadır ve kompresörün durma anında bu 

değerinin kompresör haznesindeki basıncın düşmesiyle beraber yaklaşık 2-3 g’lık 

bir artış olduğu görülmektedir. Durma anında buharlaştırıcıdaki şarj miktarı 

artarken, yoğuşturucuda ve özellikle kurutucudaki şarj miktarı düşmektedir. 
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Kompresör haznesinde gaz fazında bulunan şarj miktarında ise bir miktar artış 

yaşanmaktadır. 

 

Şekil 3.27 : 62,6 g devamlı çalışma şarj miktarı dağılımı.  

62,6 g şarj durumunda devamlı çalışma koşullarında yapılan ölçümler sonucunda 

Şekil 3.27’de buharlaştırıcı ve kılcal boruda bulunan şarj miktarının 26,7 g, 

yoğuşturucu 14,7 g, kurutucuda 7,1 g kompresörde gaz halinde 1,8 g ve kompresör 

yağında çözünmüş 12,3 g olduğu belirlenmiştir. Bu değerler normal çalışma 

koşulunda kompresörün devrede olduğu zamanda sağlanan koşullarla benzer 

olduğundan çalışma periyodunun büyük bir kısmının şarj dağılımı açısından 

dengeli hale yakın geçtiği söylenebilir.  

Toplam şarj miktarının 74 g çıkması durumunda Şekil 3.28’den de görüldüğü gibi 

en önemli değişimin buharlaştırıcı şarj miktarında olduğu görülmektedir. 

Kompresör çalışma periyodunda 30 g seviyesinde bulunan şarj 35 g seviyesine 

ulaşmıştır.  Yağ içinde biriken miktarda yaklaşık 3 gramlık bir artış göstermektedir. 
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Toplam Şarj: 74 g
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Şekil 3.28 : 74 g şarj dağılımı grafiği.  

Toplam Şarj: 57 g
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Şekil 3.29 : 57  g toplam şarj miktarı şarj dağılımı. 
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Şarj miktarının 57 g düşürülmesi sonucu kompresör devrede kalma süresinin 

uzadığı Şekil 3.29’da görülmektedir. Buharlaştırıcıda bulunan şarj miktarının 25 g 

civarında seyrettiği , yoğuşturucu şarjının ise 10-15 g arası değiştiği görülmektedir. 

Şarj miktarındaki azalmaya bağlı olarak kompresör devrede kalma süresinde 

artışlar olduğu görülmektedir.  

Farklı toplam şarj miktarı ile yapılan deneysel çalışmalar komponent bazında 

incelendiğinde en önemli değişimin buharlaştırıcı şarj miktarlarında olduğu Şekil 

3.30’da görülmektedir. 75 g toplam şarj yüklenen soğutma çevriminde düzenli 

çalışma anında ortalama 35 g şarj varken 57 g toplam şarj miktarında bu değer 24 g 

değerine düşmektedir. Deneyler kompresör çalışma anlarında toplam şarjın % 42-

47 arası miktarının buharlaştırıcıda biriktiğini göstermektedir. Durma anının 

dengelenmiş halinde ise toplam şarjın %70-72 arası buharlaştırıcı içerisinde 

birikmektedir.  
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Şekil 3.30 : Farklı şarj miktarlarında buharlaştırıcı şarj miktarı.  

Yoğuşturucu içinde şarj birikimi ise toplam şarj miktarına göre önemli bir değişim 

göstermemektedir. Şekil 3.31’de kompresör çalışma zamanında denenen her üç şarj 

miktarı için yoğuşturucu üstünden yapılan ölçümler 15-18 g arasında 

değişmektedir. Şekil 3.32’de ise tüm çevrim için yoğuşturucu şarj değişimleri 

verilmiştir. 
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Şekil 3.31 : Farklı toplam şarj miktarlarında yoğuşturucu şarj dağılımı 

Ölçüm yapılan diğer elemanlar olan kurutucu, kompresör gaz ve hesap edilen yağ 

içinde çözünen şarj miktarların incelendiğinde toplam şarj miktarının değişimine 

bağlı olarak ciddi bir farklılık görülmemektedir. Bu sonuçlardan sistemin çalışması 

için yeterli belli bir şarj değerinin üstünden yapılan değişikliklerin direk olarak 

buharlaştırıcı doluluk oranı üstünde etkili olduğu diğer elemanların belirli bir denge 

içinde çalışmaya devam ettikleri görülmektedir.  
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Şekil 3.32 : Farklı şarj miktarlarında yoğuşturucu şarj miktarı 



 77 

4. SAYISAL ÇALIŞMALAR 

Sayısal çalışmalar başlığı altında öncelikle boşluk oranı korelasyonlarının şarj 

miktarı hesabına etkisi deneysel ısı değiştiricilerin verileri ile incelenmiştir. Bu 

inceleme sonuçlarına göre seçilen boşluk oranı korelasyonun hesaplanan şarj 

miktarı üstünde büyük önemi olduğu görülmektedir. Daha sonra devamlı çalışma 

şartları altındaki değerler bulunmuştur. Bu hesaplama bir kaç farklı model dolap 

için tekrarlanmıştır. Son olarak kurulan dinamik model tanıtılmış ve bununla 

gerçekleştirilen soğutma sistemi incelenmelerine yer verilmiştir. 

4.1 İki Fazlı Akış- Boşluk Oranı Etkisi 

Literatürden alınan boşluk oranı korelasyonları ile çalışılmakta olan buharlaştırıcı 

ve yoğuşturucu için çalışma şartlarında toplam şarj miktarını hesaplamaya yönelik 

analiz çalışmaları yapılmıştır.  

Teorik çalışmalarda 5 katlı telli borulu tip bir dondurucu buharlaştırıcı göz önüne 

alınmıştır. Sistemde kullanılan yoğuşturucu ise 13 sıralı bir telli yoğuşturucudur. 

Çizelge 4.1 : Isı değiştiriciler için Geometrik bilgiler  

 Birim Buharlaştırıcı Yoğuşturucu 

Toplam Boru boyu  [m] 15,13 13,58 

İç çap  [m] 6,58. 10-3 3,36 10-3 

Dış çap  [m] 8. 10-3 4,76 10-3 

Akış alanı  [m²] 3,4 10-5 1,78 10-5 

Toplam iç hacim  [m³] 5,14 10-4 2,42 10-4 

Toplam dış ısı transfer Alanı [m²] 0,918 0,776 
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Isı değiştiricilere ait geometrik bilgiler Çizelge 4.1’de verilmiştir. Buharlaştırıcı ve 

Yoğuşturucu için hesaplarda kullanmak amacıyla Şekil 4.1 ve Şekil 4.2’de verilen 

deneysel ağırlıklı bir çalışma şartları belirlenmiştir. 

 

 x giriş 0.18

 t giriş -34°C

 p giriş 0.38675 bar
 x çıkış 1

 t çıkış -33°C

 p çıkış 0.38675 bar
x=1 

Sıvı Faz 

Gaz fazı Kızgın buhar 
bölgesi 

  

Şekil 4.1 : Buharlaştırıcı çalışma şartları. 

 

Şekil 4.2 :  Yoğuşturucu çalışma şartları. 

Çalışmada incelenen boşluk oranı korelasyonları şu şekildedir:  

Homojen akış: Homojen akış iki-fazlı akış boşluk oranı korelasyonları arasında en 

basit olanıdır. İki fazın homojen bir karışım olarak yani aynı hızlar ile ilerlediği 

kabul edilmektedir. 
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Kayma oranı tanımlanmış korelasyonlar: Homojen akış kabulünden bir ileri 

yaklaşım olarak sıvı ve gaz fazlarının birbirlerine göre farklı hızlarla ilerledikleri ve 

bu hızların oranının kayma oranı olarak tanımlandığı korelasyonlardır.  
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Zivi (1964) sıfır duvar sürtünmesi ve sıfır sıvı sürüklenmesi şartlarında minimum 

entropi üretimi prensibine dayanan çevresel akış şartı için bir korelasyon 

önermiştir. [27] 
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Chilsom (1973) tarafından da yoğunluk oranına bağlı bir kayma oranı korelasyonu 

önerilmiştir. [28] 

 



 80 

5,0

11
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−=

s

gxS
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 (4.4) 

Smith (1969) çevresel bir sıvı akışı merkezinde homojen akış kabulü ile bir 

korelasyon geliştirmiştir. Kayma oranının yoğunluk oranı, kuruluk derecesi ve 

sürüklenme sabiti K’ya göre tanımlamıştır. Farklı üç deney seti sonuçlarına göre 

sürüklenme sabiti K=0,4 olarak alınmıştır. [29] 
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 (4.5) 

Kütle Akısı bağımlı Korelasyonlar: Tandon (1985) Zivi korelasyonunun duvar 

sürtünmesi eklenerek geliştirilmiş halidir. [30] 

1125Re50,
)(

Re.9293,0
)(

Re928,11 2

63,0315,0
<<⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
+−=

−−

L
tt

L
tt

L
XFXFα  (4.6 ) 
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⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+= 476,0

85,2115,0)(
tttt

tt XXXF  (4.8) 

s

i
L

DG
μ
.

Re =  (4.9) 

Premoli (1971) [31] Korelasyonu sıvı yoğunluğu önerme hatalarını minimize 

edebilecek şekilde düzenlemiştir.  

2
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2
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1 1
1 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−

+
+= yF

yF
yFS  (410) 

( ) 22,019,0
1 Re578,1 gsLF ρρ−=  (4.11) 
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( ) 08,051,0
2 Re.0273,0 −−= gsLLWeF ρρ  (4.12) 

β
β
−

=
1

Y  (4.13) 
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=  (4.14) 

cs

i
L g

DG
We

ρσ .

2
=  (4.15) 

Lockhart Martinelli Parametresine bağlı korelasyonlar: Lockhart Martinelli 

çalışması sonucu ortaya çıkan veriler Wallis (1969) [32] ve daha sonra Domanski 

Didion (1983) [15] tarafından derlenmiştir.  

s
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( ) 10,1
378,08.0 ≤+=

−
tttt XXα  (4.17) 

10,ln157,0823,0 >−= tttt XXα  (4.18) 

Graham (1998) [33] Lockhart-Martinelli parametresine ve Froude sayısına dayanan 

bir korelasyon önermiştir.  

( )

5,0

2

32

1 ⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡

−
=

qDx
xGFt

gρ
 (4.19) 

321,011
−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++= ttX

Ft
α  (4.20) 



 82 

Boru boyunca sonlu elemanlara bölünür ve sabit ısı akısı ve buna bağlı olarak 

doğrusal kuruluk oranı değişimi kabul edilirse bunun sonunda her eleman için şarj 

miktarı denklemi: 

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡ −
+=

sg
toptop Axm

ν
α

ν
αδ 1..  (4-21) 

Bu şartlarda farklı korelasyonlara göre buharlaştırıcı çalışma şartlarındaki şarj 

miktarı dağılımı Şekil 4.3’de verildiği gibi hesaplanmaktadır.  
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Şekil 4.3 : Buharlaştırıcı boyunca farklı şarj dağılımı. 

Bu şarj miktarı dağılımına göre tüm buharlaştırıcı boyu için hesaplanan toplam şarj 

miktarı ise aşağıdaki Şekil 4.4’de gösterilmektedir. Görüldüğü gibi boşluk oranı 

korelasyonu toplam şarj miktarı hesabını ciddi olarak değiştirmektedir.  

Homojen
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Şekil 4.4 : Farklı korelasyonlara göre toplam buharlaştırıcı şarj miktarı.  

Literatür çalışmaları ve teorik çalışmalar ısı değiştirici şarj miktarının belirlenmesi 

ve buna bağlı olarak performans değerlerinin hesaplanmasında kullanılan boşluk 

oranı korelasyonun büyük önemi olduğunu göstermiştir.  

4.2 Statik Model Çalışmaları  

Soğutma sistemi içi şarj dağılımı etkileri sayısal olarak dengeli hal kabulü ile 

kurulmuş bir model üstünde elemanlarındaki şarj miktarlarının hesaplanması 

amacıyla kullanılmıştır. Kullanılan model temel buhar sıkıştırmalı soğutma çevrimi 

hesaplamalarının buzdolabı çalışma ve kabin şartlarındaki enerji tüketimi ve diğer 

performans hesaplarının bulunması amacıyla kurulmuştur. Model temel ısı transferi 

ve termodinamik çözümlemelerin yanında ampirik ifadelerden de yararlanmaktadır.  

Termal model öncelikli olarak kılcal boru haricindeki elemanları seçilen kompresör 

debisinde çalıştırır. Bu şekilde buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıkları belirlenir. Bu 

işlem gerçekleştikten sonra belirlenen buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıkları arasında 

kılcal borunun geçirebileceği debi belirlenir. Bulunan kılcal boru debisi ile 

kompresör debisi karşılaştırılır. Kılcal borunun kompresörle aynı debiyi 

geçirmesini sağlayacak şekilde buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıkları değiştirilerek 

başa dönülür. Bu döngü kompresörün seçilen debisi ile kılcal borunun geçirdiği 
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debi belirli hassasiyette yakın oluncaya kadar devam ettirilir. Statik model akış 

diyagramı Şekil 4.5’de verilmiştir. 

 

 

KOMPRESÖR

YOĞUŞTURUCU

BUHARLAŞTIRICI

HAZIRLIK

KILCAL BORU

mrkomp =mrkap
No

Yeni Tevapin
ve Tcondout

Yes

KABİN

TFFmean

Yes

No 

Yeni Teva ve 
TFFmean 

SONUÇLAR
 

Şekil 4.5 : Statik model akış diyagramı. 

Soğutma çevrimi hesabının yapılmasının ardından kabin modülünü çalıştırılır. 

Yukarıda anlatılan soğutma çevrimi ile bulunan buharlaşma ve yoğuşma 

sıcaklıklarından kabin içi sıcaklıklarına geçilir. Bulunan kabin içi sıcaklıkları eğer 

istenilen kabin içi sıcaklıklarını sağlamıyorsa tekrar başa dönülür ve tüm bu 

işlemler tekrar edilir. Analiz yapılan dolabın iki veya daha çok sayıda kabine sahip 

olması durumunda kontrol için seçilen kabin sıcaklığına göre işlem sonlandırılır.  
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Bu modül içerisinde buharlaştırıcı giriş ve çıkışındaki soğutucu akışkanın entalpi 

değerleri ve buharlaştırıcı tarafından çekilen ısı miktarları belirlenir [34]. 

4.2.1 Buharlaştırıcı termodinamik modeli  

Termodinamik model çözümünde giriş ve çıkıştaki soğutkan şartlarına bağlı olarak 

toplam buharlaştırıcı yükü hesaplanmaktadır. Eğer buharlaştırıcı girişinde soğutucu 

akışkanın kuruluk derecesi sıfır (doymuş sıvı) ise soğutucu akışkanın 

buharlaştırıcıya giriş sıcaklığı buharlaşma sıcaklığına eşit veya daha düşük 

olacaktır. 

evapinevain TTT −=  (4.22) 

Bu durumda girişte soğutucu akışkanın entalpisi (hin) giriş sıcaklığındaki (Tin) 

doymuş sıvının entalpisi olacaktır. 

Eğer buharlaştırıcı girişinde soğutucu akışkanın kuruluk derecesi sıfırdan farklıysa 

girişte soğutucu akışkanın entalpisi, 

evapinfgfin x.hhh +=  (4.23) 

Hf ve Hfg buharlaşma sıcaklığında soğutucu akışkanın sırasıyla doymuş sıvı ve 

buharlaşma entalpileridir. 

Buharlaştırıcı çıkışında aşırı kızma  varsa çıkış sıcaklığı, 

shevaout ΔTTT +=  (4.24) 

Bu sıcaklıktaki kızgın buharın entalpisi çıkış entalpisi olacaktır. Doymuş bölge ve 

kızgın buhar bölgesinde çekilen ısı miktarları ayrı ayrı hesaplanacak olursa, 

( )goutcomevash hh.mQ −= &  (4.25) 
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( )ingcomst.eva hh.mQ −= &  (4.26) 

Buharlaştırıcı çıkışında aşırı kızma yoksa çıkış entalpisi çıkıştaki kuruluk 

derecesine bağlı olarak aşağıdaki gibi hesaplanacaktır. 

shfgfout x.hhh +=  (4.27) 

Isı geçiş miktarları farklı akışkan şartı olan bölgelere göre ayrı ayrı hesap 

edilmektedir.  

0Q sh.eva =  (4.28) 

( )inoutcomst.eva hh.mQ −= &  (4.29) 

Bu durumda toplam buharlaştırıcının çektiği ısı miktarı bu değerlerin toplamı 

olacaktır, 

st.evash.evaeva QQQ +=  (4.30) 

4.2.2 Buharlaştırıcı ısı transferi modülü 

Buharlaştırıcı ısı transferi modülü ile ilgili hesaplamalara ait akış şeması Şekil 

4.6’da verilmiştir.   

Buharlaştırıcı için hava tarafı katsayısı eğer önceden ısı değiştirici test 

düzeneklerinde belirlenecek değerler kullanılabileceği gibi yatay telli borulu 

buharlaştırıcılar için geliştirilmiş aşağıdaki korelasyonla bulunabilir.  
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Hesaplarda kullanılacak karakteristik uzunluk değeri: 

outwire

wirewireoutout
char AA

DADAD
+

+
=  (4.31) 

Grasshoff sayısı: 

( )
2

3

273
181.9

⎟⎟
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⎞
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⎝

⎛

⎥
⎦

⎤
⎢
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−⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

=

ρ
μ

charevapmean
mean

DTT
T

Gr  (4.32) 

Nusselt sayısı: 

2215.0.4724.0 GrNu =  (4.33) 

char

air
air D

KNuh .=  (4.34) 

Bu denklemlerde kullanılan havanın dinamik viskozite, ısı iletim katsayısı, 

yoğunluk gibi termofiziksel özellikleri ortalama kabin havası sıcaklığına (Tmean) 

göre bulunur.  
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A lan 

H esaplam alar ı 
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T  evap ilk 

yaklaşık değer 
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H  ha va .H esap  ?  
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T evap h esabı 
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T evap=  T evap

+ β (T evaps-T eva p) 

 

Şekil 4.6 : Boru üstü telli  buharlaştırıcı ısı transfer modülü akış şeması. 

Borular üstündeki tellerin ısı değiştirici performansına etkilerinin incelenebilmesi 

amacıyla kanat verimi tanımlanırsa: 

wiresteel

air
m DK

hFin .4=  (4.35) 

2
STFinL =  (4.36) 
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( )
Lm

Lm
eff FinFin

FinFinFin tanh
=  (4.37) 

Tüm bu ısıl dirençlerin birleştirilmesiyle birlikte toplam ısı değiştiricisi ısıl 

performans katsayısı şu şekilde ortaya çıkar: 

ininwireeffout

air

eva

Ah
1

AFinA
h
1

1UA

+
+

=  (4.38) 

Buharlaştırıcı termodinamik modülünden gelen toplam buharlaştırıcı soğutma yükü 

(Qeva) değeri ve yukarda hesaplanan ısıl performans katsayısı ve kabin sıcaklığı 

kullanılarak buharlaşma sıcaklığının yeni değeri belirlenir. Bu süreç programın 

genel iteratif çalışma şartları altında devam eder. 

4.2.3 Yoğuşturucu termodinamik hesap modülü 

Bu modülde yoğuşturucunun attığı ısı miktarı, varsa aşırı kızma ve aşırı soğuma 

miktarları belirlenir. Yoğuşma sıcaklığında (Tcon) doymuş sıvı ve gazın entalpisi ve 

buharlaşma entalpisi belirlenir. hf, hg, hfg 

Eğer akışkan kızgın olarak yoğuşturucuya giriyorsa. ΔTsh > 0 ise yoğuşturucuya 

giriş sıcaklığı 

shconin.con TTT Δ+=  (4-39) 

Bu durumda girişteki entalpi hin yoğuşturucu giriş sıcaklığında hesaplanır. 

Eğer yoğuşturucu girişinde soğutucu akışkan doymuş bölgede ise giriş entalpisi 
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fgshfin h.xhh +=  (4.40) 

Kondenser çıkış sıcaklığı subcooling varsa aşağıdaki gibi yazılır. 

subcconout.con TTT −=  (4.41) 

Çıkışta entalpi değeri (kJ/kg), 

fgsubcfout hxhh .+=  (4.42) 

Yoğuşturucudan atılan ısı miktarlarının belirlenmesi 

- Aşırı kızma varsa, 

( )gincomsh hh.mQ −= &  (4.43) 

- Aşırı soğuma varsa,  

( )outfcomsubc hh.mQ −= &  (4.44) 

Yoğuşturucudan atılan toplam ısı miktarı,(w) 

( )outincomcon hh.mQ −= &  (4.45) 

Doyma bölgesinde atılan ısı miktarı, 

subcshconsat QQQQ −−=  (4.46) 
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4.2.4 Yoğuşturucu Isı transferi modülü 

 Burada yatay boru düşey kanatlı bir yoğuşturucuya ait ısı transferi hesaplamaları 

tanıtılacaktır. Yoğuşturucu üç ayrı bölgeye ayrılmıştır. Doymuş bölge, kızgın buhar 

bölgesi ve aşırı soğutulmuş bölge. 

Toplam boru boyu (m), 

T
T

bükTT NSDSL .
2
.

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++=

π  (4.47) 

Tek bir telin uzunluğu (m), 

TTL SNW .=  (4.48) 

Boru dış yüzey alanı (m2), 

ToTo LDA ..π=  (4.49) 

Boru iç yüzey alanı (m2), 

TiTi LDA ..π=  (4.50) 

Telin dış yüzey alanı (m2), 

wwww LDNA ...π=  (4.51) 

Önce soğutucu akışkan tarafı için ısı geçiş katsayıları tahmin edilir. 

href_st = 4000  W/m2°C Doymuş bölge 

href_sh = 400  W/m2°C Kızgın buhar bölgesi 

href_sc = 80  W/m2°C Aşırı soğutulmuş bölge 

Yapılan bu kabuller kullanılarak yoğuşturucu sıcaklığı belirlenir. 
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Yoğuşturucu kanat etkinliği ve toplam hava tarafı ısı transfer katsayısı 

buharlaştırıcıda verilmiş olan (4.35-38) denklemleri ile hesap edilmektedir. 

Yoğuşma sıcaklığı (°C), 

amb
cond

cond
cond T

UA
Q

T +=  (4.52) 

Kütle hızı (kg/m2s), 

2.
.4

i

rcomp

D
m

G
π
&

=  (4.53) 

Yoğuşturucuyu, doymuş bölge, kızgın buhar bölgesi ve aşırı soğutulmuş bölge 

olarak üç bölgeye ayırmıştık. Bu durumda, ilk başta tüm yoğuşturucunun doymuş 

bölgeye sahip olduğunu kabul ederek ( 0A,0A,AA sh_Tisc_TiTist_Ti === ) 

aşağıda anlatılan hesaplama yöntemi gerekli yakınsama sağlanıncaya kadar tekrar 

edilir. 

İlk adım olarak hava sıcaklığı ile yoğuşma sıcaklığı arasındaki fark tanımlanır. Bu 

değer doymuş bölgede, 

ambcon TTT −=Δ  (4.54) 

Eğer yoğuşturucu girişinde soğutucu akışkan kızgın buhar fazında ise (ΔTsh > 1 ise) 

sıcaklık farkı logaritmik sıcaklık farkı olarak yazılmalıdır. 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +

=

T
TTln

TT
sh

sh
lmsh

Δ
Δ

Δ  (4-55) 

Eğer soğutucu akışkan sıcaklığı girişte, Tsh ≤ 1 ise doymuş olarak kabul edilir. Bu 

durumda logaritmik sıcaklık farkı, 
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TTlmsh Δ=Δ  (4.56) 

Yoğuşturucu çıkışında soğutucu akışkan aşırı soğutulmuş bölgede ise (Tsubc > 1) 

logaritmik sıcaklık farkı 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
Δ
Δ

Δ−Δ
=Δ

sc

sc
lmsc

T
T
TT

T
ln

 (4.57) 

ambsubccondsc TTTT −−=Δ  (4.58) 

Tsubc ≤ 1 ise aşağıdaki kabul yapılır. 

TTsc Δ=Δ  (4.59) 

Bu adımdan sonra soğutucu akışkanın ısı transfer katsayıları her bir bölge için ayrı 

ayrı hesaplanır. Bu hesaplamada, soğutucu akışkana ait özellikler Refprop 6.0 

modülleri kullanılarak hesaplanmıştır. 

stTi

sat
flu A

QQ
_

=  (4.60) 

Doymuş Bölge;Ortalama kuruluk derecesi, 

( )
2
xxx subcsh

m
+

=  (4.61) 

Lochart Martinelli parametresi, 
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ρ  (4.62) 
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23,0

375,0

TT
TT X

Fx =  (4.63) 

Isı geçiş katsayısı (W/m2°C), 

( )
333,125,03

_ ..
..81,9..

.
⎥
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⎦

⎤

⎢
⎢

⎣
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lflui
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TTstref QD
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Fxh
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ρρρ

 (4.64) 

Toplam ısı geçiş katsayısı (W/m2°C), 

( ) Tistref

Ti

wfinToair

Ti
stcondTi

Ah
A

AAh
A

U

...

1

_

__

+
+

=

η

 (4.65) 

Kızgın bölge; 

3,08,0 Pr.Re.023,0 shshshNu =  (4.66) 

i

sh
shref D

kNu
h

.
_ =  (4.67) 

( ) Tishref

Ti

wfinToair

Ti
shcondTi

Ah
A

AAh
A

U

...

1

_

__

+
+

=

η

 (4.68) 

Aşırı soğutulmuş bölge; 

36,4=scNu  (4.69) 
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i

lsc
scref D

kNu
h

.
_ =  (4.70) 

( ) Tiscref

Ti

wfinToair

Ti
sccondTi

Ah
A

AAh
A

U

...

1

_

__

+
+

=

η

 (4.71) 

Bulunan bu ısı geçiş katsayıları kullanılarak yoğuşturucudaki her bir bölgenin 

alanları yeniden hesaplanır. 

shcondTilmsh

sheat
shTi UT

QA
__

_ .Δ
=  (4.72) 

sccondTilmsc

subc
scTi UT

QA
__

_ .Δ
=  (4.73) 

scTishTiTistTi AAAA ___ −−=  (4.74) 

Bu olanlar kullanılarak yoğuşma sıcaklığı aşağıdaki ifade yardımıyla yeniden 

hesaplanır. 

amb
stTistcondTi

sat
cond T

AU
QT +=

___ .
 (4.75) 

Bulunan bu yeni yoğuşma sıcaklığı ile ilk başta yoğuşturucunun tamamen doymuş 

bölgede olduğu kabulü ile belirlenen yoğuşma sıcaklığı karşılaştırılır ve gerekli 

yakınsama sağlanıncaya kadar işlemler tekrarlanır. 

4.2.5 Kabin Modülü 

Bu modülde kabinlerinin ısı yükleri ve kompresörün çalışma oranı hesaplanır. 

Model Soğutma çevrimin buzdolabı uygulaması durumunda kullanılmak için 

dizayn edildiğinden bu çalışmada dikkate alınmayan defrost yükü, kapı açılma, 

çevre ısıtıcısı yükü gibi değerleri de sabit yükler adı altında hesap edebilmektedir.. 
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Kompresörün çalışma süresinin belirlenmesi, 

( )
( ) ffrunevapffmeanevaff

fffixffmeanambff

QTTUA
QTTUA

Run
−−

+−
=

.
.

 
(4.76) 

Eğer yapılan hesaplama sonucunda Run ≥ 1 çıkarsa Run = 1 alınır ve taze-gıda 

kabin sıcaklığı aşağıdaki gibi yeniden hesaplanır. 

ffevaff

ambffevapevaffffrnfffix
ffmean UAUA

TUATUAQQ
T

+

+++
=

..

 
(4.77) 

Dondurucu bölmesinde buharlaştırıcı üzerinden dolaşan havanın kabine giriş 

sıcaklığı aşağıdaki gibidir. 

pairair

fan
airoutfrin cm

P
TT

.&
+=

 
(4.78) 

Tairout  Dondurucu buharlaştırıcısı hava çıkış sıcaklığı 

Pfan   Buharlaştırıcıdan sonra kullanılan fanın gücü 

airm&   Buharlaştırıcı üzerinden geçen havanın debisi 

Dondurucu kabininin ortalama sıcaklığı 

frairpair

frinairpairfrrunfrfixambfr
frmean UACmRun

TCmRunQRunQTUA
T

+

+++
=

..
.....

&

&

 
(4.79) 

4.3 Statik Model Şarj Çalışmaları  

4.3.1 Kompresör yağı içinde çözünen şarj miktarı  

Kompresör yağı içinde çözünen yağ miktarının bulunması özellikle amacıyla Yüzer 

ve Kerpiçci [35] tarafından yapılan R600a üzerine çalışmalardan yararlanılmıştır. 

Bu çalışmalardan çıkan önemli sonuçlar olarak: 
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Testler dengeli konumda yapılmış olmasına rağmen sonuçlar çalışma anındaki 

karışma etkisini göz önüne alınarak durma ve çalışma anları için kullanılabilir 

Deneylerden elde edilen sonuçlar farklı kompresörlerdeki R600a ve mineral yağ 

çiftleri için kullanılabilir hassasiyettedir.  

Basınç sıcaklık ve çözünürlük bilgileri alttaki korelasyona konularak ilgili 

katsayılar elde edilmiştir.  

22
5

2
4

2
321 compfcompffcompffcomp TmmTmmmmTmmmmP ++++=  (4.80) 

09756,01 −=m  

009622,02 =m  

009026,03 =m  

0008225,04 −=m  

000004126,05 =m  
 

R 134a ile ilgili yağ çözünürlük bilgisi ACRC simülasyon modelinden alınmıştır. 

Bu korelasyonun oluşturulmasında da Cavestri’nin 2002 ASHRAE Handbook yer 

alan bilgileri kullanılmıştır [36]. 

compfcompffcomp

compfcompfcompfcompf

fffcompcompcompcomp

TmmTmmmmTm

TmmTmmTmmTmm

mmmmmmTmTmTmmP

3
15

3
14

4
13

4
12

22
110

2
9

2
8

3
7

2
65

3
4

2
321

++++

+++++

++++++=

1  (4.81) 

 M1=0.1027  
 M2=0.007466  
 M3=-0.0002145  
 M4=0.000002621  
 M5=0.0007973  
 M6=0.0002892  
 M7=-0.000005073  
 M8=0.00001644 
 M9=0.00002104   
 M10=-0.0003551  
 M11=-1.712E-07  
 M12=-1.410E-08  
 M13=7.397E-09  
 M14=-2.126E-08  
 M15=-2.574E-07  
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Program içinde kompresör modülünde iteratif bir yaklaşımla kompresör sıcaklık ve 

basınç değerine göre çözünürlük yüzdesi bulunmaktadır. Daha sonra kompresör 

veri giriş bilgileri arasına yeni eklenen yağ miktarı ile çarpılarak kompresör yağı 

içinde çözünmüş olarak bulunan soğutkan miktarı hesap edilmektedir.  

4.3.2 Tek fazlı akış bölgelerinde şarj miktarı 

Soğutma sisteminde yoğuşturucu giriş çıkış bölgeleri, buharlaştırıcı kızgın buhar 

çıkış bölgesi, kurutucu, akü ve kompresör iç hacminde tek fazlı akışkan 

bulunmaktadır. Bu bölgeler için şarj miktarının hesabı akışkan şartları ve hacim 

üzerinden kolay olarak yapılmaktadır. Ayrı elemanların hacimleri problemsiz 

olmakla beraber en kritik bilgi ısı değiştiricilerde tek fazlı bölge boylarının 

bilinmesidir.  

4.3.3 İki fazlı akış bölgelerinde şarj miktarı  

Soğutma sistemindeki akışkanın önemli bir kısmı, hacminde büyük bir kısmını 

oluşturan buharlaştırıcı ve yoğuşturucu bölgelerinde iki fazlı akış şartlarında 

bulunmaktadır. İki fazlı akış alanında şarj miktarının bulunması çalışmanın kritik 

kısmını oluşturmaktadır. Uygun boşluk oranı korelasyonun  seçimi için literatür 

bilgileri ve yapılan şarj miktarı ölçümlerinden yararlanılmıştır.  

Yapılan hesaplamalarda sabit ısı akısı kabulü sonucu olarak iki fazlı bölge boyunca 

kuruluk oranı değerinin doğrusal olarak değiştiği kabulü yapılmıştır. Boşluk oranı 

için ise 5 adet farklı yaklaşım denenerek en uygunu seçilmesi hedeflenmiştir.   

Çalışmalarda homojen akış koşulu, Zivi ve Chilsom kayma oranı korelasyonları ile 

Graham ve Premoli kütlesel debi etkili boşluk oranı korelasyonları ile hesap 

yapılmıştır. Yapılan hesaplamalar ve deneysel sonuçlar karşılaştırıldığında en 

uygun sonuçların Premoli korelasyonu ile elde edildiği görülerek, iki fazlı akış 

bölgelerindeki final değerler bu korelasyon ile hesaplanmıştır.  

Öncelikle buharlaştırıcı giriş kuruluk derecesinden tamamen buharlaşma 

geçekleştiği kabulü ve kuruluk derecesinin doğrusal değiştiği kabulü ile 0,01’lik 

değişimlerle toplam hücre sayısı bulunmaktadır.  
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01,0
)1( _ gıırırııcbuharlastı

x
x

Num
−

=Δ  (4.82) 

Hesap edilen hücre sayısı toplam boya bölünerek 0.01’lik kuruluk derecesi değişimi 

gözlenen hücrenin uzunluğu xΔ hesap edilir.  

x

toplam

Num
L

x
Δ

=Δ  (4.83) 

Daha sonra bir döngü yardımıyla ve (4.10-15) arası Premoli boşluk oranı formülleri 

kullanılarak her bir hücre için boşluk oranı hesaplanmaktadır. Boşluk oranı 

hesabının ardından (4.21) formülü ile her bir hücrenin içerdiği soğutkan miktarı 

hesap edilmektedir.  

Yapılan hesaplamalar üç farklı kabin ve soğutma elemanı tipine sahip buzdolabı 

üzerinde denenmiştir. Elde edilen sonuçlar Çizelge 4.2 ve Şekil 4.7’de 

verilmektedir. 

Çizelge 4.2 : Model sonuçlarına göre elemanlardaki şarj dağılımı.  

Model 

Yoğuşturucu 

Şarj 

Çevre 

Isıtıcısı şarj

Kompresör 

Yağ şarj 

Buharlaştırıcı 

şarj 

Kompresör 

Gaz Şarj 

Kurutucu 

Şarj 

Derin dondurucu  8.8 2.9 7.1 27.4 2.2 5.5 

No- Frost  9.4 2.8 11.6 28.4 3.4 5.6 

Soğutucu  10.9 0.0 7.1 13.6 3.8 5.4 

 

Sistem içi şarj dağılımı model sonuçlarına göre incelendiğinde şarjın önemli bir 

kısmını buharlaştırıcıda bulunduğu görülmektedir. Daha sonra gelen iki grup olan 

kompresör yağ içinde çözünmüş ve yoğuşturucuda bulunan miktarlardan 

yoğuşturucu şarjı model bazında yoğuşma basıncının artışı ile bir artış 

göstermektedir.  Kurutucu birbirine eşit hacimde olduğu ve tamamı sıvı kabulü ile 

hesaplandığından birbirine çok yakın değerlere sahiptir. 
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Şekil 4.7 : Model sonuçlarına göre elemanlara göre şarjın dağılımı. 

Model ve deney sonuçları uyumunun iyileştirilmesi için akü ve bağlantı borularının 

modele eklenmesi, ısı değiştiriciler için farklı korelasyonlar kullanımı, modelin 

aşırı soğuma değerine olan hassasiyetinin çalışılması gerekmektedir.  

 

Şekil 4.8 : Deney düzenekleri ve model sonuçlarının karşılaştırılması.  
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Deney düzenekleri sonuçları ile modelden elde edilen eleman bazlı sonuçlar şekil 

4.8’de karşılaştırıldığında vana deney düzeneği ve model sonuçlarının birbirlerine 

yakın olduğu görülmektedir. İki set arasındaki en önemli fark yoğuşturucu şarj 

miktarında görülen farktır. Yük hücresi deney düzeneği sonuçlarında ise 

yoğuşturucu şarjında model ile uyum olmakla beraber buharlaştırıcı şarj miktarının 

oldukça yüksek ölçüldüğü görülmektedir, bunun başlıca sebebi olarak buharlaştırıcı 

üstünde biriken kar miktarının doğru olarak verilerden ayrıştırılamaması 

gösterilebilir. 

4.4 Dinamik Model Çalışmaları  

Dinamik modelleme çalışmaları için model karmaşıklığı ve hesap süresi açısından 

en avantajlı olan yığın bir model üzerinden sistemin dinamik davranışı ve şarj 

miktarları incelenmiştir.  

4.4.1 Isı değiştirici hesaplanması  

Kullanılan yığın modelleme yaklaşımı temel olarak Jakobsen (1995) tarafından 

yapılan çalışma üzerine geliştirilmiştir [10]. 

Isı değiştiricilerin dinamik modellenmesi ile ilgili olarak temel fikir hangi akış 

bölgesinin ne kadar alan kapladığının bulunmasıdır.  

Yoğuşturucudaki akışkan miktarı az olduğu sürece( Mc<Mgc ) tüm alan aşırı kızmış 

buhar ile kaplıdır ve ısı transferi bu bölgenin denklemlerine göre hesaplanmaktadır. 

Çıkış kuruluk derecesi de doğal olarak x=1 dir. 

Akışkan miktarı arttığı sürece ve basınç sıvı yoğuşması için yeterli yüksek değere 

ulaşırsa aşırı kızgın bölgesi sıfırlanacak ve tüm alan iki fazlı akış olacaktır. 

Yoğuşturucu çıkışı da buhar sıvı karışımı olarak gerçekleşecektir. Yoğuşturucu 

soğutkan miktarı arttıkça sıvı miktarı artacaktır. Sonunda Mc>Mglc olduğu durumda 

çıkış tamamen sıvı olacaktır(x=0). Bu aralıkta kuruluk derecesinin lineer olarak 

değiştiği kabul edilmektedir. Şekil 4.9’da bu değişim gösterilmiştir. 

Soğutkan miktarı Mglc değerini aştığında iki faz bölgesi doymuş olacak ve daha 

fazla akışkan alamayacaktır. Bu durumda sıvı bölgesi oluşacak ve çıkış aşırı 
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soğuma olarak gerçekleşecektir. Mc>Mglc durumunda çıkış kuruluk derecesi 0 dır 

ve Mc=Mlc olduğu durumda yoğuşturucu tamamen sıvı faz ile dolu olacaktır.  

 

A 2ph 

A 2ph A sh 

Ç ık ış K uruluk derecesi , x  Alan 

A tot 

0
0 

M gc M glc M lc 

1 

Kondenserdeki Şarj m iktarı, M c 

x  
A sc 

 

Şekil 4.9 : Yoğuşturucu şarjına göre ısı geçiş alanları değişimi 

Termodinamiğin birinci kanunu uygulanırsa: Uint_energy akışkanın iç enerjisi 

Qint_energy ise akışkana duvardan gelen ısı akısı olduğu durumda.  

energyint_capcom
energyint_ Qh.mh.m

dT
dU &&& −−= 32  (4.84) 

Aşırı soğuma derecesinin bulunmasında sadede tek bir ortalama duvar sıcaklığı 

olmak problemdir, çünkü aşırı soğuma derecesi bu değerin altına düşebilir. Bu 

sebeple çıkış sıcaklığı Tsubc aşırı soğuma oluşuyorsa sanki kararlı denge için yazılan 

ekteki denklem yardımıyla bulunur. 

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−+=⇒−=

plcap

scsc
acasubcscacscplcap C.m

A.U
exp).TT(TTdA).TT.(UDT.C.m

&
&  (4.85) 

Soğutkan ile yoğuşturucu duvarı arasındaki ısı transferi ilişkisi şu şekilde 

tanımlanabilir:  
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)hh.(m)TT.(.A)TT.(.AQ lcapwccphphiwcgggic 3322 −+−+−= && αα  (4.86) 

Bu denklemin üç terimi vardır: Birincisi yoğuşturucu sadece aşırı kızgın içeriyorsa 

sıfır değildir, bu durumda son iki terim sıfır olacaktır, ikinci terim yoğuşma 

bölgesinde soğutkan ve duvar arasındaki ısı geçişidir, son terimde sıvı bölgede 

geçen ısıdır aşırı soğuma bölgesi yoksa sıfırdır. 

Buharlaştırıcı hesaplamaları da temel yaklaşım olarak yoğuşturucu modeline 

benzemektedir. Temel fark buharlaştırıcıda iki-faz ve aşırı kızma olarak iki bölge 

bulunmasıdır.  

4.4.2 Kompresör hesaplamaları  

Modelde kompresör elemanı için kullanılan yaklaşım Jakobsen’in [10] kullandığı 

hacimsel verim ve isentropik verimin ampirik verilere dayanması yerine debi ve 

güç tüketiminin buharlaşma ve yoğuşma basınçlarına dayandığı ampirik ifadedir. 

Bu ifade temel olarak şu şekilde ifade edilebilir.  

( )
( )2

987
2

2
654

2
321

***

*****

buhbuhyoğ

buhbuhyoğbuhbuh

TxTxxT

TxTxxTTxTxxm

+++

+++++=&
 (4.87) 

( )
( )2

987
2

2
654

2
321

***

*****

buhbuhyoğ

buhbuhyoğbuhbuh

TyTyyT

TyTyyTTyTyyP

+++

+++++=
 (4.88) 

Deneysel verilere dayanan bu denklem sayesinde kompresör sonuçları daha kesin 

olarak ifade edilebilmekte ve kompresörden gelecek farklılıklar model üstünde 

etkin olması engellenmektedir.  

Kompresör çıkış şartları ise kompresör kontrol hacmi enerji dengesi üstünden hesap 

edilmektedir.  
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( )
m
QP

hh kafa
inout &

−
+=  (4.89) 

( )ortamçııkıkompkafakafa TTUAQ −= _.  (4.90) 

Elde edilen outh değeri üzerinden bilinen yoğuşma basıncı değerindeki kompresör 

çıkış sıcaklığı iteratif bir yaklaşım ile hesap edilmektedir.  

4.4.3 Kılcal boru modelleme çalışmaları  

Kılcal boru hesaplamalarında Bilgiç tarafından R600a akışkan için yapılan deneysel 

çalışmalar tarafından elde edilen denklemden yararlanılmıştır [37]. 

Buckingham π teoremi ile m adet boyuta sahip n tane büyüklüğün konusu olduğu 

fiziksel bir problemin n-m adet boyutsuz parametre ile tanımlanabileceğini 

ispatlamıştır. Örneğin, A1, A2, A3, ..., An büyüklüklerini içeren bir problem 

düşünülsün. Tüm büyüklüklerin problem çözümü için bilinmesi ve aralarında 

fonksiyonel bir ilişkinin var olması gerekmektedir  

0)A,...,A,A,F(A n321 =  (4.91) 

Eğer 1π , 2π ,..., boyutsuz sayıları, m adet boyuta sahip A1, A2,..., An 

büyüklüklerinin boyutsuz ifadeleri olur ise, eşitlik aşağıdaki formu alır 

0),...,,,(f mn321 =−ππππ  (4.92) 

π  parametrelerinin üretilmesi için izlenen metot, farklı boyutlarda m adet A  

büyüklüğünün seçilerek, tekrarlanan üstel biçimleri ve tekrarlanmayan ifadenin 

yalın halinin çarpılması, ifadeyi boyutsuz hale getirecek katsayıların elde 

edilmesidir, 
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4
3X

3
2X

2
1X

11 AAAA=π  (4.93) 

Deneysel çalışma sonucu tespit edilen, kılcal boru akışını etkileyen 11 adet fiziksel 

büyüklük mevcuttur.  

)T,hσ,,ρ,ρ,μ,μd,L,ΔT,),Pf((Pm krsggsgsçg

.
−=  (4.94) 

Temel fiziksel büyüklükler için boyut analiz yapılmış, büyüklüklerin boyutları 

Tablo 4.3 ile sunulmuştur. 

Çizelge 4.3 : Kılcal boru akış analizinde kullanılan fiziksel büyüklükler 

Büyüklük                                             Sembol                                    Boyut 

Boy                                                      l                                               L 

Zaman                                                      t                                               T 

Kütle                                                       m                                              M 

Sıcaklık Farkı                                         Δt                                             T 

Kuvvet                                                     f                                              MLT-2 

Basınç                                                      p                                             ML-1T 

Entalpi                                                     h                                              L2T-2 

Viskozite                                                 μ                                             ML-1T-1 

Yoğunluk                                                 ρ                                            ML-3 

Yüzey gerilimi                                        σ                                             MT-2 
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Buckingham yöntemi kullanılarak, seçilen büyüklükler boyutsuz sayılara 

dönüştürülmüştür. Sırası ile elde edilen boyutsuz sayılar ve ifade ettikleri etki 

aşağıda sunulmuştur; 

1π  parametresi kütlesel debi etkisini göstermek amacı ile aşağıdaki şekilde 

oluşturulmuştur.  

inf
2

.

1 Pρd
mπ =  (4.95) 

2π  parametresi giriş basıncı (yoğuşturucu basıncı) etkisini ifade etmek amacı ile 

oluşturulmuştur. 

c

satin
2

P
)PP( −

=π
 (4.96) 

3π  parametresi kılcal boru girişinde aşırı soğuma etkisini görmek amacı ile 

oluşturulmuştur. 

c

a

T
TΔ

=3π  (4.97) 

4π parametresi kılcal boru geometrisini ifade etmek amacı ile oluşturulmuştur. 

d
L

=4π  (4.98) 

5π parametresi kabarcık oluşumu etkisini göstermektedir. 

gdP
σπ =5  (4.99) 

6π parametresi fazların ısıl kapasitelerini göstermektedir. 
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gp

lpgp

c

cc −
=6π  (4.100) 

Boğulmuş akış koşulları tüm deneylerde sağlandığından, buharlaştırıcı basıncı 

(kılcal boru çıkış basıncı) bir değişken olarak korelasyonda yer almamıştır. 

Elde edilen boyutsuz parametreler arasındaki bağımlılık (4.100) denkleminde ifade 

edilmiştir. 

f
6

e
5

d
4

c
3

b
21 .π.π.π.πa.ππ =   (4.101) 

Değişkenler arasında bağımlılığı sağlayan a, b, c, d, e, f parametrelerinin tespiti için 

regresyon analizi yapılmıştır. Regresyon analizi, aralarında sebep-sonuç ilişkisi 

bulunan iki veya daha fazla değişken arasındaki ilişkiyi, o konu ile ilgili tahminler 

ya da kestirimler yapabilmek amacıyla regresyon modeli olarak adlandırılan 

matematiksel bir model ile karakterize eden bir istatistik analiz tekniğidir 

Regresyon analizi ile uydurulacak modelde yer alacak bağımsız değişkenlerin 

seçimi çalışmanın ilk adımıdır. Burada dikkat edilecek en önemli hususlar; bağımlı 

değişkenin doğru seçilmesi, bağımlı değişken ile bağımsız değişken veya 

değişkenler arasında doğrusal bir sebep-sonuç ilişkisi bulunması, modele sadece 

ilgili bağımsız değişkenlerin dahil edilmesidir. 

Seçtiğimiz denklem mevcut hali ile doğrusal bir karakterde olmadığından, 

regresyon analizi yapmamız mümkün görünmemektedir. Bu nedenle regresyon 

analizi öncesi denklemi lineerleştirmemiz gerekmektedir. İfadenin her iki tarafının 

doğal logaritması alınarak denklem doğrusallaştırılabilmektedir. 
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4321

f.ln πe.ln π
πln.dln π.cπln.baln π

++
+++=

 (4.102) 

Elde ettiğimiz denklem çoklu bir regresyon modelidir. Modeldeki bağımsız 

değişken veya değişkenlerin bağımlı değişkeni ne oranda etkilediğine katsayılar 
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dahilinde bakılır. Çoklu regresyon modelleri en küçük kareler yöntemi kullanılarak 

çözümlenebilmektedir  

Regresyon modelinin çözümlenmesi amacıyla en küçük kareler regresyonu ile 

çözüm yapan Sigmaplot 2001 programı kullanılarak, doğrusallaştırılmış denklemin 

çözümü yapılmıştır. Çözüm için 0.0001 tolerans ile 0.01 adımda 10000 adet 

iterasyon yapılmıştır. Elde edilen regresyon modeli denklem 7.28’de sunulmuştur. 

654

321

lnπ*943.0lnπ*554.0πln*504.0
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++=

 (4.103) 

Elde edilen regresyon modelinin anakütle (deney sonuçları) ile arasındaki hata 

yüzdesi ± 10% sınırları içindedir. Model, deney sonuçlarını 0.19 ortalama sapma, 

1.58 standart sapma ile tahmin etmektedir.  

deneysel kütlesel debi(kg/h) 

0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0 4.5

he
sa

pl
an

an
 k

üt
le

se
l d

eb
i(k

g/
h)

0

1

2

3

4

5

 

Şekil 4.10 : Regresyon modeli ile deney sonuçlarının uyumu. 

Regresyon modeli için yapılan kabullerin ve uygulanan çözüm yönteminin 

sağlanması amacıyla, testler uygulanmıştır. Elde edilen model için sonuçlar 

şöyledir: 
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Tahmin edilen modelde bağımlı değişkendeki değişimin açıklayıcı değişkenlerle 

topluca açıklanabilme oranını veren değer çoklu belirlilik katsayısı (R2) tahmin 

edilen modelde R2 değeri 0.97407422 bulunmuştur. Bu değer bağımlı değişkendeki 

(π1 in logaritması alınmış değerindeki) değişimin yüzde 97 kadarının açıklayıcı 

değişkenler tarafından birlikte (π2, π3, π4 ve π5 in logaritması alınmış değerince) 

açıklandığı anlamına gelir. R2’nin en çok 1 olacağı düşünülürse bu açıklama gücü 

bir hayli yüksektir.  

4.4.4 Dinamik model sonuçları  

Kurulan dinamik modelin parametrik veri girişine göre çalıştırılması ile elde edilen 

sonuçlar yazılan program yardımıyla grafiksel olarak gerçek zamanlı takip 

edilebilmektedir.  

Şekil 4.11 : Basınç değişim grafiği. 

Modelde ısı değiştirici hesaplamasının temelini basınç hesabı oluşturmaktadır. 

Şekil 4.11’de görüldüğü gibi ilk kalkış anında gerçekleşen ani yoğuşturucu basıncı 

artışının ardından sistemin dengelenmesi ile beraber daha düşük değerlere 
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ulaşılmaktadır. Kompresör durma anında hızla yoğuşma basıncı düşmekte ve denge 

şartlarına ulaşılmaktadır. 

 

Şekil 4.12 : Sıcaklık değişim grafiği. 

Temel sıcaklık değerleri olarak buharlaşma ve yoğuşma sıcaklıkları, bu ısı 

değiştiricilerin duvar sıcaklıkları gibi değerler takip edilmektedir. Kompresör için 

çalışma kontrolü kabin sıcaklığı için belirlenen sıcaklık değeri ve bu sıcaklık için 

termostat hassasiyeti olarak tanımlanan sıcaklık genlik değeri olarak verilmektedir. 

Şekil 4.12’de verilen analiz grafiğinde hedef sıcaklık olarak –18°C ve hassasiyet 

değeri olarak 3°C değeri verilmiştir. 
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Şekil 4.13 : Şarj miktarı değişimleri. 

Modelde şarj miktarı değişimleri ısı değiştirici şarj miktarları üzerinden takip 

edilmektedir. Deneylerde gözlenen değişimlere benzer olarak durma anlarında 

soğutkanın önemli bir miktarının buharlaştırıcıda biriktiği Şekil 4.13’de 

görülmektedir. Yoğuşturucu şarj miktarı durma anlarında önemli miktarda 

düşmektedir. Bu düşüş modelde deneylere göre daha etken olmakta ve sıfıra 

yaklaşan yoğuşturucu değerleri ile karşılaşılmaktadır. 
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Şekil 4.14 : Enerji tüketimi ve güç değeri. 

Kompresörün güç değeri ve bu hesap üstünden hesaplanan toplam enerji tüketimi 

değeri zaman bağlı olarak Şekil 4.14’de takip edilmektedir. 
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5. SONUÇLAR, DEĞERLENDİRME VE ÖNERİLER 

Son yıllarda soğutma endüstrisinde uygun bir soğutkan alternatifi olarak beklenen 

tüm özelikleri biri hariç sağlamakta olan HC’lar ve özellikle R600a araştırmalarda 

ön plana çıktı. Yanıcılık özelliği konusunda ise küçük sistemlerde kullanılan 

miktarın az olması tehlikeyi azaltmaktadır. Bu verilere dayanılarak son yıllarda 

özellikle ev tipi soğutucularda Avrupalı üreticiler arasında giderek R600a kullanımı 

yaygınlaşmaya başlamıştır. Artan kullanım ile R600a ile ilgili deneysel veriler 

oluşturulması ihtiyacı da artmaktadır. Bu doktora çalışmasında R600a ile yapılan 

deneylerle sistem çalışma şartlarını daha iyi anlaşılmasını sağlamak amacıyla 

sistem elamanlarındaki şarj dağılımı ve çeşitli parametrik değişimlerin bu dağılıma 

etkileri incelenmiştir 

Buhar sıkıştırmalı soğutma sistemlerinde soğutucu akışkan miktarı ve bunun sistem 

içinde dağılımı genel sistem performansı açısından büyük önem taşımaktadır. 

Sistem tasarım aşamasında akışkan miktarının belirlenmesi önemli tasarım 

problemlerinden biri olmaktadır. Bu tahminin doğru olarak yapılabilmesi için 

akışkanın sistem içinde düzenli çalışma ve çevrimsel çalışma anlarındaki dağılımın 

dikkatli şekilde gözlenmesi ve anlaşılması gereklidir.  

Çalışmanın deneysel bölümünde buhar sıkıştırmalı soğutma çevrimindeki soğutucu 

akışkanın elemanlarındaki dağılımı ve farklı şartlarda bu dağılımın değişimi iki 

farklı deneysel yöntemle ölçülmüştür.  

Birinci deney düzeneği olan yük hücresi sisteminde şarj etkisinin ölçümü için 

kullanılan ana sistem elemanları olan buharlaştırıcı ve yoğuşturucu özel bir sistem 

ile yük hücrelerine asılmıştır. Isı değiştiricilerin sisteme olan bağlantıları ensek 

boru bağlantıları ile yapılmıştır. Yük hücreleri ile buharlaştırıcı ve yoğuşturucu 

ağırlıkları anlık olarak ölçülebilmektedir. Sistemin genel özelliği sebebiyle 

gerçekleşen salınım değeri dışında ağırlık değişimleri doğrulukla ölçülebilmektedir.  
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Bu deney düzeneği ile toplam şarj miktarının değişimi, farklı çevrimsel çalışma 

sürelerin değişimi, değişken kapasiteli kompresör ile farklı devirlerin değişiminin 

şarj dağılımına etkisi incelenmiştir. Bu ölçümler sonucu farklı çevrim sürelerinin ve 

farklı kompresör devirlerinin ilk kalkış anında ufak değişimlere neden olmakla 

beraber düzenli çalışma koşullarına gelindiğinde şarj dağılımda önemli bir değişim 

oluşturmadığı gözlenmiştir. Kompresör kalkış ve durma anlarındaki saniye 

düzeyindeki değişimlere sistem çok çabuk cevap verebilmektedir. 

İkinci deney düzeneği olan vana şarj düzeneğinde ise amaç soğutma çevriminin 

ölçüm yapılmak istenen anında vanaların kapatılması ile kontrol hacimlerindeki 

şarjın birbirinden ayrılması ve daha sonra kontrol hacimlerinin sıra ile tanka 

genişletilmesi ve ulaşılan aşırı kızmış şartta basınç ve sıcaklık değeri yardımıyla 

akışkan yoğunluğunun hesaplanması ve bilinen hacim değerinden yola çıkılarak 

akışkan miktarının bulunmasıdır.  

Deney çalışma düzeni şu şekildedir: Sistem denge konumuna gelinmesi sonrası 

kompresör çalışma çevriminin belirli bir anında vanaların kapatılması, kontrol 

hacimlerinin tek-tek tanka genişletilmesi, aynı işlemin kompresör çalışma 

çevriminin başka bir anı için tekrarı. İşlem adımları HP VEE dilinde hazırlanan 

bilgisayar programı yardımıyla otomatik olarak yapılsa da herhangi bir çevrimin 

tüm noktaların ölçümü ciddi bir zaman almaktadır. Bir ölçüm noktasının ölçümü 8-

10 saat arası değişmektedir. Durma ve kalkma anlarında sık ölçüm yapılması 

gerekliliği hesaba katıldığında bir ölçüm haftalar sürebilmektedir. 

Kararlı rejim çalışma şartlarında toplam şarj miktarının %43’ü buharlaştırıcıda, 

%24’ü yoğuşturucuda, %20’si ise kompresör yağı içinde çözünmüş olarak 

bulunmaktadır. 

Vana deney düzeneği yardımıyla düzenli çalışma anındaki soğutkan dağılımı ve 

toplam şarj miktarının dağılıma etkisi incelenmiştir. Farklı toplam şarj miktarı ile 

yapılan deneysel çalışmalar eleman bazında incelendiğinde en önemli değişimin 

buharlaştırıcı şarj miktarlarında olduğu görülmektedir. 75 gram toplam şarj 

yüklenen soğutma çevriminde düzenli çalışma anında ortalama 35 gram şarj 

varken, 57 gram toplam şarj miktarında bu değer 24 gram değerine düşmektedir. 

Deneyler kompresör çalışma anlarında toplam şarjın % 42-47 arası miktarının 

buharlaştırıcıda biriktiğini göstermektedir. Durma anının dengelenmiş halinde ise 
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toplam şarjın %70-72 arası buharlaştırıcı içerisinde birikmektedir.Ölçüm yapılan 

diğer elemanlar olan kurutucu, kompresör gaz ve hesap edilen yağ içinde çözünen 

şarj miktarların incelendiğinde toplam şarj miktarının değişimine bağlı olarak ciddi 

bir farklılık görülmemektedir. Bu sonuçlardan sistemin çalışması için yeterli belli 

bir şarj değerinin üstünden yapılan değişikliklerin direkt olarak buharlaştırıcı 

doluluk oranı üstünde etkili olduğu diğer elemanların belirli bir denge içinde 

çalışmaya devam ettikleri görülmektedir. 

Teorik çalışmalar için öncelikli olarak farklı boşluk oranı korelasyonlarının şarj 

dağılımı hesaplarına etkileri incelenmiştir. İncelenen boşluk oranı korelasyonlarının 

ısı değiştiricilerdeki şarj miktarı hesabını ciddi olarak etkilediği görülmektedir. 

Kayma oranı üzerinden hesap yapan korelasyonların ve özellikle gaz ve sıvı 

fazlarını aynı hızda kabul eden homojen yaklaşım ile gerekçe durumun çok altında 

değerlerde şarj hesabı yapılmaktadır. Deneysel sonuçlar ile en uyumlu olan 

korelasyon ısı akısına bağlı olarak hesap yapan Premoli boşluk oranı korelasyonu 

olmuştur.  

Yapılan teorik şarj dağılımı hesaplamaları düzenli rejim şartlarına göre hesap yapan 

buhar sıkıştırmalı soğutma çevrimi modeli üstüne uygulanmıştır. Kullanılan model 

temel buhar sıkıştırmalı soğutma çevrimi hesaplamalarının buzdolabı çalışma ve 

kabin şartlarındaki enerji tüketimi ve diğer performans hesaplarının bulunması 

amacıyla kurulmuştur. Model temel ısı transferi ve termodinamik çözümlemelerin 

yanında ampirik ifadelerden de yararlanmaktadır 

Farklı dolap tipleri için statik model ile şarj dağılımı hesaplamaları yapılmıştır. 

Deney düzenekleri sonuçları ile modelden derin dondurucu dolap tip için elde 

edilen eleman bazlı sonuçlar karşılaştırıldığında vana deney düzeneği ve model 

sonuçlarının birbirlerine yakın olduğu görülmektedir. İki set arasındaki en önemli 

fark yoğuşturucu şarj miktarında görülen farktır. Yük hücresi deney düzeneği 

sonuçlarında ise yoğuşturucu şarjında model ile uyum olmakla beraber 

buharlaştırıcı şarj miktarının oldukça yüksek ölçüldüğü görülmektedir, bunun 

başlıca sebebi olarak buharlaştırıcı üstünde biriken kar miktarının doğru olarak 

verilerden ayrıştırılamaması gösterilebilir. Model ve deney sonuçları uyumunun 

iyileştirilmesi için akü ve bağlantı borularının modele eklenmesi, modelin aşırı 

soğuma değerine olan hassasiyetinin çalışılması gerekmektedir 
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Dinamik model çalışmaları başlığı altında ısı değiştiricilerin faz bölgelerine göre 

modellendiği, kılcal boru ve kompresörün ise hem doğruluk hem de hız sebebiyle 

ampirik ifadelerle çözüldüğü bir model kurulmuştur. Modelde şarj miktarı 

değişimleri ısı değiştirici şarj miktarları üzerinden takip edilmektedir. Deneylerde 

gözlenen değişimlere benzer olarak durma anlarında soğutkanın önemli bir 

miktarının buharlaştırıcıda biriktiği görülmektedir. Yoğuşturucu şarj miktarı durma 

anlarında önemli miktarda düşmektedir. Bu düşüş modelde deneylere göre daha 

etken olmakta ve sıfıra yaklaşan yoğuşturucu değerleri ile karşılaşılmaktadır. Temel 

çevrim değerleri olan basınç ve sıcaklık değerleri deneysel sonuçlar ile uyumlu 

sonuçlar vermektedir.  

Bu çalışmanın devamı olarak aşağıdaki çalışmalarının yapılmasının yararlı olacağı 

düşünülmektedir; 

1. Farklı ısı değiştirici tipleri için şarj dağılımı ölçümlerinin yapılması, özellikle ev 

tipi küçük soğutma sistemlerinde kullanılan kanatlı buharlaştırıcı, doğal taşınım 

yerine zorlanmış taşınım kullanılan kabin dibi yoğuşturucular, levha-boru tipi 

gizli yoğuşturucular için deneyler yapılması yararlı olacaktır.  

2. Farklı ortam sıcaklığı ve kabin yük şartlarının buhar sıkıştırmalı soğutma 

çevrimi şarj dağılımına etkilerinin deneysel olarak incelenmesi, 

3. Isı değiştirici özelinde hazırlanacak bir matematiksel model ile şarj dağılım 

etkilerinin diğer sistem dinamiklerinden ayıklanmış olarak incelenmesi ve 

sonuçların deneysel sonuçlar ile karşılaştırılması, 

4. Çalışma koşullarında çevrimsel karakterin daha iyi tahmin edilebilmesi için 

kabin içi hava değerinin dağılımlı olarak çözülmesi gerekli olabilir, bu sayede 

enerji tüketimi değerleri için gerekli olan paketli test koşulları da hesap 

edilebilecektir. 

5. Zamana bağlı modelin analiz süresinin kısaltılması amacıyla yapılan 

hesaplamaların hız özelinde gözden geçirilmesi ve grafik modülünden ayrı 

hesap yapılma olanağı sağlanması gereklidir.  
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