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ÖZET 

TURBO KOMPRESÖRLERDE VERİM ARTIRIM ÇALIŞMASI 

 

EYRİ, Süleyman 

Yüksek Lisans Tezi, Makine Mühendisliği Anabilim Dalı 

Tez Danışmanı: Prof. Dr. Özer AYDIN 

Mayıs, 2023, 64 sayfa 

Dünyada artan endüstriyel faaliyetlere doğru orantılı olarak enerjiye duyulan 

gereksinim de her geçen gün artmaktadır. Mevcut kaynakların en verimli şekilde 

kullanılması ve korunabilmesi gelecek için son derece önem arz etmektedir. Bu 

doğrultuda verim artırımı ve enerjinin daha doğru kullanılması gibi konular üzerine 

yapılan çalışmalar oldukça önemlidir. Turbo kompresörler çok çeşitli alanlarda 

kullanılabilen tesis elemanlarından birisidir. Aynı zamanda turbo kompresörler basit 

yapıları, güvenli çalışma ortamı sağlamaları sebebiyle de endüstriyel faaliyetlerde 

kullanılmakta olan en verimli tesis elemanlarından birisi olarak görülmektedir. Turbo 

kompresörlerin diğer kompresörlerden en önemli farkı daha yüksek debilerde basınçlı 

hava elde edilebilmesidir. 

Birçok yapı bileşeninden oluşan turbo kompresörlerde yapılacak verim 

çalışmaları enerji talebinin karşılanması ve enerjinin daha doğru kullanılması için 

oldukça önemlidir. Bu çalışmada turbo kompresörlerin üç farklı ortam şartı için ısı 

eşanjörü bileşenine ait ekserji analizi gerçekleştirilmiş olup, sonuçlar 

değerlendirilmiştir. Elde edilen sonuçlar doğrultusunda ileriki çalışmalara katkıda 

bulunulması öngörülmüştür. 

Anahtar Kelimeler: Çark, Ekserji Analizi, Isı Eşanjörü, Turbo Kompresör, Verimlilik 
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ABSTRACT 

EFFICIENCY IMPROVE IN TURBO COMPRESSORS 

 

EYRİ, Süleyman 

Master’s Thesis, Department Of Mechanical Engineering 

Supervisor: Prof. Dr. Özer AYDIN 

May, 2023, 64 pages 

The need for energy is increasing day by day in direct proportion to the 

increasing industrial activities in the world. It is extremely important for the future to 

use and protect existing resources in the most efficient way. In this direction, studies on 

issues such as increasing efficiency and using energy more accurately are very 

important. Turbo compressors are one of the plant elements that can be used in a wide 

variety of areas. At the same time, turbo compressors are seen as one of the most 

efficient plant elements used in industrial activities due to their simple structure and safe 

working environment. The most important difference of turbo compressors from other 

compressors is that compressed air can be obtained at higher flow rates.  

Efficiency studies to be carried out in turbo compressors, which consist of 

many structural components, are very important for meeting the energy demand and 

using the energy more accurately. In this study, the exergy analysis of the heat 

exchanger component of the turbo compressors for three different ambient conditions 

was carried out and the results were evaluated. In line with the results obtained, it is 

foreseen to contribute to future studies. 

Keywords: Efficiency, Exergy Analysis, Heat Exchanger, Impeller, Turbo Compressor 
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TEZ METNİ
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GİRİŞ 

18. yüzyılda sanayi devriminin ortaya çıkması ile birlikte enerji talebinin 

artması ve bunun sonucunda mevcut kaynaklarda önemli azalmalar gözlenmiştir. Bu 

kaynakları koruyabilmek için enerji verimliliğinin ne kadar önemli olduğu ortaya 

çıkmıştır. Günümüzde doğal kaynaklardaki tüketimi azaltmak ve sanayide kullanılan 

kaynaklardan maksimum verim elde edebilmek için verimlilikle alakalı birçok çalışma 

yürütülmektedir. 

Turbo kompresörler, 20. yüzyılın başlarından bu yana birçok alanda kullanıma 

olanak sağlayan basit yapıları, yüksek verimlilikleri, güvenilir çalışmaları ve çeşitli 

ortam koşullarında çalışırken bakım periyotlarının kolaylıkla gerçekleştirilebilmesi 

nedeniyle, sanayi ve tarım da dahil olmak üzere çok çeşitli alanlarda kullanılmaktadır. 

Turbo kompresörün tasarımı hakkında bilgi sahibi olmak, turbo kompresörün bir parçası 

olduğu endüstriyel sistemlerin herhangi bir kombinasyonunda, sistemin ön tasarım 

aşamasında da bilgi sahibi olmaya imkân sağladığı için büyük bir önem taşır.  

Turbo kompresörler, soğutma makinaları, seri üretim yapan demir-çelik, tekstil 

gibi sektörlerdeki basınçlı hava ihtiyacından dolayı yaygın kullanım alanlarına sahiptir. 

Fakat diğer kompresör türlerine kıyasla daha fazla debiye sahip olup, gerekli basınçlı 

havayı sağladığı için enerji tüketimi yüksek olan makinalardır. Bu tür sistemlerde, enerji 

tüketiminde büyük role sahip olan turbo kompresörün temel parçalarından çark, 

salyangoz ve difüzör gibi parçaların seçimi, ortam koşullarının analizi, işletme ve bakım 

masrafı gibi hususlara dikkat etmek gerekmektedir.  

Diğer bileşenlere kıyasla ısı eşanjörü üretilen sıcak havayı soğutmak için 

kullanılmaktadır. Fakat bu prosesinin verimi incelendiğinde iyileştirme çalışmaları 

yapmak mümkündür. 

Bu perspektif doğrultusunda yapılacak enerji analizleri ve benzeri çalışmalar 

enerji tüketimi ve verimlilik çalışmalarına ışık tutacaktır. Bu çalışmada turbo kompresör 

bileşenlerinden olan ısı eşanjörünün ekserji analizi gerçekleştirilerek elde edilen 

sonuçlar endüstriyel kullanım açısından yorumlanmıştır.  
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LİTERATÜR ÇALIŞMALARI 
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1.1. LİTERATÜR ÇALIŞMALARI 

Bu bölümde kompresörler ile ilgili yapılmış literatür çalışmaları derlenmiştir. 

Neverov ve arkadaşları, impeller (çark) optimizasyonu üzerine yaptıkları 

çalışmada iki radyal çarkı yüksek ve alçak basınçta hesaplamalı akışkanlar dinamiğinde 

(HAD) analiz etmişlerdir. Bu çalışmada hesaplanan alanın ve oluşturulan ağ modelinin 

çark analizinde etkisini ve yakınsama oranlarını daha iyi belirlemeyi amaçlamışlardır. 

Analiz sonuçları optimal parametrelerin seçiminin hesaplama zamanında önemli bir 

azalma sağlanabileceğini göstermiştir. Optimal parametrelerin, optimal olmayan 

parametrelerle karşılaştırıldığı durumda, hesaplama süresini 4 kata kadar azalttığını 

belirtmişlerdir (Neverov, vd., 2017). 

Görsel 1.1: Turbo Kompresör 

 

Kaynak: Denair 2022. 

Son yıllarda hava iklimlendirme alanında oluşan enerji verimliliği ihtiyacına 

yönelik yapılan çalışmada Hideaki ve arkadaşları, yüksek verimlilik sağlayan iki 

kademeli turbo kompresör geliştirmişlerdir. Çark kanatları üzerinde tasarım 

değişiklikleri yaptıkları çalışmada, akış özelliklerinin iyileşmesine ve daha iyi 

performans göstermesine olanak sağlamışlardır. Görsel 1.2’de verilmiş olan çark 

kanatları üzerinde yapılan tasarım çalışması dahilinde kanat formu, kanat kalınlığı, 



4 

 

açısı, yüksekliği ve çark çapı gibi tasarım parametrelerini değiştirerek optimum 

değerleri elde etmişlerdir (Hideaki vd., 2009). 

Görsel 1.2: Çark Kanatlarının Geleneksel ve Yeni Tasarıma Göre Karşılaştırılması 

 

 

Kaynak: Hideaki vd. 2009. 

Aghaei tog ve arkadaşları, HAD analizleri ile iyi bir kompresör tasarımının 

gerçekleştirilmesi üzerine yaptıkları çalışmada bir boyutlu analiz ve üç boyutlu HAD 

analizi sonuçlarını karşılaştırmışlardır. Bir boyutlu akış hesabı için yazdıkları kodda 

tasarım parametrelerinin bir kısmını kendileri elde etmiş, bir kısmı daha önceki 

çalışmalardan alınmıştır. Program giriş verileri, kompresör basınç oranını, giriş 

basıncını, dönüş hızını ve kütle akış hızından oluşturulmuştur. Ayrıca spesifik hız, farklı 

geometrik oranlar, kayma faktörü, giriş akış açıları gibi daha sonra değiştirilebilecek 

değişkenler içermektedir. Üç boyutlu model FLUENT ile kompresör kanallarının ağ 

yapısı ise GAMBIT ticari yazılımı ile yapılmıştır. Yapılan karşılaştırma sonucunda 

(Görsel 1.3) FLUENT ve 1D verileri arasında iyi bir eşleşme görülmüştür (Aghaei Tog, 

Tousi, ve Soltani 2007). 

 



5 

 

Görsel 1.3: Yapılan Çalışmada Bir Boyutlu ve Üç Boyutlu Analiz Sonuçlarının 

Karşılaştırılması 

 

Kaynak: Aghaei Tog vd. 2007. 

Yapılan bir diğer çalışmada tasarım ve tasarım dışı koşullar altında santrifüj 

kompresör performansını tahmin etmek için doğru ve güvenilir çekirdek kısmi en küçük 

kareler yöntemi (KPLS) modelleri geliştirmeye çalışılmıştır. Bu yöntem çok değişkenli 

bir istatistiksel analiz tekniğidir ve girdi değişkenleri arasındaki korelasyonu iyi 

izleyebilir, çok ince ve basit bir şekilde doğru bir ilişki modeli oluşturabilir. Spesifik 

olarak, KPLS kullanarak bir santrifüj kompresörün ana özelliklerinin, yani basınç 

oranının ve verimliliğinin tahmin edilebilirliği araştırılmıştır. Santrifüj kompresör 

modeline dayalı simülasyon çalışması ve bir gaz türbini santralinden gerçek bir çok 

kademeli santrifüj kompresör olmak üzere çalışmada iki farklı veri çalışması 

yapılmıştır. Çalışma sonucu, herhangi bir santrifüj sıkıştırma sisteminin ön tasarım 

aşamasında performans haritasını tahmin etmek için KPLS'nin yüksek doğrulukla 

kullanılabileceğini göstermiştir. Ayrıca KPLS yönteminin eksenel kompresörler, döner 

kanatlı kompresörler, lineer kompresörler ve diğerleri gibi diğer kompresör çeşitlerini 

modellemek için kullanılabileceği vurgulanmıştır (Chu vd., 2012). 

Vigneshwar ve Sanke yaptıkları çalışmada turbo şarj kompresörde çark 

kanatlarının açılarını değiştirerek verimliliğin değişimini incelemişlerdir. Üç boyutlu 

model PRO-E, analizler ise ANSYS-CFX ticari yazılımları ile gerçekleştirilmiştir. 

Kanatlar aynı geometri için, 35-45-65 derecelik açılarda modellenmiştir. Yaptıkları 

çalışmada giriş kanat açısı 65° olan çarkın 35° ve 45° olandan daha verimli olduğu 

basınç konturundan gözlemlenmiştir. Bunun yanı sıra hız akım çizgisinden kanat 

geçidindeki akış alanının, diğer kanat açılarına göre 65° olan giriş kanat açısında 

oldukça düzgün olduğu gözlemlenmiştir. Dolayısıyla kanat açısında genel olarak daha 
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verimli sonuçlar elde edildiği için 65°’lik bir giriş açısını önermişlerdir (Vigneshwar ve 

Sanke 2015). 

Mehregan ve Alavi üç aşamalı bir santrifüj kompresörün enerji tüketimini 

azaltmaya yönelik bir çalışma yapmışlardır. Bu amaçla borulu ısı değiştirici (eşanjör) 

üzerindeki borunun inç uzunluğundaki kanatçık sayısı, boru hatve oranı, boru uzunluğu, 

boru geçişleri, boru sayısı, bölme aralık oranı, boru düzeni, boru şekli gibi bazı 

değişkenlerin verim ve toplam maliyet üzerindeki etkisi incelenmiştir. Sonuçlar, tüp 

uzunluğunun veya tüp sayısının arttırılmasının verimliliği arttırdığını; boru hatve hızının 

bölme aralığı oranının azaltılmasının, verim artışı sağladığını göstermiştir. Ayrıca boru 

şeklinin verim üzerinde hiçbir etkisinin olmadığını belirttikleri çalışmada, basınç 

düşüşünün ve kütle akış hızının artması ile toplam maliyetin artacağına dikkat 

çekmişlerdir. Tüp hatve oranının artmasının etkisiyle toplam maliyetin azalacağını ve 

45°'lik boru düzeni kullanıldığında en düşük değere sahip olduğunu belirtmişlerdir 

(Mehregan ve Alavi, 2021). 

Zhao ve arkadaşları yaptıkları çalışmada yakıt pilleri için kullanılan kompresör 

tipleri arasından otomotiv sektörü için birçok avantajı olduğundan dolayı turbo 

kompresörlerin kullanılabilirliğine dikkat çekmişlerdir. Bu çalışmada turbo 

kompresörlerde karşılaşılan kütle akışı ve basınç kontrol problemlerine çözüm bulmayı 

amaçlamışlardır. Kompresör kontrolünün amacı ise, yük taleplerine göre yakıt 

hücresinin ihtiyaç duyduğu uygun kütle akışını ve basıncını sağlamaktır. Kütle akışı ve 

basıncı ayrı ayrı kontrol etmek ve kuplaj problemini çözmek için bir sinir ağına dayalı 

dinamik bir dekuplaj kontrolörü önermişlerdir. Çalışmada elde edilen simülasyon 

sonuçlarına göre PI dekuplaj kontrolörü kullanılarak kütle akışı ve basıncın ayrı ayrı 

kontrol edilebileceğini göstermişlerdir (Zhao vd., 2012). 

Yakıt hücreleri ile ilgili yapılan başka bir çalışmada ise Ahsan ve arkadaşları, 

yakıt hücre depolarının giriş parametreleri dahil edilerek turbo kompresör tasarımı için 

bir öngörü oluşturmak amaçlanmıştır. Çalışma sonucunda elde edilen grafiklere göre 

kütle akışı arttıkça, belirli bir hız için basınç oranı azalırken bunun tersi de geçerli 

olmuştur. Dolayısıyla spesifik kütle akışı için kompresör hızı, basınç oranıyla doğrudan 

ilişkili bulunmuştur. Ayrıca yine kütle akışı arttıkça, belirli bir hız için verimlilik 

azalırken bunun tersi de geçerli olduğundan spesifik kütle akışı ve kompresör hızı 

doğrudan verimlilikle ilişkilendirilmiştir (Ahsan vd., 2021). 
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Literatürde kompresörlerin enerji ve ekserji analizleri üzerine çeşitli çalışmalar 

bulunmaktadır. Bu çalışmalarda akışkan tipi, kompresör çeşidi veya çalışma şartları gibi 

birçok faktör değişkenlik göstermektedir. Poljak ve arkadaşları yaptıkları çalışmada sıvı 

doğal gaz taşıyıcılarının iki kademeli eksenel kompresör sistemlerinin enerji ve ekserji 

analizini yapmışlardır. Deneme testleri, ana tahrik milinin farklı dönüş hızlarında 

gerçekleştirilmiştir. Kompresör birinci kademe girişinde, birinci kademe çıkışında ve 

ikinci kademe çıkışında basınç, sıcaklık ve LNG buharının kütle akış hızını içeren 

çeşitli ölçümler gerçekleştirilmiştir. Çalışma sonucunda kompresörün birinci ve ikinci 

kademelerinin enerji verimliliği, en düşük ana motor dönüş hızında ve en yüksek 

dağıtım aralıklarında en yüksek değere sahip olduğu görülmüştür. İki kademeli 

kompresörün ortalama ekserji verimliliği %33,9 bulunmuştur. Çevre sıcaklığına bağlı 

olarak ekserji veriminin incelenmesi, iki kademeli kompresörün daha düşük 

sıcaklıklarda daha etkili olduğunu göstermiştir (Poljak vd., 2020). 

Görsel 1.4: Çalışmada Analizleri Gerçekleştirilen İki Kademeli Kompresör Diyagramı 

 

Kaynak: Poljak vd., 2020. 

Mascarenhas ve arkadaşları tipik bir endüstriyel hava kompresörü üzerinde 

enerji, ekserji, CO2 emisyon değerleri ve sürdürülebilirlik analizlerini 

gerçekleştirmişlerdir. 5 adet kompresör içeren bir sistemi inceledikleri çalışmalarında 

sistem girdi ve çıktılarını analiz ederek en verimsiz kompresörü belirlemişlerdir. 

Belirlenen kompresörde motor değişimi ile fazladan enerji sarfiyatının önlenebileceğini 

ve atık ısı kazanım sistemi kurularak enerji verimliliğinin artırılabileceğini 
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belirtmişlerdir. Ayrıca sürdürülebilirlik indeksinde en yüksek değerleri yine bu 

kompresörün vermesi en yüksek enerji kayıplarının bu kompresörden kaynaklandığını 

göstermiştir. Sistemin tamamı göz önüne alındığında toplam ihtiyaçtan daha fazla 

basınçlı hava üretiminin gereksiz enerji sarfiyatına sebep olduğunu belirtmişlerdir 

(Mascarenhas vd., 2019). 

Cho and Park bir otomotiv iklimlendirme sisteminde yaptıkları çalışmada farklı 

kompresör hızlarında R1234yf kullanılarak deneysel bir performans incelemesi ve 

ekserji analizi gerçekleştirmişlerdir. Dahili bir ısı eşanjörüne (IHX) sahip R1234yf 

sistemi ile IHX ve bir R134a sistemi olmayan bir R1234yf sistemi karşılaştırıldı. 

Çalışma R1234yf sisteminin, R134a sistemine kıyasla %4,0-7,0 daha küçük soğutma 

kapasitesine ve %3,6-4,5 daha düşük performans katsayısına sahip olduğunu 

göstermiştir. Dahili ısı eşanjörüne sahip R1234yf sistemi, neredeyse R134a sistemine 

eşdeğer bir soğutma kapasitesi göstermiştir. IHX'li R1234yf sisteminin performans 

katsayısı, 800–1800 rpm kompresör hızı için R134a sistemininkinden %0,3–2,9 daha 

düşük gerçekleşmiştir. Performans katsayısı, 2500 rpm kompresör hızında %0,9 

artmıştır. R1234yf sisteminin ekserji yıkım oranı, 800-1800 rpm aralığında R134a 

sistemininkinden %0.5-3.3 daha yüksek gerçekleşirken bununla birlikte IHX'li R1234yf 

sistemi, 2500 rpm kompresör hızında R134a sistemine göre %1,2 daha düşük ekserji 

yıkım oranına sahip olmuştur (Cho ve Park, 2016). 

Yukarıda bahsedilen literatür çalışmaları göz önüne alındığında turbo 

kompresörler için en önemli bileşenlerden birisinin çark (impeller) olduğu aşikardır. 

Çünkü havanın emildikten sonra basınçlandığı kısım burasıdır. Bu sebeple çoğu literatür 

çalışması bu alanda yoğunlaşmaktadır. Yapılan çalışmalarda aşağıdaki parametrelerde 

değişiklikler yapılarak HAD yöntemi kullanılarak PRO-E, Ansys gibi programlar 

yardımı ile analiz edilmiştir. 

 Kanat formu, 

 Giriş kanat açısı, 

 Kanat kalınlığı ve yüksekliği, 

 Çark çapı. 

Yapılan çalışmalar göz önünde bulundurulduğunda yukarıda verilen 

değişkenler üzerine elde edilen sonuçlar doğrultusunda kanat formu değiştirilerek daha 

ince bir form yapısı ile havanın daha geniş alandan geçmesi sağlanmıştır. Ayrıca giriş 
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kanat açısı için en uygun açının 65º olduğu hesaplanmıştır. İncelenen çalışmalarda kanat 

yüksekliği arttıkça çıkış basıncının arttığı, çark çapının büyüdükçe çıkış debisinde artış 

olduğu gözlenmiştir. Sonuç olarak tasarımı yapılan turbo kompresörün çark 

parametreleri optimum seviyelerde tutulduğunda verimin önemli orada arttığı sonucu 

ortaya çıkmaktadır. 
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İKİNCİ BÖLÜM 

KOMPRESÖRLER 
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2.1. KOMPRESÖR NEDİR? 

Kompresör, kompresörün proses boyunca akışkanın ana taşıyıcısı olduğu, 

akışkanın basıncını yükseltmek amacıyla enerjiyi gaz halindeki bir akışkana aktaran bir 

sistem olarak tanımlanmaktadır. Ayrıca kompresör kullanım amacına, işlemdeki 

kimyasal reaksiyonu geliştirmek için istenen bir sıcaklık artışını sağlamak da dahil 

edilebilir. 5,0 psig'den (0.34 bar) daha az güç üreten veya girişten çıkışa %7 'lik bir 

yoğunluk artışı sağlayan cihazlar, fanlar veya üfleyiciler olarak sınıflandırılmaktadır. Bu 

seviyenin üzerindeki cihazlara kompresör adı verilmektedir. Düşük yoğunluk değişimi 

nedeniyle, fan denklemleri sabit yoğunluk varsayar ve böylece denklemi 

basitleştirmektedir. Pompalar, kompresörlere çok benzer, ancak öncelikle sıkıştırılamaz 

hidrolik sıvılarla ilgilenirken, kompresörler genellikle sıkıştırılabilir gaz halindeki 

sıvılarla ilgilenmektedir (Gresh, 2018). 

Bir kompresöre verilen iş, gazın basıncını, sıcaklığını arttırmaya ve 

kompresörden ortama atılan ısı enerjisine dönüşmektedir. Genellikle, mümkün olan en 

az gücü kullanarak gazın basıncını arttırmayı hedeflemektir. Sıkıştırma işlemi adyabatik 

ise yani kompresör ile dışarısı arasında ısı transferi yok ise ve işlem izentropik ise en az 

iş yapılacaktır. Bu kompresörde herhangi bir kayıp olmadığı anlamına gelir ve bu 

ulaşılamaz bir hedeftir, ancak sıkıştırma verimliliği için bir temel olarak 

kullanılabilecek bir hedeftir. Bir kompresörün izentropik verimi, izentropik bir süreçte 

gazı sıkıştırmak için gereken işin, gazı sıkıştırmak için kullanılan fiili işe bölümü olarak 

tanımlanmaktadır. Bir kompresörün verimi çoğunlukla izentropik verim olarak 

verilmektedir (Giampaolo, 2020). 

Kompresörler, proses endüstrilerinde akışkanı bir prosesin sınırları içinde veya 

bazen de bu sınırın dışına taşımak için yaygın olarak kullanılmaktadır. Akışkanlar, gaz 

veya buhar olmak üzere herhangi bir sıkıştırılabilir akışkan olmakla birlikte geniş bir 

moleküler ağırlık aralığına sahip olabilmektedir. Gazların ve buharların sıkıştırılması, 

kimya ve petrokimya endüstrilerinde önemli ve yaygın bir proses olmaktadır. Sıkıştırma 

işlemleri, giriş hacmini kademeli olarak azaltarak giriş basınçlarından daha yüksek 

basınçlarda gaz veya buhar vermektedir. Gazların ve buharların salt hareketi sıkıştırma 

gerektirmez; düşük basınçlı üfleyiciler ile gerçekleştirilmektedir. Bununla birlikte, her 

iki makine tipinde de giriş basınç seviyeleri, derin vakumdan yüksek pozitif basınçlara 

kadar değişebilmektedir. Tahliye basıncı, atmosfer altı seviyelerden inç kare başına on 

binlerce librelik rakamlara kadar değişebilmektedir. Giriş-çıkış basınçlarının ilişkileri, 
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termodinamik yasalara ve bunların etkileşimlerine veya türevlerine dayanmaktadır 

(Elliott ve Bloch, 2021). 

Her kompresör bir veya daha fazla temel elemandan oluşmaktadır. Tek bir 

eleman veya paralel elemanlar grubu, tek kademeli bir kompresör olarak 

adlandırılmaktadır. Birden fazla sıkıştırma yönteminin problemi, tek bir sıkıştırma 

aşamasının pratik kapasitesinin ötesinde koşullar içermektedir. Çok yüksek bir 

sıkıştırma oranı (mutlak tahliye basıncı bölü mutlak giriş basıncı), aşırı tahliye 

sıcaklığına ve diğer tasarım sorunlarına neden olmaktadır. Bu nedenle, iki veya daha 

fazla sıkıştırma aşamasının olacağı çok aşamalı bir kompresör oluşturmak için öğeleri 

veya öğe gruplarını seri halinde birleştirmek gerekli hale gelmektedir. Gazın, sonraki 

aşamaya giriş sıcaklığı ve hacmini azaltmak için aşamalar arasında sıklıkla 

soğutulmaktadır (Bloch, 2006). 

2.2. KOMPRESÖR TÜRLERİ 

Kompresörlerin çok sayıda türü mevcuttur ve uygulama alanına göre türü 

değişmektedir. Karşılaştırma yapabilmek için kompresör türleri, sıkıştırma tipine göre 

iki temel gruba ayrılmaktadır. Bunlar: aralıklı olarak çalışan ve sürekli çalışan. Aralıklı 

sıkıştırma modu doğası gereği döngüseldir, döngü tekrarlanmadan önce kompresör 

tarafından belirli bir miktarda gazın alınması, buna göre hareket edilmesi ve atılmasıdır. 

Sürekli sıkıştırma modu, gazın kompresöre taşındığı ve prosesin herhangi bir noktasında 

akış kesintiye uğramadan atıldığı tür olmaktadır (Brown, 2011). 

Aralıklı sıkıştırma modunda çalışan kompresörler, pistonlu ve döner olmak 

üzere iki farklı tipi olan pozitif yer değiştirmeli kompresörler olarak anılır. Bunun 

aksine, sürekli modda çalışan kompresörlere dinamik kompresörler denir; bu 

kategorideki iki farklı tip vardır bunlar merkezkaç ve ekseneldir. Kompresörler moduna 

ve çalışma prensibine göre Görsel 2.1’de gösterilmektedir. 
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Görsel 2.1: Kompresör Türleri 

 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 

2.2.1. Dinamik Kompresörler 

Dinamik kompresörler, aerodinamik profilli kanatlarla tasarlanmış Görsel 2.2. 

ve üretilmiş bir rotorun hareketiyle çalışma sıvılarına hız kazandırır. Kanatlar, eksenel 

akışlı kompresörlerde olduğu gibi doğrudan rotora veya tambura veya santrifüj 

kompresörlerde olduğu gibi tekerleklere veya disklere takılabilir. Dönen kısımda oluşan 

kinetik enerji, kompresörün sabit kısmında basınç artışına dönüştürülür. Santrifüj ve 

eksenel kompresörler dinamik kompresörlerin iki temel tipini oluşturmaktadır (Elliott 

ve Bloch, 2021). 
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Görsel 2.2: Aerodinamik Profilli Kanat Tasarımının Gösterimi 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 

2.2.1.1. Santrifüj Kompresör 

Santrifüj kompresörler, sıvıyı kontrollü bir yolda radyal olarak dışarı doğru 

hareket ettirerek çalışma sıvılarına hız kazandırır. Turbo kompresörler de santrifüj 

kompresör sınıfında bulunmaktadır. Bu sebeple bu bölüm daha detaylı açıklanmaktadır. 

Bir santrifüj kompresör, dönen bir pervane üzerindeki kanatlar vasıtasıyla bir 

gaz üzerinde hareket eder. Gazın dönme hareketi, merkezkaç kuvvetleri nedeniyle dışarı 

doğru bir hız ile sonuçlanır. Dışarıya doğru olan bu hızın teğetsel bileşeni daha sonra bir 

difüzör vasıtasıyla basınca dönüştürülür (Gresh, 2018). Bir santrifüj kompresörde dört 

ana bileşen bulunur ve bunlar; giriş kanalı, santrifüj pervane (çark), difüzör, boşaltma 

salyangozu/kaydırmadan oluşmaktadır.  

Giriş Kanalı: Kompresörlerin girişi, dışarıdan alınan havanın kompresör 

çarkına taşınmasını sağlar. Genelde dairesel boru şeklinde olan giriş kısmının, lokal 

kayıpları önlemek için mümkün olduğunca düz yapılması istenmektedir. Giriş kanalları 

genellikle sabit giriş kılavuz kanatları (IGV) ile yapılandırılır; bunlar optimum dönüş 

açılarını kullanarak gelen akışı yönlendirir. Bu akış, laminer olmayan akışın birinci 

pervaneye girmesini önlemek için özel bir şekilde döndürülür. Girdap miktarı, birinci 

pervaneye optimum bir geliş açısı verecek şekilde tasarlanmıştır. Optimum bir açı, 

akışın çark gözüne girerken düzgün bir şekilde geçiş yapmasına izin verecektir.  
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Santrifüj Pervane: Pervanelerin çalışma şekli santrifüj kompresörlerin 

isimlendirilmesinin sebebidir. Pervanelerin işlevi, akışkan pervanenin gözüne girer 

girmez akışkana radyal hız kazandırmaktır. Dönen bir çark, açısal momentumunu 

artırarak gaza enerji verir. Gaz bir pervanenin dönüşünden enerji kazandıkça, gaz 

difüzöre girerken, statik basıncı ve mutlak hızı (kompresörün sabit muhafazasına göre) 

pervane geçitlerinden artar. Difüzör daha sonra gazı yavaşlatarak gazın kinetik 

enerjisini statik basınca dönüştürür. Yavaş yavaş artan difüzör kesit alanlarına bir hacim 

aktığında gaz yavaşlar. Emme ve boşaltma arasında gerekli basınç oranını üretmek için 

çark tarafından verilen enerjiye basma yüksekliği denir. Çarklar Görsel 2.3’de 

görüldüğü gibi açık veya kapalı tip olabilmektedir. 

Görsel 2.3: a) Açık Çark b) Kapalı Çark 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 

Difüzör: Difüzörler, gaz veya buhara verilen kinetik enerjiyi basınca 

dönüştürmek için tasarlanmıştır. Kinetik enerjinin basınca dönüştürülmesi, gazın hızını 

kademeli olarak yavaşlatarak yapılır. Gaz hızı, difüzörün düzgün konturlu ve kademeli 

olarak genişleyen enine kesitli akış alanlarına ulaştığında düşecektir. Difüzörler 

kanatsız, kanatlı veya alternatif bir kombinasyon olabilir (Görsel 2.4). Bu iki tür 

difüzörden herhangi birini kullanmanın artıları ve eksileri vardır. Örneğin gazın 

difüzörden geçerken akışına müdahale edecek kanatçıklar olmadığı için kanatlı 

difüzörlere göre daha geniş bir akış aralığı sunar. Bununla birlikte, kanatsız bir 

difüzördeki geri kazanılabilir basınç, kanatlı bir difüzörde geri kazanılabilen basınçtan 
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daha azdır. Kanatlı difüzörler ise daha verimlidir ancak daha küçük bir akış aralığı 

sunar. 

Bir pervanenin karşılık gelen difüzör ile kombinasyonuna aşama adı 

verilmektedir. Emme ve boşaltma arasındaki gazın basıncını yükseltmek için seri olarak 

sıralanan bir veya daha fazla aşamaya bölüm denmektedir (Görsel 2.5).  

Boşaltma Salyangozu: Santrifüjlü bir kompresördeki toplayıcı, kompresörün 

gazı nihayet içine boşalttığı son odadır. Gaz, tahliye sarmal halkasında (hazne veya 

spiral) toplanır ve buradan kompresörün tahliye nozuluna gönderilir. Bir 

toplayıcı/salyangoz bir kompresöre uyumsuzsa, kompresör performans eğrileri 

kaydırılır. Uyumsuzluğun derecesine bağlı olarak ve salyangoz küçükse eğri sola 

kaydırılır. Toplayıcılar/salyangozlar çeşitli şekillere sahip olabilir. Şekle bağlı olarak, 

volüt veya plenum olarak adlandırılabilir. Endüstriyel proses kompresörleri, boşaltma 

odası olarak salyangoz şeklindeki toplayıcıları kullanabilir. Salyangoz şekli, bir 

salyangozun yuvasının şeklinden ilham almıştır. Kompresörün boşaltma ağzına 

yaklaştıkça akış alanı artar. 

Görsel 2.4: Kanatlı ve Kanatsız Difüzör 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 
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Görsel 2.5: Santrifüj Kompresör Kesiti Kademelerin Gösterimleri 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 

2.2.1.2. Eksenel Kompresörler 

Eksenel kompresörler bazı açılardan santrifüj kompresörlere benzer, ancak 

bunlardan farklıdır. Bununla birlikte, akışkanı radyal bir şekilde hareket ettirmek yerine, 

akışkanı makine boyunca rotor eksenine paralel bir yolda hareket ettirir. Tek sıra için 

oldukça düşük sıkıştırma oranlarına sahip olduğundan art arda sıralı aerodinamik profile 

sahip kanatçıklar kullanılarak elde edilir. Her sıra, rotora/tambura bağlı 20-50 dönen 

kanattan ve statora yerleştirilmiş bir dizi kanattan oluşur. Tek sıra dönen kanatlar ile bir 

sıra sabit kanatların kombinasyonu bir kademeyi oluşturur. 

Dönen kanatlar, gazı hem eksenel hem de çevresel yönlerde sabit kanatlara 

doğru hızlandırır. Sabit kanatlar, kinetik enerjiyi statik basınca dönüştürür. Sabit 

kanatlar, bir santrifüj kompresördeki difüzörlere benzer şekilde difüzör görevi görecek 

şekilde tasarlanmıştır. Difüzyon, gazı yavaşlatarak ve hızı basınca dönüştürerek yapılır. 

Gaz daha sonra bitişik sabit kanatlar tarafından bir sonraki aşamaya yönlendirilir. Bu 

süreç, gaz nihayet prosese boşaltılana kadar kademeli olarak devam eder. Eksenel 

kompresörler, dar bir basınç aralığında büyük hacimli akışlar sağlar. Tahliye basıncını 
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artırmak için, kompresör üreticileri rotorun giriş ucuna bir santrifüj pervane takabilir 

(Bloch, 2006).  

Görsel 2.6: Eksenel Kompresör Kesit Görünüşü 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch, 2021. 

2.2.2. Pozitif Deplasmanlı Kompresörler 

Bu kompresör sınıfı, çalışma akışkanının basıncını sınırlı bir alanda hapsederek 

artırır, ardından başlangıçta bir gaz giriş hacmi tarafından işgal edilen alanı kademeli 

olarak azaltır. Bu temel prensibe uyum sağlayan birçok konfigürasyon düzenlemesi 

mevcuttur ve pistonlu kompresörler en belirgin versiyondur. 

2.2.2.1. Pistonlu Kompresörler 

Küçük hava kompresörleri tek etkilidir; pistonun ileri hareketi sırasında hava 

sıkıştırılır. İleri strok, silindirin baş ucuna doğru strok olarak anlaşılır. Proses gazları 

için pistonlu kompresörler, silindirin hem kafa ucunda hem de çerçeve ucunda ("krank 

ucu" olarak da adlandırılır) giriş ve tahliye valflerini içeren çift etkili bir silindir-piston 

düzenlemesi kullanır. Giriş valfleri, hacim genleşmesi sırasında gazın silindire 

girmesine izin veren çek valf görevi görür; valfler sıkıştırma sırasında kapanır. 

Boşaltma valfleri, hacim genleşmesi sırasında kapalı kalır ve sıkıştırılan gaz, karşı 
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(proses tarafı) basıncı aşan bir basınca ulaştıktan sonra açılmaya başlar (Elliott ve 

Bloch, 2021). 

Pistonlu kompresörler, neredeyse her türlü gaz karışımını vakumdan 3000 

atm'nin üzerine sıkıştırmak için çok verimli ve güvenilir bir yöntem olarak bilinirler. 

Rafineri, kimya ve petrokimya tesislerinde çok sayıda uygulamaları bulunmaktadır. Güç 

değerleri, kompresör giriş koşullarında yaklaşık 35.000 m3/saate kadar kapasitelerle 

18.000 kW'a kadar değişmektedir. Pistonlu kompresörler büyük esnekliğe sahiptirler. 

Pozitif deplasmanlı kompresörler olan pistonlu üniteler, moleküler ağırlığı 2 olan 

hidrojenden moleküler ağırlığı 70 olan klor gibi gazlara kadar çok çeşitli gaz 

yoğunluklarını kolayca sıkıştırabilmektedirler (Bloch, 2006). 

Görsel 2.7:  Pistonlu Kompresör Kesit Görünümü 

 

Kaynak: Bloch 2006. 

2.2.2.2. Döner Elemanlı Kompresörler 

Bu kompresör ailesi arasındaki ortak çalışma prensibi, sıkışan gazın basıncını 

artırmak için dönen bir eleman tarafından pozitif olarak yer değiştirmesidir. Her bir 

döner kompresör tipinin dönen elemanı, basıncı giriş basınçlarından daha yüksek 

seviyelere çıkarmak için benzersiz bir şekilde tasarlanmaktadır (Elliott ve Bloch, 2021).  
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Görsel 2.8: Döner Elemanlı Kompresör Tipleri 

  

  

Kaynak: Khadangale, Wattamwar, ve Chaudhari 2017; Kanatçıklı Kompresör 2022; 

Patel ve Lakhera 2019; Sollant Group 2022. 

2.3. ISIL DEĞİŞTİRİCİLER 

Isı eşanjörü, iki veya daha fazla akışkan arasında, bir katı yüzey ile bir akışkan 

arasında veya katı parçacıklar ile bir akışkan arasında, farklı sıcaklıklarda ve ısıl temasta 

termal enerjiyi (entalpi) aktarmak için kullanılan bir cihaz olarak kabul edilmektedir. Isı 

eşanjöründe, genellikle dış ısı ve iş etkileşimleri olmamaktadır. Tipik uygulamalar; ilgili 

sıvı akışının ısıtılmasını veya soğutulmasını, tek veya çok bileşenli sıvı akışlarının 

buharlaşmasını veya yoğuşmasını içermektedir. Diğer uygulamalarda amaç, ısıyı geri 

kazanmak veya reddetmek veya bir proses sıvısını sterilize etmek, pastörize etmek, 

parçalara ayırmak, damıtmak, konsantre etmek, kristalleştirmek veya kontrol etmek 

olabilmektedir. Birkaç ısı eşanjöründe, ısı alışverişi yapan akışkanlar doğrudan temas 

halinde olmaktadır. Diğerlerinde, akışkanlar arasındaki ısı transferi, ayırıcı bir duvardan 

veya bir duvarın içine ve dışına geçici bir şekilde gerçekleşir ve ısı eşanjöründe, sıvılar 

bir ısı transfer yüzeyi ile ayrılmakta ve ideal olarak karışmamakta veya sızıntı 

yapmamaktadırlar (Shah ve Sekuli, 2007). 



21 

 

2.3.1. Gövde Boru Tipi Isı değiştiriciler 

Görsel 2.9’da gösterilen bu eşanjör, genellikle, boru ekseni gövdeye paralel 

olacak şekilde silindirik bir kabuğa monte edilmiş bir yuvarlak boru demetinden 

yapılmaktadır. Bir sıvı boruların içinde akmaktadır, diğeri borular boyunca akmaktadır. 

Bu ısı eşanjörünün ana bileşenleri borular (veya boru demeti), gövde, ön uç başlığı, arka 

uç başlığı, bölmeler ve boru levhalarıdır (Shah ve Sekuli, 2007). 

Görsel 2.9: (a) Bir Gövde Geçişli ve Bir Boru Geçişli Gövde Borulu Eşanjör; (b) Bir 

Kabuk Geçişli ve İki Boru Geçişli Gövde Borulu Eşanjör 

 

Kaynak: Shah ve Sekuli, 2007. 

2.3.2. Kanatlı Borulu Kompakt Isı Değiştiricileri 

Bu eşanjörler, geleneksel ve özel boru kanatlı eşanjörler olarak 

sınıflandırılabilmektedir. Geleneksel bir boru-kanat değiştiricide, iki akışkan arasındaki 

ısı transferi boru duvarından iletimle gerçekleşmektedir. Bununla birlikte, bir ısı borulu 

eşanjörde (özel bir boru kanatlı eşanjör tipi), her iki ucu kapalı olan borular bir ayırma 

duvarı görevi görür ve iki akışkan arasındaki ısı transferi bu ayırma duvarından sıvının 

iletimi, buharlaşması ve yoğunlaşmasıyla gerçekleşmektedir. (Shah ve Sekuli, 2007). 
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Görsel 2.10: Kanatlı Borulu Kompakt Isı Değiştiricileri 

 

Kaynak: Shah ve Sekuli, 2007. 

2.3.3. Kanatlı Plakalı Kompakt Isı Değiştiricileri 

Bu tip eşanjörde oluklu kanatçıklar (çoğunlukla üçgen ve dikdörtgen enine 

kesitlere sahip) veya sıkıştırılmış ara parçalar bulunmaktadır. Paralel plakalar arasında 

(plakalar veya ayırma levhaları olarak anılmaktadır) bazen kanatçıklar, köşeleri 

yuvarlatılmış düz bir boruya dahil edilmektedir, böylece yan çubuklara olan ihtiyaç 

ortadan kalkmaktadır. Diğer tarafta sıvı veya faz değiştiren sıvı akarsa, ayırma levhası 

genellikle ekleri veya ağları olan veya olmayan düz bir boru ile değiştirilmektedir (Shah 

ve Sekuli, 2007). 
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Görsel 2.11: Düz Perdeli Boru ve Çok Panjurlu Kanatlı Otomotiv Kondansatörü 

 

Kaynak: Shah ve Sekuli, 2007. 

2.4. TERMODİNAMİK KANUNLARI 

Bir akışkanın özellikleri, değerleri akışkanın durumuna bağlı olarak değişen 

spesifik termodinamik özelliklerdir. Ortak termodinamik özellikler sıcaklık, basınç, 

hacim, iç enerji, entropi ve entalpidir. Herhangi iki bağımsız özelliğin değerini bilmek, 

sıvının durumunu kesin olarak belirleyecektir. 

Sıkıştırma işlemleri, bir sistemin basıncı arttığında ve hacmi azaldığında 

meydana gelir. Bu işlemi gerçekleştirmek için çeşitli yöntemler ve türde makineler 

kullanılır, ancak hepsi yüzyıllar önce oluşturulmuş temel gaz yasalarına uyar. Bir gaz 

sıkıştırma işlemiyle ilgili yasalar en iyi şekilde ideal gaz denklemi ile açıklanır. Hava ve 

oksijen gibi birçok gaz bazen ideal gazlar olarak ele alınsa da, mükemmel gazlar 

olmadığı için ideal gaz yasaları yalnızca yaklaşık bir değer verir (Elliott ve Bloch 2021). 

2.4.1. İdeal Gaz Denklemi 

Gazlar, basit ilişkilere indirgenebilen özelliklere sahip buharlardır. Mükemmel 

gaz, ideal gaz hal denklemindeki (denklem 2.1) basınç, hacim ve sıcaklık arasındaki 

ilişkiye uyan gaz olacaktır. İdeal gaz yasasını oluşturmak için birleştirilen üç gaz yasası; 

Boyle yasası, Charles yasası ve Avogadro yasası’dır. 

𝑃𝑉 = 𝑛𝑅𝑇             (2.1) 
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Denklem ideal gazın molar hacmini hesaba katmak için dönüştürülürse 

denklem şu şekli almaktadır: 

𝑉

𝑛
=

𝑅

𝑃
𝑇              (2.2) 

Bu, sabit basınçtaki bir gaz için molar hacim ile sıcaklık arasında bir orantı 

olduğunu gösterir. İdeal gaz hal denkleminin temel sınırlamalarından bazıları ise 

şunlardır: 

1. Yoğunluk düşük tutulduğu sürece bu denklem geçerlidir. 

2. Düşük basınçlarda ve yüksek sıcaklıklarda iyi çalışır. Bu nedenle 

sınırlamalar, yüksek basınçlar ve düşük sıcaklıklardır. 

3. Gazların çoğu 1 atm basıncın üzerinde ideal şekilde davranmaz. 

4. Gazın yoğuşma koşullarının yakınında iyi çalışmaz. 

2.4.2. Sıkıştırılabilirlik Faktörü 

Doğada bulunan tüm gazlar gerçek gazlar olarak bilinir. Görsel 2.12 basınç ve 

sıcaklık değiştiğinde gerçek bir gazın nasıl davrandığını gösterir; daha sonra ideal bir 

gazla karşılaştırılır. Gerçek bir gazın özellikleri arasındaki ilişki, yalnızca belirli basınç 

ve sıcaklık koşullarında ideal bir gazınkine yaklaşır. Ancak, gerçek gazlar için ideal gaz 

denklemi aşağıdaki gibi revize edilir: 

𝑃𝑣

𝑅𝑇
= 𝑍              (2.3) 

Burada 𝑣 spesifik hacim ve Z sıkıştırılabilirlik faktörünü belirtmektedir. İdeal 

bir gaz için sıkıştırılabilirlik faktörü 1'e eşittir ve gerçek gazlar için basınç ve sıcaklığa 

göre değişmektedir. Bu faktör, basıncın P ve sıcaklığın T bir fonksiyonu olarak her gaz 

için ampirik olarak belirlenir. Farklı gazlar için P ve T'nin bir fonksiyonu olarak Z 

çizelgeleri yayınlanırken, Nelson ve Obert tarafından tek bir genelleştirilmiş 

sıkıştırılabilirlik faktörü şeması yayınlanmıştır (Elliott ve Bloch, 2021). 
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Görsel 2.12: Gerçek Bir Gazın Değişen Basınç ve Sıcaklıklara Maruz Kaldığında İdeal 

Gaz Hal Denkleminden Ayrılması 

 

Kaynak: Elliott ve Bloch 2021. 

2.4.3. Termodinamiğin Birinci Kanunu 

Termodinamiğin birinci yasası, bir enerji biçiminden diğerine değişebilmesine 

rağmen, bir işlem sırasında (gazın sıkıştırılması ve verilmesi gibi) enerjinin 

yaratılamayacağını veya yok edilemeyeceğini belirtir. Başka bir deyişle, ne zaman bir 

tür enerji tükeniyorsa, tam olarak eşdeğer miktarda başka tür bir enerji üretilmelidir. 

Özetle, enerji bir biçimden diğerine dönüştürülebilir ama yok edilemez. Bir sistemin iç 

enerjisi, iç potansiyel ve kinetik enerjilerin toplamıdır; bu toplam, herhangi bir özel 

durum için benzersiz bir değere sahiptir. Belirli bir sistemin birçok özelliğinden biri 

olarak kabul edilir. Termodinamiğin birinci yasasında da belirtildiği gibi, kapalı 

sistemlerin döngüsel süreçleri için geçerli olsa da, sistem hal değiştirirken içindeki 

değişiklikleri de dikkate alabiliriz. 

∫ dQ − dW  integralinin değeri son durumda sabitlenir ve bu nedenle yol veya 

süreçten bağımsızdır. Bu, özelliğinde bir değişikliği temsil eder ve tanım gereği 

sistemin iç enerjisidir. 

𝑑𝑄 − 𝑑𝑊 = 𝑑𝑈 

Bu akışsız bir işleme uygulanırsa, 

𝑑𝑄 = 𝑑𝑈 + 𝑑𝑊 

Isının sıvıya aktarıldığı bir sabit basınç işleminde 𝑑𝑊 = 𝑃𝑑𝑣 (akışkan 

üzerinde yapılan iş) olur. Dolayısıyla, 
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𝑑𝑄 = 𝑑𝑈 + 𝑃𝑑𝑣            (2.4) 

olur ve her iki taraf integre edilirse, 

𝑄 = (𝑈2 − 𝑈1) + 𝑃(𝑉2 − 𝑉1) 

= (𝑈2 + 𝑃2𝑉2) − 𝑃(𝑈1 + 𝑃1𝑉1) 

P, U ve V'nin tümü özellik olduğundan, bu özellikler açısından başka bir 

özellik tanımlamak kabul edilebilir: 

𝑄 = 𝐻2 − 𝐻1            (2.5) 

Burada 𝐻2 = 𝑈2 + 𝑃2𝑉2 ve 𝐻1 = 𝑈1 + 𝑃1𝑉1 belirtmektedir ve H entalpi olarak 

adlandırılır. 

2.4.4. Termodinamiğin İkinci Kanunu 

Termodinamiğin ikinci yasası daha soyuttur ve birkaç şekilde ifade edilebilir. 

1. Isı kendiliğinden daha soğuktan daha sıcak bir cisme geçemez. 

2. Isı, yalnızca dış iş yapılırsa daha düşük sıcaklıktaki bir cisimden daha 

yüksek sıcaklıktaki bir cisme geçebilir. 

3. Yalıtılmış sistemin kullanılabilir enerjisi tüm gerçek süreçlerde azalır. 

4. Isı veya enerji (veya su) kendiliğinden yalnızca yokuş aşağı akacaktır (Bloch 

2006). 

Temel olarak, bu ifadeler, enerjinin çeşitli seviyelerde var olduğunu ve ancak 

daha yüksek bir seviyeden daha düşük bir seviyeye hareket edebiliyorsa kullanıma hazır 

olduğunu söyler. Termodinamikte, enerjinin ulaşılamaz olmasının bir ölçüsü 

tasarlanmıştır ve entropi olarak bilinmektedir. Verilen diferansiyel denklem ile 

tanımlanır: 

𝑑𝑆 =
𝑄

𝑇
             (2.6) 

Denklem 4’ten yola çıkarak: 

𝑑𝑆 =
𝑑𝑈

𝑇
+

𝑝𝑑𝑉

𝑇
 

Burada gerekli düzenlemeler yapılırsa, 

𝑇𝑑𝑆 = 𝑑𝑈 + 𝑝𝑑𝑉 
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Ayrıca ℎ = 𝑈 + 𝑝𝑣 olarak verildiğinden, 

𝑑ℎ = 𝑑𝑈 + 𝑝𝑑𝑣 + 𝑣𝑑𝑝 

= 𝑑𝑄 + 𝑣𝑑𝑃 

𝑑𝑄

𝑇
=

𝑑ℎ

𝑇
+

𝑣𝑑𝑝

𝑇
 

Buradan: 

𝑇𝑑𝑠 = 𝑑ℎ − 𝑣𝑑𝑝 

denklemi elde edilir. 

2.5. EKSERJİ ANALİZİ 

Basınçlı hava sistemleri yüksek miktarda enerji tüketmektedir. Bu sistemlerde 

basınç ve hava debisi düşüşü nedeniyle büyük kayıplar meydana gelmektedir (Taheri ve 

Gadow, 2017). Kompresörün basınç kayıplarını telafi etmek için daha yüksek güç 

tüketimi veya daha uzun çevrim süresi ile çalışması gerektiğinden, basınçlı hava 

sistemindeki kayıplar, daha yüksek elektrik gücü tüketimi nedeniyle ilave enerji 

maliyetine neden olduğu gözlenmiştir (Elsner, 1973). Basınçlı hava sistemindeki enerji 

ve maliyet tasarrufu potansiyeli, kompresörün takip ettiği uygulama ve dağıtımda 

belirlenebilmektedir. Üretim kısmı ve tasarruf potansiyeli sırayla daha yüksek 

olmaktadır. Bu bağlamda enerji tasarrufu alanlarını belirlemek için enerji ve ekserji 

analizi iyi bir seçenek olarak kabul edilmektedir (Radgen ve Blaustein 2001). Bununla 

birlikte, enerji analizi, enerjinin kalite biçimini ele almadığı için bazen oldukça yanıltıcı 

olabilmektedir. Enerji yıkımının miktarı ve yeri, enerji analizinden belirlenemez (Esen 

vd. 2007). Enerji analizi sistemlerin sadece enerji tüketimini ve enerji kayıplarını verir. 

Ekipmanın dahili verimsizliği hakkında bilgi sağlamaz. Ekserji analizi, prosese veya 

bütün bir tesise uygulandığında, sisteme girdi olarak sağlanan ve proses veya tesis 

tarafından tüketilen kullanılabilir iş potansiyeli veya ekserjinin ne kadar olduğunu bize 

söyler. Ekserji kaybı veya tersinmezlik, süreç verimsizliğinin nicel ölçüsünü sağlar 

(Patel ve Ramana 2013). Ekserji analizi tüm bu sebeplerden dolayı sistemin prensibini 

anlamak ve daha iyi çalışmasını sağlamak için oldukça önemlidir. 

Guo ve arkadaşları düşük sıcaklıkta atık ısı ile sıkıştırılmış hava enerji 

depolamasının ekserji analizini yapmışlardır. Yapılan çalışmada ekserji analizinin, 
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basınçlı hava sistemini analiz etmek ve farklı tersinmezlik kaynaklarını belirlemek için 

etkili bir yöntem olduğu kanıtlanmıştır (Guo vd., 2019). 

Kompresör, kondenser, kısma valfi ve evaporatördeki verim kusurları Arora ve 

Kaushik tarafından incelenmiştir. Çalışmada farklı bileşenlerin ekserji verimliliği 

gösterilmiştir ve tersinmezlik veya ekserji yıkımı açısından en kötü bileşenin bir 

kondansatör olduğu belirtilmiştir. Yapılan çalışmaya göre bunu sırasıyla kompresör, 

kısma valfi ve buharlaştırıcı izlemektedir. Buhar sıkıştırma sisteminin en verimli 

bileşeninin sıvı buhar ısı eşanjörü (%2–8,5) olduğu ifade edilmiştir (Arora ve Kaushik, 

2008). 

Kabul ve arkadaşları, belirtilen çalışma koşullarında soğutucu R600a ile buhar 

sıkıştırma sistemi için enerji ve ekserji analizini incelemişlerdir. Çalışmada soğutma 

kapasitesi 1 kW olan bir sistem için bilgisayar yazılımı kullanılmıştır. Kondansatörde 

tersinmezliğin buharlaştırıcıya göre daha yüksek olduğunu bulmuşlardır. Bunun nedeni, 

soğutucu akışkanın, evaporatörde faz değişimi sırasında, evaporatör ile soğuk bölge 

arasında nispeten küçük bir sıcaklık farkı ile neredeyse izotermal bir ısı ekleme işlemine 

tabi tutulmasıdır (Kabul, Kizilkan, ve Yakut, 2008). 

Daha yüksek buharlaşma sıcaklığında, ekserji kaybı, daha düşük buharlaşma 

sıcaklığındaki ile karşılaştırıldığında daha düşüktür (Ahamed, Saidur, ve Masjuki, 

2011). Vincent ve Heun yaptıkları çalışmada, kondansatör ve diğer parçalara kıyasla 

kompresörde daha yüksek ekserji yıkımının oluştuğunu bulmuşlardır. Kompresörün 

toplam ekserji yıkımı üzerinde daha büyük etkiye sahip olduğunu belirtmişlerdir 

(Vincent ve Heun, 2006). 

Kalaiselvam ve Saravanan, buharlaşma sıcaklığının artmasıyla ekserji 

kayıplarının azaldığını bildirmiştir. İyi bir ikinci yasa verimi ve minimum ekserji 

kayıpları elde etmek için sistemin 4 ◦C'de çalıştırılması gerektiğine dikkat çekmişlerdir. 

Kullandıkları soğutucu akışkanlar R717, R22 ve R407C idi. Ayrıca yaptıkları çalışmada 

tüm soğutucu akışkanlar için ekserji veriminin yoğuşma sıcaklığındaki artışla azaldığını 

bulmuşlardır. Yine iyi bir ikinci yasa verimi elde etmek için sistem 35–40 ◦C yoğuşma 

sıcaklığında çalıştırılması gerektiğini belirtmişlerdir (Kalaiselvam ve Saravanan, 2009). 

Uygulamada en çok kullanılan boru şeklindeki ısı değiştiricileri tipi gövde 

borulu ısı eşanjörleri olup, bunların tasarımı ve ısıl performansı genellikle ısı transferi 

ve termodinamiğin birinci yasası analizleri ile değerlendirilmektedir. Bu analizlerde 
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genel olarak ısı transfer katsayısı, tüp/kabuk tarafı ısı transfer katsayıları ve akışkan 

sıcaklıkları belirlenir ve genellikle çeşitli yöntemler kullanılarak ısı değiştirici tasarımı 

yapılır (Celen, 2022). Termodinamiğin ikinci kanunu, ekserji, tersinmezlik ve entropi 

üretiminin termal sistem tasarımı ve ısı değiştiriciler gibi ekipmanların 

değerlendirilmesi için iyi bir araç olarak kullanılabileceği belirtilmiştir (Bejan, 

Tsatsaronis, ve Moran 1995; Dincer, 2002).  

Ekserji bir sistemin iş potansiyelinin maksimum miktarı olarak 

tanımlanmaktadır. Turbo kompresör sisteminde eşanjörler kayıpların en fazla olduğu 

sistemlerden biridir. Yapılan hesaplamalar neticesinde eşanjördeki ekserji analizi 

yapılacak ve verimi hesaplanacaktır. 
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ÜÇÜNCÜ BÖLÜM 

EKSERJİ HESAPLAMALARI 
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3.1. EKSERJİ ANALİZİ HESAPLAMALARI 

𝐾𝐷𝐷 = 𝐾ü𝑡𝑙𝑒 𝐷𝑒𝑛𝑔𝑒 𝐷𝑒𝑛𝑘𝑙𝑒𝑚𝑖     𝑚̇𝑠𝑢 = 𝑆𝑢𝑦𝑢𝑛 𝐾ü𝑡𝑙𝑒𝑠𝑒𝑙 𝐷𝑒𝑏𝑖𝑠𝑖 

𝐸𝐷𝐷 = 𝐸𝑛𝑡𝑎𝑙𝑝𝑖 𝐷𝑒𝑛𝑔𝑒 𝐷𝑒𝑛𝑘𝑙𝑒𝑚𝑖      𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎 =

𝐻𝑎𝑣𝑎𝑛𝚤𝑛 𝐾ü𝑡𝑙𝑒𝑠𝑒𝑙 𝐷𝑒𝑏𝑖𝑠𝑖 

𝐸𝑘𝐷𝐷 = 𝐸𝑘𝑠𝑒𝑟𝑗𝑖 𝐷𝑒𝑛𝑔𝑒 𝐷𝑒𝑛𝑘𝑙𝑒𝑚𝑖     ℎ𝑠𝑢 = 𝑆𝑢𝑦𝑢𝑛 𝐸𝑛𝑡𝑎𝑙𝑝𝑖𝑠𝑖  

ℎℎ𝑎𝑣𝑎 = 𝐻𝑎𝑣𝑎𝑛𝚤𝑛 𝐸𝑛𝑡𝑎𝑙𝑝𝑖𝑠𝑖    𝐸𝑥̇𝑠𝑢 = 𝑆𝑢𝑦𝑢𝑛 𝐸𝑘𝑠𝑒𝑟𝑗𝑖𝑠𝑖 

𝐸𝑥̇ℎ𝑎𝑣𝑎 = 𝐻𝑎𝑣𝑎𝑛𝚤𝑛 𝐸𝑘𝑠𝑒𝑟𝑗𝑖𝑠𝑖    𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝  =

𝐻𝑎𝑟𝑐𝑎𝑛𝑎𝑛 𝐸𝑘𝑠𝑒𝑟𝑗𝑖 

𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 𝐴ç𝚤ğ𝑎 Ç𝚤𝑘𝑎𝑛 𝐸𝑛𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖   𝑇𝑜 = İ𝑙𝑘 𝐻𝑎𝑙 𝑆𝚤𝑐𝑎𝑘𝑙𝚤ğ𝚤 

𝑆ℎ𝑎𝑣𝑎 = 𝐻𝑎𝑣𝑎𝑛𝚤𝑛 𝐸𝑛𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖𝑠𝑖       𝑆𝑠𝑢 = 𝑆𝑢𝑦𝑢𝑛 𝐸𝑛𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖𝑠𝑖 

Görsel 3.1: Temsili Eşanjör Hava ve Su Giriş Çıkış Verileri 

 

Turbo kompresör eşanjör odasına suyun giriş ve çıkış noktalarında entalpi ve 

entropi değerleri bulunması gerekmektedir. Tablo A-5’ den 2,5 bar (250 kPa) için 

doyma sıcaklığı 127.41 °C olarak okunmaktadır.  Dolayısıyla suyun giriş sıcaklığı 31 

°C olduğu için sıkıştırılmış sıvı fazında olmaktadır. Fakat Tablo A-7 incelendiğinde 

sıkıştırılmış sıvılar için basınç değeri 5 MPa’ dan başladığı için doymuş sıvı kabul 

edilmektedir. 
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Tablo A-4’ den 25°C için (Ölü hal);  

ℎ𝑓 = 104,83 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠𝑓 = 0,3672 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 okunmaktadır.  

Tablo A-4’ den 31°C için;  

ℎ𝑓 = 129,92 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠𝑓 = 0,45046 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 okunmaktadır.  

Tablo A-4’ den 39 °C için;  

ℎ𝑓 = 163,352 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠𝑓 = 0,55894 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 okunmaktadır.  

Turbo kompresör eşanjör odasına havanın giriş ve çıkış noktalarında entalpi ve 

entropi değerleri bulunması gerekmektedir. Basınç değeri 2 MPa’ ın altında ve sıcaklık 

değeri 300 K’ in üzerinde olduğu için hava mükemmel gaz kabul edilmektedir. 

Tablo A-17’ den 127 °C (400 K) için;  

ℎ = 400,98 𝑘𝐽/𝑘𝑔 

𝑠 = 1,99194 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾  

Tablo A-17’ den 44 °C (317 K) için interpolasyon yardımı ile;  

ℎ = 314,26 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠 = 1,757396 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾  

𝐾𝐷𝐷: 𝑚̇𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş =  𝑚̇𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş =  𝑚̇𝑠𝑢  

𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş =  𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş =  𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎   

𝐸𝐷𝐷:  𝑚̇𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş 𝑥 ℎ𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş + 𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş 𝑥 ℎℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 𝑚̇𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş 𝑥 ℎ𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş +

𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş 𝑥 ℎℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş + 𝑄            (3.1) 

 𝐸𝑛𝐷𝐷: 𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 =  𝑚̇𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş 𝑥 𝑆𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş + 𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş 𝑥 𝑆ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş −

𝑚̇𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş 𝑥 𝑆𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş −  𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş 𝑥 𝑆ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş +
𝑄

𝑇0
         (3.2) 

𝐸𝑘𝐷𝐷: 𝐸𝑥̇𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 =  𝐸𝑥̇𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş −  𝐸𝑥̇𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş +  𝐸𝑥̇ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş −  𝐸𝑥̇ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş   
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𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 𝑇𝑜𝑥𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 𝑇𝑜 [𝑚̇𝑠𝑢(𝑆𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş − 𝑆𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş) + 𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎(𝑆ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş −

𝑆ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş) +
𝑄

𝑇0
]               (3.3) 

  ɳ𝚤𝚤 =
𝐸̇𝑥𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş+ 𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş+𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş
= 1 −

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş+ 𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş
       (3.4) 

𝐾𝐷𝐷: 2,5 𝑘𝑔/𝑠 =   𝑚̇𝑠𝑢,ç𝚤𝑘𝚤ş =  𝑚̇𝑠𝑢  

2,15 𝑘𝑔/𝑠 =  𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎,ç𝚤𝑘𝚤ş =  𝑚̇ℎ𝑎𝑣𝑎  

𝐸𝐷𝐷:  2,5 𝑥 129,92 + 2,15 𝑥 400,98 =  2,5 𝑥 163,352 + 2,15 𝑥 314,26 + 𝑄  

𝐸𝐷𝐷: 1.186,91 =  1.084,04 + 𝑄  

Yukarıdaki denklemden görüleceği üzere Enerji Denge Denklemimde girenler 

ve çıkanlar arasında 102,87 kJ/s fark çıkmaktadır. Aradaki fark verim açısında yüksek 

oranda etki etmeyeceği için 10 °C, 25 °C, 30 °C ortam sıcaklıkları için aynı ısı çıkışı 

olacağı kabul edilmiştir. Bu fark alınan sayısal değerlerin teorik yerine makine 

çalışırken üzerinden alınan değerler olduğu için kayıplar (makineden çevreye aktarılan 

ısı, suyun yoğunlaşması ile oluşan) olarak kabul edilmektedir. 

𝐸𝑛𝐷𝐷: 𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 =  2,5 𝑥 0,55894 + 2,15 𝑥 1,757396 − 2,5 𝑥 0,45046 −

2,15 𝑥 1,99194 +
102,87

298
  

𝐸𝑛𝐷𝐷:  𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 0,112 𝑘𝐽/𝑠𝐾  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 𝑇𝑜𝑥𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 298 𝑥 0,112  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 =  33,436 𝑘𝐽  

ɳ𝚤𝚤 = 1 −
𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş+ 𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş
  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 𝑚̇[ℎ𝑠𝑢 − ℎ0 − 𝑇0(𝑠𝑠𝑢 − 𝑠0)]  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,5𝑥[129,92 − 104,83 − 298(0,45046 − 0,3672]  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 0,696 𝑘𝐽/𝑠   

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 𝑚̇[ℎℎ𝑎𝑣𝑎 − ℎ0 − 𝑇0(𝑠ℎ𝑎𝑣𝑎 − 𝑠0)]  

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,15̇ [400,98 − 104,83 − 298(1,99194 − 0,3672)]  

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = −404,248 𝑘𝐽/𝑠  
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ɳ𝚤𝚤 = 1 −
33,456

−(0,696−404,248)
  

ɳ𝚤𝚤 = % 91,7  

Eğer ortam sıcaklığının 10 °C olduğunu varsayarsak; 

Tablo A-4’ den 10°C için (Ölü hal); 

ℎ𝑓 = 42,022 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠𝑓 = 0,1511 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 okunmaktadır.  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 𝑇𝑜𝑥𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 283 𝑥 0,112  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 31,696 𝑘𝐽  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,5𝑥[129,92 − 42,022 − 283(0,45046 − 0,1511]  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 7,9478 𝑘𝐽/𝑠  

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,15̇ [400,98 − 42,022 − 283(1,99194 − 0,1511)]  

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş =  −348,229  

ɳ𝚤𝚤 = 1 −
31,696

−(7,9478−348,229)
  

ɳ𝚤𝚤 = % 90,7  

Eğer ortam sıcaklığı iklimlendirilen bir kısım olsaydı ve ortam sıcaklığının 30 

°C olduğunu düşünürsek; 

Tablo A-4’ den 30°C için (Ölü hal); 

ℎ𝑓 = 125,74 𝑘𝐽/𝑘𝑔  

𝑠𝑓 = 0,4368 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 okunmaktadır.  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 𝑇𝑜𝑥𝑆̇ü𝑟𝑒𝑡𝑖𝑙𝑒𝑛 = 303 𝑥 0,112  

𝐸̇𝑥𝑘𝑎𝑦𝚤𝑝 = 33,936 𝑘𝐽  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,5𝑥[129,92 − 125,74 − 303(0,45046 − 0,4368)]  

𝐸̇𝑥𝑠𝑢,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 0,103 𝑘𝐽/𝑠  

𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş = 2,15̇ [400,98 − 125,74 − 303(1,99194 − 0,4368]  
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𝐸̇𝑥ℎ𝑎𝑣𝑎,𝑔𝑖𝑟𝑖ş =  −421,330  

ɳ𝚤𝚤 = 1 −
33,936

−(0,103−421,330)
  

ɳ𝚤𝚤 = % 91,9  

Yukarıdaki sonuçtan görüleceği üzere ortam sıcaklığı 10 °C olduğunda verim 

%90,7, 25 °C olduğunda verim %91,7 ve 30 °C olduğunda verim %91,9 olduğu 

gözlenmektedir. Bu şekilde ortam sıcaklığı arttırılarak sistemin verimini iyileştirmek 

mümkündür.  

Görsel 3.2: Kayıp Ekserji - Ortam Sıcaklığı Grafiği 
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Görsel 3.3: Verim Ekserji - Ortam Sıcaklığı Grafiği 
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DÖRDÜNCÜ BÖLÜM 

SONUÇ DEĞERLENDİRME VE ÖNERİLER 
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4.1. SONUÇ, DEĞERLENDİRME VE ÖNERİLER 

Bütün sanayi kuruşları arasında dünya pazarında arz talep oranlarının 

artmasından dolayı rekabet ortamı oluşmuştur. Bu nedenle taleplere cevap verebilmek 

adına sanayi kuruşları üretim miktarlarını arttırmak ve ortaya çıkan ürünün kalitesini 

iyileştirmek adına çeşitli Ar-Ge çalışmalarında bulunmuşlardır. Bahsi geçen Ar-Ge 

çalışmalarının başında gelen ve yüksek önem derecesine sahip olan madde enerji 

verimliliği olmaktadır. 

Bu çalışmada, turbo kompresörlerin dünya pazarında tercih edilmesinde önemli 

rol oynayan enerji verimliliği iyileştirmek adına prosesin farklı çevre koşullarında 

ekserji analizinde nasıl etkilendiğini göstermek için analizler yapılmıştır. 

 Çalışmada üç farklı ortam şartına bağlı olarak ekserji analizleri yapılmıştır. Bu 

ortamlar 10 °C, 25 °C, 30 °C hava sıcaklıkları olarak varsayılmıştır.  

Olumlu olarak elde edilen bulgular; 

 Sırasıyla her bir ortam için analiz sonuçlarına göre verim oranları %90,7, %91,7, 

%91,9 olup, çevre sıcaklığının artmasıyla birlikte turbo kompresörün veriminin 

arttığı ortaya koyulmuştur. 

 Farklı çalışma şartlarındaki turbo kompresörlerin çalışma odaları için 

iklimlendirme çalışmaları yapılabilir dolayısıyla bu şekildeki bir çalışma gerek 

verim artırımı gerekse bakım maliyetleri açısından aydınlatıcı olacaktır. 

Olumsuz olarak elde edilen bulgular; 

 Turbo kompresörlerde çalışma ortam sıcaklığı belirli bir seviyenin üzerine 

çıktığı zaman proses sonucu üretilen sıkıştırılmış havanın daha sıcak olmasına 

sebep olacağı düşünülmektedir. 

 Aynı zamanda çalışma ortam sıcaklığındaki artış turbo kompresörün hayati 

önem arz eden elemanlarında ömür azalmasına sebep olarak, toplam çevrim 

sayısını da düşürecektir. 

Bu çalışma teorik esaslı olup, daha sonraki teorik veya deneysel çalışmalar için altyapı 

oluşturması beklenmektedir. 

 Turbo kompresörlerde verim analizi son derece önemli bir çalışma konusu olup, 

yapılan çalışma bundan sonraki deneysel çalışmalarla desteklenerek söz konusu 

elemanların farklı çalışma şartları için ömürleri incelenebilir. 
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 Endüstriyel uygulamalarda ortam sıcaklığını koruyabilmek ve kayıpları 

azaltmak için kanopi denilen kabin sistemi kullanılmaktadır. Aynı zamanda 

kanopi denilen kabin sisteminin kullanılması sadece verim artırımı değil aynı 

zamanda ses yalıtımına da katkı sağlamaktadır. İleriki çalışmalarda bu gibi 

sistemlerin tasarımı üzerine çalışılması olağan görülmektedir. 
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Ek-1: Doymuş Su – Sıcaklık Tablosu 

 

Kaynak: Çengel, Boles ve Kanoğlu, 2011. 
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Ek-2: Doymuş Su – Basınç Tablosu 

 

Kaynak: Çengel vd., 2011. 
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Ek-3: Sıkıştırılmış Sıvı Buharı 

 

Kaynak: Çengel vd., 2011. 
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Ek-4: Havanın Mükemmel Gaz Özellikleri 

 

Kaynak: Çengel vd., 2011. 
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