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Özet  
 

Isı pompaları evsel uygulamalarda ısı ihtiyacının karşılanmasında fosil kökenli yakıtlara bir alternatif 

olarak gözükmektedir. Isı pompası çevriminde yaygın olarak kullanılan soğutucu akışkanlar, CFC ve 

HCFC bileşikleridir. Bu soğutucu akışkanların küresel ısınma ve ozon tabakasına zarar verme gibi 

olumsuz çevresel etkileri söz konusudur. Bu gazların ozon delme potansiyeli (ODP) ve küresel ısınma 

etkisi(GWP) oldukça fazladır. Bu nedenle günümüzde doğal soğutucu akışkanların önemi gittikçe 

artmaktadır. CO2 soğutucu akışkanı ODP=1 ve GWP=0 olan bir soğutucu akışkandır. Bu 

özelliklerinden dolayı CO2 gelecekte çok kullanılacak bir soğutucu akışkan olacağı tahmin 

edilmektedir. Bu çalışmada, CO2 soğutucu akışkan ile çalışan bir ısı pompasının soğutma ve ısıtma 

karakteristikleri analiz edilmiştir. Elde edilen sonuçlara göre optimum gaz basıncı, gaz soğutucu çıkış 

sıcaklığı ile büyük miktarda, buharlaşma sıcaklığı ile küçük miktarda artış göstermektedir. 

Buharlaşma sıcaklığı artıkça ısıtma tesir katsayısı artmakta, gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça ısıtma 

tesir katsayısı azalmaktadır.  

 

Anahtar Kelimeler: Soğutma çevrimi, ısı pompası, karbondioksit 

 

Abstract 

 
Heat pump applications are seen as an alternative to fossil fuels based heating systems.. Widely used 

refrigerants in the heat pump cycle are CFC and HCFC compounds. They cause negative environmental 

impacts such as global warming and depletion of the ozone layer. Ozone depleting potential (ODP) and global 

warming potential (GWP) of these gases are quite high. Therefore the importance of natural refrigerants is 

increasing rapidly. CO2 emerges as a refrigerant which has low ODP (1) value and low GWP (0) value. 

compressor, heat exchanger and other equipments have been working to produce CO2 compatible products.In 

this study   the characteristics of a heatpump which use CO2 as a refrigerant have been analyzed. According to 

the obtained results ; the increase of optimum gas cooler pressure largely depending on  gas cooler outlet 

temperature but smaller depending on evaporating temperature. The coefficient of performans increases while 

the evaporation temperature increases. The coefficient of performans decreases while the gas cooler outlet 

temperature increases. 
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1. Giriş  

 

Son yıllarda fosil esaslı enerji kaynaklarının tükenmeye yüz tutması, alternatif enerji 

kaynaklarının kullanılması ve küresel ısınma sebebiyle çoğu dünya ülkesi atmosfere olan 

salınımların azaltılması yönünde çalışmalar yapmaktadır. Bu amaçla konfor şartlarının 

sağlanmasında, fosil yakıtlarla çalışan ısıtma sistemleri haricinde, alternatif ısıtma ve buna bağlı 

olarak da soğutma sistemleri ortaya konmuştur. Isı pompaları, enerji tasarrufu ve çevresel 

kaynakların kullanılması açısından bugün daha çok tercih edilmeye başlanmıştır[1]. 

 

Bilindiği üzere ısı pompaları hava, su ve toprak kaynaklı olarak çalışmaktadır. Müstakil 

konutlarda toprak kaynaklı ısı pompaları, son yıllarda daha çok tercih edilir olmuştur. Genelde 

yüksek verimli ve pahalı olması nedeniyle özel bir müşteri profili olan bu sistem, son 15 yılda 

sağladığı enerji tasarrufu nedeniyle, artan kullanım ve ucuzlayan fiyatlarla çok farklı bir 

kullanıma oturmuştur. Bugün toprak kaynaklı ısı pompaları Avrupa Amerika’da enerji amaçlı ve 

Amerika da tasarruf olarak devlet ve çevre örgütlerince tavsiye edilen bir sistem niteliğine 

kavuşmuştur. Ülkemizde de son zamanlarda villa ve müstakil evlerde bu sistemin kullanımı 

yaygınlaşmaktadır. Toprak kaynaklı ısı pompalarında, birçok soğutucu akışkan kullanılmaktadır. 

Küresel ısınma nedeniyle, soğutma sistemleri ve ısı pompalarında alternatif soğutucu akışkan 

kullanımı giderek yaygınlaşmaktadır. Bu akışkanlardan biri de CO2 olup, son yıllarda özellikle 

ticari tip soğutucularda kullanımı giderek yaygınlaşmıştır [1]. Isı transfer kapasitesinin yüksek 

olması ve diğer soğutkanlara nazaran çevreyi bir akışkan olması nedenlerinden ötürü üzerinde 

birçok çalışma yapılan ve yapılmaya devam edilen araştırmacıların ilgi odağındaki bir konudur.  

Kauf(1999) yapmış olduğu çalışmada CO2 soğutma çevriminin grafiksel ve simulasyon olarak 

gaz soğutucunun optimum basınç değerlerini araştırmış ve çevre havası sıcaklığına göre 

değişimini incelemiştir[2]. CO2 nin soğutucu akışkan olarak yıllara bağlı hangi alanlarda ne kadar 

kullanımının arttığını Pearson (2005) yaptığı çalışmada ayrıntılı olarak belirtmiştir[3]. Benzer bir 

şekilde CO2 soğutma çevrimlerinin farklı çalışma durumlarındaki termodinamik analizleri 

Akdemir Ö.,Güngör A. (2009) tarafından yapılmıştır.Çalışmada, performans değerlerinin 

değişimlerini inceleyerek, maksimum performans değerlerini sağlayan optimum gaz soğutucu 

basınçlarını değişik çalışma koşulları için hesaplamışlar ve sonuçları grafikler halinde 

sunmuşlardır[4]. Özgür A.E. ve arkadaşları (2009) “Kritik Nokta Üstü Çevrimli C02 Soğutma 

Sistemlerinde Optimum Gaz Soğutucu Basıncı: Yeni Bir Korelâsyon” isimli çalışmalarında 

transkritik çevrim için optimum gaz soğutucu basıncına bağlı kolerasyon ile kendi elde ettikleri 

kolerasyonun karşılaştırmışlardır[5].  Özgür A.E. ve Bayrakçı H.C., (2010)  kritik nokta üstü 

çevrim ile çalışan, tek kademeli, CO2 soğutkanlı bir ısı pompası teorik olarak modellemiştir. Isı 

pompasının ekserji verimi elde ederek ve gaz soğutucudan çıkan CO2’in sıcaklığının sistemin 

ekserji verimine olan etkisi sunmuştur. Buharlaşma sıcaklığı aralığı olarak -10 C ile +10 C 

seçmiştir. Hesaplamaları bir bilgisayar programı yardımı ile (EES-Engineering Equation Solver) 

yapmış, elde edilen sonuçlar grafiksel olarak vermiştir[6]. Acül H. ve arkadaşları, (2011) CO2 li 

soğutma çevrimini ve ekipmanlarını detaylı olarak tanıtmış ve bunların tasarım esaslarını 

belirtmişlerdir[7]. 

 

Yapılan bu çalışmada da konu ile ilgili literatürdeki çalışmalara paralel olarak -15ºC ile 0 ºC  

buharlaşma ve 30ºC ile 45ºC gaz soğutucu çıkış sıcaklık değerleri aralığında optimum gaz 
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soğutucu basınçları belirlenerek ısı pompasının ITK ve STK değerleri elde edilmiş sonuçlar 

grafikler halinde sunulmuştur.  

 

2. Materyal ve Metot 

 

Kritik nokta üstü CO2 soğutucu akışkanlı bir ısı pompası performansının hesaplanması için tek 

kademeli bir çevrim ele alınmıştır. Çevrimin ln P-h diyagramı Şekil 1’de görülmektedir. 

 

Şekil 1.Transkritik CO2 Çevrimi lnP-h Diyagramı 

 

Şekil 1’de görülen 1-2 arası evaporatörde sabit basınçta buharlaşma, 2-3 arası kompresörde 

izentropik sıkıştırma, 3-4 arası gaz soğutucuda sabit basınçta ısı atımı, 4-1 arası ise genleşme 

valfinde sabit entalpide genişleme aşamalarıdır.  

 

Subkritik çevrimde 3-4 noktaları sabit basınç ve sıcaklıkta yoğuşma işidir. Ancak transkritik 

çevrimde bu noktalar kritik noktanın üzerinde olduğu için akışkanda faz değişikliği meydana 

gelmez. Bu sebeple subkritik çevrimdeki kondenserin yerini transkritik çevrimde gaz soğutucu 

alır. Diğer ekipmanların isim ve görevlerinde herhangi bir değişiklik yoktur.  

 

Transkritik çevrimde kompresörden elde edilecek basınç (Pgs) ve gaz soğutucudan akışkanın çıkış 

sıcaklığı (T4)  ve buharlaşma sıcaklığı (Tb) sistemin performansını önemli şekilde etkileyen 

parametrelerdir. Kompresörün izentropik verimleri Robinson ve Groll tarafından verilen (1) 

numaralı ifade ile hesaplanmıştır. 
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(1) nolu denklemde verilen     optimum gaz soğutucu basıncı olarak nitelendirilir. Sistemin 

enerji verimi  belirli bir gaz soğutucu basıncında optimuma ulaşır. Bu optimum değerin 

bulunabilmesi için sistemin diğer tasarım parametrelerinin de bilinmesi gerekir. Optimum gaz 

basıncının bulunmasına yönelik literatürde çeşitli çalışmalar bulunmaktadır. Optimum gaz 

basıncılarının bulunmasında Özgür, A.E., tarafından verilen (2) numaralı kolerasyon ifadesi 

kullanılmıştır. 

 

             (           )  (           )  (        (  )
 )  

            (         (  )
 )                                                                                                  (2) 

 

Optimum gaz soğutucu basınçları, buharlaşma sıcaklık değerleri (Tb) sırasıyla -15 ºC, -10 ºC, 

-5 ºC, 0 ºC  ve gaz soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ise 30 ºC ile 45 ºC sıcaklık aralığında 

hesaplanarak bulunmuş ve aynı parametrelere göre (1) nolu ifade kullanılarak izentropik 

verimlerde hesaplanmıştır. 

 

Gaz soğutucu, evaparatör, ve kompresörün enerji değerleri özgül olarak hesaplanmıştır. 

Gerekli olan entalpi değerleri “COOLPACK” isimli yazılımdan elde edilmiştir. Enerji 

ifadeleri sırasıyla şöyledir. 

 

Evaporatör; 

 

qb = ( h2-h1)                                                                                                                             (3) 

 

Kompresör; 

 

   
(      )

  
                                                                                                                          (4)       

 

   
(      )

(     )
                                                                                                                           (5) 

 

Burada  h3s kompresörün izentropik sıkıştırması sonucu elde edilecek entalpi değeridir. 

 

Gaz soğutucu; 

 

qgs = ( h3-h4 )                                                                                                                           (6) 

 

Genleşme valfi; 

 

h4 = h1                                                                                                                                                                                                       (7) 

 

 

Termodinamiğin birinci kanunu sonucu elde edilecek ısıtma tesir katsayısı (ITK) ve soğutma 

tesir katsayısı (STK) ise sırasıyla; 
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Isı pompası sisteminin yukarıda verilen parametre ve eşitlikler kullanılarak enerji değerleri 

bulunmuştur. 

 

 

3. Bulgular  

 

Şekil 2’de gaz soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ve buharlaşma sıcaklıklarına (Tb)  göre optimum 

gaz soğutucu basınçlarının (Pgs) değişimi görülmektedir. Gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça 

optimum gaz basıncında artış meydana gelmektedir. Benzer şekilde buharlaşma sıcaklığı da 

artığında optimum gaz soğutucu basıncı artmaktadır. Ancak şekilden de görüleceği üzere 

optimum gaz basıncına gaz soğutucu çıkış sıcaklığı buharlaşma sıcaklığından daha fazla etki 

etmektedir. 

 

 

” 

 

Şekil 2. T4 ve Tb ye göre Pgs değerlerinin değişimi 

 

Şekil 3’de ise soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ve buharlaşma sıcaklıklarına (Tb)  göre ITK 

değerlerinin değişimi görülmektedir. En yüksek ısıtma tesir katsayısı Tb= 0ºC de ve T4=30ºC de 

elde edilmektedir. Gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça sistemin ısıtma tesir katsayısı belirgin bir 

şekilde düşmektedir. Ancak buharlaşma sıcaklığı artıkça sistemin ısıtma tesir katsayısı 
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artmaktadır. Analizler termodinamiğin birinci kanununa göre yapıldığından soğutma tesir 

katsayısı ısıtma tesir katsayısından 1 eksik değerlerde çıkacaktır. Soğutma tesir katsayısı için 

ayrıca bir grafik verilmemiştir.  

 

 

” 

 

Şekil3. T4 ve Tb ye göre ITK değerlerinin değişimi 

 

Şekil 4’de ise soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ve buharlaşma sıcaklıklarına (Tb)  göre gaz 

soğutucu kapasitesi (qgs) değerlerinin değişimi görülmektedir. Sistem analizi yapılırken 

değişkenlere göre optimum gaz soğutucu basınçları belirlenip bu optimum gaz soğutucu 

basınçlarına göre verim hesapları yapılmıştır. Dolayısıyla şekilden de görülebileceği gibi gaz 

soğutucu kapasitesi gaz soğutucu çıkış sıcaklığından pek fazla etkilenmemiştir. Ancak 

buharlaşma sıcaklığı gaz soğutucu kapasitesini belirgin bir şekilde etkilemektedir. Buharlaşma 

sıcaklığı azaldıkça gaz soğutucu kapasitesinde artış meydana gelmektedir. 
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” 

 

Şekil4. T4 ve Tb ye göre qgs değerlerinin değişimi 

 

Şekil 5’de ise soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ve buharlaşma sıcaklıklarına (Tb)  göre 

buharlaştırıcı (qb)  kapasitesinin değişimi görülmektedir. En yüksek buharlaştırıcı kapasitesine 

Tb= -15ºC de ve T4=30ºC şartında ulaşılmıştır. Gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça buharlaştırıcı 

kapasitesi azalmış, buharlaşma sıcaklığı düştükçe de tersi şekilde buharlaşma kapasitesi artmıştır. 

 

 

” 

Şekil5. T4 ve Tb ye göre qb değerlerinin değişimi 

 

Şekil 6’de ise soğutucu çıkış sıcaklıkları (T4) ve buharlaşma sıcaklıklarına (Tb)  göre 

kompresörün harcadığı enerji (wk)  değişimi görülmektedir. Gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça 
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kompresörün harcadığı enerji miktarı artmakta, buharlaşma sıcaklığı artıkça kompresörün 

harcadığı enerji miktarı düşmektedir. En yüksek kompresör işine Tb= -15ºC de ve T4=45ºC 

şartında ulaşılmıştır 

 

 

” 

Şekil 6. T4 ve Tb ye göre wk değerlerinin değişimi 

 

Şekil 7’de tüm bu değişimler tek bir grafikte üç boyutlu olarak gösterilmiştir. Buharlaşma 

sıcaklığı artıkça ısıtma tesir katsayısı artmakta, gaz soğutucu çıkış sıcaklığı artıkça ısıtma tesir 

katsayısı azalmaktadır. Basınç değişimi için aynı durum söz konusu değildir. Bunun sebebi ise 

sistem analizi yapılırken basınç bağımsız değişken olarak ele alınmamıştır. Şekil 7.’de görülen 

basınç değerleri buharlaşma sıcaklığı ve gaz soğutucu çıkış sıcaklığına göre optimum gaz 

soğutucu basınç değerleridir. Yani buharlaşma sıcaklık ve gaz soğutucu çıkış sıcaklıklarına göre 

optimum gaz soğutucu basınçları belirlenmiş bu optimum gaz soğutucu basınç değerlerine göre 

sistemin performansı incelenmiştir.  
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Şekil7. T4 ve Tb ye göre Pgs ve ITK değerlerinin değişimi 

 

 

 

4. Sonuçlar ve Öneriler  

 

Ozon tabakasına zarar vermesi ve küresel ısınmaya etkileri nedeniyle CFC ve HCFC 

bileşimlerinden oluşan soğutucu akışkanların kullanımlarının uluslararası protokollerle 2030 

yılında tamamen kaldırılması planlanmaktadır.  Dolayısıyla ısıtma ve soğutma sektöründe CO2 

nin kullanımının artması öngörülmektedir. 

 

CO2 ısı pompası sisteminden iyi bir performans alabilmek için öncelikle sistemin sınır koşulları 

olan buharlaşma sıcaklığı ve gaz soğutucu çıkış sıcaklığı belirlenmeli sonra bu koşullara göre 

optimum gaz soğutucu basıncı tayin edilerek sistem ekipmanları seçilmelidir. Sistem bu sınırlar 

içinde çalıştırılmalıdır. Çünkü gaz soğutucu basıncının optimum değerden alçak olduğunda da 

yüksek olduğunda da sistemin performansında düşüş meydana gelmektedir. 
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