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ÖZ 

 
 

Bu çalışmada, Adana ili koşullarında 200 m² büyüklüğündeki bir müstakil konutun ısıtılmasına yönelik 

olarak hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası sistemlerinin termodinamik ve termoekonomik 

performansları karşılaştırmalı olarak incelenmiştir. Çalışmada soğutucu akışkan olarak R290 kullanılmış; 
2015-2025 yılları arasındaki ısıtma sezonuna (Kasım-Mart) ait meteorolojik veriler esas alınarak her bir 

ısı kaynağına karşılık gelen tasarım sıcaklıkları belirlenmiştir. Bu kapsamda enerji ve ekserji analizleri 

gerçekleştirilmiş, kondenser sıcaklığı (35-50 °C) ile kompresör izentropik veriminin (%70-%85) sistemin 
termodinamik performansı üzerindeki etkileri değerlendirilmiştir. Ayrıca ekonomik analiz kapsamında, 

seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti ile basit geri ödeme süresi karşılaştırmalı olarak incelenmiştir. Analizler 

sonucunda, su kaynaklı ısı pompasının incelenen çalışma koşullarında en yüksek COP (Performans 
Katsayısı) değerine ve ekserji verimine ulaştığı; hava kaynaklı sistemin ise düşük kaynak sıcaklığı 

nedeniyle en düşük termodinamik performansı gösterdiği belirlenmiştir. Buna bağlı olarak, hava kaynaklı 

ısı pompasının seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti (0.0741 USD/kWh) diğer ısı kaynaklı sistemlere kıyasla 
daha yüksek gerçekleşmiştir. Hava kaynaklı sistemin düşük ilk yatırım maliyeti sayesinde düşük 

kondenser sıcaklıklarında en kısa geri ödeme süresi 4.33 yıl olarak hesaplanmıştır; ancak kondenser 
sıcaklığının yükselmesiyle bu avantaj ortadan kalkarak geri ödeme süresi 4.66 yıla çıkmıştır. 
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ABSTRACT 

 
 

In this study, the thermodynamic and thermoeconomic performances of air-, water-, and ground-source 
heat pump systems designed for heating a 200 m² detached residential building under the climatic 

conditions of Adana, Turkey, were comparatively investigated. R290 was selected as the refrigerant, and 

the design temperatures for each heat source were determined based on meteorological data from the 2015-
2025 heating seasons (November-March). Within this scope, energy and exergy analyses were conducted, 

and the effects of condenser temperature (35-50 °C) and compressor isentropic efficiency (70-85%) on the 

thermodynamic performance of the systems were evaluated. Additionally, the levelized heating cost and 
simple payback period were comparatively assessed as part of the economic analysis. The results revealed 

that the water-source heat pump achieved the highest COP (Coefficient of Performance) and exergy 

efficiency values under the investigated operating conditions, whereas the air-source system exhibited the 
lowest thermodynamic performance due to its lower source temperature. Accordingly, the levelized 

heating cost of the air-source heat pump (0.0741 USD/kWh) was higher than those of the other heat source 

alternatives. Thanks to the low initial investment cost of the air-source system, the shortest payback period 
was calculated as 4.33 years at low condenser temperatures; however, as the condenser temperature 
increased, this advantage disappeared and the payback period rose to 4.66 years. 
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Giriş 

Artan nüfus, sanayileşme ve yükselen yaşam standartları, 

küresel enerji talebini sürekli artırmakta ve mevcut enerji 

kaynaklarının daha verimli ve sürdürülebilir biçimde 

kullanılmasını gerektirmektedir. Fosil yakıtların çevresel 

etkilerinin belirginleşmesi ve düşük karbonlu çözümlere 

duyulan ihtiyacın artması, enerji sistemlerinde yenilenebilir 

ve yüksek verimli teknolojilere yönelimi hızlandırmıştır. 

Elektrik üretiminde yenilenebilir enerji kullanımının 

yaygınlaşmasına karşın, ısıtma-soğutma sektöründe fosil 

yakıt ağırlığının devam etmesi alternatif ısıtma 

teknolojilerinin önemini artırmaktadır. Bu doğrultuda, 

yenilenebilir enerji kaynaklarından yararlanabilen ve yüksek 

verimlilik sunan ısı pompası sistemleri öne çıkan 

seçeneklerden biri hâline gelmiştir. 

Isı pompaları, düşük sıcaklıktaki çevresel kaynaklardan 

(hava, su, toprak) aldıkları ısıyı daha yüksek sıcaklık 

seviyelerine taşıyarak ısıtma ve soğutma sağlayan yüksek 

verimli sistemlerdir. Enerji tasarrufu sağlamaları, düşük 

karbon emisyonu üretmeleri ve farklı iklim koşullarında 

güvenilir şekilde çalışabilmeleri sayesinde hem konutlarda 

hem de endüstriyel uygulamalarda giderek daha fazla tercih 

edilmektedir. Bununla birlikte, ısı pompalarının performansı; 

evaporasyon ve kondenzasyon sıcaklıkları, bölgesel iklim 

koşulları ve kullanılan soğutucu akışkanın özellikleri gibi pek 

çok parametreye bağlı olarak önemli ölçüde değişmektedir 

[1],[2]. Bu nedenle, farklı ısı kaynaklarının ve çeşitli 

soğutucu akışkanların performans üzerindeki etkilerini 

inceleyen karşılaştırmalı çalışmalar literatürde geniş yer 

bulmaktadır. Mevcut çalışmalar ayrıca, enerji analizlerinin 

yanında ekserji ve ekonomik analizlerin de sistem 

performansının daha kapsamlı değerlendirilmesi açısından 

önemli olduğunu göstermektedir [3],[4]. 

Bu kapsamda, literatürde ısı pompalarının enerji, ekserji ve 

ekonomik performansını farklı çalışma koşulları, soğutucu 

akışkanlar ve çevrim konfigürasyonları altında inceleyen çok 

sayıda çalışma bulunmaktadır. Raad ve ark. [5], buhar üretimi 

amacıyla kullanılan tek kademeli bir ısı pompasının 

performansını geliştirmek için enerji, ekserji ve ekonomik 

analizleri bir arada ele alan sistematik bir yöntem önermiştir. 

Çalışma kapsamında önerilen bu yöntemin daha etkili tasarım 

iyileştirmeleri sunduğu ve iç ısı değiştiricisi kullanımının 

COP değerini 2.3’ten 2.8’e yükselterek toplam maliyeti 

belirgin ölçüde azalttığı belirlenmiştir. 

Bilen ve Demir [6], Ankara’nın Gölbaşı ilçesinde konut 

ısıtmasına yönelik hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompalarını 

beş farklı soğutucu akışkan için karşılaştırmalı olarak 

değerlendirmiştir. Elde ettikleri sonuçlar, en yüksek COP 

değerinin toprak kaynaklı sistemlerde, en yüksek ekserji 

veriminin ise hava kaynaklı sistemlerde gerçekleştiğini 

ortaya koymuş; tüm kaynak türlerinde en iyi performansı 

gösteren akışkanın R600a olduğunu göstermiştir. Vidinlioğlu 

ve Cimşit [7], R410A kullanılan su kaynaklı bir ısı 

pompasının yaz ve kış çalışma koşullarını incelemiş ve sistem 

performansının sıcaklık seviyelerinden önemli ölçüde 

etkilendiğini ortaya koymuştur. Kış modunda kondenser 

sıcaklığının artması COP değerinin düşmesine ve ekserji 

yıkımının artmasına yol açarken; yaz modunda evaporatör 

sıcaklığının yükselmesi COP değerini artırmış ve ekserji 

yıkımını azaltmıştır. 

Soğutucu akışkan seçimi, ısı pompası sistemlerinin hem 

termodinamik performansı hem de çevresel etkileri açısından 

kritik bir tasarım parametresidir [8]. Sentetik akışkanlara 

yönelik düzenleyici kısıtlamaların artması, düşük küresel 

ısınma potansiyeline (GWP) sahip alternatif akışkanların 

tercih edilmesini teşvik etmiş ve özellikle R290 (propan) son 

yıllarda öne çıkan bir seçenek hâline gelmiştir. R290, 

hidrokarbon esaslı doğal bir soğutucu akışkan olup, düşük 

küresel ısınma potansiyeline (GWP = 3) ve sıfır ozon tüketim 

potansiyeline (ODP = 0) sahiptir. Yüksek gizli buharlaşma 

ısısı ve uygun termofiziksel özellikleri sayesinde ısı pompası 

uygulamalarında yüksek performans sunabilmektedir. Bu 

kapsamda Zou ve Yu [9], düşük sıcaklıklarda R290 kullanılan 

hava kaynaklı ısı pompalarının performansını artırmak 

amacıyla buhar enjeksiyonu, ejektör ve alt soğutucuyu bir 

arada içeren geliştirilmiş bir çevrim önermiş; çalışma 

sonuçları bu bileşenlerin birlikte kullanılmasıyla kapasite 

artışı, genleşme kayıplarının geri kazanımı ve COP değerinde 

anlamlı bir iyileşme elde edildiğini ortaya koymuştur. 

Sulaiman ve ark. [10], düşük sıcaklıklı iklim koşullarında 

R290 kullanılan gelişmiş bir ejektörlü ısı pompası çevrimi 

geliştirmiş ve ejektör entegrasyonunun ısıtma kapasitesini 

yaklaşık %15 artırarak COP değerinde belirgin bir iyileşme 

sağladığını belirlemiştir.  

Yüksek sıcaklıklı ısı pompası sistemlerinin performansını 

farklı tasarım ve uygulama koşulları altında inceleyen 

çalışmalar literatürde geniş yer tutmaktadır. Wu ve ark. [11], 

yüksek sıcaklıklı bir ısı pompası sisteminde plaka tip ısı 

değiştiriciler için kullanılan farklı iki fazlı ısı transferi 

korelasyonlarının sistem performansı üzerindeki etkisini 

araştırmıştır. Bu kapsamda, sistemin enerji, ekserji, 

ekonomik ve çevresel analizleri gerçekleştirilmiştir. Elde 

edilen sonuçlar, ısı pompası sistemlerinde ısı değiştirici 

tasarımında kullanılan korelasyon seçiminin sistem 

performansının doğru değerlendirilmesi açısından kritik 

öneme sahip olduğunu ortaya koymuştur. Sadeghi ve ark. 

[12], bölgesel ısıtma sistemlerinden sağlanan yaklaşık 85 °C 

seviyesindeki ısının, yüksek sıcaklıklı ısı pompası 

kullanılarak buhar üretiminde kullanımını incelemiştir. 

Çalışmada, farklı açık ve kapalı çevrim konfigürasyonları için 

enerji ve ekonomik analizler gerçekleştirilerek sistem 

performansları karşılaştırılmıştır. Elde edilen sonuçlar, 

özellikle düşük maliyetli veya ücretsiz ısı kaynaklarının 

mevcut olduğu durumlarda, yüksek sıcaklıklı ısı pompası 

sistemlerinin geleneksel buhar kazanlarına rekabetçi bir 

alternatif sunduğunu ortaya koymuştur. 

Transkritik CO₂ ısı pompası sistemlerinin performansını 

farklı çalışma koşulları ve sistem konfigürasyonları altında 

inceleyen çalışmalar son yıllarda artış göstermektedir. Wei ve 

ark. [13], soğuk iklim koşullarında çalışan hava kaynaklı 

transkritik CO₂ ısı pompası destekli su ısıtma sistemlerinin 

enerji ve ekserji performansını deneysel ve sayısal olarak 

incelemiştir. Çalışmada, ortam sıcaklığı, kompresör hızı ve 

çalışma basıncının COP ve ekserji verimi üzerindeki etkileri 

değerlendirilmiştir. Elde edilen sonuçlar, çalışma koşulları ve 

bileşen performanslarının transkritik CO₂ ısı pompası 

sistemlerinin termodinamik verimliliği üzerinde belirleyici 

rol oynadığını ortaya koymuştur. Wang ve ark. [14], 

mekânsal ısıtma amacıyla kullanılan hava kaynaklı 

transkritik CO₂ ısı pompası sistemlerini, eşanjörlü ve 

eşanjörsüz konfigürasyonlar için karşılaştırmalı olarak 
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incelemiştir. Çalışma kapsamında sistemin enerji, ekserji ve 

termoekonomik analizleri gerçekleştirilmiştir. Elde edilen 

sonuçlar, sistemde eşanjör kullanılması durumunda COP ve 

ekserji veriminin arttığını göstermiştir. Ayrıca, eşanjörün 

yatırım maliyetini artırmasına rağmen toplam ekserji 

maliyetini düşürdüğü ve sistemi termoekonomik açıdan daha 

avantajlı hâle getirdiği belirlenmiştir. Zhang ve ark. [15], çift 

ısı kaynaklı transkritik CO₂ ısı pompası sistemlerinde ejektör 

entegrasyonunun enerji, ekserji ve termoekonomik 

performans üzerindeki etkisini incelemiş ve sistemi 

geleneksel transkritik CO₂ ısı pompası ile karşılaştırmıştır. 

Elde edilen sonuçlar, ejektör entegrasyonu ve ilave ısı 

kaynağı sayesinde sistemin ısıtma kapasitesi, COP ve ekserji 

veriminin iyileştiğini ortaya koymuştur. Ayrıca, sistemin 

termoekonomik açıdan daha avantajlı olduğu belirlenmiştir. 

Literatürde, farklı ısı kaynaklı ısı pompası sistemlerinin 

bölgeye özgü uzun dönemli meteorolojik veriler kullanılarak 

karşılaştırıldığı çalışmalar sınırlıdır. Ayrıca, bu sistemlerin 

aynı tasarım kapasitesi altında bütüncül biçimde 

değerlendirildiği çalışmaların sayısı da oldukça azdır. Bu 

çalışmada, Adana bölgesinde yer alan 200 m² 

büyüklüğündeki bir müstakil konutun ısıtma sezonu koşulları 

için, farklı ısı kaynaklarını kullanan ısı pompası sistemlerinin 

termodinamik ve termoekonomik performansları kapsamlı 

biçimde değerlendirilmiştir. Analizlerde, Adana iline ait 

2015-2025 yıllarını kapsayan ısıtma sezonu meteorolojik 

verileri kullanılmıştır. Farklı kondenser sıcaklıkları ve 

kompresör izentropik verimleri altında enerji ve ekserji 

analizleri gerçekleştirilmiş; seviyelendirilmiş ısıtma 

maliyetleri ile basit geri ödeme süreleri hesaplanarak 

sistemlerin ekonomik uygulanabilirliği ortaya konmuştur. Bu 

çalışma kapsamında, farklı ısı kaynaklı sistemlerin bölgesel 

iklim koşullarını temsil eden uzun dönemli gerçek veriler 

kullanılarak ve tutarlı çalışma kabulleri altında karşılaştırmalı 

olarak incelenmesi, literatürdeki çalışmaların 

genişletilmesine katkı sunmakta ve çalışmanın yenilikçi 

yönünü oluşturmaktadır. 

Materyal ve Yöntem 

Isı pompası çevrimi temel olarak kompresör, kondenser, 

kısılma vanası ve evaporatör olmak üzere dört ana bileşenden 

oluşmaktadır. Çevrimde soğutucu akışkan önce kompresörde 

sıkıştırılarak yüksek basınç ve sıcaklık seviyesine çıkarılır. 

Ardından kondenserde çevreye ısı atarak yoğuşur ve doymuş 

sıvı hâline geçer. Daha sonra kısılma vanasında genleşerek 

basıncı ve sıcaklığı düşürülür. Son aşamada düşük basınçlı 

soğutucu akışkan evaporatörde ısı kaynağından ısı çekerek 

buharlaşır ve çevrim tamamlanır. Isı pompası çevriminin 

tesisat şeması ve T-s diyagramı sırasıyla Şekil 1 ve Şekil 2’de 

verilmiştir. 

Çalışma kapsamında ısı pompası çevriminin analizleri için 

aşağıdaki kabuller yapılmıştır. 

• Sistemde meydana gelen basınç kayıpları ve basınç 

düşümleri ihmal edilmiştir. 

• Çalışma süresi boyunca ısı kaynaklarına ait termofiziksel 

özelliklerin zamana bağlı olarak değişmediği kabul 

edilmiştir. 

• Kompresörde gerçekleşen sıkıştırma işleminin adyabatik 

olduğu kabul edilmiştir. 

• Çevrimde dolaşan soğutucu akışkanın kütlesel debisinin 

sabit olduğu ve zamana bağlı olarak değişmediği kabul 

edilmiştir. 

• Soğutucu akışkanın kompresöre doymuş buhar hâlinde 

girdiği kabul edilmiştir. 

 

 

Şekil 1. Isı pompası çevriminin tesisat şeması. 

 

 
Şekil 2. Isı pompası çevriminin T-s diyagramı. 

 

Isı Pompası Çevriminin Enerji Analizi 

Isı pompası çevriminin enerji analizi için, termodinamiğin 

birinci kanunu temel alınarak her bir çevrim elemanına ait 

enerji dengesi oluşturulmuş ve ısıl performansları 

değerlendirilmiştir. 
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1-2s arasındaki izentropik kompresör işi aşağıdaki bağıntı 

kullanılarak hesaplanır. 

𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝𝑠
= 𝑚̇𝑠𝑎(ℎ2𝑠 − ℎ1) (1) 

Burada 𝑚̇𝑠𝑎 ısı pompasındaki soğutucu akışkan debisini ifade 

etmektedir. Gerçek kompresör işi ve kompresör çıkışındaki 

gerçek entalpi değeri ise aşağıdaki şekilde ifade edilir. 

𝜂𝑘𝑜𝑚𝑝,𝑠 =
𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝𝑠

𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝

=
ℎ2𝑠 − ℎ1

ℎ2 − ℎ1
 (2) 

Burada 𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝s
 izentropik kompresör işini, 𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝 gerçek 

kompresör işini ve 𝜂𝑘𝑜𝑚𝑝,𝑠 kompresörün izentropik verimini 

tanımlamaktadır. 2-3 arasında, kondenserde soğutucu 

akışkandan ısıtılacak ortama olan ısı geçişi aşağıdaki şekilde 

ifade edilir. 

𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑 = 𝑚̇𝑠𝑎 (ℎ2 − ℎ3) (3) 

4-1 arasında evaporatörde, kaynaktan ısı çekilerek soğutucu 

akışkana ısı verilmektedir. Kaynaktan çekilen ısı miktarı 

aşağıdaki bağıntı kullanılarak hesaplanır. 

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚̇𝑠𝑎 (ℎ1 − ℎ4) = 𝑚̇𝑘(ℎ𝑘𝑎𝑦𝑛𝑎𝑘𝑔
− ℎ𝑘𝑎𝑦𝑛𝑎𝑘ç

) (4) 

Burada 𝑚̇𝑘 ısı kaynağının debisini ifade etmekte olup, 

kaynakg ve kaynakç noktaları ise sırasıyla ısı kaynağının 

evaporatöre giriş ve çıkış noktaları olarak tanımlanmaktadır. 

Isı pompası çevriminin ısıtma performansı COP değeri ile 

ifade edilmektedir ve aşağıdaki bağıntı kullanılarak 

hesaplanır [11]. 

𝐶𝑂𝑃 =
𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑

𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝

 (5) 

Isı Pompası Çevriminin Ekserji Analizi 

Isı pompası çevriminin ekserji analizi için, termodinamiğin 

ikinci kanunundan yararlanılarak her bir çevrim elemanı için 

ekserji dengesi oluşturulmuş; ekserji yıkımları 

hesaplanmıştır. 

Çevrimdeki her bir nokta için özgül ekserji aşağıdaki şekilde 

ifade edilir [12]. 

𝑒𝑖 = ℎ𝑖 − ℎ0 − (𝑇0(𝑠𝑖 − 𝑠0)) (6) 

Burada 𝑇0 ölü hal sıcaklığını, ℎ0 ve 𝑠0 sırasıyla çevrimde 

kullanılan akışkanın ölü hal şartlarındaki özgül entalpisini ve 

entropisini ifade etmektedir. Çevrimdeki her bir nokta için 

ekserji akımı ise aşağıdaki bağıntı kullanılarak hesaplanır. 

𝐸𝑖 = 𝑚̇𝑖𝑒𝑖 (7) 

Çevrimdeki her bir proses için ekserji dengesi aşağıdaki 

şekilde ifade edilir. 

∑ 𝐸̇𝑔𝑖𝑟𝑖ş − ∑ 𝐸̇ç𝚤𝑘𝚤ş = 𝐼  ̇ (8) 

Burada 𝐼 ̇ ekserji yıkımını ifade etmektedir. Kompresördeki 

ekserji yıkımı aşağıdaki bağıntı kullanılarak hesaplanır. 

𝐼𝑘̇𝑜𝑚𝑝 = 𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝 + (𝐸̇1 − 𝐸̇2) (9) 

Burada 𝐼𝑘̇𝑜𝑚𝑝  kompresördeki ekserji yıkımını 

tanımlamaktadır. Kondenserdeki ekserji yıkımı ise aşağıdaki 

şekilde ifade edilir. 

𝐼𝑘̇𝑜𝑛𝑑 = 𝐸̇2 − 𝐸̇3 − 𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑 (1 −
𝑇0

𝑇3
) (10) 

Burada 𝐼𝑘̇𝑜𝑛𝑑  kondenserdeki ekserji yıkımını ifade 

etmektedir. Kısılma vanasındaki ekserji yıkımı aşağıdaki 

bağıntı kullanılarak hesaplanır. 

𝐼𝑘̇𝑣 = 𝐸̇3 − 𝐸̇4 (11) 

Burada 𝐼𝑘̇𝑣  kısılma vanasındaki ekserji yıkımını 

tanımlamaktadır. Evaporatördeki ekserji yıkımı ise aşağıdaki 

şekilde ifade edilir. 

𝐼𝑒̇𝑣𝑎𝑝 = (𝐸̇4 + 𝐸̇𝑘𝑎𝑦𝑛𝑎𝑘𝑔
) − (𝐸̇1 + 𝐸̇𝑘𝑎𝑦𝑛𝑎𝑘ç

) (12) 

Burada 𝐼𝑒̇𝑣𝑎𝑝  evaporatördeki ekserji yıkımını ifade 

etmektedir. Isı pompası çevriminin ekserji verimi aşağıdaki 

bağıntı kullanılarak hesaplanır [13]. 

𝜂𝑒𝑥 =
𝐸̇3

𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝

=
𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑 (1 −

𝑇0

𝑇3
)

𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝

 (13) 

Isı Pompası Çevriminin Termoekonomik Analizi 

Termoekonomik analiz, sistemdeki enerji dönüşümlerini 

bileşen maliyetleriyle ilişkilendirerek teknik ve ekonomik 

performansın birlikte değerlendirilmesini sağlar. Bu 

kapsamda, sistemi oluşturan her bir bileşenin toplam yatırım 

maliyetinin belirlenmesi gerekir. Bu maliyet, bileşenin ilk 

yatırım maliyeti ile bakım, onarım ve işletme giderlerinin 

toplamı olarak tanımlanır ve aşağıdaki şekilde ifade edilir. 

𝑍̇𝑘 = 𝑍̇𝑘
𝐼𝑌 + 𝑍̇𝑘

𝐵𝑂  (14) 

Burada 𝑍̇𝑘 komponentin toplam yatırım maliyetini, 𝑍̇𝑘
𝐼𝑌 ilk 

yatırım maliyetini, 𝑍̇𝑘
𝐵𝑂  ise bakım, onarım ve işletme 

maliyetini ifade etmektedir. 𝑍̇𝑘
𝐼𝑌 ilk yatırım maliyeti aşağıdaki 

bağıntı kullanılarak hesaplanır. 

𝑍̇𝑘
𝐼𝑌 =

𝐶̇𝑘𝐶𝑅𝐹

𝜏
 (15) 

Burada 𝐶̇𝑘 komponentin satın alma maliyetini, 𝐶𝑅𝐹 yatırım 

maliyeti geri kazanım oranını ve 𝜏 ise yıllık çalışma süresini 

tanımlamaktadır. Yatırım maliyeti geri kazanım oranı (CRF), 

bir yatırımın ekonomik ömrü boyunca sabit yıllık taksitler 

halinde geri ödenmesini sağlayan bir katsayıdır. CRF değeri, 

aşağıdaki bağıntı kullanılarak hesaplanır [14]. 
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𝐶𝑅𝐹 =
𝑖(1 + 𝑖)𝑛

(1 + 𝑖)𝑛 − 1
 (16) 

Burada 𝑖 bileşik faiz oranını, 𝑛 ise sistemin ömrünü 

tanımlamaktadır. Bakım, onarım ve işletme maliyeti 

aşağıdaki şekilde ifade edilir. 

𝑍̇𝑘
𝐵𝑂 = 𝑍̇𝑘

𝐼𝑌𝜑 (17) 

Burada 𝜑 bakım, onarım ve işletme maliyet faktörü olarak 

tanımlanmakta olup, bu çalışma kapsamında %6 olarak 

alınmıştır [15],[16]. 

Komponentlere ait toplam yatırım maliyetleri belirlendikten 

sonra, sistemin işletilmesi sırasında kompresörde tüketilen 

elektriğin maliyeti de dikkate alınmalıdır. Tüketilen elektrik 

maliyeti aşağıdaki bağıntı ile hesaplanır. 

𝑍̇𝑒 = 𝑊̇𝑘𝑜𝑚𝑝𝑐𝑒  (18) 

Burada 𝑍̇𝑒 sistemin elektrik tüketimine karşılık gelen 

maliyeti, 𝑐𝑒 birim elektrik fiyatını ifade etmektedir. Bu 

çalışma kapsamında birim elektrik fiyatı 0.09 USD/kWh 

olarak alınmıştır [17]. 

Elektrik tüketim maliyeti hesaplandıktan sonra, sistem 

yatırım maliyeti aşağıdaki şekilde tanımlanır. 

𝑍̇𝑠𝑖𝑠 = 𝑍̇𝑘
𝐼𝑌 + 𝑍̇𝑘

𝐵𝑂 + 𝑍̇𝑒 (19) 

Çalışmada ısı pompası çevrimine ait bileşenlerin satın alma 

maliyetlerinin hesaplanmasında, literatürde yaygın olarak 

kullanılan denklemler Tablo 1’de verilmiştir. Bu denklemler, 

literatürde belirtilen referans yıllarına ve bu yıllara ait 

Chemical Engineering Plant Cost Index (CEPCI) değerlerine 

dayanmaktadır. Ekipman maliyetlerinin güncel koşullara 

uyarlanabilmesi amacıyla, her bir denklemin referans yılına 

karşılık gelen CEPCI değeri esas alınmış ve tüm maliyetler 

2024 yılı CEPCI değeri olan 798.8 (Haziran 2024 değeri) 

kullanılarak aşağıdaki oransal dönüşüm ile yeniden 

hesaplanmıştır [18],[19]. 

𝐶̇2024 = 𝐶̇𝑟𝑒𝑓 (
𝐶𝐸𝑃𝐶𝐼2024

𝐶𝐸𝑃𝐶𝐼𝑟𝑒𝑓
) (20) 

Burada 𝐶̇2024 2024 yılı fiyat düzeyine göre güncellenmiş 

satın alma maliyetini, 𝐶̇𝑟𝑒𝑓 referans yılına göre hesaplanan 

orijinal satın alma maliyetini, 𝐶𝐸𝑃𝐶𝐼2024 2024 yılına ait 

CEPCI değerini, 𝐶𝐸𝑃𝐶𝐼𝑟𝑒𝑓  referans yılın CEPCI değerini 

ifade etmektedir. 

Tablo 1’de sunulan maliyet denklemlerinin uygulanabilmesi 

için bazı bileşenlere ait ısı transfer yüzey alanlarının 

hesaplanması gerekmektedir. Söz konusu yüzey alanları 

aşağıdaki şekilde hesaplanır. 

𝑄̇ = 𝑈𝐴∆𝑇𝑙𝑛 (21) 

Burada 𝑈 toplam ısı transfer katsayısını, 𝐴 ısı transfer yüzey 

alanını ve ∆𝑇𝑙𝑛 logaritmik sıcaklık farkını tanımlamaktadır. 

Literatürdeki çalışmalar dikkate alınarak, bu çalışma 

kapsamında kullanılan kondenser ve evaporatör için toplam 

ısı transfer katsayısı sırasıyla 500 W/m2 °C ve 1100 W/m2 °C 

olarak kabul edilmiştir [20],[21]. Logaritmik sıcaklık farkı 

aşağıdaki şekilde ifade edilir. 

∆𝑇𝑙𝑛 =
(𝑇ℎ𝑔𝑖𝑟𝑖ş

− 𝑇𝑐ç𝚤𝑘𝚤ş
) − (𝑇ℎç𝚤𝑘𝚤ş

− 𝑇𝑐𝑔𝑖𝑟𝑖ş
)

ln (
𝑇ℎ𝑔𝑖𝑟𝑖ş

− 𝑇𝑐ç𝚤𝑘𝚤ş

𝑇ℎç𝚤𝑘𝚤ş
− 𝑇𝑐𝑔𝑖𝑟𝑖ş

)

 (22) 

Burada 𝑇𝑐𝑔𝑖𝑟𝑖ş
 ve 𝑇𝑐ç𝚤𝑘𝚤ş

 sırasıyla soğuk akışkanın giriş ve çıkış 

sıcaklıklarını, 𝑇ℎ𝑔𝑖𝑟𝑖ş
 ve 𝑇ℎç𝚤𝑘𝚤ş

 ise sıcak akışkanın giriş ve 

çıkış sıcaklıklarını tanımlamaktadır. 

Seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti (SIM), bir ısıtma sisteminin 

ekonomik ömrü boyunca oluşan toplam maliyetlerin, aynı 

süre içinde sağlanan toplam net ısıtma enerjisine oranıdır. Bu 

çalışma kapsamında, seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti 

aşağıdaki bağıntı kullanılarak hesaplanmıştır. 

𝑆𝐼𝑀 =
𝑍̇𝑠𝑖𝑠

𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑

 (23) 

Basit geri ödeme süresi (BGÖ), sistemin ekonomik geri 

dönüş hızını değerlendirmek amacıyla kullanılan bir 

performans göstergesidir. Bu çalışma kapsamında basit geri 

ödeme süresi hesaplanırken sistem bileşenlerinin satın alma 

maliyetleri esas alınmıştır. Basit geri ödeme süresi aşağıdaki 

bağıntı kullanılarak hesaplanmıştır. 

𝐵𝐺Ö =
𝐶̇𝑘𝑜𝑚𝑝 + 𝐶̇𝑘𝑜𝑛𝑑 + 𝐶̇𝑒𝑣𝑎𝑝 + 𝐶̇𝑘𝑣

(𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝𝑐𝑒𝜏) − [(𝑍̇𝑒𝜏) + (𝑍̇𝑘
𝐵𝑂𝜏)]

 (24) 

Tablo 1. Isı pompası çevrimine ait bileşenlerin maliyet 

denklemleri [21]-[24].  

Bileşen Maliyet Denklemleri CEPCI 

Kompresör 𝐶̇𝑘𝑜𝑚𝑝 = 71.1𝑚̇𝑠𝑎 (
1

0.9 − 𝜂𝑘𝑜𝑚𝑝,𝑠

) (
𝑃2

𝑃1

) 𝑙𝑛 (
𝑃2

𝑃1

) 368.1 

Kondenser 𝐶̇𝑘𝑜𝑛𝑑 = 8000 (
𝐴𝑘𝑜𝑛𝑑

100
)

0.6

 394.1 

Evaporatör 𝐶̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 16000 (
𝐴𝑒𝑣𝑎𝑝

100
)

0.6

 394.1 

Kısılma 

Vanası 
𝐶̇𝑘𝑣 = 114.5𝑚̇𝑠𝑎  394.1 

 

Validasyon 

Bu çalışma kapsamında geliştirilen termodinamik modelin 

doğruluğunu değerlendirmek amacıyla, ısı pompası 

çevriminin COP değeri ve ekserji veriminin farklı çalışma 

parametrelerine bağlı değişimi, literatürde yer alan çeşitli 

çalışmalar ile karşılaştırılmıştır [7],[25],[26]. Tablo 2’de 

sunulan karşılaştırma sonuçlarından görüldüğü üzere, farklı 

çalışma parametreleri ve soğutucu akışkanlar için bu 

çalışmada elde edilen sonuçlar, literatürdeki verilerle iyi bir 

uyum içerisindedir. Elde edilen bu bulgular, geliştirilen 



DUJE (Dicle University Journal of Engineering) 17:1 (2026) Sayfa 1-12 

 

6 
 

termodinamik modelin ısı pompası sistemlerinin analizi 

açısından güvenilir ve tutarlı olduğunu göstermektedir. 

Tablo 2. Validasyon Parametreleri ve Sonuçları 

Çalışma Akışkan 𝑻𝒆𝒗𝒂𝒑 𝑻𝒌𝒐𝒏𝒅 𝜼𝒌𝒐𝒎𝒑,𝒔 COP 𝜼𝒆𝒙 

Özgür ve Koçaslan 

[25] 
R32 -10 40 0.82 4.32 0.283 

Mevcut Çalışma R32 -10 40 0.82 4.26 0.271 

Akan [26] R407C 10 40 0.85 6.58 --- 

Mevcut Çalışma R407C 10 40 0.85 6.51 --- 

Vidinlioğlu ve 

Cimşit [7] 
R410A 0 51 0.8 3.87 --- 

Mevcut Çalışma R410A 0 51 0.8 3.83 --- 

 

Bulgular ve Tartışma 

Bu çalışma kapsamında, Adana bölgesinde yer alan 200 m² 

büyüklüğündeki bir müstakil konutun ısıtılması amacıyla 

farklı ısı kaynaklarını kullanan ısı pompası sistemlerinin 

termodinamik ve ekonomik analizleri gerçekleştirilmiştir. 

2015-2025 yılları arasındaki ısıtma sezonuna (Kasım-Mart 

dönemi) ait Adana ilinin hava, su ve toprak sıcaklıkları 

Meteoroloji Genel Müdürlüğü verilerinden elde edilmiş; 

çalışma kapsamında tutarlı ölçüm değerleri arasından seçilen 

ve dönemin en düşük kaynak sıcaklıklarını temsil eden 

değerler (𝑇𝑘𝑎𝑦𝑛𝑎𝑘) analizlerde kullanılmıştır. Kaynak 

akışkanlarının evaporatör boyunca uğradıkları sıcaklık 

düşüşleri (∆𝑇𝑠) ve soğutucu akışkanın buharlaşma sıcaklığı 

ile kaynak akışkanının evaporatör çıkış sıcaklığı arasındaki 

fark (∆𝑇𝑚𝑖𝑛) ısı taşınım katsayıları ve donma/kırağı güvenliği 

dikkate alınarak belirlenmiştir. Bu çalışmada kullanılan ısı 

kaynaklarına ait tasarım sıcaklıkları Tablo 3’te verilmiştir. 

Tablo 3. Isı Kaynaklarına Ait Tasarım Sıcaklıkları 

Isı Kaynağı 𝑻𝒌𝒂𝒚𝒏𝒂𝒌 (°C) ∆𝑻𝒔 (°C) ∆𝑻𝒎𝒊𝒏 (°C) 

Hava –2.8 2.5 1.7 

Su 6.2 3.5 1.3 

Toprak 3.5 3 1.5 

 

Çalışma kapsamında kullanılan tasarım parametreleri ve 

çalışma şartları, konut tipi ısı pompası uygulamalarında 

yaygın olarak karşılaşılan değerler ve Adana ili için gerçekçi 

çalışma koşulları dikkate alınarak belirlenmiştir. Soğutucu 

akışkan olarak seçilen R290, düşük küresel ısınma 

potansiyeline sahip olması ve ısı pompası uygulamalarında 

elverişli termodinamik özellikler sunması nedeniyle tercih 

edilmiştir. Kondenser sıcaklığı 35-50 °C aralığında seçilmiş 

olup, bu aralık yerden ısıtma ve düşük sıcaklıklı radyatör 

sistemleri gibi konut tipi ısıtma uygulamalarında yaygın 

olarak karşılaşılan çalışma koşullarını temsil etmektedir. 

Kompresör izentropik verimi ise %70-%85 aralığında alınmış 

olup, bu aralık küçük ve orta kapasiteli ısı pompası sistemleri 

için gerçekçi çalışma değerlerini kapsamaktadır. Isıtma 

kapasitesi 15 kW olarak belirlenmiş ve bu değer, Adana iklim 

koşullarında yaklaşık 200 m² büyüklüğündeki müstakil bir 

konutun ısıtma yükünü karşılayabilecek tipik bir tasarım 

kapasitesini temsil etmektedir. Analizlerde dikkate alınan 

tasarım parametreleri ve çalışma şartları Tablo 4’te 

verilmiştir. 

Tablo 4. Tasarım Parametreleri ve Çalışma Şartları 

[3],[9],[11],[16],[27]-[30]. 

Parametre Değer 

Soğutucu Akışkan R290 

Kondenser Sıcaklığı (𝑇𝑘𝑜𝑛𝑑) 35-50 °C 

Kompresör İzentropik Verimi (𝜂𝑘𝑜𝑚𝑝,𝑠) %70-%85 

Isıtma Kapasitesi (𝑄̇𝑘𝑜𝑛𝑑) 15 kW 

Ölü Hal Sıcaklığı (𝑇0) 20 °C 

Ölü Hal Basıncı (𝑃0) 101.325 kPa 

Bileşik Faiz Oranı (𝑖) %15 

Sistemin Ömrü (𝑛) 20 yıl 

Yıllık Çalışma Süresi (𝜏) 1500 saat 

 

Adana ili ısıtma sezonu koşullarında yapılan analizler 

doğrultusunda hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinde kompresör işinin kondenser sıcaklığına bağlı 

değişimi Şekil 3’te verilmiştir. Kondenser sıcaklığının 

artmasıyla, kompresörün çıkış basıncı yükselmekte ve buna 

bağlı olarak kompresör giriş ve çıkışı arasındaki basınç farkı 

belirgin şekilde artmaktadır. Bu durum kompresörün akışkanı 

düşük basınç seviyesinden yüksek basınç seviyesine 

taşınması için gerekli izentropik sıkıştırma işinin 

yükselmesine neden olmaktadır. Bu nedenle, kondenser 

sıcaklığının 35 °C’den 50 °C’ye yükselmesi tüm ısı kaynak 

tipleri için kompresör işinde belirgin bir artışa yol açmıştır. 

Isı kaynakları karşılaştırıldığında, su kaynaklı ısı pompası 

tüm çalışma noktalarında en düşük kompresör işini 

göstermektedir. Bunun nedeni, su sıcaklığının daha yüksek ve 

kararlı olması nedeniyle evaporasyon sıcaklığının yükselmesi 

ve basınç farkının daha düşük gerçekleşmesidir. Toprak 

kaynaklı sistemde kompresör işi suya göre daha yüksek, 

ancak hava kaynağına göre daha düşüktür; çünkü toprak 

sıcaklığı yıl boyunca hava sıcaklığına kıyasla daha 

istikrarlıdır. En yüksek kompresör işi ise, kış aylarında en 

düşük kaynak sıcaklığına sahip olan hava kaynaklı sistemde 

elde edilmiştir. Sabit çalışma koşullarında, ısı kaynağı ve 

kondenser sıcaklığına bağlı olarak kompresör işi 2.349 kW 

ile 4.163 kW arasında değişmiştir. 

Adana iline ait ısıtma sezonu sıcaklık verileri kullanılarak 

hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimlerine ait COP 

değerinin kondenser sıcaklığına bağlı değişimi Şekil 4’te 

verilmiştir. Kondenser sıcaklığının yükselmesi, kompresörün 

gerçekleştirmesi gereken sıkıştırma işini artırmakta; 

kompresör işindeki bu artış ısı pompası çevriminin toplam 

performansını olumsuz etkileyerek COP değerinin 

azalmasına neden olmaktadır. Bu nedenle, kondenser 

sıcaklığındaki artış tüm ısı kaynağı türlerinde COP değerinin 

azalmasına yol açmıştır. 
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Su kaynaklı ısı pompası, kaynak sıcaklığının daha yüksek ve 

kararlı olması nedeniyle tüm kondenser sıcaklıklarında en 

yüksek COP değerlerini sağlamıştır. Buna karşılık, ısıtma 

sezonunda en düşük kaynak sıcaklığına sahip olan hava 

kaynaklı sistem en düşük COP değerlerini göstermiştir. 

Kondenser sıcaklığının 35 °C’den 50 °C’ye yükselmesiyle su 

kaynaklı ısı pompasının COP değeri 6.39’dan 4.30’a, toprak 

kaynaklı sistemin COP değeri 5.93’ten 4.08’e ve hava 

kaynaklı sistemin COP değeri ise 5.02’den 3.60’a düşmüştür. 

Bu kapsamda, Şekil 3 ve Şekil 4’te verilen kompresör işi ve 

COP değerinin kondenser sıcaklığına bağlı değişimi, 

literatürdeki benzer çalışmalarla [31], [32] uyumlu olup elde 

edilen sonuçların tutarlı olduğunu göstermektedir. 

 

Şekil 3. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinde kompresör işinin kondenser sıcaklığına bağlı 

değişimi. 

 

 

Şekil 4. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimlerine 

ait COP değerinin kondenser sıcaklığına bağlı değişimi. 

 

Adana iline ait ısıtma sezonu sıcaklık verileri dikkate alınarak 

hesaplanan hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinin ekserji veriminin kondenser sıcaklığına bağlı 

değişimi Şekil 5’te verilmiştir. Kondenser sıcaklığı arttıkça, 

hem kondenserden dışarı verilen ısının ekserjisi hem 

kompresör gücü artmaktadır. Ancak kompresör gücündeki 

artışın daha sınırlı kalması nedeniyle, ekserji verimi tüm ısı 

kaynağı türlerinde kondenser sıcaklığının artmasıyla birlikte 

artış göstermektedir. 

Su kaynaklı ısı pompası çevrimlerinde kaynak sıcaklığının 

diğer sistemlere göre daha yüksek olması, kompresörün daha 

düşük basınç oranlarında çalışmasına olanak tanımakta ve 

gerekli kompresör işini azaltmaktadır. Bu nedenle tüm 

çalışma aralığında en yüksek ekserji verimi su kaynaklı 

sistemde elde edilmiştir. Kaynak sıcaklığı orta seviyede olan 

toprak kaynaklı sistem ikinci sırada yer alırken, en düşük 

kaynak sıcaklığına sahip hava kaynaklı sistem en düşük 

ekserji verimlerini üretmiştir. Sabit çalışma koşullarında, ısı 

kaynağı ve kondenser sıcaklığına bağlı olarak ısı pompası 

çevriminin ekserji verimi %24.45 ile %39.89 arasında 

değişmiştir. Bu kapsamda, Şekil 5’te sunulan ekserji 

veriminin kondenser sıcaklığına bağlı genel eğilimi, 

literatürdeki çalışmalarla [32], [33] uyumlu olup elde edilen 

sonuçların güvenilirliğini desteklemektedir. 

 

Şekil 5. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinin ekserji veriminin kondenser sıcaklığına bağlı 

değişimi. 

 

Adana ili ısıtma sezonu koşullarında yapılan termoekonomik 

analizler doğrultusunda hava, su ve toprak kaynaklı ısı 

pompası çevrimleri için seviyelendirilmiş ısı maliyetinin 

kondenser sıcaklığına bağlı değişimi Şekil 6’da verilmiştir. 

Kondenser sıcaklığının yükselmesi, kompresörün daha 

yüksek basınç oranlarında çalışmasını gerektirmekte ve buna 

bağlı olarak elektrik tüketimini artırmaktadır. Artan elektrik 

tüketimi ise tüm ısı kaynağı türlerinde seviyelendirilmiş 

ısıtma maliyetinin yükselmesine yol açmaktadır. 

Tüm kondenser sıcaklıklarında en yüksek ısıtma maliyeti 

hava kaynaklı ısı pompasında elde edilmiştir. Bunun temel 

nedeni, hava kaynaklı ısı pompasının ısıtma sezonunda daha 

düşük kaynak sıcaklıklarında çalışması ve aynı ısıtma 

kapasitesi için daha yüksek kompresör işi gerektirmesidir. Su 

ve toprak kaynakları ise daha yüksek kaynak sıcaklıkları 

sayesinde daha düşük güç tüketimiyle çalışarak maliyet 

avantajı sağlamaktadır. Sabit çalışma koşullarında, ısı 

kaynağı ve kondenser sıcaklığına bağlı olarak 

seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti 0.06823 USD/kWh ile 

0.07409 USD/kWh arasında değişmiştir. 
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Şekil 6. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri 

için seviyelendirilmiş ısıtma maliyetinin (SIM) kondenser 

sıcaklığı ile değişimi. 

 

Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri için ısıtma 

sezonuna ait yıllık enerji tüketimi ve maliyet değerleri esas 

alınarak hesaplanan basit geri ödeme süresinin kondenser 

sıcaklığına bağlı değişimi Şekil 7’de verilmiştir. Kondenser 

sıcaklığının artmasıyla kompresör gücü ve yıllık enerji 

tüketimi yükselmekte, buna bağlı olarak yıllık net tasarruf 

azalmaktadır. Her ne kadar kondenser sıcaklığının 

yükselmesine bağlı olarak ilk yatırım maliyetlerinde sınırlı 

bir düşüş gözlense de, bu düşüş yıllık net tasarruftaki 

azalmayı karşılamamaktadır. Bu nedenle basit geri ödeme 

süresi tüm sistemler için artış göstermektedir. 

 35 °C kondenser sıcaklığında hava kaynaklı ısı pompası, su 

ve toprak kaynaklı ısı pompasına kıyasla daha düşük COP 

değerine sahip olmasına rağmen en kısa basit geri ödeme 

süresini sağlamaktadır. Bunun temel nedeni, hava kaynaklı 

sistemlerin ilk yatırım maliyetinin diğer iki kaynağa göre 

belirgin biçimde daha düşük olmasıdır. Su ve toprak kaynaklı 

sistemler aynı kondenser sıcaklığında daha yüksek COP 

sundukları için yıllık elektrik tüketimleri daha düşük ve yıllık 

net tasarrufları daha yüksek gerçekleşmektedir; ancak bu 

avantaj, başlangıçta gereken daha yüksek yatırım maliyetini 

karşılamaya yeterli olmadığından geri ödeme süreleri hava 

kaynaklı sisteme kıyasla daha uzun olmaktadır. 

Kondenser sıcaklığının artmasıyla birlikte, hava kaynaklı ısı 

pompasının basit geri ödeme süresi, su ve toprak kaynaklı 

sistemlere kıyasla daha yüksek değerlere ulaşmaktadır. 

Kondenser sıcaklığı yükseldiğinde tüm sistemlerin COP 

değerleri azalmakla birlikte, hava kaynaklı sistem başlangıçta 

zaten daha düşük COP ile çalıştığı için, COP’deki ilave düşüş 

elektrik tüketimini daha belirgin biçimde artırmaktadır. Bu 

nedenle kondenser sıcaklığındaki her artış, hava kaynaklı 

sistemin yıllık net tasarrufunu su ve toprak kaynaklı 

sistemlere göre daha hızlı azaltmaktadır. Sonuç olarak, düşük 

kondenser sıcaklıklarında ilk yatırım maliyeti avantajı 

sayesinde ekonomik olarak daha uygun görünen hava 

kaynaklı sistem, kondenser sıcaklığı yükseldikçe bu 

avantajını kaybetmekte ve basit geri ödeme süresi diğer iki 

sistemin üzerine çıkmaktadır. Sabit çalışma şartlarında ısı 

kaynağı ve kondenser sıcaklığına bağlı olarak basit geri 

ödeme süresi 4.33 yıl ile 4.66 yıl arasında değişmiştir. 

 

 

Şekil 7. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri 

için basit geri ödeme süresinin kondenser sıcaklığı ile 

değişimi. 

 

Adana ili için gerçekleştirilen analizler kapsamında, hava, su 

ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimlerinde kompresör 

işinin kompresör izentropik verimine bağlı değişimi ısıtma 

sezonu için Şekil 8’de verilmiştir. Kompresör izentropik 

verimi arttıkça aynı basınç oranını elde etmek için gereken iş 

azalmakta; dolayısıyla tüm ısı kaynaklarında izentropik 

verim artışıyla birlikte kompresör işi düzenli bir şekilde 

düşmektedir. 

Kaynak türleri karşılaştırıldığında, hava kaynaklı ısı pompası 

tüm izentropik verim değerlerinde en yüksek kompresör işine 

sahiptir. Bunun temel nedeni, hava kaynağının su ve toprak 

kaynaklarına kıyasla daha düşük sıcaklığa sahip olması ve 

buna bağlı olarak kompresör giriş basıncının daha düşük 

gerçekleşmesidir. Giriş basıncının düşük olması, aynı 

kondenser basıncına ulaşmak için daha yüksek bir basınç 

oranı gerektirmekte; bu durum kompresördeki özgül işin 

artmasına neden olmaktadır. Hava kaynaklı sistemi sırasıyla 

toprak ve su kaynaklı ısı pompaları takip etmektedir. Sabit 

çalışma koşullarında, ısı kaynağı ve kompresör izentropik 

verimine bağlı olarak kompresör işi 2.584 kW ile 3.726 kW 

arasında değişmiştir. 

 

Şekil 8. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinde kompresör işinin kompresör izentropik 

verimine bağlı değişimi. 
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Adana iline ait ısıtma sezonu sıcaklık verileri kullanılarak 

hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimlerine ait COP 

değerlerinin kompresör izentropik verimine bağlı değişimi 

Şekil 9’da verilmiştir. Kompresör izentropik verimi arttıkça, 

gerekli kompresör işi azalmakta ve bağlı olarak COP değeri 

tüm ısı kaynakları için iyileşmektedir.  

Kaynak sıcaklığının etkisi nedeniyle su kaynaklı ısı pompası 

çevrimleri tüm izentropik verim değerlerinde en yüksek COP 

değerlerini elde ederken, hava kaynaklı çevrimler en düşük 

COP değerlerine sahiptir. İzentropik verimdeki artış her üç 

sistemde de performansı iyileştirse de, kaynak sıcaklıklarının 

belirleyici etkisi nedeniyle COP sıralaması değişmemektedir. 

Sabit çalışma koşullarında, ısı kaynağı ve kompresör 

izentropik verimine bağlı olarak ısı pompası çevrimlerine ait 

COP değerleri 4.03 ile 5.80 arasında değişmiştir. Bu 

kapsamda, Şekil 8 ve Şekil 9’da verilen kompresör işi ve COP 

değerinin kompresör izentropik verimine bağlı değişimi, 

literatürdeki benzer çalışmalarla [31], [32] uyumlu olup elde 

edilen sonuçların tutarlı olduğunu doğrulamaktadır. 

Adana iline ait ısıtma sezonu sıcaklık verileri dikkate alınarak 

hesaplanan hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinin ekserji veriminin kompresör izentropik 

verimine bağlı değişimi Şekil 10’da verilmiştir. Kompresör 

izentropik verimi arttıkça kompresördeki tersinmezlikler 

azalmakta, aynı basınç oranına ulaşmak için gereken 

kompresör işi düşmekte ve bunun sonucunda çevrimin ekserji 

verimi tüm ısı kaynakları için yükselmektedir. 

Isı kaynakları karşılaştırıldığında, su kaynaklı ısı pompası 

çevrimleri daha yüksek ve daha kararlı kaynak sıcaklığına 

bağlı olarak en yüksek ekserji verimlerini üretirken, hava 

kaynaklı çevrimler en düşük ekserji verimine sahiptir. Bunun 

nedeni, düşük kaynak sıcaklığı nedeniyle hava kaynaklı 

sistemlerde kompresör giriş basıncının düşük gerçekleşmesi 

ve aynı kondenser basıncına ulaşmak için daha yüksek bir 

basınç oranı ile daha fazla kompresör işine ihtiyaç 

duyulmasıdır. Sabit çalışma koşullarında, ısı kaynağı ve 

kompresör izentropik verimine bağlı olarak ısı pompası 

çevriminin ekserji verimi %25.71 ile %37.07 arasında 

değişmiştir. 

 

Şekil 9. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimlerine 

ait COP değerinin kompresör izentropik verimine bağlı 

değişimi. 

 

 

Şekil 10. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası 

çevrimlerinin ekserji veriminin kompresör izentropik 

verimine bağlı değişimi. 

 

Adana ili ısıtma sezonu koşullarında yapılan termoekonomik 

analizler doğrultusunda, hava, su ve toprak kaynaklı ısı 

pompası çevrimleri için seviyelendirilmiş ısıtma maliyetinin 

kompresör izentropik verimine bağlı değişimi Şekil 11’de 

verilmiştir. Kompresör izentropik verimi arttıkça 

kompresörün elektrik tüketimi azalmaktadır; ancak bu 

azalma, toplam maliyet üzerindeki etkisi sınırlı kaldığından 

seviyelendirilmiş ısıtma maliyetinde bir düşüşe neden 

olmamaktadır. Bunun temel nedeni, izentropik verimdeki 

artışa paralel olarak ısı pompası bileşenlerinin yatırım 

maliyetlerinin belirgin şekilde yükselmesidir. Yatırım 

maliyetindeki bu artış, enerji tüketimindeki iyileşmeye 

kıyasla daha baskın olduğundan, sonuç olarak 

seviyelendirilmiş ısıtma maliyeti kompresör izentropik 

verimi arttıkça yükselme eğilimi göstermektedir. 

Kaynak türleri karşılaştırıldığında, hava kaynaklı ısı pompası 

tüm izentropik verim değerlerinde en yüksek 

seviyelendirilmiş ısıtma maliyetine sahiptir. Bunun nedeni, 

hava kaynağının düşük sıcaklığı nedeniyle çevrimin daha 

fazla kompresör işi gerektirmesi ve buna bağlı olarak işletme 

maliyetlerinin daha yüksek gerçekleşmesidir. Su ve toprak 

kaynaklı sistemler ise daha yüksek ve daha kararlı kaynak 

sıcaklıkları sayesinde daha düşük elektrik tüketimiyle 

çalıştıkları için hava kaynağına göre daha düşük maliyetlerle 

ısı üretmektedir. Sabit çalışma koşullarında, ısı kaynağı ve 

kompresör izentropik verimine bağlı olarak seviyelendirilmiş 

ısıtma maliyeti 0.0672-0.0736 USD/kWh aralığında 

değişmiştir. 

Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri için ısıtma 

sezonuna ait yıllık enerji tüketimi ve maliyet değerleri esas 

alınarak hesaplanan basit geri ödeme süresinin kompresör 

izentropik verimine bağlı değişimi Şekil 12’de verilmiştir. 

Kompresör izentropik verimi arttıkça kompresörün elektrik 

tüketimi azalmasına rağmen, kompresör ve diğer çevrim 

bileşenlerinin yatırım maliyetleri yükselmektedir. Elektrik 

tüketimindeki azalışın sağladığı ekonomik fayda, yatırım 

maliyetlerindeki artışı karşılayamadığından, kompresör 

izentropik veriminin yükselmesi tüm sistemlerde basit geri 

ödeme süresinin artmasına neden olmaktadır. 

Şekil 12’de görüldüğü gibi, kompresör izentropik veriminin 

%70-80 aralığında su kaynaklı ısı pompası en yüksek geri 
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ödeme süresine sahiptir. Bunun nedeni, su kaynaklı 

sistemlerin başlangıç yatırım maliyetinin diğer iki kaynağa 

göre daha yüksek olması ve bu verim aralığında elde edilen 

yıllık tasarrufun yatırım farkını karşılayamamasıdır. Ancak 

kompresör verimi %85 seviyesine ulaştığında ise en yüksek 

geri ödeme süresine hava kaynaklı ısı pompası sahip 

olmaktadır. Bu verim düzeyinde her üç sistem için de elektrik 

tüketimi belirgin şekilde azalmakta, dolayısıyla yıllık net 

tasarruf artmaktadır. Bununla birlikte, hava kaynaklı 

sistemlerde kompresör veriminin yükselmesiyle birlikte 

yatırım maliyetindeki artış su ve toprak kaynaklı sistemlere 

kıyasla daha belirgin olmakta; bu yatırım artışı yıllık 

tasarruftaki iyileşmeden daha hızlı büyüdüğü için geri ödeme 

süresi en yüksek değerine ulaşmaktadır. Sabit çalışma 

şartlarında ısı kaynağı ve kompresör izentropik verimine 

bağlı olarak basit geri ödeme süresi 4.16 yıl ile 4.74 yıl 

arasında değişmiştir. 

 

Şekil 11. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri 

için seviyelendirilmiş ısıtma maliyetinin (SIM) kompresör 

izentropik verimi ile değişimi. 

 

 

Şekil 12. Hava, su ve toprak kaynaklı ısı pompası çevrimleri 

için basit geri ödeme süresinin kompresör izentropik verimi 

ile değişimi. 

 

Sonuç 

Bu çalışmada, Adana ili iklim koşullarında 200 m² 

büyüklüğünde bir konutun ısıtılması amacıyla hava, su ve 

toprak kaynaklı ısı pompası sistemleri termodinamik ve 

termoekonomik açıdan karşılaştırmalı olarak 

değerlendirilmiştir. Bu kapsamda, sistemin enerji ve ekserji 

analizleri gerçekleştirilmiş; kondenser sıcaklığı (35-50 °C) ve 

kompresör izentropik veriminin (%70-%85) sistem 

performansı üzerindeki etkileri incelenmiştir. Ayrıca 

ekonomik analiz kapsamında seviyelendirilmiş ısıtma 

maliyeti ve basit geri ödeme süresi hesaplanmıştır. Bu 

doğrultuda elde edilen başlıca sonuçlar aşağıda sunulmuştur. 

• Su kaynaklı ısı pompası, tüm çalışma koşullarında en 

yüksek COP ve ekserji verimine ulaşarak en iyi 

termodinamik performansı sergilemiştir. Kondenser 

sıcaklığına bağlı olarak su kaynaklı sistemde COP değeri 

en yüksek 6.39’a ulaşırken, ekserji verimi ise maksimum 

%39.89 olarak gerçekleşmiştir. Benzer şekilde, 

kompresör izentropik veriminin artmasıyla COP değeri en 

yüksek 5.80’e, ekserji verimi ise %37.07 düzeyine 

ulaşmıştır. 

• Toprak kaynaklı ısı pompası, mevsim boyunca daha 

kararlı bir kaynak sıcaklığı sunduğu için hava kaynaklı 

sisteme göre daha yüksek, su kaynaklı sisteme göre ise 

biraz daha düşük bir termodinamik performans 

sergilemiştir. 

• Hava kaynaklı ısı pompası, düşük kaynak sıcaklığı 

nedeniyle en düşük COP ve ekserji verimi değerlerini elde 

etmiş; bu durum termodinamik performansının diğer 

kaynaklara göre daha zayıf olmasına neden olmuştur.  

• Hava kaynaklı ısı pompası sistemi, düşük termodinamik 

performansı nedeniyle diğer sistemlere kıyasla daha 

yüksek ısıtma maliyetleri sergilemiştir. Ayrıca, düşük ilk 

yatırım maliyeti bazı çalışma koşullarında kısa geri 

ödeme süresi sağlasa da, kondenser sıcaklığının 

artmasıyla bu avantajı kaybetmiştir. 

• Genel olarak, ısı kaynağının sıcaklığı arttıkça sistemin 

COP ve ekserji veriminde belirgin bir artış, ısıtma 

maliyetinde ise azalma gözlenmiştir. Bu durum, su ve 

toprak gibi daha yüksek kaynak sıcaklığına sahip 

sistemlerin termodinamik açıdan hava kaynaklı sistemlere 

kıyasla daha avantajlı olduğunu göstermiştir. 

• Bu çalışma, bölgeye özgü uzun dönemli ısıtma sezonu 

verileriyle farklı ısı kaynaklı ısı pompası sistemlerinin 

gerçekçi performansını karşılaştırmalı olarak sunmuştur. 

Gelecek çalışmalarda, farklı konut tipleri için yenilenebilir 

enerji destekli hibrit ısı pompası sistemlerinin ve karbon 

emisyonu etkilerinin değerlendirilmesi önerilmektedir. 

Etik kurul onayı ve çıkar çatışması beyanı 

Hazırlanan makalede etik kurul izni alınmasına gerek yoktur. 

Hazırlanan makalede herhangi bir kişi/kurum ile çıkar 

çatışması bulunmamaktadır. 
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