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Cilj ovog rada je sveobuhvatna teorijska analiza toplotne pumpe vazduh–voda koja se nalazi u Laboratoriji za 

termotehniku Mašinskog fakulteta u Beogradu. Ostvareni rezultati predstavljaju odličnu osnovu za  eksperimentalna 

ispitivanja ove instalacije. 

U radu je dat uporedni pregled performansi spiralnog (skrol) i klipnog kompresora kada se kao rashladni fluid u 

instalaciji toplotne pumpe koristi propan (R290). Takođe, urađene su analize uticaja unutrašnjeg prehlađivanja na 

termodinamički ciklus i analiza performansi toplotne pumpe na osnovu napravljenog modela. Na kraju, prikazana je 

promena vrednosti efektivnog koeficijenta grejanja (COP) za prosečnu grejnu sezonu, u periodu od 2014. do 2018. 

godine, na osnovu podataka Republičkog hidrometeorološkog zavoda Srbije. 

Ključne reči: toplotna pumpa vazduh–voda; R290; COP 

The aim of this paper is a theoretical analysis of the operation of an air-to-water heat pump located in the Labo-

ratory for Thermal Science at the Faculty of Mechanical Engineering in Belgrade. This results provide the basis for 

further experimental analyzes of this installation. 

The paper gives a comparative overview of the performance of a scroll and reciprocating compressor when pro-

pane (R290) is used as a refrigerant. Also, the analysis of the influence of internal subcooling on the thermodynamic 

cycle is presented. Finally, according to the developed model of the heat pump performances investigation, the change 

in the average values of Coefficient of Performance (COP) during the average heating season, for the period 2014 – 

2018, is shown. 
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1 Uvod 

Sve levokretne mašine rade po istom principu: od toplotnog izvora temperature Ti odvode određenu količinu 

toplote QH (ostvaruju rashladni učinak ΦH), a toplotnom ponoru temperature Tp predaju količinu toplote QG (odnosno 

ostvaruju grejni učinak ΦG). Ova definicija levokretnih mašina mora se upotpuniti sa dve bitne činjenice: temperatura 

izvora Ti je niža od temperature ponora Tp, dok je količina toplote QH manja od QG i to za vrednost utrošenog rad L za 

ostvarivanje tog levokretnog ciklusa. Zgodno je uvesti u razmatranje i pojam okoline, čija je temperatura Tok. Načelno, 

Tok može biti jednaka temperaturi toplotnog izvora (Tok = Ti), jednaka temperaturi toplotnog ponora (Tok = Tp) ili imati 

neku treću vrednost (Tp ≠ Tok i Ti ≠ Tok). U slučaju kada je Tok = Ti, koristan je grejni učinak ΦG mašine, jer se od izvora 

uzima termodinamički bezvredna toplota, a takva levokretna mašina naziva se toplotna pumpa. 

Konkretno, u ovom radu analizirana je toplotna pumpa vazduh–voda (vazduh kao toplotni izvor i voda kao 

toplotni ponor), koja se nalazi u Laboratoriji za termotehniku Mašinskog fakulteta u Beogradu. Spoljašnja jedinica 

koristi se za iscrpljivanja toplote iz okolnog vazduha (funkcija isparivača), dok će unutrašnja jedinica imati namenu 

uzgrevanja vode (za potrebe grejanja određenog potrošača/objekta) i obavlja funkciju kondenzatora ovog uređaja. 

Deo rada posvećen je i analizi rada klipnih i spiralnih (scroll) kompresora, kao i uticaju unutrašnjeg prehlađiva-

nja kondenzata (hladnom parom sa izlaza isparivača) na termodinamički ciklus toplotne pumpe. 

U radu su urađeni i proračuni karakteristika toplotne pumpe, radi analize rada ovog uređaja, gde karakterističan 

par temperatura t0 i tkd predstavlja temperaturu isparavanja i kondenzacije. Proračun karakteristika toplotne pumpe i 

njihovo sprezanje izvršeno je u Φkd - tkd koordinatama prema grejnom učinku Φkd koji pumpa ostvaruje na kondenzato-

ru. Pri tome neposredan grejni učinak ima samo kondenzator, dok su grejni učinci isparivača i kompresora određeni 

grejnim učinkom koji oni posredno omogućavaju da se ostvari na kondenzatoru [1]. Najpre se spreže karakteristika 

kompresora Φkd,KP(t0, tkd) sa karakteristikom isparivača Φkd,R(t0, tkd) čime se eliminiše temperatura isparavanja t0 i dobija 

zajednička isparivačko-kompresorska karakteristika Φkd,R-KP(tkd) u zavisnosti od tkd. Sprezanjem karakteristike Φkd,R-

KP(tkd) isparivačko-kompresorskog agregata sa karakteristikom kondenzatora Φkd(tkd) dobija se ravnotežni radni režim 

(radna tačka) toplotne pumpe. Ovakav model koristio se za proračune, pri čemu su varirani ulazni podaci sa strane ispa-

rivača (temperature i vlažnosti vazduha na ulazu u isparivač). 

Nakon toga, pomoću napravljenog termodinamičkog modela izvršen je proračun grejnog učinka i koeficijenta 

grejanja toplotne pumpe u zavisnosti od temperature i vlažnosti spoljašnjeg vazduha za prosečnu grejnu sezonu za peri-

od od 2014. do 2018. Pri proračunu su razmatrani dani kada je temperatura spoljašnjeg vazduha bila u opsegu od 3 °C 

–––––––––––––– 
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do 20 °C. Podaci su usvajani iz meteoroloških godišnjaka Republičkog hidrometeorološkog zavoda Srbije. Na taj način, 

sprovedena je analiza radnih performansi toplotne pumpe u realno simuliranim uslovima. 

2 Uticaj unutrašnjeg prehlađivača na procese u toplotnoj pumpi 

Postavlja se pitanje kakav uticaj na ciklus toplotne pumpe ima promena rashladnog fluida (umesto freona R22 

kao radni fluid razmatran je ugljovodonik propan - R290), kao i uključivanje razmenjivača toplote između hladne pre-

grejane pare i kondenzata. Ovo razmatranje je urađeno za već definisane temperaturske režime toplotne pumpe pomoću 

softvera Coolpack, a dobijeni rezultati prezentovani su tabelarno za samo jedan slučajno odabrani radni režim. Odgova-

rajući termodinamički ciklusi su prikazani na slici 1. 

 

Slika 1. Levokretni logp-h i T-s ciklusi (bez prehlađivanja – levo, sa prehlađivanjem – desno) 

Na osnovu analize (koja se može uopštiti za sve razmatrane režime) dobijeni su očekivani rezultati. Specifični 

rad kompresora L i temperatura t2 pare na potisu kompresora veći su za slučaj sa prehlađivanjem, ali takođe se poveća-

vaju i specifične toplote hlađenja Q0 i kondenzacije Qkd. Ukupno gledano, ciklus sa prehlađivanjem obezbeđuje veće 

vrednosti koeficijenta grejanja kako kod propana (3,44 > 3,29), tako i kod freona R 22 (3,22 > 3,13). Iz priloženog ( ta-

bela 1) takođe se vidi da su koeficijenti grejanja za cikluse sa propanom nešto veći nego sa freonom R 22 (3,44 > 3,22, 

kao i 3,29> 3,13). 

Tabela 1. Poređenje karakterističnih vrednosti termodinamičkih ciklusa 

 R290 R22 

Bez prehlađivanja Sa prehlađivanjem Bez prehlađivanja Sa prehlađivanjem 

t0 °C -10 

tkd °C 45 

Q0 kJ/kg 260,24 288,85 152,04 165,45 

Qkd kJ/kg 373,66 407,07 223,29 240,01 

L kJ/kg 113,42 118,22 71,25 74,56 

εh - 2,29 2,44 2,13 2,22 

εg - 3,29 3,44 3,13 3,22 

t2 °C 78,4 86,9 115,1 127 

 

Kod mašina koje rade sa rashladnim fluidima koji se dobro mešaju sa uljem, a to je slučaj sa ugljovodonicima 

(pa i propanom), prehlađivanje hladnom parom je praktična potreba da bi rashladni fluid otpario iz kapljica ulja u pre-

hlađivaču, a ne u cilindru kompresora jer mu to smanjuje stepen isporuke [1]. 
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3 Analiza performansi spiralnog i klipnog kompresora 

U ovom delu rada, izvršena je kratka analiza performansi dva tipa komresora, i to, spiralnih (skrol) kompresora 

koji se nalaze u instalaciji toplotne pumpe u Laboratoriji za termotehniku i klipnih kompresora (koji se često primenjuju 

u tehničkim rešenjima ovakvih i sličnih uređaja). Koeficijent isporuke, koji generalno definiše zapreminsku efikasnost 

kompresora, zavisi od stepena sabijanja [2] (tj. od odnosa pritiska kondenzacije i pritiska isparavanja). Izabrani su priti-

sci kondenzacije koji odgovaraju temperaturama kondenzacije u opsegu od 45 °C do 65 °C, dok su na strani niskog 

pritiska varirane vrednosti pritisaka isparavanja koji odgovaraju temperaturama od -10 °C do 10 °C. Za dobijene stepe-

ne sabijanja n u opsegu od 2,5 do 7 prikazana je promena koeficijenta isporuke λ (slika 2 - gore) i indikatorskog stepena 

korisnosti ηi (slika 2 - dole). Na slici 3 prikazani su osnovni elementi toplotne pumpe (TP) – kompresori, kondenzator, 

pripadajući cevovodi, armatura... 

 

Slika 2. Koeficijent isporuke i indikatorski stepen korisnosti skrol kompresora u zavisnosti od stepena sabijanja  

 

Slika 3. Instalacija TP u Laboratoriji za termotehniku Mašinskog fakulteta u Beogradu 

 

Slika 4. Koeficijent isporuke i indikatorski stepen korisnosti klipnog kompresora u zavisnosti od stepena sabijanja n 
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Dijagram stepena isporuke klipnog kompresora, pri istim uslovima rada, na osnovu podataka jednog renomira-

nog proizvođača kompresora prikazan je na slici 4 (gore), dok je na slici 4 (dole) prikazana zavisnost i indikatorskog 

stepena korisnosti od stepena sabijanja. 

Na osnovu podataka proizvođača, vidi se da koeficijent isporuke λ skrol kompresora ima nešto veće vrednosti od 

klipnog i menja u opsegu 0,97 do 0,87 (dok kod klipnog u opsegu od 0,92 do 0,75). S druge strane, klipni kompresor 

ima veće vrednosti koeficijenta ηi za ceo opseg stepena sabijanja, ali su te razlike manje (nisu značajne) za stepene 

sabijanja n u opsegu od 3 do 5. 

4 Instalacija toplotne pumpe 

Instalacija toplotne pumpe vazduh – voda koja je analizirana u ovom radu, kao toplotni izvor koristi vazduh. Vo-

da, koja ima ulogu toplotnog ponora, koristi se za hlađenje pločastog kondenzatora. Kao nominalni režim toplotne 

pumpe usvojen je t0/tkd =-5/55 °C. Rashladni fluid koji se koristi u instalaciji je ugljovodonik propan (R290). Prilikom 

izrade proračunskog modela, korišćeni su sledeći proračuni: 

1.   Isparivač sa direktnom ekspanzijom rashladnog fluida (suvi tip) je cevasti sa lamelarnim orebrenjem i koristi 

se za toplotno iscrpljivanje vazduha. Prilikom proračuna koeficijenta prelaza toplote sa strane vazduha ko-

rišćena je procedura definisana u literaturi [2], dok su se prilikom proračuna koeficijenta prelaza toplote pri 

ključanju u cevima koristile jednačine po Bo-Pjeru [2] i po Čenu [7]. Pri korišćenju jednačine po Bo-Pjeru 

korišćeni su faktori definisani za rashladni fulid R22 (nigde se u literaturi ne preporučuje za ugljovodonike), 

tako da je za dalje analize usvojena jednačina Čena. Kako pri niskim temperaturama spoljašnje površine 

hladnjaka (0 °C i niže) dolazi do stvaranja inja na isparivaču, razmatrani opseg temperatura vazduha bio je 

od 3 °C do 20 °C. 

2.   Prehlađivač - pregrejač je koaksijalni razmenjivač toplote u kome se vrši razmena toplote između pregrejane 

pare i kondenzata, odnosno pregrejana para iz isparivača se zagreva na račun prehlađivanja kondenzata. 

Instalacija može da radi opciono sa ili bez prehlađivanja kondenzata. 

3.   Pri proračunu skrol kompresora (dva identična u instalaciji) korišćeni su podaci definisani od strane proiz-

vođača. 

4.   Za kondenzator pločastog tipa proračun je definisan na osnovu preporuka u literaturi [4], [6] i [8]. 

5.   Ekspanzioni ventil, čija je uloga regulisanje dotoka rashladnog fluida u isparivač, kao i postizanje niskih 

temperatura, automatskom regulacijom prilagođava protočnu karakteristiku potrebama isparivača. 

Šema instalacije, sa svim pripadajućim elementima, prikazana je na slici 5. 

 

Slika 5. Šema instalacije: 1. Isparivač, 2. Kompresori, 3. Kondenzator, 4. Resiver, 5. Filter-sušač, 6. Nivokazno staklo, 

7. Prehlađivač-pregrejač, 8. Ekspanzioni ventil, 9. Loptasti ventil, 10. Solenoidni ventil, 11. i 12. Senzori pritiska i 

temperature 
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5 Poređenje ciklusa toplotne pumpe u slučaju rada unutrašnjeg prehlađivača i promene rashladnog fluida 

Rezultati dobijeni tokom proračuna elemenata toplotne pumpe prikazani su za svaki dan za prosečne grejne se-

zone. Razmatran je period od 2014. do 2018. godine za koji postoje podaci u godišnjacima Republičkog hidrometeoro-

loškog zavoda Republike Srbije. Podaci su uzeti za oblast grada Beograda. Smatralo se da toplotna pumpa radi tokom 

grejne sezone, od 15. oktobra do 15. aprila, pri čemu dnevne oscilacije temperatura nisu uzete u obzir. 

 

Slika 6. Zavisnost efektivnog koeficijenta grejanja od temperature spoljašnjeg vazduha za prosečnu grejnu sezonu 

Na slici 6. prikazana je zavisnost efektivnog koeficijenta grejanja od temperature (i vlažnosti) spoljašnjeg vazdu-

ha za prosečnu grejnu sezonu. Vrednost koeficijenta grejanja se menja od 3,2 do 4,6 za ceo grejni period. Mesečne 

promene temperatura pokazuju da postoji trend povećanja koeficijenta grejanja sa porastom temperature vazduha, gde 

se ne sme zanemariti ni veliki uticaj relativne vlažnosti vazduha na performanse ovog uređaja, ali i drugih faktora. 

6 Zaključak 

Analiziran je rad toplotne pumpe vazduh–voda koja se nalazi u Laboratoriji za termotehniku Mašinskog fakulte-

ta u Beogradu.  Analizom uticaja unutrašnjeg prehlađivanja kondenzata na ciklus koji obavlja ova toplotna pumpa dobi-

jeni su očekivani rezultati. Poređenje performansi spiralnog i klipnog kompresora kada se kao rashladni fluid u instala-

ciji pumpe koristi propan, izvršeno je na osnovu zapreminskih i energetskih pokazatelja kvaliteta rada ova dva tipa 

kompresora. Na osnovu razvijenog proračunskog modela urađena je analiza performasni toplotne pumpe i kao rezultat 

je prikazana promena vrednosti koeficijenta grejanja za prosečnu grejnu sezonu (za period od 2014. do 2018. godine). 

Izračunatim vrednostima koeficijenta grejanja omogućava se uvid u dugoročne troškove pri korišćenju ovog uređaja.  

Rad je pokazao kako je toplotna pumpa vazduh – voda kompleksna instalacija. Pravilnim odabirom elemenata i 

prateće opreme moguće je izvući maksimum iz instalacije i obezbediti odličan termički komfor ako se koristi kao 

toplotni izvor u adekvatnim uslovima. Ipak, pogrešno rukovanje i korišćenje u uslovima za koji toplotna pumpa nije 

projektovana značiće nekvalitetan rad i probleme u ostvarivanju toplotnog komfora. I pored toga, treba razmisliti o 

alternativnom izvoru grejanja za vremenski period kada je temperatura spoljašnjeg vazduha dovoljno niska (ovde je ta 

granica usvojena na 3 °C, zbog pojednostavljenja modela). 
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