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Forord

Nzervaerende rapport afsluttet Teknologisk Instituts arbejde vedr. lette gulvarme-
systemer og varmepumper finansieret af det Strategiske forskningscenter for
energineutralt byggeri finansieret af Forsknings- og Innovationsstyrelsen sagsnr.
2104-08-0018.

Formalet med rapporten er:

- at undersgge hvor meget ydelsen fra lette gulvarmesystemer skal eller bgr
reduceres beregningsmaessigt, hvis et gulv udfgres uden saerlige specifikati-
oner for de kritiske varmemodstande i gulvet.

- at undersgge hvordan fremlgbstemperaturen og fluktuationer i volumen-
stremmen gennem gulvarmeanlaeg indvirker pa effektiviteten pd varme-
pumper.
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Lette gulvvarmeanlaeg i lavenergihuse med
varmepumper

Otto Poulsen

1.1. Indledning
I dette kapital behandles to problemer:

1. Lette gulvvarmeanlaegs ydelse. Ydelsen for denne type gulve er ofte vaesent-
lig lavere end antaget ved dimensioneringen af gulvene.

2. Flowforhold i gulve med flere gulvvarmekredse. Det gaelder her, at vand flo-
wet i gulvvarmekredsene kan blive s lille at varmepumpens kondensator ik-
ke for vand nok. Dette giver ringere virkningsgrad og kan undertiden ligefrem
give driftsstop.

1.2. Ydelsen fra lette gulvvarmeanlaeg

Der findes nogle (dog ikke helt systematiske) erfaringer fra bl.a. EnergyFlexHouse
www.teknologisk.dk/projekter/energyflexhouse omkring kombinationen af varme-
pumpe og gulvvarme i lavenergihuse. Den vasentlige pointe er, at det samlede
system opfgrer sig mere ugunstigt end beregnet.

Varme og elforbruget er stgrre end beregnet. Dette skyldes ikke ngdvendigvis
gulvvarmeanlzaegget eller varmepumpen, men at der ofte er hgjere rumtemperatu-
rer end de 20°C, der er forudsat i Be10 beregningen ref. (10). Dette pavirker pa
flere mader systemet negativt:

e For hver grad rumtemperaturen stiger falder gulvets ydelse med 5 - 20 %

e Samtidig stiger effektforbruget til rumopvarmning med 5 - 100 %, afhangig
af udetemperatur, basisvarmetilskud og brugervaner

e Brugervaner med hensyn til ventilation og udluftning spiller en vaesentlig rolle
for varmeforbruget

N&r varmepumpen skal levere mere varme end beregnet, bliver systemtemperatu-
rerne hgjere og derved falder varmepumpens virkningsgrad. Der findes en altsd en
dobbelt effekt, saledes at merforbruget stiger mere end proportionalt med varme-
forbruget.

Seerlig galt gar det, hvis varmepumpen ikke er dimensioneret korrekt. Det har vae-
ret god latin blandt varmepumpefolk at dimensionere til en hgjere udetemperatur
end - 12°C (-7°C ifglge Varmenormen (reference)). Dette ma siges at vaere meget
risikabelt. Spredningen i varmeforbrug er meget stor. Den forbruger, der bruger
mest, bruger maske dobbelt s& som meget som middelforbrugeren, altsd henfgrt til
samme bygningsstgrrelse og standard. Ved en underdimensioneret varmepumpe
skal merforbruget typisk leveres ved direkte el (elpatron), og den gennemsnitlige
virkningsgrad vil sa falde betydeligt.


http://www.teknologisk.dk/projekter/energyflexhouse
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(-Hvis gulvet sd samtidig ikke giver den forventede ydelse, falder effektfaktoren
og der vil opstd et yderligere vaesentligt merforbrug i forhold til forventet.

Der er flere grunde til, at gulvvarmeanlag ofte eller maske altid giver mindre end
beregnet:

e Den grundlaeggende (standard-) formel for varmeydelse fra gulvets middel-
overfladetemperatur til rum, ref. (1), giver maske for hgje ydelser:

P = 8,92 x ATY! W/m2K, hvor AT er temperaturforskellen mellem gulvover-
fladen og rummet. Rumtemperaturen er ikke ngjere defineret, men reprae-
senterer en middelveerdi mellem den middel-stralingtemperatur gulvet ser
og lufttemperaturen.

Hvis man sammenligner ydelsen beregnet ved kendte korrelationer for kon-
vektion se f.eks. ref. (5) og appendiks 1 fas noget lavere ydelser end sva-
rende til denne formel. Dette burde undersgges mere generelt (ref. (6)).

e Der er nogle kritiske overgangsmodstande i gulvene og de ydelser, der an-
gives i teknisk materiale, er typisk meget hgjere end svarende til beregnin-
ger efter standarden

e Der kan med rette stilles spgrgsmalstegn ved traebelsegningernes varme-
ledningsevne. Varmledningsevnen for typiske helt tgrre traebelaegninger er
ikke velundersggt.

e Det opvarmede gulvareal er normalt noget mindre end gulvets areal.

1.2.1. Beregning af lette gulvvarmeanlaeg

Figur 1.1 og 1.2 viser typiske opbygninger af lette gulvarmesystemer

Varmergr pa varmefordelings-
plader

—  |Bradder eller parket- «‘_
f : braedde}

i

= _l‘__——" e\

TS Mellerglag & e oo

- Isolering

— Bjxlkelag
- Bradder (25x 100 mm)
pa streer pr. 600 mm

Figur 1.1: Eksempel pa opbygning af let gulvarme (Bolius).
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Varmefordelingsplade Flydende gulv

Afstand mellem ror
fx 200 mm (CC 200) > Isolering

O

Figur 1.2: Eksempel pa opbygning af let gulvarme.

Lette gulvvarmeanlaeg beregnes efter EN 15377 Annex C. (ref. (3)), se ogsa ref.
(7). Der anvendes en metode med elektrisk analogi i form af modstandsnetvaerk.
Standarden indeholde ogsé malemetoder, der anvendes, hvis det skal dokumente-
res, at gulvet yder mere end svarende til standardens anbefalede veerdier.

Nar rgrafstand og finnebredde er valgt, er der tre vaesentlige modstande tilbage:

e Modstand mellem rgr og den U formede del af varmefordeleren. Her angiver
standarden en vaerdi, der svarer til et luftlag pa ca. 0,4 mm.

e Modstand mellem overside af varmefordeler-pladerne og underside af gulyv,
dette inkluderer en trinlydsdeemper og et luftlag afhaengig af tilpasningen.
Standardens veerdi svarer til et luftlag pd 2,7 mm i gennemsnit

e Modstanden i treegulvet. Varmeledningstal for gulvbelaegninger er oftest
angivet med henblik pd beregning af isoleringsevnen, sdledes at det er pa
den sikre side med hgje veerdier, men det er jo pd den usikre side, ndr det
drejer sig om gulvvarme. Dette er ikke velundersggt

Det er klart, at der ved tilpasning mellem underside af gulvet og oversiden af alu-
miniumsprofilet kan opnds meget bedre varmeovergang end svarende til varme-
modstanden i 2,7 mm luft. Trinlydsdeemperen leder varme typisk dobbelt s& godt
som luft og er maske 0,5 mm tyk, og der findes da ogsa systemer, hvor der reelt
kun skal regnes med modstanden gennem trinlyddaemperen. Modstanden mellem
rer og varmefordeler-plader kan ogsd gores meget mindre end svarende til 0,4 mm
luft i gennemsnit mellem og u-profilet.

Tabel 1.1. viser ydelsen fra et let gulvarmesystem som vist i figur 1.2. Fgrste raek-
ke er ydelsen, hvis gulvarmen er installeret optimalt. I tabellens efterfglgende
reekker introduceres et bedre isolerende traegulv samt standardens veardier for
luftspalter — ovenstdende bullet punkter:

2. raekke: traegulvet er mere isolerende end antaget. Det leder til en reduktion i
ydelsen pd 17 %

3. rekke: luftspalten mellem varmefordeler-pladerne og treegulvet er 2,7 i ste-
det for 0,5 mm. Det leder til en reduktion pa i ydelsen 16 %

4. rekke: afstanden mellem varmefordeler-pladerne og varmergrene er 0,4 i
stedet for 0,2 mm. Det leder til en reduktion i ydelsen pa 5 %
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Samlet set leder aendringerne i tabel 1.1 til en reduktion i ydelsen pa 38 %.

Zndring i ydelse ved introduktion af hgjere varmeovergange % reduktion i
Ydelse i W/m?2K | ydelse - akku-
ved ca. 20 W/m? | muleret

Optimeret gulv med 200 mm rgrafstand, (CC 200 mm ) 3,56 -
Trae med lambda 0,1 i stedet for 0,17 W/mK 2,95 17
Luftspalte 2,7 i stedet 0,5 mm 2,38 33
Luftspalte mellem rgr og varmefordeler 0,4 mm i stedet for 0,2

mm (svarende til anbefalingen i EN 15377) 2,20 38

Tabel 1.1: Ydelser, der opgives af forskellige leverandgrer vil normalt veere i stgrrelsesorden
svarende til det optimerede gulv. Hvis ikke der er dokumentation for laboratorie-
malinger for den konstruktion, der skal anvendes, ma det anbefales at anvende
de lave veerdier. Hvis de lave veerdier anvendes, skal der bruges en temperatur-
forskel mellem vand og rum, der er 66 % stgrre end ved det optimerede gulv.

Hertil skal laegges, at det typisk ikke er hele gulvet, der afgiver varme som illustre-
ret i figur 1.3-4. Desuden vil taepper pa gulvet yderligere reducere varmeafgivelsen
fra gulvet. En halvering af gulvets ydelse i forhold til den antagende veerdi ved di-
mensionering af gulvet er derfor i mange tilfaelde ikke urealistisk.

Figur 1.3: Gulvvarmens effektive areal skal her reduceres vaesentligt i forhold til gulvets
areal.
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i

Figur 1.4: Det er gulve af f.eks. denne type, hvor man skal man regne med standardens
forsigtige vaerdier for de kritiske modstande

Effektiviteten (COP) for en veldimensioneret varmepumpe reduceres med 2-3 %
for hver grad C fremlgbstemperaturen til gulvet gges (se ogsd andet kapitel af rap-
porten). Reduktionen af ydelsen pa 38 % vist i tabel 1.1 vil i forhold til et optimalt
gulv ved en fremlgbstemperatur pd 35°C for en ydelsen fra gulvet pa 30 W/m?2
betyde, at for at fa den samme ydelse som det optimerede gulv, skal fremlgbs-
temperaturen haeves til 45°C. Det vil forgage varmepumpens elforbrug med 20-30
%.

Der ligger derfor en vaesentlig pointe i, at hvis der ikke er gennemfgrt laboratorie-
méling, eller hvis gulvet ikke er udfgrt praecis p§ samme m8de som et testet gulv
alts§ med samme forbandt mellem varmefordeler-plader og gulv, mellem ror og
varmefordeler-plader og med en traebelaegning, der er testet for varmeledningstal,
s§ vil ydelsen kunne blive endda meget ringere end forventet.

Appendiks 2 viser et andet eksempel, hvor der er er forudsat et gulv CC 300 (300
mm rgrafstand med 3,3 m rgr pr. m2 gulv) med 10 mm mellem kanterne pa var-
mefordelings-pladerne, beregnet efter EN 15377 - tabel 1.2 i appendiks 2. Bereg-
ningerne svarer til den beregning, der ma anbefales til et gulv svarende til figur
1.4. Der er anvendt en mere detaljeret beregning af forbindelsen mellem rgr og U
profil end den i EN 15377 angivne. Den ngdvendige fremlgbstemperatur bliver 38
til 40°C.

Som alternativ er vist resultatet for et optimeret gulv, CC 200 (5 m rgr pr. m2
gulv) med fuld daekning med varmefordeler-plader og med en optimeret forbindel-
se mellem gulv og fordeler, treequlv med hgj varmeledning og en ngjagtig tilpas-
ning mellem rgr og varmefordeler-plader - tabel 1.3 i appendiks 2. Der findes
gulvkonstruktioner pa markedet hvor ydelsen ma forventes at svare til dette.
Vandtemperaturen er nu 6,5 K lavere.

Forskellen pd 6,5 K i fremlgbstemperatur for de to gulve betyder et ekstra elfor-
brug til varmepumpen pa 13-20 % for CC 300 gulvet i forhold til CC 200 gulvet.
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1.3. Flowforhold i gulve med flere zoner

Det almindelige reguleringssystem til gulve er typisk, at anlaegget forsynes fra en
blandeslgjfe og to manifold eller - nar det det drejer sig gaskedler eller varmepum-
per - fra to manifold, der er forbundet direkte til varmekilden. Fremlgbstemperatu-
ren reguleres da direkte pa kedel eller varmepumpe - modulerende eller on/off. Da
fremlgbstemperaturen ma tilpasses det gulv, der er hardest belastet og tilmed med
en vis margen, vil de gvrige zoner kgre med reduceret ydelse. Det almindelige sy-
stem er da en simpel on/off regulering i hvert rum, og det er denne Igsning der
undersgges her.

Der kan findes andre reguleringstyper, ref. (8) og ref. (10), der maske er mere
gunstige.

Hvis varmepumpen opererer on/off vil det geelde for de fleste typer med meget lille
vaeskeindhold i kondensatoren, at fremlgbstemperaturen er lig returtemperaturen,
nar varmepumpen ikke kgrer og lig med returtemperaturen + et delta T, der sva-
rer til vandflow og kondensatorydelse, ndr varmepumpen kgrer. For denne type
varmepumpe er det da vigtigt, at der er sd stort et flow som muligt i varmeanlaeg-
get. Der er da en problemstilling her i forhold til den almindelige indregulerings-
praksis, hvor flowene ofte bestemmes udfra varmebehov og et valgt delta T pa 5 -
10 K. Ved lette gaskedler, hvor vandstremmen gennem kedlen ogsa skal vaere hgj,
er det kendt, at man skal indstille flowene i de smd rum meget hgjere end efter
den vedtagne afkgling. Denne problemstilling bgr ogsa undersgges ngjere for var-
mepumper, og der bgr udvikles egnede dimensioneringsregler.

Her forudsaettes at fremlgbstemperaturen er konstant.

Der er foretaget en forenklet beregning af flowet som funktion af tiden for eksem-
pelhuset vist i appendiks 3 under fglgende forudsaetninger:

e Fremlgbstemperaturen er konstant

e Alle zoner kalder pd varme med samme cyklustid

e Fasen hvormed zonerne kalder pa varme er tilfeeldig

e Belastningen er konstant og svarende forholdsmaessigt til tabel 1.4 i appen-
diks 3.

e Der fastsaettes en cyklustid, der er ens for alle rum

Ydelsen af gulvet er ikke proportional med den relative on-tid for hvert zone. I ap-
pendiks 4 er givet en simpel beregning af sammenhangen mellem den relative
driftstid og gulvets ydelse.

Simulering af flow: Der veelges en fremlgbstemperatur hgjere end eller lig med den
mindst mulige. Hvis der vaelges den laveste, svarer dette til en slags "Selektiv refe-
rencepunktstyring”, hvor systemet maler hvilket rum, der er mest belastet, saledes
at fremlgbstemperaturen netop er lavest mulig. Der er opbygget en model af gulv-
armesystemet for eksempelhuset i Excel.

Ydelsen bestemmes ved 100 % flow og den aktuelle forholdsmaessige belastning
findes. Derefter bestemmes den relative gangtid af en sammenhang som vist i

10
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figur 1.10-11 (i Appendiks 4) for hvert rum. I stedet for figur 1.10-11 er der benyt-
tet en tilsvarende sammenhaeng for en cyklustid pa 2 timer, som det fremgar af
figur 1.5-6.

Fasen, dvs. starttidspunktet for de enkelte on/off perioder bestemmmes nu af Excel’s
random generator, og endelig laegges flowene i de enkelte kredse sammen.

Der f3s et nyt flow billede for hver gang, der foretages en beregning. Gennemsnit-
tet af mange flowbilleder giver gennemsnitsflowet. Hvert af flowbillederne er lige
sandsynlige.

Hvis der som her er valgt en fast cyklustid, fas periodestationaere tilstande. Der er
forsggt med andre modeller. Hvis f.eks. der antages en sammenhang mellem de
enkelte rums tidskonstant og cyklustiden fas der ikke periodestationaere tilstande -
i hvert tilfaelde kun med meget lang cyklustid.

Wl gy o JY oy IV oINS

0

Tid i timer

Figur 1.5: Simulering af flow. Her med den minimale fremlgbstemperatur.

350

300

e nﬁwmw
PR R

o
0 1 2 3 4 5 6 7 8 a 10
Tid i timer

Figur 1.6: Simulering af flow. Her med 3 K hgjere fremlgbstemperatur end ngdvendigt. Det
er typisk. at spredningen i flow er stgrre ved den hgjere fremlgbstemperatur, og
at det gennemsnitlige flow er lavere.

Der er i appendiks 5 vist en serie af beregninger for at illustrere forholdene. Det er
klart at en on/off varmepumpe vil have problemer med pendlende drift, ndr flowet i
perioder bliver meget lille. Og nogle af de tommelfingerregler for samspil mellem
gaskedler og varmeanlag, ref. (9), kunne maske med fordel overfgres til varme-
pumpanlaeg. Visse tommelfingerregler anvendes allerede i praksis, men der er be-
hov for en systematisering.

Da alle flowbilleder er lige gode er det klart at ved at styre indkoblingstidspunkter-
ne i stedet for at lade dem flyde vil der kunne opnas et mere jaevnt flow uden tab
af komfort. Det kraever dog, at fremlgbstemperaturen saettes s lavt som muligt,
f.eks. ved hjeelp af en referencerumsstyring som foresl3et i ref. (8) og (10).

11
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1.4. Konklusion

Lette gulvvarmeanlaeg: For gulvvarmeanlaeg i lette konstruktioner geelder det, at
ydelserne bgr beregnes efter EN 15377, medmindre der findes laboratoriedoku-
mentation for hgjere ydelse, og det er da ngdvendigt at gulvkonstruktionen udfgres
praecist svarende til det testede gulv. Der er i dette notat stillet spgrgsmalstegn
ved den grundlaeggende formel for varmeydelse, der anvendes i geeldende stan-
darder for gulvvarmesystemer, og som maske er for optimistisk. Dette burde un-
dersgges neermere. Undersggelserne viser, at den reelle varmeydelse fra lette
gulvvarmesystemer kan vaere vasentligt lavere end opgivet af fabrikanterne, og at
dette vil lede til et betydeligt hgjere elforbrug for en varmepumpe.

Varmepumper og lette gulvvarmeanlaeg: Varmepumper og gulvvarmeanlaeg anses
for at veere en gunstig kombination. Imidlertid vil styringen af gulvvarmeanlaegget
kunne give uheldige driftsforhold for varmepumpen, sa virkningsgraden reduceres.
Dette er illustreret ved en simpel simuleringsmodel baseret p& en tilfseldig indkob-
ling af zonerne i anlaegget. Det er vist, at der kan optreede uheldige flowmgnstre,
hvor kgling af varmepumpems kondensator bliver utilstraekkelig. Det er dog ogsa
vist, at det er principielt muligt at styre indkoblingerne, s& der opnds en mere jeevn
vandstrgm i kondensatoren. Videre er det vist at det er ngdvendigt eller i hvert
tilfselde gunstigt at styre fremlgbstemperaturen, saledes den altid er lavest mulig.

Hvordan en fluktuerende volumenstrgm pavirker effektiviteten af en varmepumpe,
er undersggt i naeste kapitel af rapporten.

12
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Appendiks 1 Varmeovergang fra gulvoverflader

Heat transfer outer surface
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Figur 1.7: Brugsformel udledt ud fra almindelige korrelation for konvektion, se f.eks. ref.
(5). Udtrykket giver lavere ydelser end grundformlen i gulvvarmestandarderne.
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Figur 1.8: Forskel mellem to beregninger af varmeydelse ud fra overfladetemperatur
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Appendiks 2 Beregning af to gulvtyper

W/m2 21,9 21,2 22,2 30,4 22,4 17,0 23,8 25,0

in T (delingim) 0,3 0,3 0,3 0,3 0,3 0,3 0,3 0,3

in LU rgrdiam. 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02

in LG afstand mellem finnekanter 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01

solve Thetas middeloverflade 22,3 22,2 22,3 23,0 22,3 23,1 22,4 22,6

in Thetai rumtemp 20 20 20 20 20 20 20 20

qi W/m2 21,9 21,2 22,2 30,4 22,4 31,0 23,8 25,0

in Luftlag mellem varmeleder og gulvunderside st =2,7 mm 0,0027 0,0027 0,0027 0,0027 0,0027 0,0027 0,0027 0,0027

Lambdaluft 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027

Reon,i plade/gulv 0,100 0,100 0,100 0,100 0,100 0,100 0,100 0,100

Rs,i 0,1033 0,1036 0,1032 0,1003 0,1031 0,1001 0,1025 0,1021

in  lambda gulv 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17

in gulv tykkelse 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014

RO 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824

NB  Rim2gulv 0,2857 0,2860 0,2855 0,2826 0,2855 0,2825 0,2849 0,2844

Temp under gulv 26,3 26,1 26,3 28,6 26,4 28,8 26,8 27,1

Re m2 2,8567 2,8598 2,8554 2,8264 2,8546 2,8246 2,8489 2,8443

in Lambda wl aluminium W/mK 200 200 200 200 200 200 200 200

in s pladetykkelsefinne m 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005

|_aekm 0,1612 0,1612 0,1611 0,1603 0,1611 0,1602 0,1609 0,1608
Check ok ok ok ok ok ok ok ok

in Lfinm 0,135 0,135 0,135 0,135 0,135 0,135 0,135 0,135

kfin for middeltemp ribbe-eta 0,817 0,817 0,817 0,816 0,817 0,816 0,817 0,817

kfin-min for min temp. 0,729 0,729 0,729 0,727 0,729 0,727 0,728 0,728

kCL 0,802 0,803 0,802 0,801 0,802 0,801 0,802 0,802

Rcl modstand fra finnerod til middelvarmeledningslag (n 0,0640 0,0640 0,0639 0,0638 0,0639 0,0638 0,0639 0,0639

dO0 og da Rgr udvendig diam m 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02

in diindv. Diam. M 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016

in lambdargr W/mK 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35

in Luftlag mellem rgr og Um 0,00040 0,00040 0,00040 0,00040 0,00040 0,00040 0,00040 0,00040

Rtot (luftlag + rgrvaeg) (m2 af rgroverflade) 0,02119 0,02119 0,02119 0,02119 0,02119 0,02119 0,02119 0,02119

|_aekm 0,046 0,046 0,046 0,046 0,046 0,046 0,046 0,046

finnelaengde m =% x U 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030

Ribbe-eta for U-part 0,882 0,882 0,882 0,882 0,882 0,882 0,882 0,882

modstand fra vand til finnerod (m rgr) 0,510 0,510 0,510 0,510 0,510 0,510 0,510 0,510

modstand fra vand til middelledningslag m2 gulv 0,217 0,217 0,217 0,217 0,217 0,217 0,217 0,217

Samlet modstand 0,5026 0,5029 0,5024 0,4994 0,5024 0,4992 0,5018 0,5013

K_H samlet W/m2K 1,990 1,988 1,990 2,002 1,991 2,003 1,993 1,995

Middel medie | 31,0| 30,7| 31,2| 35,2 31,3 35,5] 31,9| 32,5|

| ver1 | ver2 | kekken-aum | stue | Bryggers | Arb. werelse | Bad | Sowewer |

Tabel 1.2: Beregning af gulv for eksempelhuset i appendiks 3. Der er antaget et effektivt
gulvvarmeareal for hvert rum. Den ngdvendige fremlgbstemperatur bliver 38 til
40 °C ved - 12°C. Ved almindelige vintertemperaturer vil den ikke blive s meget
lavere, idet rumtemperaturen typisk er 22 til 23 °C, varmeforbruget samtidig til-
svarende stgrre og ydelsen reduceret pa grund af den hgjere rumtemperartur.
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W/m2 21,9 21,2 22,2 30,4 22,4 17,0 23,8 25,0

in  T(delingim) 0,2 0,2 0,2 0,2 0,2 0,2 0,2 0,2

in  LUrgrdiam. 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02

in LG afstand mellem finnekanter 0 0 0 0 0 0 0 0

solve Thetas middeloverflade 22,3 22,2 22,3 23,0 22,3 23,1 22,4 22,6

in Thetai rumtemp 20 20 20 20 20 20 20 20

qi W/m2 21,9 21,2 22,2 30,4 22,4 31,0 23,8 25,0

in Luftlag mellem varmeleder og gulvunderside st =2,7 mm 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005 0,0005

Lambdaluft 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027 0,027

Reon,i plade/gulv 0,019 0,019 0,019 0,019 0,019 0,019 0,019 0,019

Rs,i 0,1033 0,1036 0,1032 0,1003 0,1031 0,1001 0,1025 0,1021

in lambda gulv 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17 0,17

in gulv tykkelse 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014 0,014

RO 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824 0,0824

NB  Rim2gulv 0,2042 0,2045 0,2041 0,2012 0,2040 0,2010 0,2034 0,2030

Temp under gulv 24,5 24,3 24,5 26,1 24,6 26,2 24,8 25,1

Re m2 2,0419 2,0449 2,0406 2,0115 2,0398 2,0098 2,0341 2,0295

in Lambda wl aluminium W/mK 200 200 200 200 200 200 200 200

in s pladetykkelsefinne m 0,001 0,001 0,001 0,001 0,001 0,001 0,001 0,001

I_aek m 0,1927 0,1928 0,1926 0,1912 0,1926 0,1912 0,1923 0,1921
Check ok ok ok ok ok ok ok ok

in  Lfinm 0,09 0,09 0,09 0,09 0,09 0,09 0,09 0,09

kfin for middeltemp ribbe-eta 0,933 0,933 0,933 0,932 0,933 0,932 0,933 0,933

kfin-min for min temp. 0,900 0,900 0,900 0,899 0,900 0,899 0,900 0,899

kCL 0,940 0,940 0,940 0,939 0,940 0,939 0,940 0,939

Rcl modstand fra finnerod til middelvarmeledningslag (n 0,0119 0,0119 0,0119 0,0119 0,0119 0,0119 0,0119 0,0119

d0 og da Rgr udvendig diam m 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02

in diindv. Diam. M 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016 0,016

in lambdargr W/mK 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35 0,35

in Luftlag mellem rgrog Um 0,00020 0,00020 0,00020 0,00020 0,00020 0,00020 0,00020 0,00020

Rtot (luftlag + rgrvaeg) (m2 af rgroverflade) 0,01378 0,01378 0,01378 0,01378 0,01378 0,01378 0,01378 0,01378

|_aekm 0,053 0,053 0,053 0,053 0,053 0,053 0,053 0,053

finneleengde m =)z x U 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030 0,030

Ribbe-eta for U-part 0,906 0,906 0,906 0,906 0,906 0,906 0,906 0,906

modstand fra vand til finnerod (m rgr) 0,323 0,323 0,323 0,323 0,323 0,323 0,323 0,323

modstand fra vand til middelledningslag m2 gulv 0,076 0,076 0,076 0,076 0,076 0,076 0,076 0,076

Samlet modstand 0,2806 0,2809 0,2805 0,2776 0,2804 0,2774 0,2799 0,2794

K_H samlet W/m2K 3,563 3,560 3,565 3,602 3,566 3,605 3,573 3,579

Middel medie | 26,1 26,0] 26,2 28,4] 26,3 28,6] 26,7] 27,0|

I Veer 1 | Veer 2 | Kgkken-alrum | Stue | Bryggers |Arb. v&relsel Bad | Soveveer |

Beregning af et optimeret gulv i eksempelhuset. Den ngdvendige vandtemperatur

er seenket med 6,5 K. Ved den lave vandtemperatur bliver fglsomheden for rum-
temperatur stgrre og i praksis ma regnes med naesten samme fremlgbstempera-
tur hele vinteren.
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Appendiks 3 Eksempelhus

Eksempelhuset er Bel0 ref. (11) parcelhuset opgraderet til energirammen for Byg-
ningeklasse 2020.

Det opvarmede etageareal er 180 m?

Husets omkreds er 63,3 m

Yderveaeggene er 40 cm

Rumhgjden er 2,4 m og etagehgjden er 2,7 m

18,8
4,25 4,1 4,0 3,3 3,1
ﬂ 1 o s . ™R —— /\ —— X_.... -
Varelse] Kokken Bryggers Entre \r‘ . Bad
9,0 = | -
Alrum Sovevierelse
Veerelse2
L Stue
70—/ D % 7 T
3,55 4,0
N
A\ T
N ),
V(o)
Rum hgjde | facade vinduer | vag loft terreendaek’
m m? m? m? m? m?
Verelse 1 2.7 23.60 2.46 21.14 |19.08 | 15.73
Verelse 2 2.7 23.76 2.10 21.66 |19.33 |1591
Kgkken-alrum 2.7 20.57 10.50 |10.07 |32.61 |29.57
Stue 2.7 39.40 22.68 |16.72 | 4254 |37.45
Bryggers/entre 2.7 10.84 5.46 5.38 17.42 | 16.03
Arbejdsveerelse | 2.7 8.93 2.10 6.83 1484 | 13.51
Bad 2.7 20.57 2.10 18.47 |14.05 |11.15
Soveverelse 2.7 23.12 5.46 1766 |20.14 | 16.65
sum 170.77 52.86 | 117.91 | 180.00 | 156.00

! indvendige gulvareal
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U-verdier linietab Transmis- | Ventila- | Totalt
funda- sionstab | tionstab | varmetab
Rum vinduer | veeg loft terreendaek | ment UA
Wim2K | W/m2K | W/m2K | W/mz2K W/mK W/K W/K W/K
Vereelse 1 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 6.18 2.52 8.70
Verelse 2 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 6.01 2.55 8.55
Kgkken-alrum | 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 12.40 4.73 17.13
Stue 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 22.97 5.99 28.96
Bryggers/entre | 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 6.53 2.56 9.09
Arbejdsverelse | 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 3.96 2.16 6.13
Bad 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 5.05 1.78 6.84
Soveverelse 0.7 0.09 0.07 0.05 0.05 8.08 2.66 10.74
sum 71.19 24.96 96.14

Table 1.4: Varmebehovet for eksempelhuset ved -12°C. Denne fordeling bruges ved simule-

ringen af vandflowet i de enkelte gulvvarmekredse.
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Appendiks 4 Beregning af relativ drifttid

Der betragtes et 1. ordens system med en varmekapacitet, der er koncentreret i et
omrade omkring rgret. Tidskonstanterne for opvarmning og afkgling samt den sta-
tionaere temperatur kan nu beregnes af kendte formler. Start- og sluttemperatur
skal veere ens - se figur 1.9.

—temperatur

Temperatur
w
o

28 / \
26 / \ onfef
24
\
22
20 - 7200; 20
0 2000 4000 6000 8000

Tid i sek

Figur 1.9: Opvarmning og afkgling af gulvet. Tidskonstanten for opvarmning er altid mindre
end tidskonstanten for afkgling. Starttemperaturen skal veere lig med sluttempe-
raturen.

Jo mindre cyklustid, mere ulinezer bliver sasammenhaengen mellem ydelse og relativ
drifttid, se figur 1.10 og 1.11.

1
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Figur 1.10: Med en cyklustid pd 30 minutter og en typisk varmekapacitet fas denne sam-
menhaeng mellem ydelse og relativ driftstid. Hvis varmebehovet er 20 % skal
driftstiden veere ca. 10 %

<

0,9

=-0,3375x%+0,7516x2 49,540 1X
/'

el
08 —

S,Z /v
, =

rel on
o
v

"
+ -

0,1 +

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
rel load

Figur 1.11: En mere linezer sammenhaeng mellem relativ driftstid og ydelse ved cyklustid
pa 3 timer
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Appendiks 5 Simulerede flow
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Figur 1.12:

Flowprofiler, ndr fremlgbstemperaturen er lavest mulig. Her kgrer gulvet i stuen
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Figur 1.13: Flow ved 6 K for hgj fremlgbstemperatur. Det ses, at der er en lille sandsynlig-
hed for, at flowet gar helt pd 0. For en varmepumpe, der kgrer on/off er dette

ikke heldigt.
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Investigation of how the heat pump efficiency
is influenced by volume flow fluctuations
caused by underfloor heating systems

Martin Frglich Olesen

2.1. Objective

The objective of this study is to show how the heat pump efficiency is influenced by
volume flow fluctuations caused by a underfloor heating system in terms of the
coefficient of performance (COP).

2.1 Methods

Two methods have been applied for the investigation of fluctuating flow patterns.
These two methods differ from each other in terms of the input provided to the
common heat pump model.

2.2.1. Method 1

The heat pump model receives input from the model of a lightweight underfloor
heating system, described in part 1 of the report. The model of the underfloor
heating system assumes a constant supply temperature to the floor. The minimum
supply temperature is determined on the basis of the most demanding room, so
that the flow valve is constantly open for this room; thereby it is ensured that all
rooms can be heated to the desired temperature set point. For the remaining
rooms, the flow valves open and close in accordance with the heat demand of the
rooms, but with a stochastic distribution over a period of time. The results in a
varying volume flow in the underfloor heating system and a (slightly) varying re-
turn temperature.

The higher the chosen supply temperature is above the minimum supply tempera-
ture, the greater the fluctuations of the volume flow will be, due to the valves
opening and closing.

Due to the stochastic design of the floor model, the volume flow pattern generated
by the model will differ for each run. An example of the output from the floor mod-
el is seen in figure 2.1 and more can be found in part 1.
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Figure 2.1:  An example of the output from the floor model.

2.2.2. Method 2

In order to isolate the effect of the varying volume flow, a simplified input to the
heat pump model was constructed. The input allows for the volume flow fluctua-
tions to be modified without modifying anything else. An example of the simplified
input is seen in figure 2.2. For the first half of the total simulation time, the volume
flow rate is low and for the second half, it is high. The high and low volume flow
rates are symmetric around a common average volume flow. This way, the total
heat delivery to the floor is constant for all runs. The return temperature is as-
sumed constant at the average return temperature of method 1.
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Time [hr]

Figure 2.2: An example of the simulated input for the heat pump.

Common for both methods is a total simulation time of two hours. This is due to
the fact that the volume flow pattern is repeated every two hours in the floor mod-
el.
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2.3. Heat pump model

The heat pump model is shown schematically in figure 2.3. It is a ground source
heat pump which is connected to a brine circuit on the evaporator side. On the
condenser side, the underfloor system is connected. The floor system consists of a
circulation pump, a bypass-valve and the floor. The heat pump only supplies space
heating, hence not domestic hot water.

Compressor

To floor
%

N N ]

Evaporator
Condenser
Bypass - valve

) 7N T iy R
N/ N/

To ground Expansion valve

Brine pump Circulation pump

Figure 2.3: Diagram of the modeled heat pump.

On the evaporator side, the conditions are set to the following:

e Constant brine volume flow of 0.2 kg/s

e Constant UA value in the evaporator of 0.8 kW/(m? K)

e Constant ground circuit outlet temperature of -5°C
(the brine temperature entering the evaporator)

On the condenser side, the conditions are as follows:

e Constant circulation volume flow of 0.1 kg/s. (through the condenser - the
bypass-valve ensures that the floor receives the correct varying volume
flow)

e Constant UA value in the condenser of 0.4 kW/(m? K)

¢ Constant outlet temperature. The value depends on the method

The bypass-valve ensures that the correct volume flow rate is provided to the floor,
with a constant flow rate through the condenser. This is similar to a real system
and it renders the assumption of a constant UA value more correct.

The heat pump capacity is 5 kW and the refrigerant is isobutene (R600a). The UA
value for the condenser is chosen to fit a 7°C temperature difference between the
condensing temperature and the outlet temperature (the floor supply tempera-
ture). The UA value for the evaporator is chosen to fit a 5°C temperature differ-
ence between the evaporation temperature and the brine outlet temperature of the
evaporator.

The brine is a 30 % ethylene glycol and water mixture.

The model receives input from the floor model (method 1) or the simulated model
(method 2); depending on the method used (hereinafter the input model). It is
important to notice that there is no feedback to the input model. The heat pump
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model and the input model are two separate models. The input model assumes a
constant temperature from the heat pump. Due to this limitation, normal heat
pump control with reference to the supply temperature cannot be used. The only
possibility is a rather ideal and much simplified “control method”, where the heat
pump is assumed to be fully- and instantaneously controllable from 0-5 kW. To
give the model some approximation to reality, a correction factor in term of an
on/off penalty is incorporated. This is inspired by the BE10 calculations tool
(Aggerholm & Grau, 2011), where an on/off controlled heat pump is penalized with
a factor of 1.25 to the power consumption. This penalty is, however, only invoked
when the heat pump runs at part load below a limit of 30% load, where a frequen-
cy controlled heat pump would shift to on/off control.

The model is not physically accurate, but it is able to show tendencies.
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2.4. Results

The results of the simulations, where both methods are used, are presented in this
chapter. Simulated scenarios are referred to as full load and part load. It is not full
load in terms of heat pump capacity, but in terms of the heat demand of the hous-
es. The full load scenario should be considered as the load on a cold winter day
(around -12°C air temperature) and part load is approximately the half of full load.

The results are shown with and without the correction for on/off control. The re-
sults without the correction can be considered as the “best-case” results.

2.4.1. Absolute difference

Figure 2.4 shows the results of the full load simulations, input method 1, plotted as
COP vs. AT. AT is the difference between the minimum supply temperature and the
actual supply temperature. Thus, at AT=3°C, the supply temperature is 3°C higher
than the minimum required temperature. Simulations are conducted at AT=0°C,
AT=3°C and AT=6°C. For each AT, 12 simulations are run in that the floor model
produces a stochastic input for the heat pump model, which differs for each run.

Moreover, the figure shows that the COP decreases as the supply temperature in-
creases. However, this is the natural consequences of an increased condensing
temperature, hence, it is as expected. In this context, the spread of the 12 data
points for a given AT is more interesting.

At full load, the data spread is very low at the minimum supply temperature, but it
increases as AT increases. At AT=6°C, the minimum COP is approximately 2.5 and
the maximum COP is approximately 2.8. The relative difference is 10%. From Fig-
ure 2.4, it is also seen that the on/off correction has very little effect. This is, how-
ever, not surprisingly since the heat pump rarely goes below 30% load in the full
load scenario.
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® With on/off correction »x Without on/off correction

Figure 2.4: Result of a full load run, input method 1, plotted as COP vs. AT
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Figure 2.5 is similar to figure 2.4, but it concerns the part load scenario. Here, it
should be noticed that the COP values are vastly increased compared to the full
load simulation. This is due to the minimum supply temperature being much lower
at part load. Again, the most interesting part is the data spread. For the non-
corrected dataset, the tendency is similar to that of full load. Even though, the rel-
ative difference at AT=6°C is only around 4%. From the figure, it is seen that the
on/off-correction has a major impact on not only the actual COP values, but also
the data spread. The impact on the data spread seems more distinct at lower sup-
ply temperatures, where the relative difference is as high as 13%.
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Figure 2.5: Result of a part load run, input method 1, plotted as COP vs. AT

2.4.2. Relative difference

The cause of the data spread seen in figures 2.4 and 2.5 must be the volume flow
rate fluctuations as these are nearly the only changing variable. This can be further
examined by comparing the relative difference with the standard deviation of the
heat pump load. The standard deviation of the heat pump load is chosen as the
comparative variable in that it includes the effect of the slightly varying floor return
temperature, contrary to the standard deviation of the volume flow rate alone.

The formula for the standard deviation of the heat pump load is as follows:

STDy =

Where Q; is the heat load at a given time (the resolution is 1 second), é is the
mean heat load over the whole simulation period and N is seconds in the whole
period.
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The relative COP difference is calculated by:

COP — COPpyy

COPra = —0p
max

COP,,, is the maximum observed COP, among comparable simulation results. With
method 1, there are a total of six datasets containing results (full load and part
load at AT=0°C, AT=3°C and AT=6°C). The six datasets are not comparable, as
the COP changes due to the different supply temperatures, as stated in the above
mentioned results. The sole purpose of calculating the relative difference is to
make these datasets comparable by normalizing with a local maximum COP within
each dataset. However, due to the stochastic design of the floor model and the
limited amount of simulations (only 12 in each set), there is a risk of inaccurate
result representation. This is the reason for including method 2, where the dataset
has a common COP,,,, and it is not subject to changes in the COP due to the supply
temperature. This means that the results obtained in connection with method 2 do
not need to be normalized. However, it is beneficial to do so in order to compare
the results of method 1 and method 2.

Figure 2.6 shows the COP,,, vs. STD for the full load scenario without on/off correc-

tion. Results for both method 1 and 2 are included. For method 1, the datasets for
AT=0°C, AT=3°C and AT=6°C are not distinguished, but as stated in part 1, the
fluctuations increases with the AT.

A correlation between COP,,, and STD; is seen from the figure. The highest COP is
obtained at a low STDy, and the COP decreases as the STD; increases. A good co-
herence between the results from method 1 and method 2 is also apparent.
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Figure 2.6: The relative difference vs. the standard deviation of the heat pump capacity at
full load, without on/off correction.

Figure 2.7 is similar to figure 2.6, but with on/off correction. From the figure, it is
seen that the on/off correction shifts the COP towards lower values at higher STD

values. This applies to results from both method 1 and method 2. The reason for
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this is that the larger the magnitude of the volume flow fluctuations, the more of-
ten the heat pump is under on/off control, which reduces the COP.

The effect is not as distinct with method 1 as with method 2. This could be a visu-
alization issue due to the lack of a common reference COP. A larger number of data
points per dataset would have been more ideal. However, it seems common for
both methods that larger relative differences of COP are obtained at lower values
of the standard deviation.
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Figure 2.7: The relative difference vs. the standard deviation of the heat pump capacity at
full load, with on/off correction.
Figure 2.8 is also similar to figure 2.6, but for the part load scenario. It is also
without on/off correction. Similar tendencies to that of full load are observed at
part load. However, the “slope” is increased so that the COP decreases at lower
levels of volume flow fluctuations.
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Figure 2.8: The relative difference vs. the standard deviation of the heat pump capacity at
part load, without on/off correction.
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Figure 2.9 is similar to figure 2.8, but with on/off correction. When comparing the
figures, it is seen that the on/off correction has an significant impact on COP,,; at
the whole range of STD;. The data from method 1 and method 2 follows similar
tendencies. The spread of the method 1 data could again be a visualization issue
due to the lack of a common reference COP. Moreover, a larger number of data
points per dataset would have been more ideal. It is also seen that the highest COP
is now obtained at nearly the highest STD, simulated. The cause of this could be
that the mean heat pump load is often below the 30% on/off control load limit.
Hence, with a “steady” volume flow, and thereby load, the heat pump is in on/off
control most of the time. Therefore, the heat pump is penalized most of the time
and yields a low COP at steady volume conditions.
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Figure 2.9: The relative difference vs. the standard deviation of the heat pump capacity at
part load, with on/off correction.

2.4.3. Sub-conclusion

From the presented results, it is seen that method 1 and method 2 give similar
results. It is also seen that for part load and full load scenarios without on/off cor-
rection (best case model and less realistic), a fluctuating volume flow rate results
in a lower COP for a heat pump. This is also the case for full load with on/off cor-
rection (most realistic model), which amplifies the effect of fluctuations, so that a
larger decrease of COP is occurring at a lower level of fluctuations. Here, there is a
gain in optimizing the volume flow rate, towards a less fluctuating flow rate, in
terms of a better COP.

At part load with on/off correction (again the most realistic model), the results
show that the highest COP values occur at high levels of fluctuations. In this case,
optimizing the volume flow rate towards a less fluctuating flow rate will not im-
prove the COP. Therefore, another control strategy will have to be considered, for
instance optimizing the volume flow rate towards avoiding on/off control.
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2.4.4. Sensitivity analysis

In the above simulations, the UA value of the condenser and evaporator has been
assumed constant. This is not the case in a real system. Therefore, a sensitivity
analysis has been made in order to determine how varying UA values will affect the
COP results presented in the previous chapter and thereby assess if the assump-
tion is acceptable.

The analysis is conducted by running the model multiple times, where one of the
UA values is varied for each run and the other is fixed. The equations below are
used to systematically vary the UA values:

UAEvap =08 + CUA -0.8
UACOTld =04 + CUA -0.4

The variable C,, is varied from -0.4 to 0.4. The effect on the COP value is illustrat-
ed in terms of a relative change on COP to the “normal COP”:

COP — COPynoru
COPreiative change = COPyorM

The input model by method 2 is used for this analysis, as this is not doable with
method 1, and a good coherence between the methods is shown in the previous
results. The analysis is conducted with both a low (0.6) and a high (1.2) standard
deviation, as this also has an impact.

The result of the analysis is seen in figure 2.10 with a value of UA varied between -
40% and 40%. The dependency is not that strong in that the “slopes” of the curves
are rather flat. Furthermore, within this range, the maximum relative change is -
13% at a 40% lower UA value in the condenser at a high STD,. This is acceptable

for this simplified model.
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Figure 2.10: Results of the sensitivity analysis.
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2.5. Conclusion

The results presented in this report are preliminary so further and more detailed
studies need to be conducted to fully document the effect of a fluctuating volume
flow rate. The results do, however, illustrate some tendencies of how the varying
volume flow caused by the underfloor heating system influences the COP of a heat

pump.

The results shown in this part of the report is for one refrigerant R600a (Isobu-
tene). However, calculations with other refrigerants: Propane, R134a, R410a and
R404a - show similar results.

The results support the general knowledge that the heat pump supply temperature
needs to be reduces to a minimum, also stated in part 1 and by (Tahersima,
2012). This will keep the condensing temperature low which results in a high COP.
It will also reduce the volume flow rate fluctuations, which also influences the heat
pumps COP. In the simulated full load scenario, the results show that the larger
the fluctuations (defined here as a high standard deviation of the heat pump load
or volume flow), the poorer the COP will be. However, the results also indicate that
load situations could occur, where steady flow rates are not necessarily ideal. This
was shown at part load with on/off correction, where the COP at low volume flow
rate fluctuations where around 12% lower than the highest COP. This indicates
that the volume flow rate here should not necessarily be optimized towards low
fluctuations, but it should be optimized towards avoiding on/off control of the heat

pump.

It shall, however, be emphasized that the analysis conducted is simplified and that
several other factors will interfere in reality. Therefore, the analysis should be sup-
ported by a more detailed analysis including experimental data to validate the re-
sults.
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