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Forord

Denne masteroppgaven er skrevet ved Norges Teknisk-Naturvitenskapelige Universitet

(NTNU) v̊aren 2020. Oppgaven omfatter 30 studiepoeng og er mitt avsluttende arbeid p̊a

den to̊arige masterutdanningen i Energi og Miljø, med retning Energibruk i bygninger.

Veileder for oppgaven har vært førsteamanuensis II p̊a NTNU, Jørn Stene. Jeg vil sende

en stor takk for all kunnskap og tilbakemeldinger du har delt i arbeidsprosessen, og for at

du alltid svarer lynraskt p̊a mail. Jeg har satt stor pris p̊a det gode samarbeidet.

Kontaktpersoner hos Skanska har vært Bjørn Jenssen og Ketil Tellevik. Takk for at dere har

svart p̊a spørsm̊al og sendt meg informasjon, dette har vært svært viktig i prosessen med

å forst̊a hvordan de ulike delsystemene fungerer. Jeg vil ogs̊a takke andre personer i b̊ade

Entra og Skanska som jeg har hatt kontakt med p̊a mail, samt alle leverandører som har

sendt meg informasjon og svart p̊a spørsm̊al. En spesiell takk g̊ar til Joakim Helle i Johnson

Controls for uvurderlig hjelp med alt av forespørsler relatert til varmepumpeaggregatet.

Jeg h̊aper at masteroppgaven kan være til nytte og gi en oversikt over hvordan det termiske

energisystemet ved Powerhouse Brattørkaia har fungert det første drifts̊aret. Det har vært

utrolig interessant og lærerikt å f̊a utføre analyser p̊a et reelt anlegg. Jeg sitter igjen med

mye kunnskap og erfaringer som jeg tar med meg videre ut i arbeidslivet.

Trondheim, 10. juni 2020

Sindre Kjellsen
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Sammendrag

Powerhouse Brattørkaia er Norges største nybygde plusshus, og vil gjennom driftsfasen

generere mer energi enn det som totalt brukes til produksjon av byggematerialer, oppføring,

drift og avhending av bygget, eksklusiv brukerutstyr. Det er lokalisert p̊a Brattørkaia 17A

i Trondheim, og er klassifisert som BREEAM-NOR Outstanding.

En sjøvannsbasert varmepumpe med ammoniakk som arbeidsmedium dekker hele rom-

oppvarmingsbehovet og store deler av varmtvannsbehovet. Varmepumpen er felles med

nabobygget BI, og systemet er utformet p̊a den måten at det er varmeutveksling mellom

de to byggene. Kjølebehovet i begge byggene dekkes 100 % av frikjøling med sjøvann.

I denne masteroppgaven er varme- og kjølesystemet ved Powerhouse Brattørkaia analysert

for første drifts̊ar. Enkelte av temaene er videreført fra prosjektoppgaven som ble utarbeidet

høsten 2019, mens andre momenter er avdekket underveis i arbeidet med masteroppgaven.

Masteroppgaven har som mål å besvare tre spørsmål. Det første er:

1. Samsvarer varme- og kjølebehovet med prosjekterte verdier?

Målt varmebehov for ventilasjons- og romoppvarming har blitt normal̊arskorrigert, og

denne verdien (23,9 kWh/m2) er 51 % høyere enn simulert. Målt varmebehov for tappe-

vannsoppvarming for første drifts̊ar (3,5 kWh/m2) er 30 % lavere enn estimert verdi.

Simuleringsmodellen er en forenklet og foreløpig modell i SIMIEN og det er derfor usik-

kerhet ved nøyaktigheten til de simulerte verdiene. Ettersom en SIMIEN-modell av hele

bygget ikke er egnet for å simulere kjølebehov er det valgt å ikke legge noe vekt p̊a

sammenligningen av prosjektert og m̊alt behov for ventilasjonskjøling (4,7 kWh/m2). Målt

kjølebehov for prosesskjøling (2,6 kWh/m2) er 71 % høyere enn prosjektert, og skyldes at

prosesskjølebehovet er svært vanskelig å estimere p̊a forh̊and ettersom det avhenger av

leietakerne i bygget. Maksimalt effektbehov for oppvarming ekskludert tappevann er m̊alt

til 187 kW og er litt høyere enn simulert verdi (150 kW).

Det andre spørsm̊alet som har blitt besvart er:

2. Hvordan fungerer dagens systemutforming for varme- og kjølesystemet, og hvor bør

det eventuelt gjøres endringer?

De viktigste funnene relatert til dette spørsm̊alet er følgende:

• Varmepumpesystemet har svært god effektivitet

Det er konkludert med at de beregnede COP-verdiene er for høye til at de kan være

korrekte, men de reelle verdiene er uansett svært høye. Varmepumpesystemet er et

lavtemperatur varmesystem med en varmekilde som har en stabilt høy temperatur

året rundt. Høy temperatur p̊a kald side og lav temperatur p̊a varm side resulterer i

lavt temperaturløft og høy COP. I tillegg benyttes ammoniakk som arbeidsmedium
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som resulterer i høy prosess-COP.

• Reguleringen av varmepumpen gir lav turtemperatur rett etter oppstart

Det ble gjennomført en styringsendring av varmepumpen 14. november 2019. Etter

endringen reguleres varmepumpen slik at den starter og stopper etter henholdsvis

lav og høy temperatur i akkumuleringstankene, sammenlignet med settpunkt for

RT17 gitt av utetemperaturkompensert kurve. Ifølge entreprenør fungerer den nye

reguleringsmetoden relativt bra, men det er fortsatt behov for ytterligere optima-

lisering. N̊ar akkumuleringstankene er utladet og varmepumpen f̊ar signal om å

starte opp igjen tar det ca. 5 minutter før varmepumpen leverer settpunktsverdi for

turtemperaturen.

• Varmepumpen er overdimensjonert store deler av året

Oppvarmingssesongen i det første drifts̊aret har vært mildere enn normalt. Laves-

te kapasitetstrinn for varmepumpen er s̊a høyt som 33 %, noe som fører til at

varmepumpen driftes nært minimumskapasitet allerede ved ca. 3-4°C utetemperatur.

Dette fører til hyppig start/stopp og opplading/utlading av akkumuleringstanker.

Måleresultatene indikerer likevel at varmepumpen sannsynligvis er riktig dimensjonert

for å dekke varmebehovet ved temperaturer ned mot -10°C til -15°C.

• Energidekningsgraden for varmepumpen er ca. 93 %

Fjernvarme er i utgangspunktet tiltenkt å være back-up i tilfelle driftsstans p̊a

varmepumpen. Bruken av fjernvarme er hovedsakelig relatert til to ulike tidsperioder

hvor varmepumpen av ulike årsaker har hatt driftsstans. I tillegg er det registrert noe

bruk av fjernvarme i perioder der varmepumpen har vært i drift. Målinger viste at

en av hoved̊arsakene til dette er svingninger i turtemperaturen i ventilasjonskretsen

p̊a grunn av en feil i automatikken i ventilasjonsaggregatene. Feilen medførte at

varmebatteriet slo inn før varmegjenvinneren gikk p̊a 100 %. Fjernvarme kobles inn

ved avvik i turtemperatur hovedstokk p̊a -4°C, og ved store svingninger ble fjernvarme

dermed koblet inn. Den nevnte feilen er rettet opp i og bruken av fjernvarme mens

varmepumpen er i drift har blitt redusert.

• Driftssituasjonen for akkumuleringstankene fører til økt innløpstemperatur

til kondensatoren

Målinger viser at volumstrømmen i kondensatorkretsen stort sett alltid er høyere enn

volumstrømmen i varmedistribusjonssystemet. Dette fører til at noe av vannmengden

g̊ar i retur gjennom akkumuleringstankene og blandes med returvannet fra varmesys-

temet, ettersom det må tilføres ekstra vannmengde for å oppn̊a volumstrømmen i

kondensatorkretsen. Resultatet er økt innløpstemperatur til kondensatoren. Gjen-

nomsnittlig temperaturøkning i perioden 01.12.2019 - 29.12.2019 var ca. 6,4°C.

Beregninger viser at en økning i innløpstemperaturen fra 35°C til 41,4°C resulterer i

en økning i kondenseringstemperatur p̊a ca. 0,7°C. Dette er en svært liten endring

som vil ha minimal p̊avirkning p̊a energisparingen.
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• Driftsstrategien med nattoppvarming har fungert tilfredsstillende

Strategien for romoppvarming baserer seg p̊a tilførsel av overtemperert luft fra

ventilasjonsanlegget om natten. Det ble i arbeidet med prosjektoppgaven høsten

2019 stilt spørsmålstegn ved hvordan denne oppvarmingsmetoden vil fungere i

de kaldeste periodene av året. Målinger av ventilp̊adrag for varmebatteriene og

tilhørende romtemperaturer har vist at oppvarmingsstrategien fungerer godt. Vinteren

2019/2020 har riktignok hatt høyere temperaturer enn normalt og det har ikke vært

perioder med virkelig lave temperaturer i en lengre periode. P̊a bagrunn av dette er det

fortsatt usikkert hvordan strategien med nattoppvarming fungerer ved temperaturer

ned mot -15°C eller lavere over en lengre periode.

• Elkolbene st̊ar for ca. 15 % av energibruken til tappevannsoppvarming

Varmepumpen benyttes til forvarming av tappevann mens elkolber i varmtvannstan-

kene benyttes til ettervarming. Bruken av elkolbene er størst i perioden p̊a sommeren

hvor det ikke er behov for romoppvarming.

Det tredje spørsm̊alet som har blitt besvart er:

3. Hvilke alternative systemløsninger kunne blitt brukt for ytterligere optimalisering av

varme- og kjølesystemet?

P̊a bakgrunn av de gjennomførte analysene er det lagt frem følgende forslag til alternative

systemløsninger og justeringer:

• Systemutforming med to varmepumpeaggregater

Ved å benytte to aggregater med ca. halv ytelse sammenlignet med n̊aværende

aggregat vil den maksimale ytelsen være den samme, samtidig som minimums-

kapasiteten for systemet blir betydelig redusert. Dette vil føre til at det er svært f̊a

tidsrom i oppvarmingssesongen hvor begge varmepumpene er stoppet p̊a grunn av

lavt varmebehov. P̊a denne m̊aten unng̊as i stor grad problemet med korte perioder

etter oppstart av varmepumpen med lav turtemperatur. Samtidig vil to aggregater

gi økt fleksibilitet og sikkerhet og lavere start/stopp frekvens per aggregat.

B̊ade ammoniakk og propan fremst̊ar som gode alternativer. Det er blitt lagt fram to

konkrete produktforslag som inkluderer to propan-aggregater fra Enrad med ytelse

p̊a ca. 125 kW og to ammoniakk-aggregater fra NH3 Solutions med ytelse p̊a ca.

135 kW. Basert p̊a innvesteringskostnader og teoretiske COP-verdier vil det fra et

økonomisk perspektiv lønne seg å benytte propan-aggregatene fra Enrad. Det er

likevel kun gjennomført en overslagsberegning, og reelle SCOP-verdier fra anlegg i

drift burde vært benyttet for å gjøre beregningen mer p̊alitelig. Det bør ogs̊a p̊apekes

at ammoniakk-aggregater har lengre levetid enn propan-aggregater, som vil bidra til

å utligne forskjellen i investeringskostnad.

iv



• Overhetningsvarmeveksler i varmepumpeaggregatet

Målinger viser at trykkgasstemperaturen for aggregatet stort sett er i omr̊adet 90-

110°C i oppvarmingssesongen, og det er dermed et stort potensiale for å utnytte

dette til oppvarming av tappevann. En overslagsmessig simulering viser at andelen

overhetningsvarme for varmepumpen ved Powerhouse Brattørkaia varierer fra ca.

14-21 %. P̊a bakgrunn av at gjennomsnittlig varmeytelse for aggregatet er ca. 125-130

kW vil gjennomsnittlig overhetningsvarme tilsvare ca. 17-27 kW. Dette indikerer at en

overhetningsvarmeveksler kan dekke midlere effektbehov til tappevannsoppvarming

p̊a 4,7 kW.

• Reguleringsmetoden for settpunkt ved føler RT30 bør justeres

Ved lengre perioder med lave temperaturer, for eksempel ned mot -10°C til -15°C, vil

det ofte være slik at temperaturen som tilføres varmtvannstankene er flere grader for

høy i forhold til hva som er nødvendig. Det bør derfor legges inn en maksgrense p̊a

45-46°C for settpunktet ved føler RT30. P̊a denne m̊aten vil �overskuddsvarmen� be-

nyttes til å øke kapasiteten for romoppvarming i de kaldeste periodene, istedenfor å

øke kapasiteten i varmtvannstankene.

• Varmesystemet burde vært utstyrt med to sirkulasjonspumper i parallell

p̊a varm side av varmepumpen

Dette ville medført at varmepumpen fortsatt kunne driftes ved feil p̊a en av pumpene,

slik at bruken av fjernvarme kunne blitt redusert.

v



Abstract

Powerhouse Brattørkaia is the largest newly built energy-positive building in Norway, and

will throughout the operation phase generate more energy than the total amount used

for production of building materials, construction, operation and disposal, exclusive user

equipment. It is located at Brattørkaia 17A in Trondheim, and is classified as BREEAM-

NOR Outstanding.

A seawater-based heat pump with ammonia as working fluid covers the entire space heating

demand and most of the demand for domestic hot water. The heat pump is shared with

the neighboring building BI, and the system is designed in such a way that there is heat

exchange between the two buildings. The cooling demand in both buildings is 100 %

covered by free cooling with seawater.

In this master thesis, the heating- and cooling system at Powerhouse Brattørkaia is

analyzed for the first year of operation. Some of the topics were derived from the project

thesis that was written in the fall of 2019, while other findings were uncovered during the

work on the master thesis.

The master thesis aims to answer three questions. The first is:

1. Does the heating and cooling demand correspond with projected values?

The measured heating demand for ventilation and space heating has been season-corrected,

and this value (23,9 kWh/m2) is 51 % higher than simulated. The measured heating

demand for DHW heating for the first year of operation (3,5 kWh/m2) is 30 % lower than

the estimated value. The simulation model is a simplified and preliminary model in SIMIEN

and there is therefore uncertainty about the accuracy of the simulated values. Because

a SIMIEN-model of the entire building is not suitable for simulation of cooling demand,

it is chosen not to emphasize on the comparison of projected and measured demand for

cooling of ventilation air (4,7 kWh/m2). Measured cooling demand for computer cooling

(2,6 kWh/m2) is 71 % higher than projected, and is due to the fact that computer cooling

is difficult to estimate beforehand because it depends on the tenants in the building. The

maximum power demand for heating excluding tap water is measured to be 187 kW and

is slightly higher than the simulated value (150 kW).

The second question which has been answered is:

2. How is the current system design functioning, and where should potential changes

be made?

The most important findings related to this question is the following:

• The heat pump system has very high efficiency

It is concluded that the calculated COP values are too high to be correct, but this
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does not mean that the real values are not high. The heat pump system is a low

temperature heating system with a heat source that has a relatively stable, high

temperature all year round. High temperature on the cold side and low temperature

on the hot side results in low temperature lift and high COP. Additionally, ammonia

is used as working fluid which results in high process-COP.

• The control of the heat pump results in low supply temperature right

after startup

A change in the control of the heat pump was implemented on the 14th of November

2019. After the change, the heat pump is regulated so that it starts and stops

according to low and high temperatures in the accumulation tanks, respectively,

compared with the set point for RT17 given by the outdoor temperature compensation

curve. According to the contractor, the new regulation strategy works relatively well,

but further optimization is still needed. When the accumulation tanks are discharged

and the heat pump receives a signal to start, it takes approximately 5 minutes before

the heat pump delivers set point value for the supply temperature.

• The heat pump is oversized for large parts of the year

The heating season in the first year of operation has been warmer than normal. The

lowest capacity step for the heat pump is as high as 33 %, which means that the

heat pump is operating close to minimum capacity already at approximately 3-4°C
outdoor temperature. This leads to frequent start/stop and recharge/discharge of

accumulation tanks. However, measurements indicate that the heat pump probably

is correctly sized to meet the heat demand at temperatures as low as -10°C to -15°C.

• The energy coverage for the heat pump is approximately 93 %

District heating is initially intended as a back-up in case of shutdown of the heat

pump. The use of district heating is mainly related to two different time periods,

where the heat pump for various reasons has been shut down. In addition, some

use of district heating has been registered during periods when the heat pump has

been in operation. Measurements showed that one of the main reasons for this is

fluctuations in the flow temperature in the ventilation circuit due to an error in

the automatic control of the air handling units. The error resulted in the heating

battery starting before the heat recovery unit was going at 100 %. District heating is

switched on at deviations in the supply temperature in the main distribution system

of -4°C, and district heating is thus switched on by large fluctuations. The mentioned

error has been corrected and the use of district heating while the heat pump is in

operation has been reduced.

• The operating conditions for the accumulation tanks results in increased

return temperature to the condenser

Measurements show that the volume flow in the condenser circuit is nearly constanly

higher than the volume flow in the heat distribution system. This causes some of the
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waterflow to move in return through the accumulation tanks and mix with the return

waterflow from the heating system, since extra water must be added to achieve the

volume flow in the condenser circuit. The result is increased inlet temperature to

the condenser. Average temperature rise in the period 01.12.2019 - 29.12.2019 was

approximately 6,4°C. Calculations show that an increase in inlet temperature from

35°C to 41,4°C results in an increase in condensation temperature of approximately

0,7°C. This is a very small change that will have minimal impact on energy savings.

• The operating strategy with nighttime heating has worked satisfactory

The strategy for space heating is based on the supply of extra warm air from the

ventilation system at night. The work on the project assignment in the fall of 2019

questioned how this heating method will function in the coldest periods of the year.

Valve opening measurements for the heating coils and associated room temperatures

have shown that the heating strategy works well. The winter of 2019/2020 has

admittedly had higher temperatures than normal and there have been no periods of

really low temperatures for an extended period. Based on this, it is still uncertain

how the strategy with nighttime heating works at temperatures close to -15°C or

lower over a longer period.

• The electric heating elements covers about 15 % of the energy use for

heating of DHW

The heat pump is used for preheating of hot water while electric heating elements in

the hot water tanks are used for final heating up to supply temperature. The use

of electric heating elements is greatest during the summer period when there is no

demand for space heating.

The third question which has been answered is:

3. Which alternative solutions could have been used to further optimize the heating

and cooling system?

On the basis of the performed analysis, the following alternative design and adjustments

are suggested:

• System design with two heat pumps

By using two heat pump units with approximately half the performance of the current

unit, the maximum performance will be the same while the minimum capacity of the

system is significantly reduced. This implicates that there are very few periods during

the heating season where both heat pumps are stopped due to low heat demand. In

this way, the problem with low supply temperature for short periods after start-up of

the heat pump is largely avoided. At the same time, two units will provide increased

flexibility and safety, as well as lower start/stop frequency per unit.

Both ammonia and propane appear to be good alternatives. Two specific product-
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suggestions have been presented, which include two propane units from Enrad with a

capacity of ca. 125 kW and two ammonia units from NH3 Solutions with a capacity

of ca. 135 kW. Based on investment costs and theoretical COP values, it will be

economically beneficial to use the propane units from Enrad. However, the calculation

can only be seen as an estimate, and real SCOP values from real systems in operation

should have been used to make the calculation more reliable. It should also be

pointed out that ammonia units have a longer lifespan than propane units, which

may compensate for the difference in investment cost.

• Heat pump unit with desuperheater

Measurements show that the discharge gas temperature of the heat pump unit is

in the range of 90-110°C during the heating season, indicating a great potential for

heating of DHW. A simulation based on estimated values shows that the share of

superheat for the heat pump at Powerhouse Brattørkaia varies from approximately

14-21 %. Given that the average heat output for the unit is about 125-130 kW,

the average amount of superheat will correspond to approximately 17-27 kW. This

estimate indicates that a desuperheater can cover the average power demand for

DHW heating of 4,7 kW.

• The control of the setpoint for sensor RT30 should be adjusted

With longer periods of low temperatures, for example down to -10°C to -15°C, it will

often be the case that the temperature supplied to the hot water tanks is several

degrees too high compared to the demand. Therefore, a maximum limit of 45-46°C
should be implemented for the setpoint at sensor RT30. In this way, the �surplus

heat� is used to increase the capacity for space heating during the coldest periods,

instead of increasing the capacity in the hot water tanks.

• The heating system should have been equipped with two circulation

pumps in parallel on the condenser side of the heat pump

This would entail that the heat pump still could operate with a faulty pump, resulting

in reduced use of district heating.
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5.1.1 Årlig varme- og kjølebehov . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 23
5.1.2 Normal̊arskorrigering av varmebehov . . . . . . . . . . . . . . . . . 23
5.1.3 Kjølebehov . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 26
5.1.4 Effekt-varighetskurve . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 28

5.2 Varmepumpen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 30
5.2.1 SCOP-verdier . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 30
5.2.2 Energisparing . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 32
5.2.3 Temperaturløft og COP . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 33
5.2.4 Dellast og COP . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 34
5.2.5 Carnot-virkningsgrad . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 38
5.2.6 LMTD-verdier i fordamper og kondensator . . . . . . . . . . . . . . 43
5.2.7 U-verdier for fordamper og kondensator . . . . . . . . . . . . . . . . 46

5.3 Regulering av varmepumpen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 49
5.3.1 Start/stopp - funksjonalitet . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 49
5.3.2 Dimensjonering av varmepumpen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 52
5.3.3 Start/stopp - frekvens . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 55

5.4 Varmeoverføring til BI-bygget . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 57
5.4.1 Total energioverføring . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 57
5.4.2 Effektbehov . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 58
5.4.3 Lav returtemperatur . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 60

x



5.5 Varmedistribusjonssystem . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 63
5.5.1 Bruk av fjernvarme . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 63
5.5.2 Akkumuleringstanker . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 67
5.5.3 Økt innløpstemperatur til kondensatoren . . . . . . . . . . . . . . . 70
5.5.4 Utladning/oppladning av akkumuleringstanker . . . . . . . . . . . . 74

5.6 Systemet for romoppvarming . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 76
5.6.1 Temperatursvingninger . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 76
5.6.2 Driftsstrategi med nattoppvarming . . . . . . . . . . . . . . . . . . 78
5.6.3 Virkningsgrad for varmegjenvinner . . . . . . . . . . . . . . . . . . 80

5.7 Systemet for tappevannsoppvarming . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 82
5.7.1 Energibehov . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 82
5.7.2 Bruk av elkolber . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 83
5.7.3 Effektbehov . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 85
5.7.4 Temperaturanalyse . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 86
5.7.5 Legionellasikring . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 88

5.8 Sjøvannssystemet . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 91
5.8.1 Temperaturutvikling . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 92
5.8.2 Temperaturøkning før fordamper . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 92
5.8.3 Temperaturdifferanse i sekundærkretsen . . . . . . . . . . . . . . . 94

6 Alternativ utforming av varme- og kjølesystemet 96
6.1 Systemutforming med to varmepumpeaggregater . . . . . . . . . . . . . . . 96
6.2 Systemet for tappevannsoppvarming . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 99

6.2.1 Overhetningsvarmeveksler . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 99
6.2.2 Separat CO2-varmepumpe . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 101

6.3 Andre justeringer . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 102

7 Konklusjon 103

8 Videre arbeid 107

Referanser 108

9 Vedlegg 112
9.1 Vedlegg A - Driftsstrategier . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 112
9.2 Vedlegg B - Bilder av SD-anlegg . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 114
9.3 Vedlegg C - Normal̊arskorrigering av energibehov . . . . . . . . . . . . . . 119
9.4 Vedlegg D - Beregning av SCOP . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 121
9.5 Vedlegg E - Beregning og datagrunnlag for LMTD-verdier og U-verdier . . 122
9.6 Vedlegg F - Brattørkaia fjernkjøleanlegg . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 123
9.7 Vedlegg G - Energisparingsberegninger . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 124

xi



Figurer

1 Powerhouse Brattørkaia vist fra to ulike sider. . . . . . . . . . . . . . . . . 4

2 Effekt-varighetskurve for oppvarming og kjøling ved Powerhouse Brattørkaia

basert p̊a årssimulering i SIMIEN gjennomført av Skanska. . . . . . . . . . 7

3 Prinsipiell systemskisse av det termiske energisystemet ved Powerhouse

Brattørkaia (BK17). BK16 er BI-bygget. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 9

4 Prinsipiell skisse av varmepumpeaggregatet ved Powerhouse Brattørkaia. . 11

5 Skjermbilde fra SD-anlegget av hele varmekretsen. . . . . . . . . . . . . . . 14

6 Eksempel p̊a skjermbilde av EOS-systemet Optima Energi. . . . . . . . . . 15

7 Systemskisse av det termiske energisystemet inkludert m̊aleutstyr. . . . . . 16

8 Skjermbilde fra opprettelse av trendstudier for dataeksport i SD-anlegget. . 19

9 Avleste verdier for varme- og kjølebehov for første drifts̊ar. . . . . . . . . . 23
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1 Introduksjon

Denne masteroppgaven er en videreføring av prosjektoppgaven som ble utarbeidet høsten

2019 ved Institutt for Energi- og Prosessteknikk ved NTNU (Kjellsen, 2019). Den ble skrevet

ved hjelp av tilsendt informasjon fra Skanska, og omfatter en beskrivelse og innledende

analyse av det termiske energisystemet ved Powerhouse Brattørkaia. Prosjektoppgaven ble

utarbeidet ut fra følgende punkter gitt i oppgavebeskrivelsen:

• Gjennomføre relevant litteraturstudium for oppgaven.

• Beskrivelse av det termiske energisystemet inkludert måleutstyr og kontrollsystem.

• Gjennomføring av en innledende analyse av det termiske energisystemet.

• Forslag til videreføring av arbeidet gjennom en masteroppgave.

Den innledende analysen ble gjennomført p̊a bakgrunn av tilsendt teknisk informasjon,

befaringer og samtaler med veileder og driftspersonell. Den avdekket flere temaer og

momenter som var aktuelle for videre undersøkelse og dybdeanalyse. Masteroppgaven er

en detaljert systemanalyse av varme- og kjølesystemet ved Powerhouse Brattørkaia, og

den tar utgangspunkt i funnene fra prosjektoppgaven.

1.1 Mål for Masteroppgaven

Målene for masteroppgaven er utarbeidet i samarbeid med veileder. De er ment å legge

føringer for arbeidet, og gjøre det enklere å avgrense oppgaven. Masteroppgaven tar

utgangspunkt i følgende resultatm̊al:

• Beskrivelse av instrumentering og SD-anlegg for styring, regulering og overv̊akning.

• Innsamling, kvalitetssikring og bearbeiding av måledata for videre analyse.

• Detaljert analyse av bl.a. varme- og kjølebehov, varmepumpeaggregatet, distribu-

sjonssystem for oppvarming/kjøling og varmeopptakssystemet.

• Forslag til forbedringer av eksempelvis konsept for oppvarming/kjøling, systemdesign,

aggregat- og komponentvalg, reguleringsstrategier osv.

• Forslag til videre arbeid.

P̊a bakgrunn av resultatm̊alene er det formulert noen sentrale spørsm̊al/problemstillinger

som skal besvares i masteroppgaven:

1. Samsvarer varme- og kjølebehovet med prosjekterte verdier?

2. Hvordan fungerer dagens systemutforming for varme- og kjølesystemet, og hvor bør

det eventuelt gjøres endringer?
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3. Hvilke alternative systemløsninger kunne blitt brukt for ytterligere optimalisering av

varme- og kjølesystemet?

1.2 Begrensninger og antagelser

Her følger en oversikt over viktige begrensninger og antagelser som har lagt føringer for

oppgaven:

• SD-anlegget i bygget ble satt i drift 9. mai 2019. Dette innebærer at bygget fortsatt

har vært i drift i under ett år i store deler av arbeidsperioden med masteroppgaven.

Ettersom enkelte av analysene behøver måledata registrert for et helt år har dette

medført at disse analysene har blitt utsatt til den siste m̊aneden av arbeidsperioden.

Samtidig har enkelte målinger blitt prioritert framfor andre, ettersom tidsrommet

fra 9. mai fram til leveringsfrist var s̊apass kort. Ideelt sett skulle flere av analysene i

oppgaven hatt lengre måleperioder, men dette har p̊a bakgrunn av driftstiden for

anlegget ikke vært mulig.

• Det første drifts̊aret benyttes til å kontinuerlig justere og optimalisere energisystemet,

og det tas derfor forbehold om at all informasjonen som presenteres i oppgaven ikke

nødvendigvis er oppdatert. Det har vært løpende kontakt med entreprenør gjennom

arbeidsperioden, men det er likevel mulig at enkelte endringer ikke har blitt fanget

opp og inkludert.

• Basert p̊a systemskjema fra Skanska er det laget forenklede systemskisser. Disse

skissene inneholder hovedkomponentene i det termiske energisystemet, mens enkelte

komponenter er utelatt fordi de ikke ble sett p̊a som vesentlige for systembeskrivelsen.

• Det har foreg̊att mye informasjonsutveksling via epost, og det er derfor mulig at

det kan ha oppst̊att feiltolkninger og misforst̊aelser som videre har ført til feil i

rapporten.

1.3 Struktur og innhold

Dette underkapittelet viser en oversikt over hvordan oppgaven er bygget opp. Strukturen

er basert p̊a åtte hoveddeler:

Del 1 - Introduksjon

Presenterer m̊alene med masteroppgaven, i tillegg til å beskrive avgrensninger, antagelser,

struktur og innhold.

Del 2 - Tidligere arbeid

Presentasjon og oppsummering av viktig informasjon fra prosjektoppgaven, for å skape en

ramme for analysen som gjøres senere i oppgaven. Funnene fra den innledende analysen

utgjør et utgangspunkt for målingene som skal gjennomføres.
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Del 3 - Målesystemer og instrumentering

Beskriver systemene for overv̊akning og loggføring som benyttes for styring, regulering og

oppfølging av energisystemet. Måleutstyr og målepunkter i det termiske energisystemet

presenteres ogs̊a.

Del 4 - Prosessbeskrivelse og kvalitetssikring

Prosessen med uthenting og behandling av måledata beskrives, og de ulike utfordringene

tilknyttet prosessen diskuteres utførlig.

Del 5 - Måleresultat og analyse

Dette er hoveddelen av masteroppgaven. Den presenterer måleresultatene og analyserer

ytelsen av varme- og kjølesystemet. Følgende elementer er inkludert i denne delen:

• Varme- og kjølebehov

• Varmepumpen

• Regulering av varmepumpen

• Varmeoverføring til BI-bygget

• Varmedistribusjonssystem

• Systemet for romoppvarming

• Systemet for tappevannsoppvarming

• Sjøvannssystemet

Del 6 - Alternativ utforming av varme- og kjølesystemet

Beskriver forslag til alternativ utforming og drift for ytterligere optimalisering av termiske

energisystemet.

Del 7 - Konklusjon

Presenterer konklusjonen for masteroppgaven og oppsummerer de viktigste funnene fra

analysen.

Del 8 - Forslag til videre arbeid

Inneholder forslag til tema og problemstillinger som er aktuelle for videre undersøkelse av

varme- og kjølesystemet.
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2 Tidligere arbeid

I dette kapittelet presenteres en oppsummering av utvalgte deler av prosjektoppgaven.

Oppsummeringen gir en rask introduksjon til varme- og kjølesystemet og gjør det lettere å

følge den videre drøftingen i masteroppgaven. Det anbefales likevel å lese prosjektoppgaven

ogs̊a, for å f̊a en mer komplett forst̊aelse av hvordan varme- og kjølesystemet fungerer.

Det første drifts̊aret brukes ifølge entreprenør til å optimalisere energisystemet. Dette

arbeidet p̊ag̊ar fortsatt, og det vil derfor ha skjedd enkelte endringer fra prosjektoppgaven.

Dette vil presenteres underveis i masteroppgaven, der det er relevant.

2.1 Powerhouse Brattørkaia

Powerhouse Brattørkaia er Norges største nybygde plusshus, og vil gjennom driftsfasen

generere mer energi enn det som totalt brukes til produksjon av byggematerialer, oppføring,

drift og avhending av bygget, eksklusiv brukerutstyr. Det er samtidig verdens nordligste

kontorbygg av typen plusshus, og har p̊a denne m̊aten en svært viktig signaleffekt. Bygget

er lokalisert p̊a Brattørkaia 17A, og vil være et av Europas mest energieffektive kontorbygg.

Bygget best̊ar av 8 etasjer pluss mesanin og parkeringskjeller, med et totalt oppvarmet

areal p̊a 14291 m2. Powerhouse Brattørkaia har energiklasse A++ og er klassifisert som

BREEAM-NOR Outstanding (Powerhouse, 2018).

Figur 1: Powerhouse Brattørkaia vist fra to ulike sider.

4



Tabell 1 gir en oppsummering av fakta for Powerhouse Brattørkaia (Powerhouse, 2018).

Tabell 1: Fakta for Powerhouse Brattørkaia.

Powerhouse Brattørkaia

Sted Trondheim
Type bygg Kontorbygg
Areal 18200 m2 BTA (BRA = 14291 m2)
Estimert elektrisitetsproduksjon Ca. 485 000 kWh/̊ar
Estimert levert energi, inkl. utstyr -4.9 kWh/m2 oppvarmet BRA
Miljøklassifisering BREEAM-NOR Outstanding
Ambisjonsniv̊a ZEB-COM÷EQ
Eier og byggherre Entra ASA
Arkitekt Snøhetta
Totalentreprenør Skanska

For å kunne oppn̊a de høye energiambisjonene er bygget implementert med en rekke

funksjoner og egenskaper. Under følger et sammendrag av de viktigste (Jenssen, 2015):

• Bygget er konstruert svært tett og bygningskroppen har meget lave U-verdier slik at

oppvarmingsbehovet er minimalt.

• Eksponert betong p̊a innsiden av bygget fungerer som termisk lager, og vil i kombi-

nasjon med effektiv solskjerming redusere kjølebehovet om sommeren.

• Innføring av behovsstyrt kontroll av belysning. Samtidig er bygget designet med en

åpen kjerne midt i bygget, som sørger for bedre utnyttelse av dagslys. Arbeidssonene

er strategisk plassert langs fasaden for å minimere energibruken til belysning.

• Ventilasjonssystem som benytter fortrengningsventilasjon med svært effektiv varme-

gjenvinning, behovsstyrte luftmengder og lavest mulig trykktap i kanalnettet.

• Gode energioppfølgingssystemer og et høyt antall energim̊alinger som gjør at det er

enklere å se nøyaktig hvor energien brukes og finne avvikene.

• Powerhouse Brattørkaia er designet for �̊a ta imot sola�. Hele det skr̊astilte taket og

deler av fasadene er dekket av solcellepaneler, med et samlet areal p̊a totalt 2867 m2.

Årlig produksjonen fra solcelleanlegget er beregnet til å være ca. 485 000 kWh.

• Det termiske energisystemet best̊ar av et sjøvannsbasert varmepumpesystem som

dekker hele behovet for romoppvarming og store deler av varmtvannsbehovet. I tillegg

dekkes hele kjølebehovet av frikjøling med sjøvann.

5



2.2 Varme- og kjølebehov

Prosjektoppgaven presenterte simuleringsresultater basert p̊a en forenklet og foreløpig

modell i SIMIEN (2018-modellen) som var planlagt å optimaliseres ytterligere. Den

opprinnelige planen var ifølge entreprenør (Skanska) at det skulle utvikles en endelig og

oppdatert modell i løpet av høsten 2019 som skulle brukes til detaljert driftsoppfølging. Det

var derfor tiltenkt at denne modellen skulle brukes i masteroppgaven for å sammenligne

prosjekterte og m̊alte verdier for varme- og kjølebehov. P̊a bakgrunn av stor arbeidsmengde

ble arbeidet med den endelige SIMIEN-modellen utsatt, og det er ifølge entreprenør usikkert

n̊ar modellen vil være ferdig. Dette har medført at resultatene fra en årssimulering av

2018-modellen presenteres her, for å danne et sammenligningsgrunnlag for analysen relatert

til varme- og kjølebehov som presenteres i kapittel 5.1.

Powerhouse Brattørkaia har følgende oppvarmings- og kjølebehov:

• Oppvarming av ventilasjonsluft

• Gulvvarme spesifikke arealer

• Tappevannsoppvarming

• Kjøling av ventilasjonsluft

• Prosesskjøling

I Tabell 2 følger en oversikt over dimensjonerende netto effektbehov og årlig energibehov

for de ulike oppvarmings- og kjølebehovene ved Powerhouse Brattørkaia.

Tabell 2: Beregnet effekt- og energibehov for oppvarming og kjøling.

Varmebehov Netto Årlig energi- Kjølebehov Effektbehov Årlig energi-
effektbehov behov behov

Rom og 149,5 kW 225 335 kWh Ventilasjons- 190 kW 7222 kWh
ventilasjon kjøling
Tappevann 11,5 kW 71455 kWh Prosess- 2,5 kW 21900 kWh

kjøling

Sum 161 kW 296 790 kWh Sum 192,5 kW 29122 kWh

Kommentarer til tabellen:

• Romoppvarming i tabellen inkluderer gulvvarme og nattoppvarming med tilførsel

av overtemperert ventilasjonsluft. Eksponert betong benyttes som termisk lager p̊a

natten og avgir den lagrede varmen p̊a dagtid.

• Effektbehovet for prosesskjøling er forventet gjennomsnittlig verdi for kjøling av

data- og serverrom. Behovet avhenger av hvilke firma som holder til i bygget,

og er derfor vanskelig å estimere p̊a forh̊and. Det er derfor sannsynlig at målt
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gjennomsnittlig verdi avviker fra tabellen. P̊a denne m̊aten er det ogs̊a stor usikkerhet

rundt energibehovet for prosesskjøling, ettersom det er beregnet p̊a bakgrunn av

gjennomsnittlig effektbehov.

• Simulert energibehov for ventilasjonskjøling er urealistisk lavt, og det er svært

sannsynlig at målt verdi vil være betydelig høyere. Årsaken til dette er at en

grovmodell i SIMIEN ikke er egnet til å simulere kjølebehov, ettersom det er svært

komplekst og bør gjøres med detaljerte simuleringer for hvert enkelt rom.

Ved sortering av verdiene fra årssimuleringen i SIMIEN kan det plottes en effekt-varighetskurve

for Powerhouse Brattørkaia. Denne vises p̊a Figur 2. Verdiene for prosesskjøling er lagt til

manuelt.

Figur 2: Effekt-varighetskurve for oppvarming og kjøling ved Powerhouse Brattørkaia
basert p̊a årssimulering i SIMIEN gjennomført av Skanska.
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2.3 Generell beskrivelse av varme- og kjølesystemet

Det termiske energisystemet best̊ar hovedsakelig av:

• Ett varmepumpeaggregat som dekker hele behovet for romoppvarming og store

deler av varmtvannsbehovet. Turtemperaturen ut fra kondensatoren styres av en

utetemperaturkompensert kurve.

• Varmeopptakssystem med indirekte utforming. Sjøvannsledningen henter sjøvann fra

ca. 70 meters dyp, og sjøvannet avgir varme til en sekundærkrets med sirkulerende

etylenglykol via en sjøvannsvarmeveksler. Sekundærkretsen tar først opp varme fra

kjølesystemene før glykolblandingen leverer varme til fordamperen i varmepumpe-

aggregatet.

• System for prosesskjøling. Dette dekkes primært av frikjøling med sjøvann, men har

i tillegg nettvannskjøling som back-up (redundant system).

• Varmedistribusjonssystem basert p̊a oppvarming av ventilasjonsluft. Dette er i

utgangspunktet eneste mulighet for romoppvarming i bygget, men det er i tillegg

lagt inn gulvvarme i hele 8. og 9. etasje, samt i resepsjonen og kafeen i Plan 1.

• To akkumuleringstanker p̊a 1000 liter tilknyttet varmedistribusjonssystemet.

• Fire lagringstanker for varmtvann tilknyttet systemet for varmtvannsberedning.

Varmtvannet forvarmes av varmepumpen, og to av varmtvannstankene har elkolber

for ettervarming av varmtvann opp til nøyaktig 45°C .

Det termiske energisystemet er tilknyttet fjernvarmenettet via en fjernvarmesentral, for å

fungere som back-up i tilfeller hvor varmepumpen har driftsstans. Systemet er ikke ment til

å brukes i kombinasjon med varmepumpen, men kun hvis varmepumpen av ulike grunner

ikke kan benyttes.

Oppvarmingssystemet ved Powerhouse Brattørkaia er et lavtemperatur varmesystem med

dimensjonerende temperaturniv̊a for varmepumpens kondensatorside p̊a 50/40°C. Varme-

pumpen er felles med nabobygget BI (BK16), og utg̊aende vann fra kondensatoren avgir

først varme i BI-bygget, ettersom radiatorene i dette bygget har et høyere temperaturkrav

enn ventilasjonsbatteriene i Powerhouse Brattørkaia. Returvannet fra BI er fortsatt varmt

nok til å varme opp ventilasjonsluften ved Powerhouse Brattørkaia, og føres dermed videre

til varmeveksling mot rørkretsen for varmebatteriene.

Figur 3 viser prinsipiell oppbygning av det termiske energisystemet, og er ment å gi en

overordnet forst̊aelse av hvordan de ulike delsystemene henger sammen. Det termiske

energisystemet har to ulike driftsmoduser: �overordnet varmedrift� og �frikjølingsdrift�.

Tabellen nederst til høyre p̊a figuren viser hvilke endringer som gjøres ved bytte mellom

driftsmodusene, relatert til relevante ventiler og pumper. Ved overordnet varmedrift (vin-

terdrift) vil varmepumpen benyttes til oppvarming av ventilasjonsluft, gulvoppvarming og
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varmtvannsberedning, og det vil ikke være behov for kjøling av ventilasjonsluften. Ventil

MV6 i retur kjølekrets er stengt, og ventil MV7 i retur varmekrets er åpen. Systemet vil

dermed fungere slik at varme overføres fra varmepumpen til varmekretsen for ventilasjons-

batteriene gjennom varmeveksler D. Ved frikjølingsdrift (sommerdrift) er det ikke noe

behov for romoppvarming i bygget. I disse periodene vil varmepumpen skrus av og p̊a

etter varmtvannsbehov, og det vil kun leveres tilstrekkelig varme til at temperaturen i

de tre første varmtvannstankene er 35°C. Sekundærkrets sjøvann dekker kjølebehovet for

ventilasjonskjøling og den avgitte varmen fra ventilasjonskretsen øker temperaturen p̊a

væsken inn til fordamperen. Ventil MV7 i retur varmekrets er n̊a stengt, mens ventil MV6

i retur kjølekrets er åpen. Pumpe P9 vil være avsl̊att, og ventil MV8 vil være stengt.

M

M

IK001 – Varmepumpe 
256 kW

MV1

MV5

Akkumuleringstanker

M

MV10

M MV9

Avstikker BK16 
romoppvarming
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kjølesystem
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Figur 3: Prinsipiell systemskisse av det termiske energisystemet ved Powerhouse
Brattørkaia (BK17). BK16 er BI-bygget.
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2.4 Varmepumpen

Ettersom varmepumpeaggregatet st̊ar bak tilnærmet hele varmeproduksjonen i det ter-

miske energisystemet er det naturlig at en stor del av masteroppgaven vil omhandle

analyse av ulike aspekter tilknyttet varmepumpen. Derfor er det valgt å presentere litt

bakgrunnsinformasjon for aggregatet i dette delkapittelet.

Varmepumpen er et standard aggregat fra Johnson Controls Danmark av typen Sabroe

ChillPAC 104S med en nominell varmeeffekt p̊a 256 kW (5/50°C). Testkjøring av aggre-

gatet med dimensjonerende betingelser og fullast resulterer i en COP p̊a 4,2. Aggregatet

benytter ammoniakk (R717) som arbeidsmedium, p̊a bakgrunn av gunstige termofysikalske

egenskaper og at det er et naturlig arbeidsmedium med GWP lik null. Tabell 3 viser en

oversikt over hovedkomponentene i varmepumpeaggregatet (Johnson Controls, 2019b).

Tabell 3: Viktige komponenter i varmepumpeaggregatet.

Komponent Beskrivelse

Fordamper - Fullsveiset plate-mantel varmeveksler
- Platemateriale: AISI 316 (syrefast st̊al)
- U-verdi: 1815 W/m2K
- Sekundærmedium: Etylenglykol
- Resirkulasjonsfordamper

Kondensator - Fullsveiset plate-mantel varmeveksler
- Platemateriale: AISI 316 (syrefast st̊al)
- U-verdi: 3814 W/m2K
- Sekundærmedium: Vann

Kompressor - Type: Sabroe SMC 104S
- 1 turtallsregulert stempelkompressor
- 4 sylindre
- Kapasitetssteg: 33-100 % (500-1800 o/min)
- ABB IE2 elektromotor: 79 kW (60 Hz)

Ekspansjonsventil - Type: Danfoss HFI040
- Mekanisk høytrykksflottørventil

Varmepumpens ytelse reguleres etter ønsket settpunkt for utg̊aende vanntemperatur p̊a

varm side. Settpunktet bestemmes av utetemperaturkompensert kurve fra SD-anlegget.

Varmepumpen startes av SD-anlegget, og aggregatet tar selv h̊and om kapasitetsregulering.

Det gjøres ved turtallsregulering av den firesylindrede kompressoren i omr̊ade 500 til 1800

o/min. Dette tilsvarer dellastregulering fra 33-100 % (Johnson Controls, 2019a).

Figur 4 viser en prinsipiell skisse av varmepumpeaggregatet (Johnson Controls, 2019b).
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Figur 4: Prinsipiell skisse av varmepumpeaggregatet ved Powerhouse Brattørkaia.
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2.5 Funn i den innledende analysen

Den innledende analysen som ble gjennomført i prosjektoppgaven avdekket flere momenter

som var aktuelle å undersøke nærmere (Kjellsen, 2019). Funnene var basert p̊a tilsendt

teknisk informasjon, befaringer og samtaler med driftspersonell, og grundige målinger er

derfor nødvendig for å kunne si noe mer h̊andfast om de ulike momentene.

• Effekt- og energibehov for oppvarming og kjøling

Verdiene for effekt- og energibehov presentert i prosjektoppgaven er basert p̊a en

foreløpig og forenklet SIMIEN-modell, og det er derfor en viss usikkerhet tilknyttet

disse resultatene. Målinger av byggets effekt- og energibehov er derfor nødvendig for

å kunne gjøre en grundigere undersøkelse av varme- og kjølesystemet.

• Driftsstrategien med nattoppvarming

Strategien for romoppvarming innebærer at bygget tilføres overtemperert luft fra

ventilasjonsanlegget om natten. Den termiske massen i bygningskonstruksjonen

benyttes for lagring av varme, som dermed avgis om dagen n̊ar romtemperaturen

synker. Det er en viss usikkerhet ved om denne oppvarmingsmetoden vil fungere

tilfredsstillende i perioder med svært lave utetemperaturer, og det er spesielt de

siste timene av arbeidsdagen som vil være mest kritisk. Vinteren 2020 er første

vinteren bygget er i drift, og det vil bli interessant å følge med p̊a døgnvariasjonen i

romtemperatur i de kaldeste periodene.

• Varmepumpen

Det ble i prosjektoppgaven konkludert med at en grundig analyse av varmepumpens

ytelse er nødvendig. Interessante momenter inkluderer blant annet sesongverdier for

SCOP, sammenhengen mellom p̊adrag og COP og hvordan LMTD forandrer seg

med lastp̊adrag. Det er i denne oppgaven gjennomført et helhetlig detaljstudium av

varmepumpeaggregatet.

• Varmepumpens start-stopp funksjonalitet

Varmepumpen skrus av og p̊a etter behov utifra temperaturen i akkumuleringstanke-

ne. Spesielt om sommeren vil dette skje relativt ofte, ettersom det i denne perioden

kun er varmtvannsbehov. Det er erfart problemer med for lav turtemperatur fra

kondensatoren rett etter oppstart av varmepumpen. Årsaken til dette er at sirkula-

sjonspumpen før kondensatoren i retur varmekrets (Pumpe P6 p̊a Figur 3) begynner

p̊a maksimal hastighet med en gang, mens varmepumpen bruker litt tid p̊a å gire

opp ytelsen.

Det jobbes ifølge entreprenør med å omprogrammere sirkulasjonspumpen for å mini-

mere problemet. Det vil bli interessant å gjennomføre m̊alinger av turtemperaturen

ut fra kondensatoren rett etter oppstart for å se om optimaliseringsarbeidet gir

resultater.
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• Utformingen av systemet for tappevannsoppvarming

Systemet for tappevannsoppvarming er utformet p̊a den måten at varmepumpen

benyttes til forvarming av varmtvann og elkolbene benyttes til ettervarming. I

de periodene hvor det ikke er romoppvarmingsbehov vil varmepumpen kun levere

tilstrekkelig varme til at temperaturen i de tre første varmtvannstankene er p̊a 35°C.

I tillegg vil varmepumpen sannsynligvis stenges helt av en periode, typisk i juli.

Foreløpig er det ikke bestemt nøyaktig hvordan driften om sommeren vil foreg̊a, og

ifølge entreprenør vil det sommeren 2020 testes ut hva som er mest gunstig.

Den n̊aværende systemutformingen fører til økt bruk av elkolbene og noe kortere

driftstid for varmepumpen, og videre analyse er gjennomført for å kunne sammenligne

dagens løsning med andre aktuelle løsninger.

• Samhandlingen med BI-bygget

Gjennom samtale med entreprenør tidlig i arbeidet med prosjektoppgaven kom det

fram at de hadde erfart at returtemperaturen fra BI ofte var lavere enn forventet.

Dette løses ved at ventil MV11 (se Figur 3) justeres slik at turvannet ut fra varme-

pumpen føres direkte til veksling mot rørkretsen for ventilasjonsbatteriene. Hvis

denne funksjonen m̊a benyttes oftere enn forventet vil dette likevel ha p̊avirkning p̊a

resten av energisystemet. Høyere elektrisitetsforbruk til kompressoren og forskyvning

av utetemperaturkompensert kurve er eksempler p̊a potensielle konsekvenser.

• Sjøvannsystemet

I tillegg til Powerhouse Brattørkaia og BI er tre andre bygg p̊a Brattørkaia tilknyttet

sekundærkretsen for sjøvannssystemet. Ifølge driftsansvarlig hos Entra er det erfart

at den totale vannmengden i sekundærkretsen som pumpes ut til byggene er for

liten, til tross for at pumpene g̊ar p̊a maks kapasitet. Samtidig er det erfart at tem-

peraturdifferansen mellom tur/retur i sekundærkretsen ofte er svært lav (periodevis

ned mot 0,2°C).

Ifølge driftsansvarlig vil det i løpet av første halvdel av 2020 gjøres grundige un-

dersøkelser og testing av ulike justeringer for å løse de p̊ag̊aende utfordringene med

sjøvannsystemet.

• Virkningsgrad for ventilasjonsaggregatene

Ved Powerhouse Kjørbo (rehabilitert kontorbygg i Sandvika) var m̊alt virkningsgrad

for ventilasjonsaggregatene betydelig lavere enn teoretiske verdier. Årsaken var at

aggregatene var overdimensjonerte og dermed ikke optimalisert for s̊a lave luftmeng-

der. Erfaringene har bidratt til videre utvikling av ventilasjonsaggregater for bygg

med høye energiambisjoner, og m̊alinger vil kunne avdekke hvorvidt aggregatene ved

Powerhouse Brattørkaia fungerer som planlagt.
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3 Målesystemer og instrumentering

I dette kapittelet presenteres systemene som benyttes for overv̊akning, styring, regule-

ring og loggføring ved Powerhouse Brattørkaia. I tillegg presenteres målepunktene og

måleutstyret som er benyttet for instrumenteringen i varme- og kjølesystemet, med

tilhørende målenøyaktighet.

3.1 System for overv̊akning og loggføring

Powerhouse Brattørkaia benytter tre ulike systemer for overv̊akning og loggføring av system-

data. Dette inkluderer et SD-anlegg (Sentral Drift-anlegg) og to energioppfølgingssystemer

(EOS).

3.1.1 SD-anlegget

SD-anlegget er av typen MSEA fra Johnson Controls Norway. Anleggets hovedoppgaver

er å overv̊ake alle installasjoner og automatikk tilknyttet energisystemet, samt styre og

regulere systemet basert p̊a settpunkt og driftsstrategier. SD-anlegget gir mulighet til å

se alle temperaturmålinger, energimålinger, trykkmålinger, ventil̊apninger og settpunkt,

samt hvordan anlegget reguleres p̊a n̊aværende tidspunkt. Trendstudier kan opprettes for

å se hvordan ulike måleverdier har forandret seg over tid, og for å sammenligne verdier

fra ulike målepunkter (Johnson Controls, 2011). SD-anlegget er basert p̊a selvstendige

undersentraler som styrer hver sine anlegg. Undersentralene rapporterer opp mot sentral

server hos byggherre (Entra). Figur 5 viser eksempel p̊a et skjermbilde fra SD-anlegget.

Andre relevante bilder fra SD-anlegget er inkludert i Vedlegg B.

Figur 5: Skjermbilde fra SD-anlegget av hele varmekretsen.
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3.1.2 Energioppfølgingssystem - EOS

Energioppfølgingssystemet best̊ar av to ulike systemer:

• Aree fra Johnson Controls

• Optima Energi fra Entro

Begge systemene gjør det mulig med en langsiktig oppfølging av det termiske energisystemet.

Alle energimålinger lagres, slik at det er mulig å hente ut målinger fra hvilken som helst

tidsperiode og vise dem grafisk hvis ønskelig. Eksempler p̊a data som kan framstilles er

ET-kurver (energi-temperatur), detaljert energiforbruk for hvert undersystem, vannforbruk,

energibudsjett og forbruksprognoser. Figur 6 viser et skjermbilde fra brukergrensesnittet i

Optima Energi.

Figur 6: Eksempel p̊a skjermbilde av EOS-systemet Optima Energi.
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3.2 Målepunkt

Varme- og kjølesystemet best̊ar av en betydelig mengde måleutstyr for overv̊akning og

styring/regulering. Termiske effekt- og energimålere er installert for hvert delsystem, og

det kan leses av tur-/returtemperatur, volumstrøm, varmeffekt og energi i SD-anlegget.

I tillegg er energisystemet utstyrt med energimålere for elektrisk effekt og energi, samt

temperaturfølere, trykkfølere og volumstrømsensorer. Alle verdiene kan overv̊akes via

SD-anlegget. Figur 7 viser en detaljert prinsippskisse av det termiske energisystemet med

tilhørende instrumentering. Trykkfølerne er utelatt fra figuren ettersom de ble sett p̊a som

lite relevant for oppgaven.
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Figur 7: Systemskisse av det termiske energisystemet inkludert måleutstyr.
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Tabell 4 viser en oversikt over installerte målepunkter med tilhørende identifikasjon og

beskrivelse. Figur 7 og Tabell 4 samsvarer med hverandre.

Tabell 4: Oversikt over installerte m̊alepunkter med identifikasjon. VP er forkortelse for
varmepumpe.

ID Beskrivelse

Termiske energim̊alere

OE1 Prosesskjøling
OE2 Kjøling av ventilasjonsluft
OE3 Oppvarming av ventilasjonsluft
OE4 Kondensatorside VP, varmedistribusjonskrets
OE5 Avstikker BK16 romoppvarming
OE6 Tappevannsoppvarming fra varmepumpen
OE8 Fjernvarmetilkobling

Elektriske energim̊alere

OE7 Elkolber for ettervarming av varmtvann
OE9 Tilført energi VP

Temperaturfølere

RT1/RT2 Tur/retur sekundærkrets sjøvann, varmeveksling mot prosesskjølesystem
RT3/RT4 Tur/retur prosesskjøling
RT5 Retur kjølekurs BK17
RT6 Tur prosesskjøling fra varmeveksling med nettvann (back-up kjøling)
RT7/RT8 Tur/retur back-up nettvannskjøling
RT9/RT10 Tur/retur sekundærkrets sjøvann, varmeveksling mot ventilasjonskjøling
RT11/RT12 Tur/retur ventilasjonskjøling
RT13/RT14 Tur/retur oppvarming/kjøling av ventilasjonsluft
RT15 Tur ventilasjonsvarmekrets
RT16 Tur varmedistribusjon, varmeveksling mot ventilasjonsvarmekrets
RT17/RT18 Tur/retur hovedstokk
RT19/RT20 Akkumuleringstanker koblet p̊a tur/retur VP
RT21/RT22 Tur/retur kondensatorside VP
RT23/RT24 Tur/retur sekundærkrets sjøvann, fordamperside VP
RT25 Tur etter varmeveksler i fjernvarmesentral
RT26/RT27 Tur/retur BK16 romoppvarming
RT28/RT29 Tur/retur varmedistribusjon, varmeveksling mot varmtvannsberedning
RT30 Tur varmtvannsberedning, før varmtvannstanker
RT31 Tur varmtvannstilførsel BK16 og BK17
RT32-RT35 Varmtvannstanker

Volumstrømsensor

RF1 Tilførsel nettvannskjøling
RF2 Inntak kaldtvann, etter hovedstenge kran
RF3 Kaldtvannstilførsel BK17
RF4 Varmtvannstilførsel BK17
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3.3 Måleutstyr og m̊alenøyaktighet

Tabell 5 viser en oversikt over målenøyaktigheten til de ulike måleinstrumentene som

er installert ved Powerhouse Brattørkaia (Kamstrup A/S, 2019; Johnson Controls, 2013;

Carlo Gavazzi, 2014).

Tabell 5: Spesifikasjoner for måleutstyr brukt ved Powerhouse Brattørkaia.

Sensor ID Type Nøyaktighet

Termisk energim̊aler 1 OE Kamstrup Multical 603 EC = ±(0, 15 + 2/∆T )%
Temperaturføler PT500 ET = ±(0, 4 + 4/∆T )%
Volumstrømsensor Ultraflow 54 Ef = ±(1 + 0, 01 · qp/q)%

Termisk energim̊aler 2 OE Kamstrup Multical 6M2 EC = ±(0, 5 + 2/∆T )%
Temperaturføler PT500 ET = ±(0, 4 + 5/∆T )%
Volumstrømsensor Ikke oppgitt Ikke oppgitt

Energimåler for OE EM270 1,25-2 %
elektrisk energi Carlo Gavazzi

Generell temperaturføler RT TS-6300 series ± 0,2-0,5°C
Johnson Controls

Strømningsmåler RF Kamstrup Multical 62 ± 2-5 %

Temperaturføler i RT PT100 ± 0,3°C
VP
Trykkføler i RP P499 series ± 1 %
VP Johnson Controls

Energim̊alerne:

Energisystemet er utstyrt med to ulike typer termiske energimålere. Multical 603 er

tilpasset til termiske installasjoner med vann som energibærende medium, mens Multical

6M2 er tilpasset til frostvæsker. Dette innebærer at OE2 er av typen Multical 6M2,

ettersom ventilasjonskretsen har 25 % etylenglykol for frostsikring. De resterende termiske

energimålerne er av typen Multical 603 (Kamstrup A/S, 2019).

De termiske energimålerne beregner effekt og energi basert p̊a målt temperaturforskjell

mellom tur/retur og volumstrøm.

Instrumentering varmepumpe:

I tillegg til instrumenteringen vist p̊a Figur 7 har varmepumpen interne temperatur-

og trykkfølere for overv̊akning av blant annet trykkgasstemperatur, fordampertrykk,

kondensatortrykk og fordampnings- og kondenseringstemperatur.
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4 Prosessbeskrivelse og kvalitetssikring

I dette kapittelet er prosessen med uthenting og analyse av data beskrevet. Utfordringer

som har oppst̊att under arbeidet med datauthenting og databehandling er presentert og

diskutert. Samtidig er eventuelle feilkilder og defekt måleutstyr presentert.

Det termiske energisystemet ved Powerhouse Brattørkaia er utstyrt med en betydelig

mengde måleutstyr, ettersom bygget er klassifisert som BREEAM-NOR Outstanding.

Denne klassifiseringen stiller strenge krav til antall målepunkter og hvor de er plassert i

energisystemet (Grønn Byggallianse, 2019). Instrumenteringen gjør det mulig å overv̊ake

alle de ulike delsystemene, slik at eventuell feildrift kan avdekkes s̊a raskt som mulig.

Samtidig fører en stor mengde måleutstyr til at det kan være vanskelig å til enhver tid

holde oversikt om alle målere er operative og uten feilmålinger.

4.1 Prosessbeskrivelse

Det ble i løpet av januar 2020 gitt visningstilgang til SD-anlegg og EOS-systemer, som

er nødvendig for å kunne eksportere måledata og gjennomføre analyser. SD-anlegget er

hovedsakelig brukt i analysene, men EOS-systemet Optima Energi er ogs̊a noe brukt.

Dette er hovedsakelig relatert til energibruk for de ulike energim̊alerne.

4.1.1 Fremgangsm̊ate ved databehandling

Data fra SD-anlegget er hentet ut ved opprettelse av trendstudier, hvor ulike verdier kan

plottes i et valgt tidsintervall, se Figur 8. Excel er benyttet med interne verktøy for å

behandle de eksporterte dataene.

Figur 8: Skjermbilde fra opprettelse av trendstudier for dataeksport i SD-anlegget.
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Det har vært noen utfordringer knyttet til prosessen med eksport av data fra SD-anlegget.

Det fungerer i utgangspunktet slik at man kan velge ønsket tidsintervall, og deretter blir

verdiene plottet i en graf. Samtidig kan man bruke funksjonen tabellvisning for å kopiere

verdiene over i Excel. Systemet er innstilt med at maksimalt antall målinger for hvert

m̊alepunkt som kan vises i en trendstudie er 6000. Ettersom SD-anlegget loggfører m̊alinger

hvert 5. minutt tilsvarer dette 20,8 dager. Ved bruk av lengre tidsintervaller er det derfor

eksportert verdier fra 20 dager av gangen, før de i ettertid er satt sammen i Excel. Dette er

tidkrevende, og øker samtidig sjansen for menneskelige feil i arbeidet med å sette sammen

verdiene.

4.2 Kvalitetssikring av SD-anlegget og EOS

Her følger en oversikt over ulike problemer og utfordringer, samt feilkilder som har dukket

opp i arbeidet med uthenting og analyse av data:

• SD-anlegget ble satt i drift 09.05.2019, og har ved oppstart av masteroppgaven

(januar 2020) fortsatt vært i drift i under ett år. Dette medfører at m̊aleintervallene

for noen av m̊alingene blir kortere enn ønsket. Flere m̊alinger er ønskelig å fremstille

med måleperiode p̊a et helt år, og p̊a grunn av kort tidsperiode mellom 09.05.2020

og leveringsfrist for masteroppgaven er det gjort enkelte prioriteringer.

• Ved eksport av data fra SD-anlegget over lengre perioder er det enkelte korte

perioder uten registrerte målinger, gjerne p̊a noen f̊a timer av gangen. 05.11.2019

er det bortfall av registrerte data for diverse parametre relatert til varmepumpen

og varmedistribusjonssystemet fra kl. 08:55 til 15:10. Fra 16.11.2019 kl. 22:30 til

17.11.2019 kl. 03:35 er det ogs̊a bortfall av måledata for flere ulike parametre.

• SD-anlegget er ment å logge m̊alinger hvert 5. minutt for alle m̊alepunkter. I arbeidet

med datauthenting er det oppdaget at enkelte målere loggfører verdier mye oftere

enn dette, og samtidig med tilfeldig tidsintervall. Dette gjelder for temperaturfølerne

i tur/retur til varmepumpen, tur/retur hovedstokk, tur fjernvarme og for tempera-

turfølerne i akkumuleringstankene. Ettersom det er en grense for maksimalt antall

målepunkt som kan vises i en trendstudie kan det for disse målepunktene bare

eksporteres ca. 48 timer av gangen. Dette fører til at det blir svært tidkrevende å

sette sammen måleperioder over lengre tid, for eksempel flere måneder. I tillegg

må alle målingene mellom hvert 5. minutt filtreres vekk i Excel før resultatene kan

plottes.

• SD-anlegget registrerer volumstrøm gjennom pumpene i energisystemet. Disse

målingene er konstante hele tiden, og verdiene er ogs̊a svært høye. Konklusjonen

etter dialog med entreprenør er at volumstrømm̊alerne i pumpene er feil innstilt, og

det er derfor benyttet andre m̊alepunkter for volumstrøm i analysene som omhandler

dette. Samtidig har dette ogs̊a lagt begrensninger for enkelte analyser i oppgaven.
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• Optima Energi har et uoversiktlig brukergrensesnitt, samtidig som en del målinger

kun er gitt ved ukesverdier. Dette medfører at det er utfordrende å fremstille en

nøyaktig månedlig oversikt for disse målingene.
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5 Resultater og analyse av m̊alinger

Dette kapittelet inneholder resultater fra m̊alingene og en dyptg̊aende analyse av ytelsesdata.

Følgende delkapitler er inkludert i analysen:

• Varme- og kjølebehov

• Varmepumpen

• Regulering av varmepumpen

• Varmeoverføring til BI-bygget

• Varmedistribusjonssystem

• Systemet for romoppvarming

• Systemet for tappevannsoppvarming

• Sjøvannssystemet

Hvert delkapittel inneholder en forklaring p̊a hvor målingene er hentet fra og hvilken

analyseperiode som er benyttet. I enkelte av delkapitlene er relevant måleutstyr med

prinsippskisse presentert for å gi en bedre forst̊aelse av hvilke parametere som analyseres.

5.1 Varme- og kjølebehov

Det termiske energisystemet er utformet og dimensjonert p̊a bakgrunn av beregnet varme-

og kjølebehov. Sammenligning av prosjektert og m̊alt forbruk av effekt og energi er derfor

viktig for å kunne vurdere om dimensjoneringen og utformingen av systemet er korrekt.

Sammenligning av reelt og beregnet energi- og effektbehov for oppvarming og kjøling er

gjennomført med følgende analysemetoder:

• Uthenting av data for årlig varme- og kjølebehov etter første drifts̊ar fra energi-

oppfølgingssystemet Optima Energi, sortert etter ulike poster.

• Normal̊arskorrigering av målt energibehov per måned for ventilasjonsvarme og

romoppvarming, sammenlignet med beregnede verdier.

• Sammenligning av reelle og prosjekterte verdier for kjølebehov, relatert til pro-

sesskjøling og kjøling av ventilasjonsluft.

• Effekt-varighetskurve med sammenligning av m̊alte og simulerte verdier for oppvar-

ming og kjøling.

Som sammenligningsgrunnlag for m̊alte verdier er det benyttet simuleringsresultater basert

p̊a en forenklet SIMIEN-modell, p̊a bakgrunn av at det ikke eksisterer en endelig og

oppdatert simuleringsmodell.
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5.1.1 Årlig varme- og kjølebehov

Data for totalt varme- og kjølebehov for første drifts̊ar er hentet ut fra energioppfølgingssystemet

Optima Energi. Resultatene for de ulike postene er vist i Tabell 6 og videre illustrert p̊a

Figur 9. Klimaavhengig varmeleveranse er ikke normal̊arskorrigert i denne framstillingen.

Tabell 6: Avlest varme- og kjølebehov for første drifts̊ar.

Måler Beskrivelse Energi Spesifikk energi
[kWh/̊ar] [kWh/m2 · år]

OE3 Ventilasjons- og 317 930 22,2
romoppvarming

OE6 + OE7 Tappevannsoppvarming 49 681 3,5

Total varmeleveranse 367 611 25,7

OE1 Prosesskjøling 37 407 2,6

OE2 Ventilasjonskjøling 67 551 4,7

Total kjøleleveranse 104 958 7,3

Figur 9: Avleste verdier for varme- og kjølebehov for første drifts̊ar.

Total kjøleleveranse (kWh) for første drifts̊ar er betydelig lavere enn total varmeleveranse,

slik som simuleringsresultatene ogs̊a indikerer.

5.1.2 Normal̊arskorrigering av varmebehov

I dette kapittelet er varmebehovet for ventilasjons- og romoppvarming analysert p̊a en

m̊anedlig basis og sammenlignet med prosjekterte verdier. Verdiene for målt varmebehov

er hentet fra energioppfølgingssystemet Optima Energi, registrert av energimåler OE3.

P̊a bakgrunn av at dette varmebehovet er avhengig av klimaet er verdiene blitt nor-

mal̊arskorrigert, ettersom de m̊alte temperaturene første drifts̊ar kan ha vært kaldere eller
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varmere enn et normal̊ar. Normal̊arskorrigeringen er gjennomført ved hjelp av graddagstall.

Alle detaljer omkring beregningen av graddagstall og prosedyren for normal̊arskorrigering

er beskrevet i Vedlegg C. Graddagsmetoden brukes ikke p̊a sommerm̊anedene juni, juli og

august ettersom dette normalt er måneder uten varmebehov. Korrigert varmebehov er

dermed satt lik målt varmebehov for disse m̊anedene.

Ettersom SD-anlegget ble satt i drift 9. mai 2019 er målt varmebehov for 1-8. mai

2020 summert sammen med varmebehovet for mai 2019. Dette er videre korrigert med

graddagstall fra 2019, ettersom ca. 70 % av varmebehovet er hentet fra dette året.

Tabell 7 og Figur 10 viser normal̊arskorrigerte verdier sammenlignet med simulerte verdier.

Tabell 7: Normal̊arskorrigering av klimaavhengig varmebehov.

År Måned GDTnorm.

GDTmålt
Målt Korrigert Simulert Avvik Avvik

varmebehov varmebehov varmebehov [kWh] [%]
[kWh] [kWh] [kWh]

2019 Mai 0,95 10 742 10 205 7365 2840 +39 %

2019 Juni - 1001 1001 1643 -642 -39 %

2019 Juli - 2726 2726 859 1867 +217 %

2019 Aug. - 0 0 1224 -1224 -100 %

2019 Sept. 1,10 7849 8634 3906 4728 +121 %

2019 Okt. 0,90 25 691 23 122 16 245 6877 +42 %

2019 Nov. 0,93 59 146 55 006 31 774 23 232 +73 %

2019 Des. 1,13 51 344 58 019 43 620 14 399 +33 %

2020 Jan. 1,32 45 864 60 540 42 534 18 006 +42 %

2020 Feb. 1,11 43 313 48 077 34 256 13 821 +40 %

2020 Mars 1,10 41 111 45 222 28 563 16 659 +58 %

2020 Apr. 0,98 29 143 28 560 13 346 15 214 +114 %

SUM 317 930 341 112 225 335 115 777 +51 %
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Figur 10: Sammenligning av m̊alt (normal̊arskorrigert) og simulert klimaavhengig varme-
behov for første drifts̊ar.

Trenden for hele første drifts̊ar er at normal̊arskorrigert varmebehov stort sett er vesentlig

høyere enn simulerte verdier, med unntak av sommermånedene juni og august. August

2019 var vesentlig varmere enn normalt slik at systemet sto i sommermodus hele m̊aneden

uten noe behov for romoppvarming.

De største prosentvise avvikene fremkommer i månedene juli, september og april med

henholdsvis +217 %, +121 % og +114 %. Totalt avvik for første drifts̊ar er +51 %, som er

et betydelig avvik. Siden det har foreg̊att kontinuerlig innjustering og optimalisering av

det termiske energisystemet i løpet av første drifts̊ar er det naturlig at reelt varmebehov er

høyere enn prosjektert. En annen faktor som har bidratt til avviket er at m̊alt virkningsgrad

for ventilasjonsaggregatene stort sett er lavere enn teoretisk verdi. Dette er analysert mer

dyptg̊aende i kapittel 5.6.3. Normal̊arskorrigert varmebehov er likevel s̊apass mye høyere

enn simulerte verdier at det er grunn til å tro at det ogs̊a er relatert til usikkerheten ved

simuleringsmodellen. Den er som tidligere nevnt en forenklet og foreløpig SIMIEN-modell,

slik at det s̊ann sett ikke er overraskende at det forekommer avvik mellom målte og

simulerte verdier. Ideelt sett burde m̊alte verdier blitt sammenlignet med en mer nøyaktig

og oppdatert modell.

Spesifikk verdi for normal̊arskorrigert varmebehov er beregnet til 23,9 kWh/m2, og dette

er marginalt lavere enn tilsvarende verdi for Powerhouse Kjørbo (24,6 kWh/m2) (Nordang,

2015).
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5.1.3 Kjølebehov

I dette kapittelet er energibehovet for kjøling analysert ved å sammenligne målte og

prosjekterte verdier. Figur 11 viser en prinsipiell skisse av kjøledistribusjonssystemet med

aktuelle energimålere og annen relevant instrumentering.
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Figur 11: Prinsipiell skisse av kjøledistribusjonssystemet med relevant instrumentering.

Målt og prosjektert kjøleveranse er presentert og sammenlignet i Tabell 8 og illustrert p̊a

Figur 12.

Tabell 8: Sammenligning av målt og prosjektert kjøleleveranse.

Måler Beskrivelse Målt kjølebehov Prosjektert kjølebehov Avvik
[kWh] [kWh]

OE1 Prosesskjøling 37 407 21 900 +71 %

OE2 Ventilasjonskjøling 67 551 7222 +835 %

Totalt kjølebehov 104 958 29 122 +260 %
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Figur 12: Sammenligning av målt og prosjektert kjøleleveranse.

Reelt kjølebehov for b̊ade prosesskjøling og ventilasjonskjøling for første drifts̊ar er betydelig

høyere enn prosjektert. Behovet for prosesskjøling var vanskelig å forutsi p̊a forh̊and

ettersom alle leietagerne i bygget ikke var kjent p̊a tidspunktet da simuleringsmodellen ble

utarbeidet. Simulert energibehov for prosesskjøling er beregnet ved hjelp av estimert verdi

for gjennomsnittlig effektbehov. Denne verdien var p̊a 2,5 kW. Målinger har vist at reelt

gjennomsnittlig effektbehov for prosesskjøling er p̊a ca. 4,3 kW. Dette forklarer avviket

vist p̊a Figur 12.

Målt behov for ventilasjonskjøling har et avvik p̊a +835 % sammenlignet med prosjektert

verdi. Årsaken er at en grovmodell i SIMIEN ikke er egnet til å simulere kjølebehov, p̊a

bakgrunn av at det er komplekst og avhenger av mange ulike faktorer. I SIMIEN-modellen

vil de ulike rommene utjevne hverandre, og for å oppn̊a p̊alitelige verdier m̊a kjølebehovet

simuleres ved hjelp av detaljerte modeller for hvert rom. Ifølge entreprenør er det ikke

gjort et forsøk p̊a å finregne p̊a dette, men istedet fokusert p̊a å beregne pumpedriften for

kjølesystemene mest mulig realistisk, ettersom dette elektrisitetsforbruket har p̊avirkning

p̊a energibudsjettet. Det bør derfor ikke legges noe vekt p̊a sammenligningen av simulert og

m̊alt behov for ventilasjonskjøling, og avviket er kun inkludert i oppgaven for å framheve

at en SIMIEN-modell for hele bygget ikke er egnet for å prosjektere kjølebehov.

Målt behov for ventilasjonskjøling er først og fremst relatert til juli og august 2019. Det

bør derfor nevnes at august 2019 i Trondheim var mye varmere enn normalt, som vist i

Tabell 19. Dette har medført et høyere kjølebehov enn normalt. Ettersom det ikke er vanlig

å normal̊arskorrigere klimaavhengig kjølebehov p̊a samme m̊ate som oppvarmingsbehov er

det ikke beregnet korrigerte kjøleverdier i denne masteroppgaven.
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5.1.4 Effekt-varighetskurve

P̊a bakgrunn av m̊alte verdier for levert effekt til varme- og kjøling er det laget en effekt-

varighetskurve for første drifts̊ar. De målte verdiene er beregnet som gjennomsnittlige

timesverdier i perioden 10.05.2019 - 09.05.2020. Figur 13 viser effekt-varighetskurven med

en sammenligning av m̊alte og simulerte verdier. Effekt-varighetskurven er et svært viktig

verktøy for dimensjoneringen av varmepumpesystemer, og det er derfor hensiktsmessig

med en visuell framstilling av forskjellen mellom målte og simulerte verdier. Effekt-

varighetskurven inkluderer ventilasjons- og romoppvarming, prosesskjøling og ventilasjons-

kjøling. Effektbehov for tappevann er ikke inkludert og vil presenteres senere i oppgaven

(kapittel 5.7.3).

Figur 13: Effekt-varighetskurve med sammenligning av målte og simulerte verdier.

• Maksimal kjøleeffekt er høyere enn maksimal effekt til oppvarming for b̊ade målte

og simulerte verdier, som er veldig typisk for energieffektive bygg p̊a bakgrunn av en

tett og godt isolert bygningskropp.

• Målt effektkurve for netto oppvarmingsbehov ligger over den simulerte kurven i en

stor del av året. Arealet mellom grafene tilsvarer forskjellen i energibehov, og gir en
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forklaring p̊a avviket mellom målt og simulert energibehov i Tabell 7. Samtidig er

m̊alt maksimaleffekt ca. 38 kW høyere enn simulert verdi. P̊a bakgrunn av at det er

benyttet en forenklet simuleringsmodell er likevel ikke kurvene s̊a forskjellige, men

ettersom målte verdier ligger ca. 10-30 kW høyere over lang tid resulterer dette i

relativt store utslag i antall kWh.

• Målt effektkurve for kjølebehov har en mer realistisk utforming enn simulert effekt-

kurve. Den simulerte kurven er urealistisk bratt og indikerer at det kun benyttes

ventilasjonskjøling noen f̊a dager i året. Dette skyldes som nevnt at SIMIEN-modellen

ikke er egnet for simulering av kjølebehov.

Det kan stilles et spørsm̊alstegn om hvorvidt de høyeste m̊alte verdiene for kjølebehov

er korrekte ettersom designet kapasitet for varmeveksleren er 150 kW ved inng̊aende

og utg̊aende temperatur p̊a sjøvannssiden p̊a henholdsvis 12°C og 16°C. Kapasiteten

p̊a varmeveksleren styres av temperaturniv̊a og massestrøm og vil derfor variere,

men de høyeste verdiene (360 kW) avviker s̊apass mye fra designet kapasitet at det

ikke virker helt realistisk.
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5.2 Varmepumpen

Dette kapittelet presenterer m̊aleresultater og analyse av ulike ytelses- og driftsparametre

relatert til varmepumpeaggregatet. Figur 14 viser en prinsipiell skisse av varmepumpen

med relevant måleutstyr brukt i analysene.

Sekundærkrets 
sjøvann

P6

P3

W

E

RT24

RT23

OE9

RT21

RT22

OE4 Varmedistribusjons-
system

Figur 14: Prinsipiell skisse med relevant m̊aleutstyr for analysen av varmepumpen.

5.2.1 SCOP-verdier

For å kunne danne seg et bilde av hvordan driften av varmepumpen fungerer, er det

beregnet verdier for COP og SCOP for varmepumpeaggregatet. Formler og systemgrenser

benyttet for beregningene av COP er basert p̊a definisjoner fra SEPEMO-prosjektet (R.

Nordman, 2012):

COP1 =
QV P

EV P

(5.1)

COP2 =
QV P

EV P + Epumpe

(5.2)

Der QV P er levert energi fra varmepumpen, EV P er tilført elektrisk energi til varmepumpen

og Epumpe er tilført elektrisk energi til pumpe P3 i sekundærkrets sjøvann. Ettersom

det ikke har vært mulig å f̊a tilgang til målinger av energibruken til tvillingpumpene i

pumpestasjonen er ikke dette inkludert i beregningen av COP2.

Det er beregnet gjennomsnittlige, månedsvise verdier for COP1 og COP2, betegnet som

SCOP. Beregningene er basert p̊a total levert energi fra varmepumpen, og total tilført

elektrisk energi til varmepumpen og pumpe P3. En mer detaljert beskrivelse av beregningene

finnes i vedlegg D. Figur 15 viser månedlige verdier for SCOP.
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Figur 15: Målte SCOP-verdier for varmepumpeaggregatet.

SCOP-verdiene er med unntak av oktober høyest i vinterm̊anedene ettersom varmeproduk-

sjonen er større. I september var varmepumpen mye avskrudd p̊a grunn av lavt varmebehov,

noe som har ført til at tilført energi til pumpe P3 utgjør en større del av levert varmeenergi

og dermed har større p̊avirkning p̊a SCOP-verdien. Dette er årsaken til at SCOP2-verdien

er betydelig lavere enn SCOP1 i september.

Temperaturniv̊aet i kondensator og fordamper p̊avirker COP-verdiene i stor grad. For

å kunne sammenligne SCOP-verdiene med andre varmepumpesystemer er det gjort en

analyse av temperaturene (væske/vann) i fordamper og kondensator, samt temperaturløftet

til varmepumpen. Resultatene er vist p̊a Figur 16. Periodene 22.11.2019 - 25.11.2019 og

20.01.2020 - 28.01.2020 er ikke inkludert i beregningene som følge av at varmepumpen

hadde driftsstans.

P̊a bakgrunn av at føler RT21 (Figur 14) loggfører verdier mye oftere enn hvert 5. minutt og

med forskjellig tidsintervaller ble det bestemt å bruke temperaturm̊alingene fra energim̊aler

OE4 istedenfor. Målepunktet for OE4 er plassert i større avstand fra kondensatoren enn

RT21, og det vil derfor være et varmetap mellom målepunktene. Ved å sammenligne de

to måleverdiene i en tilfeldig periode p̊a to døgn er det konkludert med at temperaturen

målt av RT21 i snitt er ca. 0,4°C høyere enn temperaturen målt av OE4. Det er derfor

kompensert for denne forskjellen ved behandling av m̊aledataene i Excel.
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Figur 16: Væske/vann temperaturer i fordamper og kondensator med tilhørende tempe-
raturløft.

Temperaturløftet er høyest om vinteren ettersom høyere varmebehov krever høyere tempe-

raturleveranse (utetemperaturkompensert turtemperatur). Samtidig er ikke variasjonen

for turtemperaturen ut fra kondensatoren større enn ca. 7°C, mens innløpstemperaturen

til fordamperen ogs̊a er relativt stabil, med unntak av september.

Det kan p̊a generell basis konkluderes med at temperaturløftet for varmepumpen er lavt,

noe som fører til høy COP. Totalt temperaturløft er i samme størrelsesorden som for

varmepumpen ved Swecobygget i Bergen (36°C) og betydelig lavere enn for varmepumpen

ved Otto Nielsens vei 12E i Trondheim (52,3°C) (Aaberg, 2019; Alfstad, 2018).

De m̊alte SCOP-verdiene vist p̊a Figur 15 er svært høye, og p̊a tross av lavt temperaturløft

fremst̊ar de noe urealistisk. Det er derfor gjort en grundigere undersøkelse av p̊aliteligheten

til SCOP-verdiene i kapittel 5.2.5.

5.2.2 Energisparing

Ettersom fjernvarme er tilkoblet som back-up for varmepumpen er det valgt å gjøre en

sammenligning mellom dem for å finne årlig energisparing ved å benytte varmepumpen.

Følgende formel er benyttet for beregningen:

Energisparing = (
Qtot

η
)− (

Qtot

SCOP
) (5.3)

Hvor Qtot er målt verdi for totalt varmebehov for Powerhouse Brattørkaia og η er virk-

ningsgraden for fjernvarme. Totalt varmebehov inkluderer ventilasjons- og romoppvarming

samt den delen av tappevannsoppvarmingen som dekkes av varmepumpen. Dekningsbi-
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draget til elkolbene er fratrukket det totale varmebehovet ettersom det er uavhengig av

varmepumpen. En oversikt over verdier benyttet i beregningen er gitt i Vedlegg G.

SCOP2-verdien p̊a 6,5 er valgt å benytte i beregningen, ettersom den ogs̊a inkluderer

pumpearbeidet knyttet til varmekilden. Systemvirkningsgraden for fjernvarme er satt til

0,8 (Standard Norge, 2016). Beregnet energisparing for oppvarming med varmepumpen

kontra fjernvarme er 87,7 %. Dette er en svært høy energisparing og kommer som et

resultat av den høye SCOP-verdien. Det er videre gjennomført en tilleggsberegning av

energisparing med en SCOP-verdi p̊a 5,5, for å se hvor stor p̊avirkning denne reduksjonen

i SCOP har p̊a energisparingen. Beregnet energisparing sammenlignet med fjernvarme

blir da 85,4 % hvis de andre verdiene forblir de samme. Dette er fortsatt en svært høy

energisparing, og reduksjonen i energisparing ved å endre SCOP-verdien fra 6,5 til 5,5 er

kun 2,3 %. Energisparingen er avhengig av størrelsen p̊a SCOP-verdien, og forbedring

eller reduksjon av en svært høy SCOP-verdi vil ha mindre p̊avirkning p̊a energisparingen

enn ved en lavere SCOP-verdi. Figur 17 viser sammenhengen mellom SCOP og relativ

energisparing.

Figur 17: Sammenhengen mellom SCOP for varmepumpen og relativ energisparing
sammenlignet med elkjel.

5.2.3 Temperaturløft og COP

Figur 18 viser en grafisk framstilling av sammenhengen mellom temperaturløft, turtempera-

tur fra kondensatoren og COP1. COP-verdiene er beregnet p̊a bakgrunn av gjennomsnittlige

døgnverdier for levert varmeeffekt og tilført elektrisk effekt for varmepumpen, og inkluderer

ikke tilført elektrisk effekt til sirkulasjonspumper. Akkurat som p̊a Figur 16 er det lagt

inn +0,4°C kompensasjon for turtemperaturen ut fra kondensatoren ettersom energim̊aler

OE4 er benyttet som målepunkt. Måleperioden er fra 15.09.2019 - 15.12.2019.
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Figur 18: Sammenheng mellom temperaturløft, levert temperatur fra kondensatoren og
COP1 for perioden 15.09.19 - 15.12.19.

Som figuren viser er det som forventet en sammenheng mellom stigende temperaturløft

og økning i levert temperatur for varmepumpen (utløpstemperatur fra kondensatoren).

Økt temperaturløft fører derimot til reduksjon i COP. Det vil dermed være fordelaktig at

varmepumpen driftes med lavest mulig utløpstemperatur fra kondensatoren. COP avtar

med 2-3 % per grad økning i kondenseringstemperatur, og kondenseringstemperaturen

avhenger av utløpstemperaturen fra kondensatoren (Stene, 2019d).

COP-verdiene presentert p̊a Figur 18 er svært høye, og i likhet med SCOP-verdiene

presentert tidligere i kapittelet er det en viss usikkerhet ved p̊aliteligheten til verdiene.

5.2.4 Dellast og COP

I prosjektoppgaven ble det presentert data fra testkjøringer av varmepumpeaggregatet

tilsendt fra produsent (Johnson Controls, 2019c). Figur 19 viser testkjøring gjennomført

med varierende p̊adrag, for å se hvordan COP endrer seg i takt med p̊adraget. Testkjøringen

er gjennomført med fast vannmengde og variasjon i inng̊aende temperatur p̊a varm side og

utg̊aende temperatur p̊a kald side. Inng̊aende temperatur p̊a varm side starter p̊a 40°C
ved fullast og øker gradvis opp til 50°C n̊ar p̊adraget reduseres. Utg̊aende temperatur p̊a

kald side starter p̊a 2°C ved fullast og øker gradvis opp til 5°C ved reduksjon i dellast.

Temperaturniv̊a for inng̊aende temperatur p̊a kald side og utg̊aende temperatur p̊a varm

side er konstant p̊a 5/50°C.
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Figur 19: COP ved varierende p̊adrag og variasjon i inng̊aende temperatur p̊a varm side
(40-50°C) og utg̊aende temperatur p̊a kald side (2-5°C). Temperaturniv̊a for inng̊aende
temperatur p̊a kald side og utg̊aende temperatur p̊a varm side er konstant p̊a 5/50°C.

Figur 19 viser at COP øker ved reduksjon i dellast. Årsaken til denne økningen i COP kan

forklares med at:

• Økt kompressorvirkningsgrad som følge av redusert tap i kompressorarbeidet. Friksjons-

tapet vil reduseres p̊a grunn av lavere massestrøm (Stene, 2019c).

• Ammoniakk har svært høy termisk konduktivitet, og UA-verdien for plate-mantel

varmevekslere med ammoniakk vil kun ha moderate endringer. Dermed vil LMTD

reduseres hvis avgitt varmeeffekt reduseres (Stene, 2019a).

Samtidig vil motorvirkningsgraden for asynkronmotorer reduseres ved lavere dellast, noe

som vil bidra til at COP synker. Gjennom kontakt med produsent har det vært mulig

å f̊a tak i mer detaljert informasjon for motortypen som er brukt i aggregatet. Motoren

er levert av ABB, og har følgende oppførte virkningsgrader for kjøring p̊a dellast (Helle,

2019):

Tabell 9: Motorvirkningsgrad ved dellast.

Dellast Virkningsgrad

100 % 94,4 %
75 % 94,6 %
50 % 94,1 %

Som Tabell 9 viser er motorvirkningsgraden faktisk høyere ved 75 % dellast enn ved full

last. Selv om det er reduksjon i virkningsgraden fra 100-50 % dellast er denne svært liten.

Dette kan være med p̊a å forklare hvorfor COP for aggregatet øker ved lavere dellast. Det
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er riktignok ikke oppgitt virkningsgrad for dellast under 50 %, men ettersom testkjøringene

viser at COP fortsetter å øke relativt jevnt helt ned til 33 % dellast er det sannsynlig at

den videre reduksjonen i motorvirkningsgrad er minimal.

For å kunne sammenligne testkjøringen med reelle verdier er det gjennomført m̊alinger av

p̊adrag for varmepumpen og tilhørende COP for tre ulike dager. Det er brukt en innebygget

parameter for COP fra SD-anlegget som er basert p̊a tilført energi til kompressoren

og levert energi for varmepumpen med loggførte verdier hvert 5. minutt. Energi til

sirkulasjonspumpene p̊a kald og varm side er ikke inkludert.

Årsaken til at det er valgt å benytte korte m̊aleperioder er for at temperaturene p̊a varm og

kald side skal holde seg relativt konstante. De tre døgnperiodene er valgt ut p̊a bakgrunn

av at p̊adraget har relativt store variasjoner, samtidig som varmepumpen ikke sl̊as av/p̊a

i måleperioden. Ved start/stopp av varmepumpen blir de loggførte verdiene for COP

up̊alitelige.

Figur 20, 21 og 22 viser COP1 ved varierende p̊adrag for de tre utvalgte døgnperiodene,

inkludert lineære trendlinjer. P̊a tross av at m̊aleperiodene er korte er det likevel variasjoner

i inng̊aende temperatur til fordamperen og utg̊aende temperatur fra kondensatoren, som

bidrar til at fordampnings- og kondenseringstemperaturen ogs̊a varierer. Dette medfører at

de målte COP-verdiene har relativt store variasjoner og kun kan regnes som omtrentlige

estimater. COP avtar med 2-3 % per grad økning av kondenseringstemperatur og per grad

senkning av fordampningstemperatur, og variasjonen i �netto ∆t� gir variasjonen i COP

utifra følgende sammenheng (Stene, 2019d):

COP = ηcarnot ·
Tk

Tk − Tf
(5.4)

Der Tk er kondenseringstemperaturen og Tf er fordampningstemperaturen.
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Figur 20: COP1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 6,1-8,3°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
44,3-53,0°C.

Figur 21: COP1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 4,7-6,6°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
41,9-48,8°C.
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Figur 22: COP1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 3,5-5,9°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
42,5-48,8°C.

To av dagene er trenden at COP stiger marginalt ved økende p̊adrag, samtidig som den

resterende døgnperioden (17. desember) viser at COP synker ved økende p̊adrag, slik som

testkjøringen. Figurene viser forskjellen mellom testkjøring p̊a fabrikk og reell drift av

varmepumpesystemet. I testkjøringene er alle parametre kontrollert og justert etter ønske,

mens under normal drift vil ulike parametre variere samtidig. Dette p̊avirker ytelsen til

aggregatet og gjør det vanskelig å se en gjentagende trend for sammenhengen mellom

p̊adrag og COP.

De m̊alte COP-verdiene er betydelig høyere enn verdiene fra testkjøring, og avviket er s̊a

stort at det underbygger at det er usikkerhet ved p̊aliteligheten til COP-verdiene. Dette

vil analyseres mer dyptg̊aende i neste delkapittel.

5.2.5 Carnot-virkningsgrad

Et annet navn p̊a Carnot-virkningsgraden er SEI (System Efficiency Index). Den er en

parameter som kan brukes for å kunne sammenligne energieffektiviteten for samme type

varmepumpe-aggregater. Ved bruk av COP kan man kun sammenligne varmepumper med

nøyaktig samme driftsbetingelser, men med Carnot-virkningsgraden fristiller man seg i

stor grad fra variasjon i driftsforhold. SEI kan deles inn etter fire ulike systemgrenser

basert p̊a definisjoner fra SEPEMO-prosjektet, med enkelte justeringer. SEI1 er gitt ved

følgende formel (Lane et al., 2014):
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ηcarnot = SEI1 =
COP1

(
Tk

Tk − Tf
)

(5.5)

Der Tk er utg̊aende temperatur fra kondensatoren og Tf er inng̊aende temperatur i

fordamperen.

For å kunne vurdere effektiviteten til varmepumpeaggregatet ved Powerhouse Brattørkaia

er det gjennomført en analyse av hvordan SEI1 varierer med p̊adrag for tre ulike dager.

Dette inkluderer de samme tre dagene som ble brukt i analysen av COP ved varierende

p̊adrag. Figur 23, 24 og 25 viser en grafisk framstilling av resultatene.

Figur 23: SEI1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 6,1-8,3°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
44,3-53,0°C.
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Figur 24: SEI1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 4,7-6,6°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
41,9-48,8°C.

Figur 25: SEI1 ved varierende p̊adrag for varmepumpen. Inng̊aende temperatur til
fordamperen varierer fra 3,5-5,9°C og utg̊aende temperatur fra kondensatoren varierer fra
42,5-48,8°C.

Grafene viser at den beregnede Carnot-virkningsgraden for aggregatet er svært høy.

Verdiene ligger stort sett i omr̊adet 0,7-0,8, med trendlinjer for midlere verdier omkring

0,75. For å sjekke p̊aliteligheten til resultatene er de målte verdiene sammenlignet med

testkjøringsverdier, se Figur 26. Beregnede verdier for SEI1 er basert p̊a COP-verdiene fra

testkjøring vist p̊a Figur 19. Tk og Tf er henholdsvis utg̊aende temperatur fra kondensatoren

og inng̊aende temperatur i fordamperen, slik som for de målte verdiene.
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Figur 26: SEI1 ved varierende p̊adrag og variasjon i inng̊aende temperatur p̊a varm side
(40-50°C) og utg̊aende temperatur p̊a kald side (2-5°C). Temperaturniv̊a for inng̊aende
temperatur p̊a kald side og utg̊aende temperatur p̊a varm side er konstant p̊a 5/50°C.

Testkjøringen viser at SEI1-verdiene øker ved redusert p̊adrag for varmepumpen. Trenden

for de målte verdiene er motsatt, slik at SEI1 øker ved økende p̊adrag. Disse trendene

er riktignok svært marginale og de stiplede linjene er tilnærmet vannrette. Dette viser

forskjellen mellom testkjøring p̊a fabrikk og reell drift av varmepumpesystemet, slik som

for COP-verdiene ved varierende dellast. I testkjøringene er som nevnt alle parametre

kontrollert og justert etter ønske, mens under normal drift vil ulike parametre variere

samtidig.

Det er et betydelig avvik mellom størrelsen p̊a testkjøringsverdiene og målte verdier for

SEI1. Testkjøringen varierer fra 0,46-0,56, mens målte verdier som nevnt varierer fra

0,7-0,8. P̊a bakgrunn av at verdiene for SCOP og COP presentert tidligere i kapittelet er

svært høye, samtidig som avviket mellom testkjøringsverdier og m̊alte verdier for SEI1 er

s̊apass stort er det konkludert med at det m̊a være en m̊alefeil relatert til m̊alte verdier for

COP fra SD-anlegget.

Det er sannsynlig at m̊alefeilen er relatert til utstyret som m̊aler tilført elektrisk effekt til

kompressoren. Det har vært kommunikasjon med entreprenør ang̊aende dette, og de er

sikre p̊a at Kamstrup-m̊aleren p̊a vannsiden av kondensatoren m̊aler korrekte verdier. Målt

effekt stemmer ogs̊a overens med underm̊alerne, slik at det er svært lite sannsynlig at det

er der feilen ligger. Måleren for elektrisk effekt til kompressoren skal ifølge entreprenør

ogs̊a ha vært dobbeltsjekket. Denne måleren har en måleusikkerhet p̊a 1,25-2 %. Ved en

eksempelvis varmeytelse p̊a 250 kW vil en feilmargin p̊a 2 % resultere i at målt COP

endres fra 5,5 til ca. 5,6. P̊a bakgrunn av avviket mellom testkjøringsverdier og målte

verdier for SEI1 kan det konkluderes med at avviket mellom reelle og m̊alte COP-verdier

er betydelig større en dette, og m̊aleusikkerheten er derfor ikke årsaken. Ved større avvik,

41



for eksempel ved endring av COP fra 5,5 (reell verdi) til 6,5 (m̊alt verdi) vil m̊alefeilen for

elektrisitetsmåleren til sammenligning være ca. 15 %.

Det har ikke vært mulighet for å feilsøke dette ytterligere for å finne hvor målefeilen

ligger. De presenterte resultatene for COP og SCOP kan derfor ikke korrigeres, og det er

vanskelig å si hvordan de korrekte verdiene burde vært. Det er likevel ingen tvil om at

varmepumpesystemet som helhet fungerer svært godt. Høy temperatur p̊a kald side og

lav temperatur p̊a varm side resulterer i lavt temperaturløft og høy COP. De korrekte

verdiene for COP og SCOP vil derfor være svært høye, men likevel noe lavere enn de

målte verdiene.

Samtidig er det viktig å poengtere at SEI1-verdiene for varmepumpeanlegget hadde

vært svært høye ogs̊a med korrekte verdier for COP. P̊a bakgrunn av testkjøringen

vist p̊a Figur 26 og målte verdier kan det konkluderes med at SEI1-verdier i omr̊adet

0,5-0,65 sannsynligvis er realistisk for anlegget. Hoved̊arsaken til at effektiviteten for

varmepumpeaggregatet er høy er en kombinasjon av at aggregatet er av ypperste kvalitet,

samtidig som ammoniakk som arbeidsmedium har svært gode termofysikalske egenskaper

som resulterer i god varmeoverføring i varmevekslerne og høy kompressorvirkningsgrad

(Stene, 2019a). En annen faktor som har p̊avirkning p̊a SEI er motorvirkningsgraden, og

den er relativt høy ogs̊a ved p̊adrag ned til 50 %, som vist i Tabell 9.

Verdier for SEI1 over 0,45 klassifiseres som �excellent�, basert p̊a et forslag til gradering

av væske/vann varmepumper fra et svensk forskningsinstitutt (Lane et al., 2014).

Tabell 10: Forslag til gradering av væske/vann varmepumper basert p̊a SEI1.

SEI1-verdi Gradering

< 0, 2 �Unacceptable�

0,2 - 0,35 �Poor�

0,35-0,45 �Good�

> 0, 45 �Excellent�

Forslagene er hentet fra en forskningsrapport publisert i 2014, og teknologiutviklingen de

siste årene har medført at grensen for hvilke SEI1-verdier som regnes som �excellent� har

blitt høyere. En standard varmepumpe i 2020 oppn̊ar SEI1 opp mot 0,45, og for å regnes

som �excellent� bør verdien være over 0,5. Bransjen beveger seg hele tiden framover

og kravene for å oppn̊a ulike energisertifiseringer, som for eksempel �European Heat

Pump� (Eurovent), blir stadig høyere (Eurovent, 2020). Det samme gjelder kravene i

Økodesigndirektivet. Det som var regnet som �excellent� for seks år siden er derfor

nødvendigvis ikke like fremragende lengre.
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5.2.6 LMTD-verdier i fordamper og kondensator

Ved hjelp av dimensjonerende testkjøring tilsendt fra produsent (Johnson Controls, 2019c)

har det vært mulig å beregne nominelle verdier for LMTD for fordamper og kondensator.

Tabell 11 viser de beregnede verdiene med tilhørende temperaturbetingelser. Dimensjone-

rende testkjøring er gjennomført med 100 % kompressorp̊adrag.

Tabell 11: Nominelle verdier for LMTD for fordamper og kondensator.

Parameter Fordamper Kondensator

LMTD-verdi 3,0 K 4,2 K

tinn 5°C 40°C

tut 2°C 50°C

Tf/Tk 0,3°C 51°C

Historiske verdier for fordampnings- og kondenseringstemperaturer kan hentes fra SD-

anlegget. Dette gjør det mulig å beregne verdier for LMTD for fordamper og kondensator.

Figur 27 viser beregnede LMTD-verdier for fordamper og kondensator for 100 % og

40 % kompressorp̊adrag basert p̊a loggførte verdier for fordampnings- og kondenserings-

temperatur. Formålet med figuren er å vise forskjellen p̊a fullast og lav dellast. Verdiene

for 100 % p̊adrag er hentet fra 28.02.2020 kl. 09:05, og verdiene for 40 % p̊adrag er hentet

fra 15.12.2019 kl. 14:35.

100 % kapasitet

Akkumuleringstanker

Sekundærkrets 
sjøvann

LMTDk = 2,4

LMTDf = 3,3

Tk = 45,6°C

Tf = -1,4°C

40 % kapasitet

Akkumuleringstanker

Sekundærkrets 
sjøvann

LMTDk = 1,7

LMTDf = 2,3

Tk = 44,9°C

Tf = 3,2°C

36°C45,4°C

4,8°C6,4°C0,6°C3,7°C

44,5°C 40,2°C

Figur 27: LMTD-verdier for 100 % og 40 % kompressorp̊adrag.
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Kommentarer til figuren:

• LMTD-verdien til kondensatoren ved 100 % p̊adrag er litt lavere enn nominell verdi.

Årsaken til dette er hovedsakelig at det er svært liten forskjell p̊a de m̊alte verdiene

for kondenseringstemperatur og utg̊aende vanntemperatur. Dette tyder p̊a svært god

varmeoverføring i varmeveksleren, og kan forklares med at ammoniakk har svært

gode termofysikalske egenskaper, inkludert svært høy termisk konduktivitet (Stene,

2019a).

• LMTD-verdien til fordamperen ved 100 % p̊adrag er marginalt høyere enn nominell

verdi. ∆T er 0,1°C høyere enn ved dimensjonerende testkjøring, og LMTD-verdien

fremst̊ar derfor som fornuftig tatt i betraktning at måleusikkerheten for tempera-

turfølerne i varmepumpen er ± 0,3°C.

• LMTD-verdiene for b̊ade fordamper og kondensator er mye lavere ved 40 % dellast

enn ved 100 % lastp̊adrag. Prosentvis reduksjon i LMTD er ca. 30 % for fordamper

og ca. 29 % for kondensator. Dette kan forklares med at ammoniakk har svært høy

termisk konduktivitet, og UA-verdien for varmevekslerne vil derfor kun ha moderate

endringer. Dermed reduseres LMTD hvis avgitt varmeeffekt reduseres (Stene, 2019a).

For å f̊a en tydeligere indikasjon p̊a hvor mye kompressorp̊adraget har å si for LMTD-

verdien er det gjennomført en analyse av LMTD for fordamper og kondensator ved ulike

p̊adrag. Figur 28 og 29 viser en grafisk framstilling av resultatene. Verdiene som er brukt

for å fremstille grafene er presentert i Vedlegg E.

Figur 28: LMTD for fordamper ved ulike p̊adrag. Nominell verdi for 100 % p̊adrag er
tegnet inn som rød linje.
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Figur 29: LMTD for kondensator ved ulike p̊adrag. Nominell verdi for 100 % p̊adrag er
tegnet inn som bl̊a linje.

• Som grafene viser er trenden slik at LMTD for b̊ade fordamper og kondensator øker

ved høyere kompressorp̊adrag. Dette har som tidligere nevnt sammenheng med at

UA-verdien kun vil ha moderate endringer, og LMTD vil dermed øke hvis avgitt

varmeeffekt øker. Årsaken til at grafene er �bølgete� er fordi ulike betingelser og

parametre varierer, slik det alltid vil være ved reell drift av et varmepumpesystem.

• LMTD-verdien for fordamperen har relativt sm̊a variasjoner (fra ca. 2,2 til 3,3), og

har ganske små avvik sammenlignet med nominell verdi. Ved p̊adrag over ca. 65 %

er LMTD-verdien litt høyere enn nominell verdi, noe som har sammenheng med at

temperaturen p̊a varmekilden (ca. 7°C) er litt høyere enn prosjektert verdi brukt

ved dimensjonerende testkjøring (5°C).

• LMTD-verdien for kondensatoren er lavere enn nominell verdi for alle p̊adrag,

men avviket er svært lite ved 100 % p̊adrag (ca. 0,2 K). Dette fremst̊ar fornuftig,

ettersom temperaturniv̊aet p̊a varm side for de høyeste p̊adragene er relativt likt

som prosjekterte verdier (50/40°C). LMTD-verdien varierer fra ca. 1,6 til 4,0, og har

dermed større variasjon enn for fordamperen.

Ved å sammenligne LMTD-verdiene med beregnede verdier fra andre varmepumpeanlegg

er det enklere å f̊a et perspektiv p̊a størrelsen av verdiene. Varmepumpeanlegget ved Otto

Nielsens vei 12E i Trondheim hadde betydelig høyere verdier for fordamper. Verdiene

varierte fra 5,7 - 8,2 K avhengig av p̊adraget. Verdiene for kondensatoren var relativt like

som p̊a Figur 29 med verdier fra 1,6 - 3,8 K (Alfstad, 2018). En medvirkende årsak til de

lave LMTD-verdiene for fordamperen er at aggregatet ved Powerhouse Brattørkaia har en

resirkulasjonsfordamper. Dette medfører at varmevekslerarealet er bedre utnyttet enn for

en tørrfordamper, ettersom fordamperflaten ikke benyttes til overhetning av gass (Stene,

2019c).
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Det er viktig å bemerke at LMTD-verdiene er beregnet p̊a bakgrunn av momentanverdier

for fordampnings- og kondenseringstemperatur, samt innløps- og utløpstemperatur for

varmevekslerne. Dette betyr at resultatene kun gir en indikasjon p̊a hvordan LMTD-

verdiene varierer med kompressorp̊adrag. De beregnede verdiene ville sannsynligvis vært

litt forskjellig hvis andre tidspunkt hadde blitt valgt for uthenting av data. En annen viktig

bemerkning er at de interne temperaturfølerne i varmepumpen har en måleusikkerhet

p̊a ± 0,3°C, og dette har p̊avirket resultatene. Ved hjelp av tabell med termofysikalske

verdier for ammoniakk er det avdekket at målte verdier for trykk og temperatur p̊a

begge sider av kompressoren ikke samsvarer helt med hverandre. I tillegg er det ved

uthenting av m̊aledata oppdaget at utg̊aende temperatur fra kondensatoren er høyere enn

kondenseringstemperaturen ved enkelte tidspunkt. Dette viser at temperaturmålingene

som er brukt for beregningene av LMTD-verdier har en viss usikkerhet.

5.2.7 U-verdier for fordamper og kondensator

De beregnede LMTD-verdiene kan videre benyttes til å beregne U-verdier for fordamper

og kondensator ved ulike p̊adrag. Følgende formel er benyttet for beregningene:

Q̇ = U · A · LMTD (5.6)

Hvor Q̇ er momentanverdi for fordamper- og kondensatoreffekt og A er varmevekslerarealet

for fordamper og kondensator.

Verdiene for fordamper- og kondensatoreffekt har blitt lest av i SD-anlegget, mens arealet

for varmevekslerne har blitt tilsendt fra produsent (Helle, 2020). Disse er gitt i Tabell

12 sammen med oppgitte U-verdier fra dimensjonerende testkjøring (Johnson Controls,

2019c). U-verdiene er gitt med og uten s̊akalt �fouling factor�. Dette g̊ar ut p̊a at det over

tid dannes et tynt belegg p̊a varmeveksleroverflaten. Belegget utgjør en termisk motstand

som reduserer varmeoverføringen (Karwa, 2017).

Tabell 12: Varmevekslerareal for fordamper og kondensator med U-verdier fra testkjøring.

Parameter Fordamper Kondensator

Areal 39,4 m2 19,7 m2

U-verdi uten 1,815 kW/m2K 3,814 kW/m2K
fouling factor

U-verdi med 1,706 kW/m2K 3,544 kW/m2K
fouling factor

UA-verdi uten 71,5 kW/K 75,1 kW/K
fouling factor
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Fordamperarealet er nøyaktig dobbelt s̊a stort som kondensatorarealet. Dette medfører at

UA-verdien for fordamperen og kondensatoren er omtrentlig lik, p̊a tross av at Qk er klart

høyere enn Qf (Qk ≈ 1, 23Qf ved COP = 5,5). Større fordamperareal fører til redusert

LMTD-verdi for fordamperen og høyere sugetrykk, som har stor innvirkning p̊a COP og

ytelse.

Figur 30 og 31 viser beregnede U-verdier ved ulike p̊adrag for henholdsvis fordamper og

kondensator. U-verdier fra dimensjonerende testkjøring gitt i Tabell 12 er lagt inn i begge

diagrammene.

Figur 30: Beregnet U-verdi for fordamper ved ulike p̊adrag med testkjøringsverdier for
100 % p̊adrag.

Figur 31: Beregnet U-verdi for kondensator ved ulike p̊adrag med testkjøringsverdier for
100 % p̊adrag.
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Det er i utgangspunket forventet at U-verdien for begge varmevekslerne vil øke med økende

p̊adrag, p̊a bakgrunn av økende volumstrøm for arbeidsmediet. Ved økende volumstrøm vil

konvektivt varmeovergangstall p̊a kuldemediesiden ogs̊a øke. Målinger har riktignok vist at

vannmengden gjennom kondensatoren har svært sm̊a variasjoner ved endring i p̊adrag, og

det kan være med p̊a å forklare hvorfor beregnet U-verdi for kondensatoren ved fullast og

laveste dellast er lik. Volumstrømmen gjennom kondensatoren varierer fra 23,3-23,5 m3/h

for målingene benyttet for å framstille grafene. Dette medfører at varmeovergangstallet

p̊a vannsiden er konstant, men det vil som sagt fortsatt være variasjon i konvektivt

varmeovergangstall p̊a kuldemediesiden ettersom mengden kuldemedium varierer mye.

U-verdien for kondensatoren henger sammen med LMTD-verdien vist p̊a Figur 29. LMTD-

verdien reduseres betraktelig ved redusert p̊adrag (fra 4,0 til 1,6), og dette bidrar til at

U-verdien er omtrentlig lik ved fullast og laveste dellast.

Ettersom volumstrømmen p̊a primærsiden av fordamperen ogs̊a er konstant, er U-verdien

kun avhengig av variasjonen i mengden kuldemedium (i tillegg til termisk motstand i

varmeveksleren). P̊a bakgrunn av at fordamperen er en resirkulasjonsfordamper hvor hele

overflaten er fuktet virker det litt underlig at U-verdien til fordamperen er s̊apass lav. Sam-

tidig er arealet av fordamperen stort slik at den samlede UA-verdien blir relativt høy. Figur

30 viser at U-verdien ved 100 % p̊adrag stemmer godt overens med testkjøringsverdiene,

og dette indikerer at de m̊alte verdiene er i riktig størrelsesorden. Variasjonen i LMTD for

fordamperen vist p̊a Figur 28 har relativt små variasjoner (fra 2,2 til 3,3) og dette er en

medvirkende årsak til at U-verdien vist p̊a Figur 30 reduseres fra ca. 1,7 til 1,0 (41 %) ved

redusert p̊adrag. Stor reduksjon i LMTD ved redusert p̊adrag medfører mindre endring i

U-verdi og motsatt.

Ettersom de beregnede U-verdiene er basert p̊a LMTD-verdiene fra forrige delkapittel

er det samtidig en viss usikkerhet ved resultatene. Som tidligere nevnt kunne de bereg-

nede verdiene vært litt forskjellig hvis andre tidspunkt hadde blitt valgt for uthenting

av data. Resultatene gir derfor kun en indikasjon p̊a hvordan U-verdiene varierer med

kompressorp̊adrag.
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5.3 Regulering av varmepumpen

5.3.1 Start/stopp - funksjonalitet

Gjennom samtale med entreprenør i arbeidet med prosjektoppgaven kom det fram at det

var erfart problemer med for lav turtemperatur fra kondensatoren rett etter oppstart av

varmepumpen. I tillegg var start/stopp frekvensen for varmepumpen høyere enn ønsket.

Tidlig i arbeidet med masteroppgaven ble det avdekket flere detaljer omkring disse

utfordringene.

Det ble gjennomført en endring i reguleringen av varmepumpen 14.11.2019. Målet med

endringen var å minimere antall start/stopp n̊ar effektbehovet er mindre enn minste

kapasitetstrinn p̊a varmepumpen, samt korte ned tidsrommet med redusert turtemperatur

etter oppstart. Videre følger en beskrivelse av reguleringen før og etter endringen:

• Før endringen ble kompressorkapasiteten for varmepumpen regulert av og p̊a ute-

lukkende etter settpunkt for RT17, Figur 32. Hovedproblemet var at sirkulasjons-

pumpene p̊a kald og varm side av varmepumpen (P3 og P6) ikke skrudde seg av

n̊ar varmepumpen fikk signal om å stoppe p̊a grunn av lavt effektbehov. Dette førte

til at pumpe P6 p̊a varm side kjørte returvannet rett gjennom kondensatoren og

ut p̊a turledningen. Det ble dermed omrøring i akkumuleringstankene og lavere

turtemperatur ut i varmeanlegget. Ettersom varmepumpen har en minimum tidsbe-

grensning for stopp-start p̊a 11 minutter gjorde dette at varmepumpen ikke startet

igjen med en gang selv om turtemperaturen var betydelig lavere enn settpunktet.

Turtemperaturen etter akkumuleringstankene fikk dermed store svingninger og for

lange perioder etter oppstart med lave temperaturer. Dette var spesielt et problem

ved varmebehov omkring 90 kW og lavere, ettersom dette er i samme størrelsesorden

som minste kapasitetstrinn for varmepumpen.

• Etter endringen reguleres varmepumpen slik at den starter og stopper etter henholds-

vis lav og høy temperatur i akkumuleringstankene, sammenlignet med settpunkt for

RT17 gitt av utetemperaturkompensert kurve. Ifølge entreprenør fungerer den nye

styringen relativt bra, men det er fortsatt behov for ytterligere optimalisering. N̊ar

akkumuleringstankene er utladet og varmepumpen f̊ar signal om å starte opp igjen

tar det ca. 5 minutter før varmepumpen leverer settpunktsverdi for turtemperaturen.

Det er vurdert å benytte fjernvarme i disse korte periodene for å unng̊a svingningen

i turtemperatur, men i februar 2020 er dette ikke tatt i bruk enda. Det er likevel

registrert noe ufrivillig bruk av fjernvarme ved større svingninger i turtemperatur.

Dette beskrives mer dyptg̊aende i kapittel 5.5.1.
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Regulering av varmepumpen etter endringen

Temperaturfølerne som benyttes for å regulere varmepumpen av og p̊a er innstilt med

hvert sitt avvik fra settpunkt for føler RT17 gitt av utetemperaturkompensert kurve. De

ulike avvikene er vist i Tabell 13.

Tabell 13: Relevante temperaturfølere med innstilt avvik fra settpunkt (føler RT17).

Målepunkt Beskrivelse Avvik

RT19 Settpunkt start -1°C
Settpunkt stopp 0°C

RT20 Settpunkt start -3°C
Settpunkt stopp 0°C

RT37 Settpunkt start -2°C
Settpunkt stopp 0°C

RT22 Settpunkt stopp -3°C

Figur 32 viser hvordan varmepumpen (VP) reguleres av og p̊a for en tiltenkt driftssituasjon.

Temperaturfølere som er relevante for reguleringen er inkludert i tabellene p̊a figuren med

tilhørende grenseverdier for start og stopp basert p̊a avvikene gitt i Tabell 13.
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Figur 32: Prinsippskisse av tiltenkt driftssituasjon for regulering av varmepumpesystemet.

50



Figur 33 og 34 viser temperaturutviklingen før og etter endringen for tre ulike tempera-

turer ved stopp/start av varmepumpeaggregatet. Dette inkluderer turtemperaturen ut

fra kondensatoren, turtemperatur hovedstokk og temperaturen i siste akkumuleringstank.

Arbeidende settpunkt for varmepumpen er ogs̊a inkludert for å vise hvor lenge turtempera-

turen ut p̊a varmeanlegget er lavere enn settpunkt. Figur 33 viser m̊alinger fra 13.11.2019

i perioden 04.50 - 07.00. Figur 34 viser målinger fra 14.11.2019 i samme tidsperiode.

Varmebehovet i begge måleperioder er ca. 100-120 kW, og ved lavere varmebehov vil

utladingsfasen bli lengre.

Figur 33: Temperaturutvikling ved utlading/opplading av akkumuleringstanker 13.11.2019
(før endringen).

Figur 34: Temperaturutvikling ved utlading/opplading av akkumuleringstanker 14.11.2019
(etter endringen).
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Endringen i reguleringen av varmepumpen har medført at syklusene med utlading/opplading

av akkumuleringstankene blir betydelig kortere. Før endringen ble det omrøring i akku-

muleringstankene og en lengre periode hvor turtemperaturen ut p̊a varmeanlegget var

lavere enn settpunkt. Etter endringen er denne perioden redusert fra ca. 25 minutter

til ca. 10 minutter, og maksimalt temperaturfall i hver syklus er ogs̊a redusert. Figur

34 viser at temperaturen i siste akkumuleringstank holder seg relativt konstant i ca. 10

minutter etter at turtemperaturen ut fra kondensatoren har blitt redusert p̊a grunn av

av at varmepumpen er stoppet. Dette er fordi pumpe P6 n̊a skrus av n̊ar varmepumpen

stopper, som fører til at det ikke blir omrøring i akkumuleringstankene slik som p̊a Figur

33.

5.3.2 Dimensjonering av varmepumpen

En av faktorene som har bidratt til problemer med reguleringen av varmepumpen er at

aggregatet er dimensjonert for svært store ytelser. Ifølge entreprenør driftes varmepumpen

nært minimumskapasitet allerede ved ca. 3-4°C, noe som fører til hyppig start/stopp og

opplading/utlading av akkumuleringstanker. Dette stemmer relativt bra med den svarte

linjen p̊a Figur 35 som indikerer minimumskapasiteten for varmepumpeaggregatet.

I dette underkapittelet er det gjennomført en analyse for å kunne vurdere om dimensjone-

ringen av varmepumpen passer til det samlede varmebehovet ved BK16 og BK17. Figur 35,

36 og 37 viser sammenhengen mellom p̊adraget for varmepumpen, levert varmeeffekt og

utetemperatur i perioden 01.09.2019 - 18.01.2020. Grafene er basert p̊a gjennomsnittlige

døgnverdier fra SD-anlegget.

Figur 35: P̊adrag for varmepumpen og levert varmeeffekt som funksjon av utetemperatur
i perioden 01.09.2019 - 18.01.2020.
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Figur 36: Sammenhengen mellom p̊adrag for varmepumpen og utetemperatur i perioden
01.09.2019 - 18.01.2020.

Figur 37: Sammenhengen mellom levert varmeeffekt og utetemperatur i perioden
01.09.2019 - 18.01.2020.

Kommentarer til figurene:

• Laveste utetemperatur i m̊aleperioden er ca. -6°C, samtidig som middeltemperaturen

er ca. 4,6°C. Dette indikerer at det har vært mildere temperaturer enn normalt,

spesielt ettersom det er svært f̊a dager med temperaturer under 0°C.

• De milde temperaturene har hatt p̊avirkning p̊a at verdiene for p̊adrag og levert

varmeeffekt er s̊apass lave. Maksimalt p̊adrag i perioden er ca. 80 %, men omkring
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3/4 av målepunktene ligger fra 50 % p̊adrag og lavere. Samme trend er gjeldende

for levert varmeeffekt, med maksimal verdi p̊a ca. 220 kW og en stor andel av

målepunktene under 150 kW.

• Selv om figurene viser at varmepumpen er overdimensjonert i store deler av m̊aleperioden

gir de ekstrapolerte trendlinjene p̊a Figur 35 en indikasjon p̊a at hele kapasiteten

vil være nødvendig ved utetemperaturer omkring -13°C og lavere. Dette innebærer

at varmepumpen virker å være riktig dimensjonert utifra byggenes samlede varme-

effektbehov, men at unormalt milde temperaturer har medført at varmepumpen

har vært kjørt mye p̊a lav dellast. P̊a bakgrunn av Figur 35 kan det likevel stilles

spørsmålstegn om varmepumpen vil klare å dekke varmebehovet ved DUT (-19°C).

Netto effektbehov til oppvarming for BK17 og BK16 er beregnet p̊a bakgrunn av klimadata

for Trondheim, med dimensjonerende utetemperatur (DUT) lik -19°C. DUT representerer

det laveste 3-døgns gjennomsnittet som er registrert over en måleperiode p̊a 30 år. Siste

standard måleperiode som er brukt for disse beregningene er 1961-1990, og det vil snart

gjøres nye beregninger basert p̊a perioden 1991-2020 (Norsk klimaservicesenter, 2020).

P̊a bakgrunn av de globale klimautfordringene øker temperaturen p̊a verdensbasis, og

dette resulterer i mildere vintre. I denne sammenheng vil det være interessant å se p̊a

gjennomsnittstemperaturen per m̊aned i vinterhalv̊aret de siste fem årene, og sammenligne

med hvilket p̊adrag og varmeeffekt dette tilsvarer p̊a Figur 35. Tabell 14 viser en oversikt

over middeltemperaturene med tilhørende anslagsverdier for p̊adrag gitt av Figur 35

(Meteorologisk institutt, 2020).

Tabell 14: Middeltemperaturer per måned i Trondheim basert p̊a målinger fra de siste
fem årene (2015-2019).

Oktober November Desember Januar Februar Mars

Middel 6,4°C 2,3°C 0,6°C -1,4°C -0,4°C 0,8°C

P̊adrag 30 % 47 % 50 % 60 % 54 % 49 %

Januar har den laveste middeltemperaturen, med et tilsvarende p̊adrag p̊a ca. 60 % ifølge

Figur 35. P̊a bakgrunn av verdiene i tabellen kan det konkluderes med at varmepumpen

sannsynligvis vil være overdimensjonert i lengre perioder ogs̊a i vinterhalv̊aret. Aggregatet

er likevel riktig dimensjonert med tanke p̊a at det kan oppst̊a kortere perioder med

temperaturer ned mot -15°C, selv om middeltemperaturene er relativt høye.

P̊a bakgrunn av den gjennomførte analysen kan det konkluderes med følgende:

• Dagens aggregat har høy minimumskapasitet (33 %). En mer ideell løsning ville vært

at aggregatet kunne turtallreguleres helt ned til 20 %. Dette ville medført redusert

drift p̊a minimumskapasitet og mindre start/stopp.
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• En systemløsning med to varmepumpeaggregater ville vært et svært godt alternativ

til n̊aværende løsning. Den totale ytelsen ville vært den samme som for dagens

aggregat, men minimumskapasiteten for systemet ville blitt betydelig redusert. Dette

ville medført at problemet med lav turtemperatur i perioden rett etter oppstart av

varmepumpen i stor grad ville blitt unng̊att. To aggregater med minimumskapasitet

p̊a 20 % ville eksempelvis resultert i en total minimumskapasitet p̊a 10 %.

I kapittel 6 vil det gjøres en grundigere drøfting av sistnevnte løsning, og det vil presenteres

en overslagsmessig økonomisk analyse av to konkrete produktforslag.

5.3.3 Start/stopp - frekvens

Det faktum at varmepumpen er overdimensjonert store deler av året p̊a grunn av høy

minimumskapasitet fører som tidligere nevnt til hyppig start/stopp og opplading/utlading

av akkumuleringstanker. Det er p̊a bakgrunn av dette gjennomført målinger av antall

start/stopp i to ulike tidsperioder, for å knytte tallfestede verdier til denne problematikken.

Tabell 15 viser en oversikt over avleste verdier for start/stopp frekvens i periodene 15.09.19

kl. 06:00 - 30.09.19 kl. 06:00 (måleperiode 1) og 01.01.20 kl. 06:00 - 16.01.20 kl. 06:00

(m̊aleperiode 2). Ettersom det viste seg at m̊aleren som teller antall start for varmepumpen

ikke fungerte som den skulle ble målingene utført manuelt ved å telle hvor ofte p̊adraget

blir null. Dette har vært med p̊a å begrense omfanget av tidsperiodene. Måleperiodene er

valgt ut for å kunne sammenligne to perioder med svært ulike varmebehov.

Tabell 15: Start/stopp frekvens for varmepumpeaggregatet i to ulike tidsperioder.

Driftsparameter Måleperiode 1 Måleperiode 2

Total start/stopp frekvens 2,33/t 0,46/t

Start/stopp frekvens om dagen 2,36/t 0,61/t
(06:00 - 18:00)

Start/stopp frekvens om natten 2,31/t 0,31/t
(18:00 - 06:00)

Som tabellen viser er start/stopp frekvensen betydelig høyere for den første m̊aleperioden

fra september enn for m̊aleperioden i januar. Dette har sammenheng med at varmebehovet

i september er mye lavere enn i januar, og varmepumpen driftes da kontinuerlig omkring

minimumskapasitet. I tillegg har styringsendringen som ble gjennomført i november bidratt

til reduksjon i antall start/stopp. Ettersom de oppgitte verdiene er gjennomsnittsverdier for

perioden har det vært enkelte timer med b̊ade høyere og lavere start/stopp frekvens. Flere

dager i september har mange timer med start/stopp frekvens p̊a 3,0/t. Dette er fremdeles

godt under det anbefalte maksniv̊aet fra produsent p̊a 6 ganger per time. Samtidig er

det p̊a generell basis anbefalt at maksimalt antall start for kompressoren ikke overstiger

ca. 3,0/t, p̊a bakgrunn av at det er større slitasje p̊a kompressoren i oppstartsfasen
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(Zijdemans, 2014). I periodene med lavt varmebehov er det dermed naturlig å tenke at

start/stopp frekvensen til fordel kan reduseres for å minske slitasjen p̊a kompressoren.

Lavere start/stopp frekvens vil uansett ha positiv effekt p̊a levetiden til kompressoren, selv

om kompressoren i utgangspunktet t̊aler en frekvens p̊a 3 ganger per time.

En alternativ systemutforming med to varmepumpeaggregater kunne hatt positiv effekt p̊a

start/stopp frekvensen per kompressor. Dette vil diskuteres mer dyptg̊aende i kapittel 6.
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5.4 Varmeoverføring til BI-bygget

Varmepumpeaggregatet er felles med nabobygget BI (BK16). Radiatorene som benyttes

til romoppvarming ved BI har et høyere temperaturkrav enn romoppvarmingssystemet

ved Powerhouse Brattørkaia. P̊a denne m̊aten benyttes returvannet fra BI som turvann for

romoppvarming ved Powerhouse Brattørkaia. Et slikt system krever nøye planlegging av

varmelastene i begge bygg, og det faktum at Entra er felles byggherre har medvirket til at

samarbeidet i planleggingen av byggene har blitt enklere. Denne systemutformingen med

varmeutveksling mellom bygg er svært sjelden og bør bane vei for at dette kan videreføres

i fremtidige prosjekter og p̊a denne måten være med og p̊avirke byggebransjen i en ny

retning.

Figur 38 viser en illustrasjon av tilkoblingen til varmekursene ved BI, inkludert m̊aleutstyret

som brukes i analysen. Dimensjonerende settpunkt for ulike temperaturer er notert i rød

ramme, ettersom analysen i stor grad baseres p̊a temperaturmålinger.
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Figur 38: Prinsippskisse av tilkoblingen til varmekurser ved BK16, inkludert relevant
måleutstyr og settpunkt for ulike temperaturer.

5.4.1 Total energioverføring

Figur 39 viser en sammenligning av målt og prosjektert energibehov for romoppvarming

ved BK16. Den beregnede verdien er basert p̊a den samme forenklede SIMIEN-modellen

som ble presentert i kapittel 2.2. Romoppvarming for BK16 inkluderer radiatorer og

oppvarming av ventilasjonsluft. Energibehovet for tappevannsoppvarming er ikke inkludert

i denne sammenligningen.
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Figur 39: Sammenligning av prosjektert og m̊alt verdi for energibehov for romoppvarming
ved BK16.

Reelt varmebehov ved BK16 er betydelig høyere enn prosjektert verdi, med et avvik p̊a +121

%. P̊a bakgrunn av at simuleringsresultatene er basert p̊a en forenklet og i utgangspunktet

foreløpig SIMIEN-modell er det forventet at det vil være avvik mellom m̊alte og prosjekterte

verdier, men dette avviket er likevel stort. I tillegg til den forenklede simuleringsmodellen

kan en mindre del av avviket (ca. 10-20 %) forklares med at systemet innreguleres og

optimaliseres første drifts̊ar. Andre faktorer som kan ha ført til avvik er at reelle U-verdier

er høyere enn teoretiske verdier og at virkningsgraden for ventilasjonsaggregatene er lavere

enn forventet. Endring av ulike settpunkt og driftstider kan ogs̊a ha ført til avvik.

5.4.2 Effektbehov

Figur 40 viser en grafisk framstilling av hvordan levert effekt til romoppvarming ved

BK16 varierer i perioden 01.10.2019 - 18.03.2020. Total levert effekt fra varmepumpen og

effektbehovet for romoppvarming ved BK17 er ogs̊a inkludert for å sammenligne. Det er

valgt å ikke inkludere effekt til tappevannsoppvarming, ettersom dette utgjør en svært

liten del av totalen og er omtrentlig likt for BK16 og BK17. Resultatene er basert p̊a

gjennomsnittlige døgnverdier fra den gitte måleperioden.
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Figur 40: Levert varmeeffekt til romoppvarming i BI-bygget sammenlignet med total levert
effekt fra varmepumpen og effektbehovet for romoppvarming ved Powerhouse Brattørkaia.

Som figuren viser er det relativt liten forskjell p̊a effektbehovet for romoppvarming ved

BK16 og BK17. Powerhouse Brattørkaia har ofte et effektbehov som ligger marginalt over

BI, noe som skyldes at bygget har større oppvarmet bruksareal (BRA). BRA for Powerhouse

Brattørkaia er 14291 m2, mens BRA for BI er 8276 m2. Ved å beregne prosentvis andel som

romoppvarmingsbehovet for BK16 og BK17 utgjør av total levert effekt fra varmepumpen

for samtlige døgnverdier i måleperioden, har det vært mulig å finne gjennomsnittlig

prosentandel for hele måleperioden. Målinger av levert effekt til tappevannsoppvarming

er ogs̊a inkludert, for å se hvordan summen av undermålerne stemmer overens med total

effekt fra varmepumpen. Figur 41 viser fordeling av gjennomsnittlig prosentandel av total

levert effekt fra varmepumpen for de ulike oppvarmingsbehovene.

Figur 41: Fordeling av gjennomsnittlig prosentandel av total levert effekt fra varmepumpen
for ulike oppvarmingsbehov i perioden 01.10.2019 - 18.03.2020.
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Summen av de gjennomsnittlige prosentandelene blir 98,6 %. P̊a bakgrunn av dette er det

lagt inn 1,4 % som måleunøyaktighet p̊a figuren. Det kan være flere årsaker til avviket.

For det første er det en liten m̊aleusikkerhet i de termiske energim̊alerne som kan ha gitt

små avvik. I tillegg er det en viss unøyaktighet ved fremgangsmåten for beregning av

gjennomsnittlige effektverdier for hele m̊aleperioden. De gjennomsnittlige døgnverdiene er

basert p̊a m̊alinger registrert hvert 5. minutt, og ved mye start/stopp av varmepumpen vil

det være svært stor variasjon i effekten målt av OE4. Momentanverdiene som loggføres

hvert 5. minutt er derfor ikke nødvendigvis helt representative, ettersom det kan ha skjedd

en br̊a økning rett før eller rett etter. Figur 41 gir uansett en god indikasjon p̊a fordelingen

mellom de ulike effektbehovene, og viser at varmeeffektbehovet er relativt jevnt fordelt

mellom BK16 og BK17.

5.4.3 Lav returtemperatur

Dimensjonerende temperaturniv̊a for varmeoverføringen til BI er 50/40°C. Returvannet

fra BI blandes med returvannet fra veksling mot systemet for tappevannsoppvarming, og

dimensjonerende temperaturniv̊a for veksling mot ventilasjonskretsen er 35/30°C. Spesielt

p̊a høsten og v̊aren er det erfart at returtemperaturen fra BI er lavere enn forventet. Dette

kommer av at varmekursene ved BI trenger lavere turtemperatur høst/v̊ar enn p̊a vinteren

som gjør at returen ogs̊a blir lavere. Problemet med lav returtemperatur løses ved at ventil

MV11 (se Figur 38) justeres slik at en viss mengde av turvannet ut fra varmepumpen føres

direkte til veksling mot rørkretsen for ventilasjonsbatteriene. Vannet før varmeveksler D er

dermed en blanding av returvann fra BI, returvann fra veksling mot tappevannsoppvarming

og turvann fra akkumuleringstankene.

Figur 42 viser returtemperaturen fra BI ved føler RT27 sammenlignet med innstilt settpunkt

for føler RT16 (tur før veksling mot ventilasjonskrets). Prosentvis åpning for ventil MV11

er inkludert i samme diagram for å vise korrelasjonen mellom lav returtemperatur og økt

ventil̊apning. Måleperioden g̊ar fra 01.09.2019 - 25.01.2020. Store deler av dagen 05.11.2019

er det ikke registrert verdier i SD-anlegget for returtemperatur og ventil̊apning, som har

medført at denne dagen er fjernet fra datasettet.
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Figur 42: Returtemperatur fra BI sammenlignet med innstilt settpunkt for RT16 for
perioden 01.09.2019 - 25.01.2020.

Ifølge entreprenør er lav returtemperatur først og fremst et problem p̊a høsten og v̊aren,

og Figur 42 viser at dette stemmer. Perioden fra ca. 01.10.19 til 01.12.19 er tydelig den

perioden i måleintervallet hvor returtemperaturen fra BI ligger kontinuerlig lavere enn

settpunktet for RT16. Dette medfører at åpning av ventil MV11 må benyttes i vesentlig

større grad enn i resten av m̊aleperioden.

For å vurdere hvilken p̊avirkning dette har p̊a den faktiske temperaturen ved føler RT16

er det gjort en sammenligning mellom m̊alt temperatur og innstilt settpunkt for perioden

01.10.19 - 30.11.19. Figur 43 viser en grafisk fremstilling av resultatet, inkludert prosentvis

åpning av ventil MV11.
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Figur 43: Målt temperatur ved føler RT16 sammenlignet med innstilt settpunkt for
perioden 01.10.19 - 30.11.19.

Som figuren viser er det kortere perioder i måleintervallet hvor målt temperatur ligger

under settpunkt. Det er en klar trend at det er i disse periodene ventil MV11 justeres for

å etterkomme settpunktet p̊a grunn av lav returtemperatur fra BI. Avviket mellom m̊alt

temperatur og settpunkt er stort sett relativt lavt (1-2°C), med unntak av tidsrommet

fra 23.11.19 - 26.11.19. I denne perioden er avviket p̊a opptil 8°C. Varmepumpen var

avskrudd fra 22.11.19 kl. 19:55 til 25.11.19 kl. 08:25, noe som medførte at fjernvarme ble

koblet inn. Ifølge entreprenør var årsaken til det store temperaturfallet ved føler RT16

at ventilene MV9 og MV10 (se Figur 44) begge sto åpne, selv om MV9 f̊ar signal om

å lukkes n̊ar fjernvarme kobles inn. Dette førte til at ikke hele vannmengden sirkulerte

gjennom varmeveksleren i fjernvarmesentralen og dermed ble det store avvik mellom m̊alt

temperatur og settpunkt i varmesystemet.
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5.5 Varmedistribusjonssystem

5.5.1 Bruk av fjernvarme

Varmepumpen er i utgangspunktet dimensjonert for å dekke hele oppvarmingsbehovet

ved Powerhouse Brattørkaia. Fjernvarme er tilkoblet som back-up, i tilfelle driftsstans p̊a

varmepumpen. Det er likevel registrert noe bruk av fjernvarme i perioder der varmepumpen

har vært i drift. Dette utgjør en svært liten del av totalen, og har liten p̊avirkning p̊a den

totale energidekningsgraden til varmepumpen. Det er uansett valgt å gjøre en grundigere

analyse for å finne årsaken til denne bruken av fjernvarme, ettersom det ikke er meningen

at den brukes i perioder hvor varmepumpen er i drift. Figur 44 viser en prinsipiell skisse av

hvordan fjernvarmesentralen er tilkoblet resten av varmesystemet, med relevant m̊aleutstyr

brukt i analysen.
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tanker

RT15

Oppvarming av 
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Avstikker BK16 
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Varmtvanns-
beredning E
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Figur 44: Prinsipiell skisse av tilkoblingen til fjernvarmesentralen med relevant m̊aleutstyr.

Den mest naturlige årsaken til bruk av fjernvarme er at det har oppst̊att fall i turtemperatur

hovedstokk (RT17). Fjernvarme kobles inn med 5 minutter forsinkelse hvis differansen

mellom målt temperatur og settpunkt blir 4°C. For å avkrefte eller bekrefte om dette
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er årsaken er det laget en grafisk framstilling av sammenhengen mellom levert effekt fra

fjernvarme og differansen mellom målt turtemperatur og settpunkt ved føler RT17, se

Figur 45. Måledataene er døgnverdier hentet fra 09.10.2019.

Figur 45: Sammenhengen mellom levert effekt fra fjernvarme og differanse mellom m̊alt
temperatur og settpunkt i tur hovedstokk (føler RT17).

I den utvalgte måleperioden benyttes fjernvarme ved to ulike tidsrom, og begge disse

effekttoppene sammenfaller med svingninger i turtemperaturen. Turtemperaturen svinger

riktignok i hele måleperioden, men fjernvarme er koblet inn der avviket fra settpunkt

overskrider innstilt grense p̊a 4°C.

Et problem som tidvis skapte svingninger i turtemperaturen høsten 2019 var automatikken

p̊a ventilasjonsaggregatene. Varmebatteriet slo inn før varmegjenvinneren gikk p̊a 100 %,

som medførte raske svingninger fra 0-100 % for de motoriserte ventilene til varmebatteriet

i aggregatene. Dette førte videre til store svingninger for turtemperaturen i ventilasjons-

kretsen (RT15, Figur 44), og dermed ble det svingninger helt tilbake til turtemperatur

hovedstokk (RT17).

For å undersøke om ventilasjonsaggregatene er en medvirkende faktor til de hyppige

svingningene og tilhørende bruk av fjernvarme er det gjort en analyse av hvordan turtem-

peraturen i ventilasjonskretsen og ventil̊apningen for to utvalgte ventilasjonsaggregater

varierer. Det er sjekket etter svingninger p̊a flere av de andre aggregatene ogs̊a, men for å

kunne framvise resultatene p̊a en oversiktlig m̊ate er det valgt å kun inkludere to aggregater.

Måleperioden er den samme dagen som for Figur 45 (09.10.2019). Figur 46 viser hvordan

ventil̊apningen for varmebatteriet for aggregatene 360.001 og 360.002 varierer fra kl. 05:00

- 20:00.
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Figur 46: Svingninger i ventil̊apning for varmebatteri for aggregat 360.001 og 360.002.

Som figuren viser er det store svingninger i ventil̊apningen for begge aggregatene. Dette er

relatert til den nevnte feilen i automatikken p̊a aggregatene som gjorde at samarbeidet

mellom varmebatteri og varmegjenvinner ikke fungerte som ønsket. Dette har videre ført

til svingninger i turtemperatur i ventilasjonskretsen, se Figur 47.

Figur 47: Variasjon i turtemperatur i ventilasjonskrets (RT15).

Basert p̊a de to grafene vist over kan det konkluderes med at store svingninger i ven-

til̊apningen for ventilasjonsagregatene er en medvirkende faktor til svingningene i turtem-

peratur hovedstokk som har ført til bruk av fjernvarme.

Ifølge entreprenør er det i tillegg til justering av automatikken i ventilasjonsaggregatene

gjort flere andre endringer p̊a det termiske energisystemet for å redusere svingningene

i turtemperatur. Dette inkluderer blant annet reduksjon i vannmengden i ladekretsen
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for tappevann og fjerning av gulvvarmekursene som en p̊avirkende faktor for kurven

for ventilasjonskursen. I tillegg ble det som nevnt gjort en endring av reguleringen av

varmepumpen 14.10.2019.

De nevnte endringene har hjulpet til å redusere svingningene i turtemperaturen, slik at

det i januar og starten av februar 2020 er registrert betydelig mindre bruk av fjernvarme

mens varmepumpen er i drift, sammenlignet med sommeren og høsten 2019.

Energidekningsgrad

Medio februar 2020 er bruken av fjernvarme hovedsakelig fordelt p̊a to ulike tidsperioder,

som et resultat av at varmepumpen har hatt driftsstans:

• Den første perioden var fra 22.11.2019 kl. 19:55 - 25.11.2019 kl. 08:25. Årsaken

til driftsstansen var at sirkulasjonspumpen p̊a varm side (P6) ikke rakk å f̊a opp

volumstrøm før varmepumpen startet (flowswitch var undertrykt). Problemet ble

løst ved å justere ned tidsintervallet for forstart pumpe fra 60 til 30 sekunder for å

redusere omrøring i akkumuleringstankene. Etter dette fungerte pumpe som ønsket,

og tidsintervallet for forstart ble deretter justert tilbake til opprinnelig verdi.

• Den andre perioden var fra 20.01.2020 kl. 07:25 - 28.01.2020 kl. 10:00. Årsaken var at

sirkulasjonspumpen p̊a varm side (pumpe P6) slo ut p̊a feil. Varmepumpen stopper

av seg selv n̊ar det ikke er tilstrekkelig sirkulasjon, og ettersom pumpen m̊atte byttes

ble varmepumpen st̊aende av til ny pumpe var p̊a plass. Hvis systemet hadde vært

utformet med to pumper i parallell p̊a varm side ville varmepumpen fortsatt kunne

driftes ved feil p̊a en av pumpene. P̊a bakgrunn av at Powerhouse Brattørkaia skal

være et plusshus og bruke s̊a lite energi som mulig er dette en løsning som burde

vært implementert.

Energioppfølgingssystemet Optima Energi er benyttet for uthenting av data relatert til

mengde energi levert fra fjernvarmesentralen. Disse dataene er kun gitt ved ukesverdier,

og dette har medført at det har vært vanskelig å fremstille en nøyaktig m̊anedlig oversikt.

Det er derfor kun laget en totaloversikt over levert energi fra fjernvarme, fra bygget

ble satt i drift (09.05.2019) og fram til 31. januar 2020. Tabell 16 viser fordelingen av

levert energi mellom varmepumpen og fjernvarme i den nevnte perioden. Den resulterende

energidekningsgraden for varmepumpen og fjernvarme er vist p̊a Figur 48. Levert energi

fra elkolbene er holdt utenfor denne beregningen, ettersom formålet er å vise hvor stor

andel av energien som dekkes av fjernvarme som erstatning for varmepumpen.
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Tabell 16: Fordeling av levert energi mellom varmepumpen og fjernvarme i perioden
09.05.19 - 31.01.20.

Energikilde Levert energi

Varmepumpe 211 903 kWh

Fjernvarme 16 540 kWh

Totalt 228 443 kWh

Figur 48: Prosentvis energidekningsgrad for varmepumpen og fjernvarme i perioden
09.05.19 - 31.01.20.

5.5.2 Akkumuleringstanker

Det er koplet inn to akkumuleringstanker mellom varmepumpen og varmedistribusjonssys-

temet. Disse gir muligheten for å lagre varme ved lavt varmebehov for å unng̊a hyppig

start/stopp for varmepumpen. I tillegg sørger tankene for at vannmengden inn og ut fra

kondensatoren er konstant. Vannmengden i resten av varmesystemet vil derimot variere,

slik at akkumuleringstankene vil fungere som et hydraulisk skille i rørkretsen. De vil p̊a

denne m̊aten sørge for at vannmengden til kondensatoren ikke blir for lav i perioder med

lavt varmebehov. Akkumuleringstankene er koplet i serie, men p̊a den m̊aten at den første

tanken er tilkoblet varmepumpens returledning, mens den andre tanken tilføres turvannet

ut fra kondensatoren.
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Volumstrøm gjennom kondensatoren

Det er gjennomført en analyse for å undersøke om akkumuleringstankene sikrer en jevn

vannmengde gjennom kondensatoren. Det er gjennomført målinger av volumstrømmen

gjennom kondensatoren og den totale volumstrømmen i varmedistribusjonskretsen etter

akkumuleringstankene. Dette er gjort ved å benytte målepunktene i Tabell 17.

Tabell 17: Målepunkter brukt i analyse av akkumuleringstankene.

Målepunkt Måleverdi

OE4 Volumstrøm gjennom kondensatoren
OE5 + OE6 Volumstrøm i varmedistribusjonskretsen

Figur 49 viser en prinsippskisse av sammenkoblingen mellom varmepumpen, akkumule-

ringstankene og varmedistribusjonskretsen, inkludert relevant måleutstyr.
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Figur 49: Prinsippskisse av sammenkoblingen mellom varmepumpen, akkumuleringstan-
kene og varmedistribusjonskretsen.

Det ble først forsøkt å benytte tvillingpumpene P7 og P8 for måling av den totale

volumstrømmen i varmedistribusjonskretsen. P̊a bakgrunn av at pumpene ikke viste

fornuftige verdier ble det istedet valgt å benytte summen av volumstrømmene m̊alt av OE5

og OE6. Dette tilsvarer den totale volumstrømmen s̊a lenge ventil MV11 er helt stengt,

noe som begrenset valg av m̊aleperiode. Figur 50 presenterer volumstrømmen før og etter

akkumuleringstankene for et døgn med middels varmebehov (22.12.2019).
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Figur 50: Volumstrøm p̊a begge sider av akkumuleringstankene m̊alt 22.12.2019.

Volumstrømmen gjennom kondensatoren holdes konstant p̊a ca. 23 m3/h, med unntak

av n̊ar varmepumpen skrus av og p̊a. Pumpe P6 skrus av og p̊a i korrelasjon med

varmepumpen, og dermed vil volumstrømmen være tilnærmet lik null n̊ar varmepumpen

er skrudd av. Volumstrømmen i resten av varmedistribusjonssystemet er betydelig lavere

og har flere variasjoner, selv om denne volumstrømmen ogs̊a er relativt konstant i den

valgte måleperioden.

Sammenlignet med prosjektert verdi for volumstrømmen gjennom kondensatoren (22,3

m3/h ved 50/40°C) er den m̊alte verdien marginalt høyere. Temperaturniv̊aet for konden-

satoren er gjennomsnittlig ca. 41,5/37°C i måleintervallet. Det kan konkluderes med at

verdien for volumstrømmen gjennom kondensatoren er fornuftig.

Dimensjonering

Akkumuleringstankene i varmesystemet har et totalt volum p̊a 2000 liter. Absolutt minste

volum ved dimensjonering bør være ca. 20 L/kW kondensatoreffekt ved minimumskapasitet.

Dimensjoneringen kan likevel til fordel være betydelig større enn dette, gjerne opp mot 40

L/kW (Eggen, 2020). Ved dimensjonerende temperaturniv̊a (5/50°C) tilsvarer minimums-

kapasitet for varmepumpen ca. 85 kW. Samlet volum for akkumuleringstankene bør dermed

være minimum 1700 liter, men aller helst høyere. Et samlet volum opp til ca. 3500 liter ville

vært anbefalt. For å komme fram til nøyaktige børverdier for størrelsen p̊a tankene m̊a det

gjennomføres detaljerte simuleringer og CFD-beregninger. Dette er derimot ikke prioritert

å gjennomføre i denne masteroppgaven. P̊a bakgrunn av den overslagsmessige beregningen

kan det likevel konkluderes med at dimensjoneringen av akkumuleringstankene er innenfor

minimumskravet, men at et større volum kunne blitt brukt.
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5.5.3 Økt innløpstemperatur til kondensatoren

Gjennom arbeidet med overv̊akning og analyser i SD-anlegget har det blitt oppdaget at

innløpstemperaturen til kondensatoren (føler RT22) svært ofte er høyere enn returtempe-

raturen før akkumuleringstankene (føler RT18). Det er p̊a bakgrunn av dette gjennomført

målinger av de nevnte temperaturene, samt temperaturen i midten av første akkumule-

ringstank (føler RT20). Formålet med analysen er å se hvordan temperaturdifferansen

mellom føler RT22 og RT18 varierer over tid, for å bedre kunne drøfte hvilken p̊avirkning

dette har p̊a driften av varmepumpen. Økt innløpstemperatur til kondensatoren fører til

økt kondenseringstemperatur, som har negativ p̊avirkning p̊a COP og energisparing. Figur

51 viser en prinsippskisse av koblingen mellom akkumuleringstankene og varmepumpen

med relevant måleutstyr.

IK001 – VP 
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RT17

RT18

RT21

Sekundærkrets 
sjøvann

Varmedistribusjon 
BK17 +BK16

RT20 RT19

RT36

RT37

RT22

Figur 51: Koblingen mellom akkumuleringstankene og varmepumpen med relevant in-
strumentering.

Figur 52 viser en grafisk framstilling av hvordan temperaturen ved følerne RT22, RT18 og

RT20 varierer i perioden 01.12.2019 - 29.12.2019.

Figur 52: Temperaturm̊alinger før, i og etter akkumuleringstankene i retur til varmepum-
pen i perioden 01.12.2019 - 29.12.2019.

70



Gjennomsnittlig temperaturforskjell mellom RT22 og RT18 i måleperioden er 6,4°C.

Årsaken til temperaturøkningen er relatert til funksjonen til akkumuleringstankene, og

kan forklares slik:

Akkumuleringstankene er som tidligere nevnt nødvendig som et hydraulisk skille i varme-

systemet og for termisk akkumulering, men de vil samtidig p̊avirke driften av varmepumpen

i noe negativ grad. Temperaturene i akkumuleringstankene er blant annet avhengig av

forholdet mellom volumstrømmen i kondensatorkretsen og volumstrømmen i varmedistri-

busjonskretsen:

• Hvis volumstrømmen i kondensatorkretsen er høyere enn volumstrømmen i varmedis-

tribusjonskretsen vil noe av vannmengden tilføres toppen av andre akkumuleringstank.

Denne vannmengden vil over tid g̊a i retur gjennom tankene og blandes med retur-

vannet fra varmesystemet ettersom det må tilføres ekstra vannmengde for å oppn̊a

volumstrømmen i kondensatorkretsen. Dette fører dermed til økt returtemperatur til

kondensatoren, som vist p̊a Figur 52.

• Hvis volumstrømmen i varmedistribusjonssystemet er høyest vil turvannet fra konden-

satoren føres innom toppen av andre akkumuleringstank og rett ut i varmesystemet.

Dette vil blandes noe med vannet fra tanken for å kunne oppn̊a p̊akrevd volumstrøm.

En del av vannmengden fra returledningen i varmesystemet vil n̊a tilføres bunnen

av første akkumuleringstank og strømme gjennom tankene. Det vil dermed bli en

blanding av varmt turvann og kaldere returvann som bidrar til å redusere turtem-

peraturen i varmedistribusjonskretsen. Konsekvensen av dette er at varmepumpen

m̊a levere litt høyere temperatur for at turtemperatur hovedstokk (føler RT17) skal

følge settpunkt.

P̊a bakgrunn av de to ulike driftssituasjonene beskrevet ovenfor er det gjennomført

målinger av volumstrømmen i kondensatorkretsen og varmedistribusjonskretsen for å

kunne stadfeste hvilken av driftssituasjonene som er mest dominerende. Målepunktene

benyttet i analysen er de samme som gitt i Tabell 17. Målte verdier for volumstrømmen

i varmedistribusjonskretsen vil ikke være helt nøyaktige i periodene der MV11 ikke er

stengt, men ettersom volumstrømmåleren i sirkulasjonspumpene ikke fungerer er dette

eneste m̊aten for m̊aling av volumstrømmen. Resultatene gir uansett en god indikasjon p̊a

forholdet mellom de to volumstrømmene, se Figur 53. Måleperioden er fra 01.09.2019 -

23.03.2020.
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Figur 53: Forholdet mellom volumstrømmen i kondensatorkretsen og varmedistribusjons-
kretsen i perioden 01.09.2019 - 23.03.2020.

Volumstrømmen gjennom kondensatoren er tilnærmet konstant p̊a ca. 23 m3/h fra om-

kring 01.10.19 og ut måleperioden. Grunnen til svingningene som vises p̊a grafen er at

varmepumpen relativt ofte skrus av/p̊a. Ettersom verdiene som benyttes for plotting av

resultatene er gjennomsnittlige døgnverdier vil dermed mye stopp/start av varmepumpen

redusere de beregnede gjennomsnittsverdiene. Volumstrømmen i kondensatorkretsen er

derfor mer stabil enn det Figur 53 indikerer.

Volumstrømmen gjennom kondensatoren er stort sett alltid høyere enn volumstrømmen

i varmedistribusjonskretsen, med unntak av en kort periode i september grunnet feil p̊a

temperaturreguleringen p̊a kretsen mot BK16. Fra oktober til desember 2019 er riktignok

ventil̊apningen for MV11 ofte høy, slik at volumstrømmen i varmedistribusjonskretsen

egentlig er høyere enn vist p̊a Figur 53. Forskjellen p̊a de to volumstrømmene er likevel

s̊apass stor at det er svært sannsynlig at volumstrømmen i kondensatorkretsen uansett er

betydelig høyere. Dette innebærer dermed at driftssituasjonen fra det første punktet gitt

ovenfor er gjeldende s̊a lenge varmepumpen er p̊a. Da vil det tilføres ekstra vannmengde

fra bunnen av første akkumuleringstank for å oppn̊a volumstrømmen i kondensatorkretsen,

som medfører økt returtemperatur til kondensatoren.

For å gi en indikasjon p̊a hvor mye kondenseringstemperaturen økes ved høyere innløps-

temperatur til kondensatoren er det gjort en overslagsberegning. Det er beregnet LMTD-

verdi for 50 % kompressorp̊adrag basert p̊a uthentet verdi for kondenseringstemperatur fra

SD-anlegget 06.02.2020 kl. 19:45. Det er valgt å gjøre estimatet for 50 % p̊adrag ettersom

varmepumpen ofte driftes omkring denne kapasiteten. Figur 54 viser beregnet LMTD-verdi

for kondensatoren med relevante temperaturer.
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Figur 54: LMTD-verdi for kondensatoren ved 50 % kompressorp̊adrag.

Følgende formel er benyttet for estimatet:

Q̇k = U · A · LMTDk = U · A ·
(Tk − Tut)− (Tk − Tinn)

ln
(Tk − Tut)
(Tk − Tinn)

(5.7)

UA-verdien til kondensatoren forutsettes konstant, p̊a bakgrunn av at målinger har

vist at den er omtrentlig lik ved fullast og laveste dellast. Levert kondensatoreffekt og

utløpstemperatur forutsettes ogs̊a til å være konstant. Dette medfører at LMTD-verdien m̊a

være konstant, slik at formelen for LMTDk kan benyttes til å finne sammenhengen mellom

kondenseringstemperatur og innløpstemperatur. Figur 55 viser en grafisk framstilling av

denne sammenhengen.

Figur 55: Kondenseringstemperatur ved økende innløpstemperatur til kondensatoren.
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Gjennomsnittlig temperaturforskjell i retur til varmepumpen før og etter akkumuleringstan-

kene var 6,4°C. Grafen viser at en økning i innløpstemperatur fra 35°C til 41,4°C resulterer

i en økning i kondenseringstemperatur p̊a ca. 0,7°C. Ettersom COP avtar med 2-3 % per

grad økning i kondenseringstemperatur vil endringen p̊a 0,7°C sannsynligvis ha minimal

p̊avirkning p̊a energisparingen (Stene, 2019d). Forutsatt en eksempelvis COP-verdi p̊a 5,5

og en reduksjon p̊a 2 % vil ny COP-verdi bli ca. 5,4. P̊a bakgrunn av Figur 17 vil dette

resultere i omtrentlig 1 % reduksjon i energisparing.

5.5.4 Utladning/oppladning av akkumuleringstanker

I kapittel 5.3.1 ble det gitt en grundig beskrivelse av styringsendringen for varmepumpen

som ble gjennomført i midten av november. Temperaturniv̊aet i akkumuleringstankene ved

utladning/oppladning av tankene har ogs̊a blitt p̊avirket av den nevnte styringsendringen.

Før endringen skrudde ikke sirkulasjonspumpen p̊a varm side (P6) seg av n̊ar varmepumpen

giret ned til stopp. Dette førte til at returvannet ble pumpet rett gjennom kondensatoren

og ut p̊a turledningen. Ettersom volumstrømmen ut p̊a varmesystemet er lavere enn

volumstrømmen i kondensatorkretsen førte dette til omrøring i akkumuleringstankene.

Etter endringen reguleres pumpe P6 av og p̊a i korrelasjon med varmepumpen. N̊ar

varmepumpen skrus av p̊a grunn av lavt effektbehov vil dermed returvannet i varmesystemet

tilføres bunnen av første akkumuleringstank og strømme gjennom tankene før det sendes

ut som turvann i varmesystemet fra toppen av andre tank.

Figur 56 og 57 viser to sykluser med utladning/oppladning av akkumuleringstankene

henholdsvis før og etter styringsendringen ble gjennomført.

Figur 56: Temperaturer i akkumuleringstankene ved utladning/oppladning før styrings-
endringen. Målingene er hentet fra 29.10.2019.
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Figur 57: Temperaturer i akkumuleringstankene ved utladning/oppladning etter styrings-
endringen. Målingene er hentet fra 14.01.2020.

P̊a Figur 56 begynner temperaturen ved føler RT36 og RT19 å synke før føler RT37 og

RT20. Det er ogs̊a føler RT36 og RT19 som har de laveste temperaturene i bunnen av

syklusen før varmepumpen starter opp igjen. Dette kan begrunnes med at returvannet

blir pumpet rett gjennom kondensatoren og inn i toppen av andre akkumuleringstank, p̊a

grunn av at pumpe P6 ikke skrur seg av. P̊a Figur 57 er det motsatt, slik at temperaturen

i første tank ved føler RT37 og RT20 begynner å synke først. Disse følerne har ogs̊a de

laveste temperaturene i bunnen av syklusen. Dette kan forklares med at returvannet i

varmesystemet tilføres bunnen av første akkumuleringstank og strømmer gjennom tankene,

ettersom pumpe P6 er skrudd av. Dette gjør at turtemperaturen ut p̊a varmesystemet

(RT17) raskere oppn̊ar ønsket settpunkt, som vist p̊a Figur 34.

Begge figurene viser at n̊ar varmepumpen er p̊a (før og etter syklusene med utlad-

ning/oppladning) er temperaturen ved føler RT20 (midten av første tank) høyest. Det er

riktignok svært liten forskjell p̊a de ulike temperaturene i tankene, men dette virker likevel

noe underlig. Hvis dette ofte er gjeldende vil det ha negativ p̊avirkning p̊a varmepumpen,

siden det fører til større økning i returtemperaturen til kondensatoren. Ettersom forskjellen

p̊a de ulike temperaturene i tankene er liten (< 0, 5°C) kan noe av forklaringen være

måleusikkerheten for temperaturfølerne, som er ± 0,2-0,5°C.
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5.6 Systemet for romoppvarming

Romoppvarmingen i bygget dekkes i stor grad av oppvarming av ventilasjonsluft, i tillegg

til at det er lagt inn gulvvarme for utvalgte arealer. Dette inkluderer hele plan 8 og 9,

samt resepsjonen og kafeen i plan 1. Figur 58 viser en prinsipiell skisse av systemet for

romoppvarming/kjøling med relevant instrumentering.
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Figur 58: Prinsippskisse av systemet for romoppvarming/kjøling med relevant m̊aleutstyr
brukt i analysen.

5.6.1 Temperatursvingninger

I kapittel 5.5.1 ble det avdekket at svingninger i turtemperatur hovedstokk førte til bruk

av fjernvarme samtidig som varmepumpen var i drift. En av hoved̊arsakene til dette var

svingninger i turtemperatur ventilasjonskrets (RT15) for̊arsaket av en funksjonsfeil p̊a

automatikken i ventilasjonsaggregatene.

I løpet av høsten 2019 ble det som tidligere nevnt gjennomført flere tiltak som har bidratt

til å redusere svingningene i turtemperatur hovedstokk. P̊a bakgrunn av dette er det

gjennomført en analyse for å vise hvordan svingningene har endret seg. Det er hentet ut

målinger av turtemperaturen ved føler RT15 for to ulike ukesperioder. Dette inkluderer
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periodene 07.10.2019 - 13.10.2019 og 03.02.2020 - 09.02.2020. Figur 59 og 60 viser en

grafisk framstilling av turtemperaturen i ventilasjonskretsen med tilhørende settpunkt for

de to m̊aleperiodene.

Figur 59: Turtemperatur ventilasjonskrets ved føler RT15 med tilhørende settpunkt i
perioden 07.10.2019 - 13.10.2019.

Figur 60: Turtemperatur ventilasjonskrets ved føler RT15 med tilhørende settpunkt i
perioden 03.02.2020 - 09.02.2020.

Som figurene viser er temperaturforskjellen mellom topp og bunn p̊a svingningene betydelig

redusert fra oktober til februar. Maksimal temperaturforskjell for svingningene i perioden

07.10.2019 - 13.10.2019 var ca. 8°C, mens fra 03.02.2020 - 09.02.2020 var den under 3°C. En

annen vesentlig forskjell er at for m̊aleperioden i februar samsvarer m̊alt temperatur relativt

bra med settpunktet. For perioden i oktober er det derimot store avvik fra settpunkt.
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5.6.2 Driftsstrategi med nattoppvarming

Strategien for romoppvarming baserer seg p̊a tilførsel av overtemperert luft fra ventilasjons-

anlegget om natten. Den termiske massen i bygningskonstruksjonen benyttes p̊a denne

m̊aten til å lagre den tilførte varmen, som deretter vil avgis om dagen n̊ar romtemperaturen

faller. Tak og vegger i hver etasje best̊ar av eksponert betong, for å utnytte den termiske

massen i bygningskonstruksjonen.

I arbeidet med prosjektoppgaven ble det stilt spørsmålstegn ved hvordan oppvarmings-

metoden vil fungere i de kaldeste periodene av året. Et av momentene det var en viss

usikkerhet rundt er hvorvidt tilført varme gjennom natten vil være tilstrekkelig for at

bygget holder en akseptabel temperatur gjennom hele p̊afølgende arbeidsdag. Her vil

sannsynligvis de siste timene av arbeidsdagen være mest kritisk.

Ved lavere utetemperatur vil tilluftstemperaturen ved nattoppvarming justeres noe opp

for å kunne tilføre mer varme. Gjennom høsten 2019 ble det benyttet b̊ade 30°C og 28°C
som tilluftstemperatur ved nattoppvarming. Den høyest mulige tilluftstemperaturen ved

maks kapasitet p̊a varmebatteriet er 32,5°C.

Vinteren 2019/2020 har hatt svært milde temperaturer, og det har kun vært to korte

perioder med det som kan betegnes som lave vintertemperaturer. Dette omfatter peri-

odene fra 05.11.19 - 11.11.19 og 25.02.20 - 28.02.20. Måleperiodene for analysen har tatt

utgangspunkt i disse dagene.

For å kontrollere hvorvidt driftsstrategien med nattoppvarming fungerer som planlagt er

det gjort en undersøkelse av ventilp̊adrag for varmebatteriene i ventilasjonsaggregatene.

Reguleringsventilen er montert p̊a returledningen fra varmebatteriet, og p̊adraget gir en

indikasjon p̊a prosentvis kapasitet for varmebatteriet. Ved kontroll av alle aggregatene i

begge de nevnte kuldeperiodene var det kun aggregat 360.004 i perioden i november hvor

varmebatteriet tilsynelatende kjørte p̊a maksimal kapasitet om natten. P̊a bakgrunn av

dette ble det gjennomført temperaturm̊alinger fra utvalgte rom i bygget tilknyttet aggregat

360.004. Tre av rommene med lavest temperatur ble valgt ut. Figur 61 viser ventilp̊adraget

for varmebatteriet og utetemperaturen i perioden 05.11.19 - 11.11.19, mens Figur 62 viser

temperaturen i de utvalgte rommene i samme periode.
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Figur 61: Ventilp̊adrag for varmebatteri i aggregat 360.004 med tilhørende utetemperatur
for perioden 05.11.19 - 11.11.19.

Figur 62: Målt temperatur i tre utvalgte rom tilknyttet aggregat 360.004 for perioden
05.11.19 - 11.11.19.

De utvalgte rommene er som nevnt rommene med lavest temperaturer i m̊aleperioden. Det

er hovedsakelig kun rom 3118 som har s̊apass lav temperatur at det er stor sjanse for lav

termisk komfort, men dette er subjektivt og varierer fra person til person. Det er derfor

vanskelig å si noe mer h̊andfast om dette. Eneste mulighet for å finne ut om det er god

termisk komfort i bygget er å gjennomføre brukerundersøkelser. Ettersom termisk komfort

ikke omfattes av denne oppgaven har ikke dette blitt grundigere analysert.

Med unntak av de presenterte grafene avdekket den gjennomførte analysen svært lite

som tyder p̊a at strategien med nattoppvarming ikke har fungert tilfredsstillende. Ifølge

entreprenør har de kommet fram til at 28°C tilluftstemperatur om natten er optimalt,
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etter at høsten 2019 ble brukt til testing av ulike temperaturer. I den korte kuldeperioden

i slutten av februar ble det benyttet 28°C tilluftstemperatur uten at det ble registrert

problemer med lave innetemperaturer. Det må riktignok bemerkes at ingen av de to

kuldeperiodene har hatt temperaturer lavere enn -9°C, og begge periodene har vært

korte. P̊a bakgrunn av dette har det ikke vært mulig å teste hvordan strategien med

nattoppvarming ville fungert ved temperaturer ned mot -15°C eller lavere over en lengre

periode. Slike kuldeperioder skjer uansett svært sjelden, og det kan konkluderes med at

oppvarmingsstrategien har fungert godt gjennom vinteren 2019/2020.

5.6.3 Virkningsgrad for varmegjenvinner

Ved Powerhouse Kjørbo var det betydelige avvik mellom m̊alt og teoretisk virkningsgrad for

varmegjenvinneren i ventilasjonsaggregatene. Enkelte aggregater hadde virkningsgrad ned

mot 70 %, selv om teoretisk beregnet virkningsgrad var p̊a 87 %. Årsaken var at aggregatene

var overdimensjonerte og dermed ikke optimalisert for s̊a lave luftmengder. Erfaringene har

bidratt til videre utvikling av ventilasjonsaggregater for bygg med høye energiambisjoner,

og det er derfor interessant å undersøke hvorvidt aggregatene ved Powerhouse Brattørkaia

fungerer som ønsket (Jenssen, 2015).

P̊a bakgrunn av dette er det gjennomført en analyse av gjennomsnittlig virkningsgrad for

varmegjenvinneren i ventilasjonsaggregatene p̊a en utvalgt dag. Bygget best̊ar av totalt

13 ventilasjonsaggregater, og Tabell 18 viser en oversikt over alle aggregatene med målt

gjennomsnittlig virkningsgrad. Målingene er hentet fra 02.03.2020, i tidsrommet 06:00 -

18:00 (driftstiden til varmegjenvinneren). Verdiene er sammenlignet med oppgitte verdier

fra datakjøring av aggregatene gitt av produsent (Systemair, 2017).

Ifølge entreprenør er det avdekket at de beregnede verdiene for virkningsgraden gitt i

SD-anlegget er feil, p̊a grunn av at temperaturføleren p̊a avkastluften er plassert etter viften.

Dette fører til at m̊alt avkasttemperatur som benyttes i beregningen av virkningsgraden er

0,6°C for høy. Beregnet virkningsgrad er dermed ca. 2,3 % for lav. De målte verdiene i

tabellen er justert for dette avviket.
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Tabell 18: Oversikt over ventilasjonsaggregater med gjennomsnittlig virkningsgrad for
varmegjenvinner m̊alt 02.03.2020.

Aggregat Målt verdi Datakjøring Avvik

360.001 78 % 86 % -8 %

360.002 80,4 % 86,1 % -5,7 %

360.003 73,8 % 86,1 % -12,3 %

360.004 83,5 % 85,4 % -1,9 %

360.005 82,7 % 86,1 % -3,4 %

360.006 92,5 % 85,4 % +7,1 %

360.007 76,4 % 85,8 % -9,4 %

360.008 75,9 % 85,8 % -9,9 %

360.009 83,3 % 85,7 % -2,4 %

360.010 72,1 % 86,5 % -14,4 %

360.011 89,2 % 86,1 % +3,1 %

360.012 91,2 % 86,1 % +5,1 %

360.013 85,8 % 85,7 % +0,1 %

Som tabellen viser er det stor variasjon i m̊alt virkningsgrad for de ulike aggregatene. P̊a

bakgrunn av kort m̊aleperiode kan det ikke legges for mye vekt p̊a resultatene, men de gir

likevel en indikasjon p̊a om virkningsgradene er i ønsket størrelsesorden. Sammenlignet

med oppgitte verdier fra datakjøring er målt verdi lavere for 9 av 13 aggregater. Fem av

aggregatene har verdier under 80 %, med enkelte av aggregatene ned mot 70 %. Ifølge

entreprenør har det vært liknende problemer med enkelte aggregater som det var for

Powerhouse Kjørbo, med for lave luftmengder som fører til lav hastighet gjennom varme-

gjenvinneren. Dette fører til at virkningsgraden blir lavere enn verdiene fra datakjøringene.

De målte resultatene bekrefter at dette er tilfelle for noen av aggregatene. Den gjen-

nomførte analysen indikerer at det fortsatt kreves ytterligere forskning og optimalisering

av ventilasjonsaggregater for energieffektive bygg for at m̊alt virkningsgrad skal samsvare

bedre med datakjøring.

P̊a bakgrunn av resultatene i Tabell 18 kan det konkluderes med at avvik mellom reell

og teoretisk virkningsgrad for ventilasjonsaggregatene er en medvirkende årsak til at

normal̊arskorrigert varmebehov er høyere enn simulert varmebehov.
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5.7 Systemet for tappevannsoppvarming

Dette kapittelet inneholder en analyse av systemet for tappevannsoppvarming ved Power-

house Brattørkaia. Separat system for legionellasikring gjør det mulig med et lavtemperatur

varmtvannssystem slik at forvarming dekkes av varmepumpen og ettervarming dekkes av

elkolber. Figur 63 viser utformingen av systemet, inkludert måleutstyret som er brukt i

analysen.
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Figur 63: Prinsippskisse av systemet for tappevannsoppvarming med relevant m̊aleutstyr
brukt i analysen.

5.7.1 Energibehov

Figur 64 viser en sammenligning av m̊alt og estimert oppvarmingsbehov for tappevann.

Figur 64: Sammenligning av målt og estimert varmtvannsbehov.
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Prosjektert verdi er basert p̊a et estimat hvor spesifikt varmtvannsbehov er 5 kWh/m2 · år,
hentet fra NS3031 (Standard Norge, 2014). Ettersom BRA er 14291 m2 resulterer dette i

prosjektert verdi p̊a 71 455 kWh. Målt oppvarmingsbehov for tappevann er 30 % lavere

enn estimert verdi, og noe av årsaken til avviket er relatert til koronaviruset. Svært mange

har hatt hjemmekontor i mars, april og starten av mai 2020, og målinger har vist en

kraftig reduksjon i varmtvannsbehov i denne perioden. P̊a bakgrunn av gjennomsnittlig

varmtvannsbehov per måned før koronaviruset brøt ut kan det grovt ansl̊as at målt

varmebehov sannsynligvis ville vært 8000-9000 kWh høyere hvis ansatte i bygget hadde

vært p̊a jobb som normalt. Dette reduserer avviket til omkring 18-19 %. Andre momenter

som kan forklare avviket er at færre personer enn forventet syklet til jobb og benyttet seg

av dusj ogs̊a før koronaviruset. Slike aspekter er svært vanskelig å estimere p̊a forh̊and og

kan ha stor p̊avirkning p̊a varmtvannsbehovet.

Målt varmtvannsbehov resulterer i et beregnet spesifikt oppvarmingsbehov p̊a 3,5 kWh/m2

per år. Dette er til sammenligning det samme som Miljøhuset GK i Oslo og lavere enn b̊ade

Swecobygget i Bergen (8,3 kWh/m2) og Otto Nielsens vei 12E i Trondheim (7,6 kWh/m2).

Samtidig er det høyere enn Powerhouse Kjørbo i Sandvika (1,9 kWh/m2). Alle de nevnte

byggene er energieffektive kontorbygg og gir dermed et godt sammenligningsgrunnlag

(Orvik, 2015; Aaberg, 2019; Alfstad, 2018; Nordang, 2015).

5.7.2 Bruk av elkolber

Systemet for tappevannsoppvarming er som tidligere nevnt utformet slik at varmepumpen

benyttes til forvarming og elkolber i de to siste varmtvannstankene benyttes til ettervarming.

Det ble i prosjektoppgaven konkludert med at den n̊aværende systemutformingen fører til

økt bruk av elkolbene sammenlignet med alternative løsninger. P̊a bakgrunn av dette er det

gjort en analyse av energifordelingen mellom varmepumpen og elkolbene, for å finne den

faktiske energidekningsgraden for elkolbene. I denne analysen er det ikke tatt hensyn til

om fjernvarme er brukt istedenfor varmepumpen, ettersom analysen utelukkende fokuserer

p̊a bruken av elkolbene.

Figur 65 viser en månedlig oversikt over energiforbruk til tappevannsoppvarming fordelt

mellom varmepumpen og elkolber. Målinger er hentet fra EOS-systemet Optima Energi

fra perioden mai 2019 til april 2020. Perioden 1-9. mai er ikke inkludert, og derfor har

totalt energiforbruk et mindre avvik med totalen vist p̊a Figur 64.
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Figur 65: Energi til tappevannsoppvarming fordelt mellom varmepumpen og elkolber i
perioden mai 2019 til april 2020.

I perioden om sommeren n̊ar det ikke er behov for romoppvarming er det i stor grad

elkolbene som benyttes for å dekke varmtvannsbehovet. P̊a høsten og vinteren dekkes en

stor andel av varmepumpen, ettersom aggregatet ikke er avsl̊att i en lengre periode slik

som p̊a sommeren.

Figur 66 viser total prosentvis energifordeling mellom varmepumpen og elkolber for hele

perioden.

Figur 66: Prosentvis energifordeling for tappevannsoppvarming i perioden mai 2019 til
april 2020.
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Gjennom samtale med entreprenør i arbeidet med prosjektoppgaven ble det stadfestet at

omtrentlig 7/8 (87,5 %) av energibehovet for tappevann dekkes av varmepumpen. Dette

stemmer bra med måleresultatene.

Dekningsbidraget fra elkolbene tar utgangspunkt i temperaturen ved føler RT30 etter

forvarming fra varmepumpen. Elkolbene dekker ∆T tilsvarende temperaturforskjellen

mellom RT35 og RT30. P̊a bakgrunn av dette er det laget en grafisk framstilling av disse

temperaturene over tid, se Figur 67. Måleperioden er fra 01.07.19 - 31.01.20.

Figur 67: Sammenligning av temperaturen ved føler RT30 og RT35 i perioden 01.07.19 -
31.01.20.

Som Figur 67 viser er temperaturen målt av føler RT30 stort sett alltid lavere enn

temperaturen m̊alt av RT35, med unntak av noen korte perioder i november og desember.

Temperaturforskjellen mellom grafene må dermed dekkes av elkolbene s̊a lenge RT35 er

høyere enn RT30. I juli og august er varmepumpen avsl̊att i lengre perioder, som medfører

at elkolbene dekker en større andel av oppvarmingsbehovet enn i resten av m̊aleperioden.

5.7.3 Effektbehov

Figur 68 viser målinger av elektrisk effekt til elkolbene og levert effekt fra varmepumpen

ved energim̊aler OE6 i perioden 01.06.19 - 03.04.20. Total effekt for tappevannsoppvarming

er summen av momentanverdiene fra hver av grafene.
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Figur 68: Målt effekt for tappevannsoppvarming fra elkolbene og varmepumpen i perioden
01.06.19 - 03.04.20.

Som forventet indikerer figuren at elkolbene benyttes mest i sommermånedene, mens

varmepumpen dekker en stor del av varmtvannsbehovet i resten av året. Midlere effekt

til tappevannsoppvarming er p̊a bakgrunn av de målte verdiene beregnet til 4,7 kW.

Målt midlere effektbehov til tappevannsoppvarming ved Otto Nielsens vei 12E er til

sammenligning ca. 7,5 kW (BRA = 8940 m2). Dette er et kontorbygg av nær-passivhus

standard og fungerer derfor godt som sammenligningsgrunnlag (Alfstad, 2018).

5.7.4 Temperaturanalyse

Figur 69 viser en prinsipiell skisse av varmtvannstankene, inkludert alle temperaturfølerne.

Ettersom det ikke er nødvendig for analysen er det ikke laget nummerering av følerne.

M

SV1

Inntak 
kaldtvann

Varmtvann 
BK16

Varmtvann 
BK17

F

MV12

RT30

P10

RT31

Til/fra 
varmepumpen

IE401 IE400

Tank 1Tank 2Tank 3Tank 4

Figur 69: Prinsipiell skisse av varmtvannstankene med relevant instrumentering, inkludert
alle temperaturfølerne.
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En visualisering av temperaturniv̊aet i varmtvannstankene er interessant for å se hvordan

varmen fordeler seg i de fire tankene, og for å se om det er store variasjoner gjennom året. P̊a

bakgrunn av dette er det laget en grafisk framstilling av temperaturen i varmtvannstankene

i perioden 01.07.2019 - 22.03.2020, se Figur 70. For at resultatene skal bli mer oversiktlige

er det fremstilt én temperatur for hver tank. Disse er beregnet som et gjennomsnitt av de

to temperaturfølerne.

Figur 70: Temperaturutvikling i varmtvannstankene i perioden 01.07.2019 - 22.03.2020.

I perioden fra juli til september n̊ar varmepumpen var mye avskrudd er det tydelig at

temperaturen i tank 1 og 2 er betydelig lavere enn i resten av måleperioden. Dette er

relatert til at ladekretsen for tappevann ikke f̊ar tilført varme fra varmedistribusjonskretsen.

Elkolbene i tank 3 og 4 dekker dermed tilnærmet hele behovet for tappevannsoppvarming.

I resten av m̊aleperioden er det enkelte kortere tidsrom med betydelige fall i temperaturen i

de tre første tankene. Dette inkluderer blant annet de to periodene hvor varmepumpen har

hatt driftsstans (22.11.19 - 25.11.19 og 20.01.20 - 28.01.20). Årsaken til at temperaturen falt

i perioden i november er som tidligere nevnt relatert til problemer med ventil MV9 og MV10

i fjernvarmetilkoblingen. Det er ikke kjent om dette ogs̊a er årsaken til temperaturfallet i

slutten av januar.

Det er i løpet av måleperioden registrert tre kortere perioder hvor temperaturen i de

tre første tankene er høyere enn temperaturen i tank 4. Dette skyldes metoden for

regulering av settpunktet for føler RT30. Settpunktet er innstilt med -1°C forskyvning

fra målt turtemperatur ved avstikker mot BI (føler RT26, Figur 38). I perioder med lave

utetemperaturer og høyt varmebehov er turtemperaturen ved føler RT26 høyere, og hvis

den øker over 46°C betyr dette at temperaturen ved føler RT30 øker tilsvarende over 45°C.

Dette har ført til at temperaturen p̊a vannet som tilføres toppen av tank 3 holder høyere
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temperatur enn det som er innstilt verdi for elkolbene (45°C). Det varme vannet strømmer

dermed fra tank 3 over til tank 2 og 1 slik at målt temperatur i disse tankene overstiger

45°C.

P̊a bakgrunn av dette kan det diskuteres hvorvidt denne reguleringsmetoden burde blitt

justert eller endret. Ettersom vinteren 2019/2020 har hatt høyere temperaturer enn normalt

har den nevnte metoden stort sett fungert bra. Ved lengre perioder med lave temperaturer,

for eksempel ned mot -10°C til -15°C vil det oftere være slik at temperaturen som tilføres

varmtvannstankene er flere °C for høy i forhold til hva som er nødvendig (m̊alt temperatur

mot BI kan bli 51-52°C). Denne �overskuddsvarmen� bidrar riktignok til å øke kapasiteten

i varmtvannstankene, men kunne til fordel blitt benyttet for romoppvarming i bygget,

ettersom dette behovet øker i takt med synkende utetemperatur. Varmtvannsbehovet er

derimot uavhengig av utetemperaturen. Et forslag til justering av reguleringen kunne for

eksempel g̊att ut p̊a å legge inn en maksgrense p̊a 45-46°C for settpunktet for føler RT30.

Ventil MV12 ville da blitt justert for å opprettholde innstilt settpunkt slik at mindre varme

dermed ville blitt overført gjennom varmeveksler F i periodene med lav utetemperatur.

Dette ville resultert i høyere turtemperatur i veksling mot ventilasjonskretsen og høyere

kapasitet for romoppvarming i de kaldeste periodene. Det bør likevel nevnes at det er f̊a

dager i året hvor en slik justering vil ha en funksjon (se Figur 70), og økningen i kapasiteten

for romoppvarming vil være liten.

5.7.5 Legionellasikring

En svært viktig del av utformingen av system for tappevannsoppvarming innebærer

løsninger for å unng̊a vekst av Legionella. Den vanligste løsningen p̊a dette er å opprettholde

en høy temperatur i varmtvannstankene, gjerne 70°C. Legionella-bakterien kan overleve

i temperaturer opp til 70°C over kort tid, men opprettholdes denne temperaturen i

varmtvannstankene vil bakterien drepes (Zijdemans, 2014).

Ettersom varmtvannssystemet ved Powerhouse Brattørkaia er et lavtemperatur system er

det nødvendig med en separat systemløsning for legionellasikring. Årsaken til at systemet

for legionellasikring inkluderes i denne oppgaven er nettopp dette, at det er en forutsetning

for at det kan benyttes et lavtemperatur varmtvannssystem. Med et høytemperatur

varmtvannssystem ville det termiske energisystemet hatt en annen utforming.

Legionellasystemet som brukes ved Powerhouse Brattørkaia har navnet Oxi-Tec og er

utviklet av Kiwa Norkjemi. Det best̊ar av en tank med doseringspumpe, i tillegg til en

volumstrømm̊aler som m̊aler vannmengden inn i bygget. Volumstrømm̊aleren sender signal

til doseringspumpen, som tilsetter hydrogenperoksid til tappevannet. P̊a denne måten

sørger systemet for at det til enhver tid tilsettes rett dosering kjemikalier i forhold til

vannforbruket (Kiwa Norkjemi, 2020).

Hydrogenperoksid er et miljøvennlig desinfeksjonsmiddel som fjerner biofilm og dreper bak-
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terier. Hydrogenperoksid løser seg hovedsakelig opp til vann og oksygen, uten forurensende

biprodukter. Det benyttes to ulike typer hydrogenperoksid p̊a markedet (Kiwa Norkjemi,

2020):

• Sanosil har tilsatt små mengder sølv for å forhindre kontaminering.

• Plastron har ikke tilsatt sølv. Det må brukes en større mengde kjemikalie dersom

dette produktet benyttes.

Powerhouse Brattørkaia benytter Sanosil i sitt system. Begge typer hydrogenperoksid er

godkjent av Mattilsynet for bruk i drikkevann, som innebærer at kjemikaliet er helsemessig

forsvarlig å benytte (Kiwa Norkjemi, 2020). Utslipp av sølvioner til avløpet kan likevel

bidra til forurensning av miljøet, og kjemisk legionellabehandling representerer p̊a generell

basis en forurensningsrisiko. Begrensning av mengden kjemikalier som havner i slam fra

renseanlegg er viktig, ettersom dette slammet kan resirkuleres og brukes som gjødsel.

Ifølge Stiftelsen Miljømerking som forvalter svanemerket vil vannbehandling som gjøres

p̊a alt vann inn til et bygg føre til at drikkevannet inneholder mer skadelige kjemikalier

enn nødvendig. Det er samtidig en frykt for at økt forekomst av biocider og tungmetaller

(f.eks. sølv- og kobberioner) kan føre til økt resistens mot antibiotika. Folkehelseinstituttet

anbefaler eksempelvis sølv og kobber i vannet kun i tilfeller der risikoen for å bli smittet av

legionærsykdom er stor. Dette gjelder for eksempel sykehjem og sykehus, mens kontorbygg

har en betydelig lavere risiko (Nemitek, 2020).

P̊a bakgrunn av dette vil det videre presenteres andre mulige løsninger for legionellasikring

som kunne vært alternativer til systemet som brukes ved Powerhouse Brattørkaia. Disse

løsningene benytter ikke desinfeksjonsmidler, betegnet som biocider (Pettersen, 2015):

• Ultrafiltrering ved bruk av mikrofilter som hindrer bakterien å passere. Denne

metoden fjerner bakterier fra vannet uten bruk av kjemikalier og har ingen p̊avirkning

p̊a vannkvaliteten. En slik løsning kan enten utføres med sentral behandling eller

filtrering p̊a selve tappepunktet. Det er varierende erfaring med sentral behandling,

men filtrering p̊a selve tappepunktet har vist seg å være effektivt.

• Kombinasjon av UV-bestr̊aling og partikkelfilter. Ultrafiolett lys med bølgelengde

omkring 254 nm stopper videre formering av bakterier, samtidig som det ikke p̊avirker

vannkvaliteten eller danner biprodukter. Ulempen er at det kun virker momentant n̊ar

vannet passerer UV-lampen. Det er dermed ingen garanti for at det ikke kan oppst̊a

legionellavekst nedstrøms for bestr̊alingspunktet. UV-lampen bør derfor plasseres nær

tappepunkter og rørstrekningen mellom bestr̊alingen og tappepunktet m̊a rengjøres

regelmessig.

• Varmebehandling har tidligere vært en typisk løsning for legionellabehandling. En

kombinasjon av vedvarende høy temperatur p̊a minst 55-60°C p̊a vannet som sir-

kulerer og regelmessig sjokkoppvarming ved 70°C i fem minutter bør normalt gi
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tilstrekkelig beskyttelse. Erfaringer har likevel vist at det kan oppst̊a rask gjenvekst

av bakterien etter sjokkoppvarming. Årsaken til dette kan for eksempel være at

anlegget ikke er godt nok rengjort, slik at belegg p̊a innsiden av rør og tanker hindrer

at legionellabakterien blir utsatt for tilstrekkelig høy temperatur. En annen årsak kan

være at utformingen av anlegget gjør at enkelte deler ikke opprettholder nødvendig

temperaturniv̊a, for eksempel blindledninger med stillest̊aende vann.

Hvilken løsning for legionellabehandling som bør velges i hvert enkelt bygg avhenger av

flere ulike faktorer. Valg av behandlingsmetode bør derfor alltid gjøres p̊a bakgrunn av

en risikovurdering. Momenter som bør inkluderes er blant annet risiko for bakterievekst,

størrelsen p̊a varmtvannsanlegget, forventet varmtvannsforbruk og kartlegging av eventuelle

lavtemperatursoner. Kjemiske behandlingsmetoder som benytter biocider er generelt

anbefalt for større varmtvannsanlegg med høyt vannforbruk eller der det er store eller flere

lavtemperatursoner. D̊arlig vedlikeholdte rørnett med mye beleggdannelse indikerer ogs̊a

at kjemisk behandling vil være foretrukket (Nemitek, 2020).

Ettersom Powerhouse Brattørkaia er et kontorbygg med relativt lavt varmtvannsforbruk

og et helt nytt rørnett kan det diskuteres om bygget faller utenfor kategorien som anbefales

å benytte kjemisk behandling. Samtidig kan det være mange ulike argumenter som

er lagt til grunn for at det brukes kjemisk behandling, men det har ikke vært mulig

å f̊a kjennskap til disse. Ifølge BREEAM-NOR manualen tildeles det ett BREEAM-

poeng hvis alle vannsystemer i bygget utformes i samsvar med nasjonale retningslinjer

for legionellasikring (Grønn Byggallianse, 2019). Alle de presenterte løsningene i dette

kapittelet regnes i utgangspunktet for å være i denne kategorien, ettersom de st̊ar oppført

i legionellaveilederen gitt av Folkehelseinstituttet. Det er likevel mulig at tildeling av

BREEAM-poeng kan ha vært en medvirkende faktor til at Oxi-Tec ble valgt.

Ved bruk av Sanosil brukes en mindre mengde sølv, men det fremst̊ar likevel som mer

miljøvennlig enn for eksempel Apurgo, som er basert p̊a sølv- og kobberionisering. Det er

samtidig en klar fordel med Oxi-Tec at det gir en stabil og langvarig effekt mot legionella i

hele anlegget, i motsetning til de alternative løsningene uten bruk av biocider som alle har

enkelte begrensninger p̊a dette omr̊adet. Dette betyr derimot ikke at disse løsningene ikke

kunne fungert godt med nøye planlagt utforming og grundige rutiner.

Alle de nevnte løsningene kan gjennomføres med et lavtemperatur varmtvannsystem,

med unntak av varmebehandling. Ved bruk av et høytemperatur varmtvannsystem ville

varmesystemet hatt en annen utforming, og to løsninger fremst̊ar som mest aktuelle:

• Bruk av overhetningsvarmeveksler

• Separat CO2-varmepumpe

Disse alternative løsningene vil diskuteres ytterligere i kapittel 6.
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5.8 Sjøvannssystemet

Varmepumpen ved Powerhouse Brattørkaia benytter sjøvann som varmekilde, og varme-

opptakssystemet er felles for flere av byggene p̊a Brattørkaia. Figur 71 viser hvordan

sjøvannssystemet er utformet.

Silfilter med 
returspyling Sjøvanns-

varmeveksler

Pumpekum 
ved kaikant

BK 17B
BK 17A 

+ 16 BK 15 BK 14

Sjøvannsinntak 
med grovfilter

Sjøvannspumper

Pumper 
sekundærkrets

Pumpestasjon

Figur 71: Prinsipiell utforming av sjøvannssystemet ved Brattørkaia.

Figur 72 viser utformingen av sekundærkrets sjøvann for BK17A med relevant instrumen-

tering brukt i analysene. Ifølge driftsansvarlig hos Entra er den totale volumstrømmen

i sekundærkretsen konstant, men det er planlagt å legge inn behovstilpasning for hvert

bygg for å senke belastningen p̊a tvillingpumpene i pumpestasjonen.
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Figur 72: Sekundærkrets sjøvann for BK17A med relevant instrumentering.
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5.8.1 Temperaturutvikling

En fordel med å benytte sjøvann som varmekilde er at temperaturen er relativt stabil året

rundt. Temperaturen p̊a sjøvannsinntaket ved 70 meters dyp varierer ifølge entreprenør

fra 5-12°C. Vann tar samtidig lang tid å varme opp, og det vil derfor være en forsinkelse

for perioden med høyest sjøvannstemperatur sammenlignet med utetemperaturen. For å

f̊a et tydelig bilde av hvordan temperaturene i sekundærkrets sjøvann varierer i forhold

til sesong er det gjennomført en analyse av temperaturutviklingen i perioden 01.06.19 -

15.02.20. Figur 73 viser en grafisk framstilling av resultatene.

Figur 73: Variasjon i turtemperatur i sekundærkrets sjøvann med tilhørende utetempera-
tur.

Som figuren viser er turtemperaturen etter sjøvannsvarmeveksleren i sekundærkretsen

høyest i slutten av september, og deretter synker temperaturen gradvis fram til 15.

februar. Denne forsinkelsen gjør at turtemperaturen er relativt høy ogs̊a i starten av

oppvarmingssesongen, noe som resulterer i høyere fordampningstemperatur og COP.

Samtidig er sjøvannstemperaturen relativt lav store deler av sommeren, slik at muligheten

for frikjøling er svært god. Figur 73 viser fordelen med å benytte sjøvann som varmekilde

sammenlignet med uteluft.

5.8.2 Temperaturøkning før fordamper

Varmeopptakssystemet er utformet p̊a den m̊aten at væsken i sekundærkrets sjøvann først

veksler mot kjølesystemene før den føres inn til fordamperen. Dette er gjort for å utnytte

den avgitte varmen fra kjølesystemene til å øke innløpstemperaturen til fordamperen. Økt

innløpstemperatur resulterer i en høyere fordampningstemperatur, som igjen bidrar til

høyere varmeytelse og COP.

Det er p̊a bakgrunn av dette gjennomført en analyse for å undersøke hvilken p̊avirkning
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systemutformingen har p̊a innløpstemperaturen til fordamperen. Analysene er gjennomført

ved m̊aling av temperaturen gitt av følerne RT1 og RT23. Potensiell temperaturøkning er

gitt ved:

Tøkning = TturRT23 − TturRT1 (5.8)

Figur 74 viser en grafisk framstilling av hvordan temperaturen ved følerne RT1 og RT23

varierer i perioden 01.06.19 - 17.02.20.

Figur 74: Variasjon i turtemperatur før og etter veksling mot kjølesystemene i sekundær-
krets sjøvann.

Som figuren viser er det tilnærmet ingen forskjell p̊a temperaturen i sekundærkretsen før

og etter veksling mot kjølesystemene. Dette innebærer at kjølesystemene ikke bidrar til en

økning i innløpstemperaturen, og dermed ingen ekstra økning i COP.

Det er flere mulige årsaker til at det ikke er temperaturøkning i sekundærkretsen:

• Store deler av måleperioden er det ikke behov for kjøling av ventilasjonsluft, og

behovet er svært lavt ogs̊a om sommeren.

• Kjølebehovet for prosesskjøling er svært lavt (midlere effektbehov er 4,3 kW).

• Volumstrømmen til veksling mot systemet for prosesskjøling er betydelig lavere enn

volumstrømmen ved innløpet til fordamperen. Dette betyr at det kun er en svært

liten del av volumstrømmen som tilføres varme fra prosesskjølesystemet. Resten av

væsken sirkulerer enten til veksling mot systemet for ventilasjonskjøling eller sendes

i bypass gjennom ventil V1 (Figur 72). Ettersom det ikke eksisterer tilgjengelig

måledata for hvordan de ulike volumstrømmene varierer er denne konklusjonen

basert p̊a prosjektert volumstrøm fra originalt systemskjema.
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Ettersom mangel p̊a målinger gjør at det er usikkerhet rundt sistnevnte punkt, er det

hentet ut data for å finne den nøyaktige temperaturøkningen etter veksling mot systemet

for prosesskjøling. Dette er gjort ved en grafisk framstilling av temperaturene ved føler

RT1 og RT2 i perioden 01.06.19 - 17.02.20, se Figur 75.

Figur 75: Variasjon i temperatur før og etter veksling mot prosesskjøling.

Gjennomsnittlig temperaturøkning etter veksling mot prosesskjøling er ca. 1°C. Dette

indikerer at en større del av volumstrømmen føres utenom varmeveksler A, enten i bypass

gjennom ventil V1 eller til veksling mot ventilasjonskjøling. Ettersom sistnevnte kjølebehov

er svært tidsbegrenset ( korte perioder p̊a sommeren) vil det i store deler av m̊aleperioden

ikke være en temperaturøkning p̊a denne volumstrømmen. Dette fører, sammen med de

andre nevnte punktene, til at systemutformingen av varmeopptakssystemet ikke fører til

økt innløpstemperatur til fordamperen.

5.8.3 Temperaturdifferanse i sekundærkretsen

I arbeidet med prosjektopppgaven ble det gjennom samtaler med driftsansvarlig hos Entra

avdekket at temperaturdifferansen p̊a primærsiden av fordamperen ofte var svært lav. P̊a

bakgrunn av dette er det laget en temperatur-varighetskurve for temperaturforskjellen

mellom inng̊aende og utg̊aende væske i fordamperen, se Figur 76. Måleperioden er fra

06.09.2019 - 16.03.2020. Temperaturforskjellen er gitt ved:

∆T = TRT23 − TRT24 (5.9)
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Figur 76: Temperatur-varighetskurve for temperaturdifferansen p̊a primærsiden av for-
damperen.

Temperaturdifferansen er lavere enn 2°C i ca. 75 % av måleperioden, samtidig som

varigheten lavere enn 1°C tilsvarer ca. 25 %. Årsaken til en kortere periode med negativ

temperaturdifferanse er at varmepumpen ble skrudd ofte av og p̊a i september 2019 p̊a

bakgrunn av lavt varmebehov. Dette førte dermed til at det er registrert målinger hvor

temperaturen ved føler RT24 er marginalt høyere enn ved føler RT23. Måleusikkerheten

til temperaturfølerne (± 0,2-0,5°C) kan ogs̊a være med p̊a å forklare m̊alingene av negativ

delta T.

Dimensjonerende innløps- og utløpstemperaturer i fordamperen er henholdsvis 5°C og 2°C,

som resulterer i en dimensjonerende temperaturdifferanse p̊a 3°C. Dette stemmer relativt

bra overens med de høyeste m̊alte verdiene p̊a Figur 76. Forholdet mellom fordamperytelsen

og temperaturdifferansen i sekundærkretsen er videre gitt ved:

Qf = mv · cp ·∆t (5.10)

Der Qf er fordamperytelsen, mv er sirkulert mengde kjølevæske i sekundærkretsen, cp er

spesifikk varmekapasitet og ∆t er temperaturdifferansen i sekundærkretsen.

P̊a bakgrunn av denne formelen vil temperaturdifferansen reduseres n̊ar fordamperytelsen

avtar, ettersom volumstrømmen i sekundærkretsen er konstant. Dette forklarer utformingen

av temperatur-varighetskurven vist p̊a Figur 76, ettersom varmepumpen ofte kjøres p̊a lav

dellast med redusert fordamperytelse sammenlignet med dimensjonerende verdi.
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6 Alternativ utforming av varme- og kjølesystemet

6.1 Systemutforming med to varmepumpeaggregater

Basert p̊a resultatene fra den gjennomførte analysen er det laget et forslag til alternativ

utforming av varmepumpesystemet. Dette innebærer å benytte to turtallsregulerte aggre-

gater med ca. halvparten av ytelsen til n̊aværende aggregat (125-130 kW). En slik løsning

vil ha samme maksimale ytelse som dagens løsning, samtidig som den vil ha flere fordeler

framfor en løsning med ett aggregat:

• Ettersom varmebehovet i store perioder tilsvarer et gjennomsnittlig p̊adrag p̊a under

50 %, vil en løsning med to aggregater føre til at det relativt ofte kun vil være ett ag-

gregat som kjører. Dette aggregatet vil ha en betydelig lavere minimumskapasitet (ca.

25-45 kW avhengig av dimensjonert ytelse og laveste kapasitetstrinn) enn n̊aværende

aggregat (ca. 85-90 kW). En løsning med to aggregater med minimumskapasitet

p̊a 20 % ville eksempelvis resultert i en total minimumskapasitet p̊a 10 % (ca. 25

kW). Dette fører til at varmepumpene vil kunne driftes i perioden oktober-april med

svært f̊a tidsrom hvor begge aggregatene er stoppet. P̊a denne måten unng̊as i stor

grad problemet med korte perioder rett etter oppstart av varmepumpen med lav

turtemperatur.

• To aggregater vil samtidig gi økt fleksibilitet og sikkerhet. For å unng̊a for mye

slitasje p̊a ett aggregat kan styringen av aggregatene byttes om slik at de periodevis

bytter p̊a hvilket som kjøres ved lavt og høyt varmebehov.

Et potensielt motargument mot en slik løsning er at det periodevis kan medføre hyp-

pig start/stopp for aggregat nr. 2, ettersom gjennomsnittlig p̊adrag om vinteren ofte

pendler rundt 50 % (Figur 36). Fordelen er derimot at belastningen kan fordeles mellom

aggregatene, slik at belastningen p̊a hvert aggregat ikke ville blitt like stor. Det er ogs̊a

sannsynlig at den totale start/stopp frekvensen gjennom året vil reduseres, ettersom lavere

minimumskapasitet i periodene med lavt varmebehov vil medføre en kraftig reduksjon i

antall start/stopp. Det er derimot ikke mulig å si noe mer h̊andfast om dette p̊a n̊aværende

tidspunkt, ettersom det ikke eksisterer tilgjengelig m̊aledata for en slik løsning.

Ved bruk av systemløsning med to aggregater er det to produktvalg som fremst̊ar som

mest aktuelle:

• To propan-aggregater med ytelse 125-130 kW.

• To ammoniakk-aggregater med ytelse 125-130 kW. Standardaggregater som benytter

ammoniakk har normalt høyere ytelse enn dette, men det finnes ogs̊a spesialtilpassede

enheter p̊a markedet.

Det er sendt prisforespørsler til to ulike produsenter for å kunne gjøre en overslagsmessig
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økonomisk sammenligning med dagens aggregat. Det ble forespurt om aggregater med

ytelse omkring 125-130 kW ved temperaturniv̊a 5/2°C p̊a kald side og 50/40°C p̊a varm

side:

• Den svenske produsenten Enrad leverer propan-aggregater i størrelsesorden 60-130

kW (Enrad, 2020). De oppgir at et aggregat av typen VKA HP 600 har en ytelse

p̊a 125,7 kW ved gitt temperaturniv̊a, med tilhørende COP p̊a 3,77. Dette er et

standardaggregat med frekvensregulering fra 30-70 Hz. Dette resulterer i at laveste

kapasitetstrinn er p̊a ca. 42 %, noe som er betydelig høyere enn ønsket. Total

minimumskapasitet for en løsning med to aggregater vil likevel være ca. 21 %, som er

vesentlig lavere enn minimumskapasiteten til den n̊aværende varmepumpen. Propan-

aggregatet har en listepris p̊a ca. 405 000 kr, og totalpris for systemløsning med to

aggregater vil dermed bli 810 000 kr. Kostnad for igangkjøring, dokumentasjon og

opplæring av driftspersonell kommer i tillegg.

• Den danske produsentenNH3 Solutions leverer spesialtilpassede ammoniakk-aggregater.

Deres forslag var et aggregat med ytelse p̊a 135 kW ved gitt temperaturniv̊a, med

en tilhørende COP p̊a 4,2 (NH3 Solutions, 2020). Aggregatet er turtallsregulert med

frekvensomformer fra 1500-500 rpm (33 %), og videre sylinderavlastning ned til ca.

17 %. Varmepumpen som benyttes ved Swecobygget i Bergen reguleres p̊a lignende

måte, med turtallsregulering ned til ca. 29 % dellast og sylinderavlastning videre

ned til ca. 10 % (Aaberg, 2019).

Prisanslaget for aggregatet fra NH3 Solutions er omtrentlig 807 000 kr. Totalpris

blir dermed ca. 1 614 000 kr, inkludert relaterte kostnader som igangkjøring, doku-

mentasjon og nødvendig opplæring.

Det er i tillegg sendt en prisforespørsel til Johnson Controls p̊a det n̊aværende varme-

pumpeaggregatet som brukes ved Powerhouse Brattørkaia. Dette har til sammenligning en

pris p̊a ca. 1 200 000 kr, inkludert alle relaterte kostnader. Bruk av to propan-aggregater

med halv ytelse ville dermed vært den billigste av de tre løsningene, mens to spesialtilpasse-

de aggregater med ammoniakk ville vært dyrest (omtrent dobbelt pris sammenlignet med

propan). Samtidig er oppgitt COP for ammoniakk-aggregatet høyere, noe som medfører

høyere årlig energisparing. Forskjellen i energisparing mellom produktforslagene med to

aggregater for propan og ammoniakk er gitt ved følgende formel:

∆E = (
Qtot

SCOPR290

)− (
Qtot

SCOPR717

) (6.1)

Der Qtot er m̊alt verdi for totalt varmebehov fratrukket dekningsbidraget til elkolbene, og

SCOP-verdiene er oppgitte COP-verdier fra produsent. En oversikt over verdiene benyttet

i beregningen er gitt i Vedlegg G.

Det vil egentlig ikke være riktig å bruke de oppgitte verdiene i en slik beregning, ettersom
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målte årsverdier for SCOP skulle vært brukt for å gi et helt korrekt resultat. Ettersom

dette ikke er tilgjengelig for de alternative løsningene med to aggregater er beregningen

derfor basert p̊a de oppgitte verdiene, som medfører at det er knyttet en viss usikkerhet til

resultatet. Energisparingen ved å benytte to ammoniakk-aggregater sammenlignet med

propan er 10,2 %. Ved å benytte en elektrisitetspris p̊a 1,0 NOK/kWh blir forskjellen i årlig

energisparing 9776 kr. Hvis det medregnes 40 000 kr til igangkjøring, dokumentasjon og

opplæring av driftspersonell for aggregatet fra Enrad vil det grovt regnet ta omtrentlig 78 år

før løsningen med to ammoniakk-aggregater har tjent inn den økte investeringskostnaden.

Dette regnestykket er gjort uten å ta hensyn til renter og n̊averdi, men viser likevel at

ammoniakk-aggregatene ikke vil tjene inn den økte investeringskostnaden selv med en

levetid p̊a opptil 30 år. Fra et økonomisk perspektiv vil det med andre ord lønne seg å

velge en løsning med to propan-aggregater fra Enrad.

Det er samtidig viktig å understreke at ammoniakk-aggregater har lengre levetid enn

propan-aggregater ettersom rørledninger og komponenter er utformet i st̊al eller aluminium

og alle forbindelser i aggregatene er sveiste (Stene, 2019a). P̊a denne m̊aten kan forskjellen

i investeringskostnad utlignes i større grad.
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6.2 Systemet for tappevannsoppvarming

Her følger to forslag til alternative systemløsninger for tappevannsoppvarming. Begge

løsningene resulterer i et høytemperatur system med 70°C varmtvann. P̊a denne måten

kunne kjemisk legionellabehandling vært unng̊att.

6.2.1 Overhetningsvarmeveksler

Ammoniakk har høy trykkgasstemperatur og en stor andel overhetningsvarme, og en

alternativ systemutforming for tappevannsoppvarming kunne derfor inkludert bruk av

overhetningsvarmeveksler i varmepumpeaggregatet (Stene, 2019a). Dette ville ført til at

elkolber ikke ville vært nødvendig s̊a lenge varmepumpen er i drift. Forvarming med

kondensatorvarme og ettervarming med overhetningsvarmeveksler gir et fleksibelt og

energieffektivt system for tappevannsoppvarming, men samtidig er det mer kostbart enn

n̊aværende systemutforming.

Figur 77 viser m̊alt trykkgasstemperatur for varmepumpeaggregatet for perioden 01.08.2019

- 13.03.2020. Årsaken til det betydelige fallet i trykkgasstemperatur i slutten av november

2019 og januar 2020 er at varmepumpen var avsl̊att.

Figur 77: Trykkgasstemperaturen for varmepumpeaggregatet målt fra 01.08.2019 -
13.03.2020.

Trykkgasstemperaturen ligger stort sett fra 90-110°C i november - mars, og det er dermed

et stort potensiale for å utnytte høy trykkgasstemperatur til oppvarming av tappevann.

Bruk av overhetningsvarmeveksler vil medføre at bruk av elkolber kun er nødvendig i

periodene hvor varmepumpen er stengt av, noe som ville ført til en kraftig reduksjon i

dekningsgraden for elkolbene. Den totale virkningsgraden for tappevannsoppvarming ville

dermed økt. Samtidig ville varmtvannssystemet blitt et høytemperatur system med 70°C,

slik at varmebehandling kunne blitt brukt for legionellasikring.
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Ved hjelp av simuleringsprogrammet Coolpack er det beregnet omtrentlig andel overhet-

ningsvarme ved ulike fordampnings- og kondenseringstemperaturer for aggregatet ved

Powerhouse Brattørkaia. Figur 78 viser en grafisk fremstilling av simuleringsresultatene.

Det er viktig å understreke at simuleringene kun gir en indikasjon p̊a hvordan de reelle

verdiene vil kunne se ut. Det er gjort flere antagelser og forenklinger i simuleringsmodellen,

p̊a bakgrunn av at en eksakt modell for aggregatet ikke er tilgjengelig. Verdier som er

brukt i simuleringsmodellen inkluderer isentropisk virkningsgrad p̊a 0,7 og varmetap fra

motor/kompressor p̊a 5,7 %. Sistnevnte er basert p̊a reell motorvirkningsgrad for aggregatet

ved Powerhouse Brattørkaia.

Figur 78: Eksempel p̊a andel overhetningsvarme av total varmeytelse ved varierende
fordampnings- og kondenseringstemperatur for ammoniakk-varmepumpe.

Den stiplede firkanten representerer omr̊adet p̊a grafen som er gjeldende for driftssituasjonen

til varmepumpen ved Powerhouse Brattørkaia. Fordampningstemperaturen er stort sett

mellom -1°C og 6°C, mens kondenseringstemperaturen som regel varierer fra 40-50°C.

Basert p̊a simuleringen tilsvarer dette at andel overhetningsvarme varierer fra ca. 14-21 %.

Gjennomsnittlig p̊adrag for varmepumpen n̊ar den er p̊askrudd ligger omkring 50 %, og

som et estimat er dermed gjennomsnittlig varmeytelse ca. 125-130 kW. Dette medfører

at gjennomsnittlig andel overhetningsvarme tilsvarer ca. 17,5-27,3 kW, p̊a bakgrunn

av simuleringsresultatene. Ettersom midlere effektbehov for tappevannsoppvarming ved

Powerhouse Brattørkaia er 4,7 kW indikerer beregningen at en overhetningsvarmeveksler

vil kunne dekke dette behovet. Den gjennomførte beregningen kan likevel ikke anses som

noe annet enn et estimat, ettersom den er basert p̊a antagelser og overslagsverdier.

100



6.2.2 Separat CO2-varmepumpe

En alternativ utforming av varmesystemet kunne vært å ha en egen CO2-varmepumpe for

oppvarming av tappevann. Dette ville medført at tappevannsoppvarmingen er uavhengig av

romoppvarmingsbehovet, og p̊a denne m̊aten ville ikke kortere driftstid p̊a varmepumpen

for romoppvarming ført til økt bruk av elkolbene.

CO2-varmepumper er svært godt egnet for tappevannsoppvarming, p̊a bakgrunn av en

rekke fordelaktige egenskaper. Her følger en oversikt over de viktigste (Stene, 2019b):

• Naturlig arbeidsmedium med GWP = 0.

• CO2-varmepumper benytter en gasskjøler istedenfor kondensator. Varmen avgis

dermed ved avkjøling av CO2-gassen i en motstrøms varmeveksler og ikke ved

kondensasjon. Varmeavgivelsen skjer ved glidende temperatur og konstant trykk.

Dette gir særdeles god temperaturtilpasning for oppvarming av varmtvann.

• Lav midlere CO2-temperatur ved varmeavgivelse (tm).

• Lavt temperaturtap per trykktap (∆t/∆p) fører til små dimensjoner p̊a rør og

ventiler.

• Høy kompressorvirkningsgrad p̊a grunn av relativt lavt trykkforhold (π).

• Mulighet for oppvarming av varmtvann opp til 85-90°C, uten noe behov for ettervar-

ming.

Et motargument mot å benytte separat CO2-varmepumpe for tappevannsoppvarming er

at det vil medføre en høyere investeringskostnad for energisystemet. Kostnadsniv̊aet for

CO2-varmepumper er relativt høyt sammenlignet med andre kuldemedier, p̊a bakgrunn

av at CO2-varmepumper operer p̊a svært høyt trykk. Dette fører til at det stilles høye

krav til komponentene. En annen ulempe ved å benytte en CO2-varmepumpe som leverer

varmtvann ved 70°C er at varmetapene fra rørsystem og varmtvannstanker er betydelig

høyere enn ved et lavtemperatur system som leverer varmtvann ved 45°C. Varmetapet vil

ha stor betydning for den totale ytelsen til systemet, og det stiger tilnærmet proporsjonalt

med differansen mellom temperaturniv̊aet p̊a varmtvannet og omgivelsene. For Powerhouse

Kjørbo er det estimert at omtrentlig 60 % av varmen produsert fra tappevannsvarmepumpen

g̊ar tapt p̊a grunn av varmeavgivelse fra rør og tanker (Jenssen, 2017).

Ifølge entreprenør ble det lenge vurdert å benytte en egen CO2-varmepumpe for tappe-

vannsoppvarming. Hoved̊arsaken til at denne løsningen ikke ble valgt var at forventet

varmetap er stort, p̊a bakgrunn av høyt temperaturniv̊a. I tillegg til dette viser m̊alinger

at midlere effektbehov til tappevannsoppvarming er relativt lavt (4,7 kW), slik at det kan

være en utfordring å finne CO2-varmepumper med passende ytelse. Winns AS holder til

i Trondheim og er produsent av CO2-varmepumper. Den laveste aggregatytelsen blant

deres produkter er p̊a ca. 35 kW, med tilhørende prisanslag omkring 320 000 kr. COP
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fra testkjøring av aggregatet er 3,5 ved temperaturniv̊a 5/1°C p̊a kald side og 70/7°C p̊a

varm side (Sandø, 2020). Winns har tidligere produsert en aggregattype med ytelse p̊a ca.

20 kW, men har bestemt seg for å fase ut dette produktet ettersom det er for kostbart i

forhold til ytelsen.

S̊afremt det finnes aggregater p̊a markedet med passende ytelse fremst̊ar CO2-varmepumpe

for tappevannsoppvarming som et bra alternativ til dagens systemløsning. Det er likevel

forst̊aelig at løsningen ikke ble valgt, p̊a bakgrunn av motargumenter som høyt varmetap

og høyt kostnadsniv̊a, samt at varmtvannsbehovet er lavt.

6.3 Andre justeringer

Her følger en oversikt over forslag til mindre justeringer og endringer som burde vært

gjennomført for å ytterligere optimalisere det termiske energisystemet:

• Reguleringsmetoden for settpunkt ved føler RT30 bør justeres slik som dagens system

er utformet. Settpunktet er innstilt med -1°C forskyvning fra målt turtemperatur

ved avstikker mot BI (føler RT26), og ved lengre perioder med lave temperaturer,

for eksempel ned mot -10°C til -15°C, vil det ofte være slik at temperaturen som

tilføres varmtvannstankene er flere grader for høy i forhold til hva som er nødvendig.

I de kaldeste periodene vil turtemperaturen mot BI ligge omkring 51-52°C, noe som

tilsvarer at settpunkt for RT30 er 50-51°C. Det bør derfor legges inn en maksgrense

p̊a 45-46°C for settpunktet ved føler RT30. P̊a denne måten vil �overskuddsvar-

men� benyttes til å øke kapasiteten for romoppvarming i de kaldeste periodene,

istedenfor å øke kapasiteten i varmtvannstankene.

• Varmesystemet burde hatt to sirkulasjonspumper i parallell p̊a varm side av varme-

pumpen. Dette ville medført at varmepumpen fortsatt kunne driftes ved feil p̊a en

av pumpene, slik at bruken av fjernvarme kunne blitt redusert. P̊a denne måten

ville den totale energieffektiviteten til varmesystemet blitt forbedret, samtidig som

systemet ville f̊att økt fleksibilitet og p̊alitelighet.
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7 Konklusjon

I dette kapittelet besvares de tre spørsmålene formulert i kapittelet �Mål for master-

oppgaven�. Funnene fra analysen relatert til hvert spørsm̊al vil presenteres i et forsøk p̊a å

lage en samlet konklusjon.

1. Samsvarer varme- og kjølebehovet med prosjekterte verdier?

Målinger viser at totalt varmebehov (367 611 kWh) er betydelig høyere enn totalt kjølebehov

(104 958 kWh), mens maksimalt effektbehov for kjøling (360 kW) samtidig er betrak-

telig høyere enn maksimalt effektbehov for oppvarming (187 kW). Sistnevnte er svært

karakteristisk for energieffektive bygg. Simulerte verdier er basert p̊a en forenklet og

foreløpig modell i SIMIEN og det er derfor en viss usikkerhet ved nøyaktigheten til de

simulerte verdiene. Ettersom en SIMIEN-modell av hele bygget ikke er egnet for å simulere

kjølebehov er det valgt å ikke legge noe vekt p̊a sammenligningen av prosjektert og målt

behov for ventilasjonskjøling. Målt kjølebehov for prosesskjøling (2,6 kWh/m2) er 71 %

høyere enn prosjektert, og skyldes at prosesskjølebehovet er svært vanskelig å estimere p̊a

forh̊and ettersom det avhenger av leietakerne i bygget. Normal̊arskorrigert varmebehov

for ventilasjons- og romoppvarming (23,9 kWh/m2) er 51 % høyere enn simulert, som

er et betydelig avvik. Hoved̊arsakene til dette er unøyaktighet ved simuleringsmodellen

samt at energibruken første drifts̊ar er høyere enn p̊afølgende år p̊a grunn av justering og

optimalisering av systemet. Målt varmebehov for tappevannsoppvarming for første drifts̊ar

(3,5 kWh/m2) er 30 % lavere enn estimert verdi, og noe av forklaringen er at koronaviruset

v̊aren 2020 medførte hjemmekontor og svært f̊a folk i bygget.

2. Hvordan fungerer dagens systemutforming for varme- og kjølesystemet, og hvor bør

det eventuelt gjøres endringer?

P̊a bakgrunn av den gjennomførte analysen er det konkludert med følgende:

• Varmepumpesystemet har svært god effektivitet

Varmepumpesystemet er et lavtemperatur system med en varmekilde som har en

stabilt høy temperatur året rundt. Høy temperatur p̊a kald side og lav temperatur

p̊a varm side resulterer i lavt temperaturløft og høy COP. Ammoniakk har samtidig

svært gode termofysikalske egenskaper som fører til høy prosess-COP og effektiv

varmeoverføring i varmevekslerne.

• Reguleringen av varmepumpen gir lav turtemperatur rett etter oppstart

N̊ar akkumuleringstankene er utladet og varmepumpen f̊ar signal om å starte opp igjen

tar det ca. 5 minutter før varmepumpen leverer settpunktsverdi for turtemperaturen.

Dette medfører svingninger i turtemperatur lenger ut p̊a anlegget.

• Varmepumpen er overdimensjonert store deler av året

Oppvarmingssesongen i det første drifts̊aret har vært mildere enn normalt. Laveste
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kapasitetstrinn for varmepumpen er s̊a høyt som 33 %, noe som fører til at varme-

pumpen driftes nært minimumskapasitet allerede ved ca. 3-4°C. Dette fører til hyppig

start/stopp og opplading/utlading av akkumuleringstanker. Måleresultatene indikerer

likevel at varmepumpen sannsynligvis er riktig dimensjonert for å dekke varmebeho-

vet ved temperaturer ned mot -10°C til -15°C. Ved å senke minimumskapasiteten

for varmepumpesystemet vil det være bedre tilpasning mellom det gjennomsnittlige

varmebehovet og kapasitetstrinnene for anlegget. Dette vil resultere i at utfordringene

med lav turtemperatur etter oppstart av varmepumpen i stor grad vil unng̊as slik at

det blir mindre temperatursvingninger ut p̊a anlegget.

• Energidekningsgraden for fjernvarme er ca. 7 %

Fjernvarme er i utgangspunktet tiltenkt å være back-up i tilfelle driftsstans p̊a

varmepumpen. Bruken av fjernvarme er hovedsakelig relatert til to ulike tidsperioder

hvor varmepumpen av ulike årsaker har hatt driftsstans. I tillegg er det registrert noe

bruk av fjernvarme i perioder der varmepumpen har vært i drift. Målinger viste at

en av hoved̊arsakene til dette er svingninger i turtemperaturen i ventilasjonskretsen

p̊a grunn av en feil i automatikken i ventilasjonsaggregatene. Dette er rettet opp i og

bruken av fjernvarme mens varmepumpen er i drift har blitt redusert. Det er likevel

fortsatt noe unødvendig bruk av fjernvarme mens varmepumpen er i drift selv om

det har svært liten p̊avirkning p̊a energidekningsgraden.

• Driftssituasjonen for akkumuleringstankene fører til økt innløpstemperatur

til kondensatoren

Målinger viser at volumstrømmen i kondensatorkretsen stort sett alltid er høyere enn

volumstrømmen i varmedistribusjonssystemet. Dette fører til at noe av vannmengden

g̊ar i retur gjennom akkumuleringstankene og blandes med returvannet fra varmesys-

temet, ettersom det må tilføres ekstra vannmengde for å oppn̊a volumstrømmen i

kondensatorkretsen. Resultatet er økt innløpstemperatur til kondensatoren. Gjen-

nomsnittlig temperaturøkning i perioden 01.12.2019 - 29.12.2019 var ca. 6,4°C.

Beregninger viser at en økning i innløpstemperaturen fra 35°C til 41,4°C resulterer

i en økning i kondenseringstemperatur p̊a ca. 0,7°C. Det kan konkluderes med at

dette er en svært liten endring som vil ha minimal p̊avirkning p̊a energisparingen.

• Driftsstrategien med nattoppvarming har fungert tilfredsstillende

Strategien for romoppvarming baserer seg p̊a tilførsel av overtemperert luft fra

ventilasjonsanlegget om natten. Det ble i arbeidet med prosjektoppgaven høsten

2019 stilt spørsmålstegn ved hvordan denne oppvarmingsmetoden vil fungere i

de kaldeste periodene av året. Målinger av ventilp̊adrag for varmebatteriene og

tilhørende romtemperaturer har vist at oppvarmingsstrategien fungerer godt. Vinteren

2019/2020 har riktignok hatt høyere temperaturer enn normalt og det har ikke vært

perioder med virkelig lave temperaturer i en lengre periode. P̊a bagrunn av dette er det

fortsatt usikkert hvordan strategien med nattoppvarming fungerer ved temperaturer
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ned mot -15°C over en lengre periode.

• Elkolbene st̊ar for ca. 15 % av energibruken til tappevannsoppvarming

Varmepumpen benyttes til forvarming av tappevann mens elkolber i varmtvannstan-

kene benyttes til ettervarming. Bruken av elkolbene er størst i perioden p̊a sommeren

hvor det ikke er behov for romoppvarming. Den relativt lave energidekningsgraden

for elkolbene tyder p̊a at systemløsningen fungerer bra.

3. Hvilke alternative systemløsninger kunne blitt brukt for ytterligere optimalisering av

varme- og kjølesystemet?

P̊a bakgrunn av de gjennomførte analysene er det lagt frem følgende forslag til alternative

systemløsninger og justeringer:

• Systemutforming med to varmepumpeaggregater

Ved å benytte to aggregater med ca. halv ytelse sammenlignet med n̊aværende

aggregat vil den maksimale ytelsen være den samme, samtidig som minimumska-

pasiteten for systemet blir betydelig redusert. Dette vil føre til at det er svært f̊a

tidsrom i oppvarmingssesongen hvor begge varmepumpene er stoppet p̊a grunn av

lavt varmebehov. P̊a denne m̊aten unng̊as i stor grad problemet med korte perioder

etter oppstart av varmepumpen med lav turtemperatur. Samtidig vil to aggregater

gi økt fleksibilitet og sikkerhet og lavere start/stopp frekvens per aggregat.

B̊ade ammoniakk og propan er naturlige arbeidsmedium og fremst̊ar som gode

alternativer. Det er blitt lagt fram to konkrete produktforslag som inkluderer to

propanaggregater fra Enrad med ytelse p̊a ca. 125 kW og to ammoniakk-aggregater

fra NH3 Solutions med ytelse p̊a ca. 135 kW. Basert p̊a innvesteringskostnader og

teoretiske COP-verdier vil det fra et økonomisk perspektiv lønne seg å benytte propan-

aggregatene fra Enrad. Det er likevel kun gjennomført en overslagsberegning, og

reelle SCOP-verdier fra anlegg i drift burde vært benyttet for å gjøre beregningen mer

p̊alitelig. Samtidig har ammoniakk-aggregater lengre levetid enn propan-aggregater,

som vil være med p̊a å utligne forskjellen i investeringskostnad.

• Overhetningsvarmeveksler

Målinger viser at trykkgasstemperaturen for aggregatet stort sett er i omr̊adet 90-

110°C i oppvarmingssesongen, og det er dermed et stort potensiale for å utnytte dette

til oppvarming av tappevann. En overslagsmessig simulering for varmepumpen ved

Powerhouse Brattørkaia viser at andelen overhetningsvarme varierer fra ca. 14-21 %.

P̊a bakgrunn av at gjennomsnittlig varmeytelse for dagens aggregat er ca. 125-130 kW

vil gjennomsnittlig overhetningsvarme tilsvare ca. 17,5-27,3 kW. Dette indikerer at en

overhetningsvarmeveksler kan dekke midlere effektbehov til tappevannsoppvarming

p̊a 4,7 kW.
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• Reguleringsmetoden for settpunkt ved føler RT30 bør justeres

Ved lengre perioder med lave temperaturer, for eksempel ned mot -10°C til -15°C, vil

det ofte være slik at temperaturen som tilføres varmtvannstankene er flere grader for

høy i forhold til hva som er nødvendig. Det bør derfor legges inn en maksgrense p̊a

45-46°C for settpunktet ved føler RT30. P̊a denne m̊aten vil �overskuddsvarmen� be-

nyttes til å øke kapasiteten for romoppvarming i de kaldeste periodene, istedenfor å

øke kapasiteten i varmtvannstankene.

• Varmesystemet burde vært utstyrt med to sirkulasjonspumper i parallell

p̊a varm side av varmepumpen

Dette ville medført at varmepumpen fortsatt kunne driftes ved feil p̊a en av pumpene,

slik at bruken av fjernvarme kunne blitt redusert.
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8 Videre arbeid

For videre arbeid foresl̊as følgende:

• Gjennomføring av en grundig feilsøking av alle parametre som benyttes i beregningene

av COP for varmepumpen. Det er p̊a bakgrunn av funnene i masteroppgaven

konkludert med at COP-verdiene som er presentert ikke kan være riktige. Ifølge

entreprenør stemmer energim̊aleren p̊a vannsiden med underm̊alerne, og det er mer

sannsynlig at det er en målefeil relatert til måleren for elektrisk effekt og energi til

kompressoren, selv om denne ogs̊a skal ha vært dobbeltsjekket.

Det bør ogs̊a gjennomføres en m̊aleverdianalyse av COP-beregningene for å finne hvor

stort resultatavviket er p̊a bakgrunn av m̊aleusikkerheten for de ulike m̊aleapparatene

som benyttes.

• Ytterligere undersøkelse av hvordan styringen av settpunkt ved føler RT30 kan

optimaliseres.

• Reguleringen av varmepumpen bør om mulig optimaliseres ytterligere for å videre

redusere de korte periodene med lav turtemperatur etter oppstart av varmepumpen.

Dette er ifølge entreprenør noe som fortsatt jobbes med og som de ønsker å forbedre

ytterligere.

• Det bør undersøkes hva som er årsaken til at det utover v̊aren 2020 fortsatt benyttes

noe fjernvarme mens varmepumpen er i drift.

• Sammenligningen av prosjekterte og målte verdier for energibehov til oppvarming

avdekket betydelige avvik. Simulerte verdier er basert p̊a en forenklet og foreløpig

SIMIEN-modell, og det bør prioriteres å utvikle en oppdatert og endelig modell for

bruk til detaljert driftsoppfølging. Det var i utgangspunktet planlagt at dette skulle

gjøres høsten 2019, men arbeidet ble utsatt. Ifølge entreprenør er det likevel slik at

det er utviklet detaljerte modeller for mindre deler/omr̊ader av bygget, men ikke en

samlet modell for hele bygget.

For fremtidige bygg med høye ambisjoner relatert til energibruk og miljø anbefales

det p̊a generell basis å dimensjonere og utforme systemet p̊a bakgrunn av en detaljert

simuleringsmodell, slik at systemløsningene optimaliseres p̊a best mulig måte.
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9 Vedlegg

9.1 Vedlegg A - Driftsstrategier

Powerhouse Brattørkaia har som nevnt to ulike driftsmoduser, overordnet varmedrift og

frikjølingsdrift. Her følger prinsippskisser som viser forskjellen mellom driftsmodusene, for

å underbygge forklaringen gitt i selve oppgaven.
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Figur 79: Prinsipiell systemskisse av driftsstrategi med overordnet varmedrift.
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Figur 80: Prinsipiell systemskisse av driftsstrategi med frikjølingsdrift.
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9.2 Vedlegg B - Bilder av SD-anlegg

Her følger skjermbilder fra SD-anlegget av de ulike delene av det termiske energisystemet

som ikke er vist i selve oppgaven.

Figur 81: Varmeopptakssystem/Fjernkjøling i SD-anlegget.
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Figur 82: System for prosesskjøling i SD-anlegget.
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Figur 83: Oppvarming/kjøling av ventilasjonsluft i SD-anlegget.
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Figur 84: System for tappevannsoppvarming i SD-anlegget.
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Figur 85: Varmepumpen i SD-anlegget.
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9.3 Vedlegg C - Normal̊arskorrigering av energibehov

Det er gjennomført en normal̊arskorrigering ved hjelp av graddagstall for å kunne sammen-

ligne klimaavhengige måledata. Bakgrunnen for dette er at et år med lavere eller høyere

temperaturer enn et normal̊ar vil gi tilsvarende avvik p̊a energibehovet.

Korrigering av klimaavhengig varmebehov er gjennomført p̊a følgende m̊ate (Pöyry Mana-

gement Consulting, 2014):

1. Det gjennomføres først m̊alinger av utetemperaturavhengig energiforbruk. For Power-

house Brattørkaia omfatter dette ventilasjons- og romoppvarming.

2. Graddagstallet beregnes som summen av differansene mellom en bestemt basetem-

peratur (17°C) og døgnmiddeltemperaturen, se formel 9.1. Graddagstallet for en

måned finner man ved å summere alle graddagstallene for denne m̊aneden.

GDT =

Dag x∑
Dag 1

(17°C − Tdøgnmiddel(X)) (9.1)

Graddagstallene for normal̊ar (1981-2010) og 2019 er hentet fra Enova sin database

(ENOVA, 2020), mens graddagstallene for de første fire m̊anedene i 2020 er manuelt

utregnet ved hjelp av formel 9.1.

3. Energiforbruket for ventilasjons- og romoppvarming korrigeres ved hjelp av følgende

formel:

Qkorr = Qmålt ·
GDTnormal̊ar

GDTmålt år

(9.2)

Tabell 19 viser en oversikt over graddagstallene som er benyttet i normal̊arskorrigeringen.

Forholdstallet GDTnormal̊ar/GDTmålt år forklares slik:

• GDTnormal̊ar/GDTmålt år > 1 indikerer at måneden har hatt høyere temperaturer

sammenlignet med et normal̊ar.

• GDTnormal̊ar/GDTmålt år < 1 indikerer at måneden har hatt lavere temperaturer

sammenlignet med et normal̊ar.
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Tabell 19: Graddagstall benyttet i utregning for normal̊arskorrigering av klimaavhengig
varmebehov.

Måned GDTnormal̊ar GDT2019 GDT2020
GDTnorm.

GDTmålt

Mai 255 268 - 0,95

Juni 158 105 - 1,50

Juli 95 106 - 0,90

Aug. 116 70 - 1,66

Sept. 220 200 - 1,10

Okt. 360 399 - 0,90

Nov. 472 509 - 0,93

Des. 565 500 - 1,13

Jan. 577 - 438 1,32

Feb. 525 - 473 1,11

Mars 518 - 473 1,10

Apr. 384 - 393 0,98
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9.4 Vedlegg D - Beregning av SCOP

Månedsvise verdier for SCOP er beregnet basert p̊a total tilført energi til varmepumpen og

levert energi fra kondensatoren, samt energiforbruket til sirkulasjonspumpen i sekundær-

krets sjøvann. Optima Energi har kun loggførte ukesverdier for de nevnte parameterne, og

dette har medført enkelte forenklinger i framstillingen av m̊anedsverdier. For de ukene som

fordeler seg p̊a to ulike måneder er det forutsatt at hver dag har samme verdi. Verdiene

for enkeltdagene har dermed blitt lagt til totalsummen for den spesifikke måneden.

Tabell 20 viser datagrunnlaget for SCOP-beregningene.

Tabell 20: Datagrunnlag for framstilling av SCOP-verdier.

Levert varme
VP [kWh]

El. tilført
VP [kWh]

El. tilført
pumpe P3 [kWh]

SCOP1 SCOP2

September 12751 1949 366 6,5 5,5
Oktober 40937 5455 578 7,5 6,8

November 96935 14126 549 6,9 6,6
Desember 103384 15089 555 6,9 6,6

Januar 76112 11075 551 6,9 6,5
Februar 76454 11367 508 6,7 6,4

Mars 83043 12752 504 6,5 6,3
April 54317 8298 449 6,5 6,2

Totalt 543933 80111 4060 6,8 6,5
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9.5 Vedlegg E - Beregning og datagrunnlag for LMTD-verdier

og U-verdier

Beregningene av LMTD er basert p̊a loggførte verdier for fordampnings- og konden-

seringstemperatur fra spesifikke tidspunkt. Måletidspunktene er inkludert i Tabell 21.

Følgende formel er benyttet for utregning av LMTD-verdiene:

LMTD =
∆T1 −∆T2

ln(
∆T1

∆T2

)

(9.3)

U-verdiene er beregnet ved hjelp av Formel 5.6. Målte verdier for Qf og Qk benyttet i

beregningene er gitt i Tabell 21.

Tabell 21: Datagrunnlag for framstilling av grafer for LMTD og U-verdi ved lastp̊adrag.

P̊adrag
VP

Qf Qk LMTDf LMTDk
U-verdi

fordamper
U-verdi

kondensator
Dato/

tid

33 % 87,9 kW 103 kW 2,2 K 1,6 K 1,01 kW/m2K 3,27 kW/m2K
03.11.19
kl. 06:10

42 % 94,8 kW 115 kW 2,6 K 2,0 K 0,93 kW/m2K 2,92 kW/m2K
07.11.19
kl. 21:55

48 % 111,7 kW 136 kW 2,9 K 1,9 K 0,98 kW/m2K 3,63 kW/m2K
07.11.19
kl. 22:10

53 % 120,1 kW 148 kW 2,8 K 2,3 K 1,09 kW/m2K 3,27 kW/m2K
07.11.19
kl. 06:10

60 % 134,1 kW 166 kW 2,9 K 2,6 K 1,17 kW/m2K 3,24 kW/m2K
07.11.19
kl. 06:25

71 % 181,7 kW 218 kW 3,1 K 2,7 K 1,49 kW/m2K 4,10 kW/m2K
07.11.19
kl. 07:10

81 % 187,9 kW 227 kW 3,2 K 3,7 K 1,49 kW/m2K 3,11 kW/m2K
07.11.19
kl. 18:45

89 % 193,0 kW 235 kW 3,3 K 3,7 K 1,48 kW/m2K 3,22 kW/m2K
07.11.19
kl. 15:55

100 % 213,4 kW 257 kW 3,2 K 4,0 K 1,69 kW/m2K 3,26 kW/m2K
07.11.19
kl. 11:25
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9.6 Vedlegg F - Brattørkaia fjernkjøleanlegg

Figur 86 viser et oversiktsbilde av fjernkjøleanlegget p̊a Brattørkaia for å gi en bedre

forst̊aelse av hvordan systemet er utformet. Pumpekummen best̊ar av to parallellkoplede

sjøvannspumper som pumper sjøvann opp til pumpestasjonen hvor sjøvannet avgir varme

til sekundærkretsen i en sjøvannsvarmeveksler. To parallellkoplede pumper i pumpestasjo-

nen sørger for at glykolblandingen i sekundærkretsen tilføres de tilknyttede byggene p̊a

Brattørkaia.

Figur 86: Brattørkaia sjøvanns- og fjernkjøleanlegg.
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9.7 Vedlegg G - Energisparingsberegninger

Nøkkeltall for energisparingsberegningene for varmepumpen sammenlignet med fjernvarme

er gitt i Tabell 22. Det er ikke tatt hensyn til at fjernvarme er blitt brukt litt gjennom

første drifts̊ar, ettersom det i utgangspunktet er ment å være back-up for varmepumpen.

Beregningene er derfor gjennomført med en forutsetning om at hele varmebehovet dekkes av

varmepumpen. Totalt varmebehov benyttet i beregningene er fratrukket dekningsbidraget

til elkolbene. Det resulterende varmebehovet blir dermed 359 963 kWh. Dette tallet er

ogs̊a brukt i energisparingsberegningen for ammoniakk og propan. Nøkkeltallene for denne

beregningen er vist i Tabell 23.

Tabell 22: Energisparingsberegning for varmepumpen sammenlignet med fjernvarme.

Energiløsning
SCOP/
virkningsgrad

Energibruk
(kWh)

Energisparing
(kWh)

Energisparing

Varmepumpe 6,5 55 379 394 575 87,7 %
Varmepumpe 5,5 65 448 384 506 85,4 %
Fjernvarme 0,8 449 954

Tabell 23: Energisparingsberegning for sammenligning av ammoniakk og propan.

Produktvalg
Oppgitt

COP
Energibruk

(kWh)
Energisparing

(kWh)
Energisparing

Ammoniakk
(NH3 Solutions)

4,2 85 705 9776 10,2 %

Propan
(Enrad)

3,77 95 481
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