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Sommario

Nel presente lavoro sono illustrati i risultati sperimentali relativi 
alla sostituzione del refrigerante Ra con le più comuni alter-
native a basso impatto ambientale in una pompa di calore di 
tipo acqua-acqua di piccola taglia. I fl uidi refrigeranti alternativi 
considerati sono Ryf, Rze(E), RA e RA. Le presta-
zioni di questi cinque refrigeranti sono confrontate utilizzando 
un circuito sperimentale che permette di analizzarne il funzio-
namento in un ampio intervallo di condizioni operative. I risul-
tati ottenuti mostrano che con l’utilizzo dei fl uidi alternativi la 
potenza termica erogata si assesta entro l’intervallo % ÷ %, 
mentre il COP si assesta entro l’intervallo % ÷ % rispetto ai 
valori ottenuti con Ra. Inoltre, l’incremento della frequenza di 
rotazione dell’albero del compressore permette di riportare la 
potenza termica erogata dalla pompa di calore al valore di riferi-
mento, ma induce un’ulteriore riduzione del COP che si assesta 
entro l’intervallo % ÷ %.
Parole chiave:

 ԥ Pompa di calore
 ԥ Refrigeranti a basso GWP
 ԥ Sostituzione Ra

Abstract

In the present work, the experimental results of the substitution 
of Ra with Ryf, Rze (E), RA and RA in a small 
water-to-water heat pump are discussed. An experimental set-
up that allows analysing the performance of diff erent refrigerants 
in a broad range of operating conditions is used to carry out the 
comparison. The obtained results show that the use of any alter-
native refrigerant leads to the reduction of the heating capacity 
and of the COP. The former lies within % -% and the latter 
lies within % -% compared with Ra values. Furthermore, 
the increase of the rotational frequency of the compressor shaft 
allows bringing the heat pump heating capacity back to the Ra 
values but causes a further reduction of the COP that lies within 
% -% compared with the baseline value.
Keywords:

 ԥ Heat Pump
 ԥ Low GWP refrigerants
 ԥ Ra alternatives

ORIGINAL ARTICLE AiCARR Journal / Vol 59, n. 6, 30 - 34, 2019

Experimental analysis of the substitution of R134a 
with R1234yf, R1234ze(E), R450A and R513A in a 

small capacity water-to-water heat pump

Analisi sperimentale della sostituzione del R134a 
con R1234yf, R1234ze(E), R450A e R513A in una 

pompa di calore acqua-acqua di piccola taglia

Luigi Pietro Maria Colombo1, Andrea Lucchini1, Luca Molinaroli1*



#59 31

Introduzione
Il recente Regolamento UE / e l’emendamento di Kigali al 

protocollo di Montreal hanno introdotto limiti sempre più stringenti 
sull’impiego di fl uidi refrigeranti ad alto impatto ambientale (indice 
Global Warming Potential o GWP) che obbliga l’industria del con-
dizionamento dell’aria e della refrigerazione a utilizzare nuovi refri-
geranti a basso GWP. In risposta a questi regolamenti, negli ultimi 
anni si è assistito a una continua introduzione, da parte dell’indu-
stria chimica, di nuove sostanze candidate a sostituire i fl uidi refrige-
ranti tradizionalmente utilizzati ma progressivamente messi al bando. 
Focalizzando l’attenzione sui fl uidi alternativi a Ra, tra le molte-
plici alternative proposte sembra che le due IdroFluoroOlefi ne (HFO) 
Ryf e Rze(E) e le loro miscele con Ra, rispettivamente RA 
e RA, siano le alternative di maggiore interesse nelle applicazioni 
di refrigerazione e condizionamento dell’aria.

Nella letteratura di settore, diversi autori indagano sperimental-
mente le prestazioni di tali fl uidi in applicazioni drop-in (Jarall, ; 
Navarro-Esbrí, ; Mota-Babiloni et al., ; Makhnatch et al., ) 
oppure focalizzano la loro attenzione sulle strategie necessarie per 
migliorare le prestazioni delle macchine a compressione di vapore 
che operano con tali fl uidi (Mota-Babiloni et al., ; Mota-Babiloni 
et al., ; Devecioğlu and Oruç, ; Mota-Babiloni et al., ).

Il presente lavoro si inserisce in questo fi lone di ricerca e si pro-
pone di valutare sperimentalmente le prestazioni di una pompa di 
calore acqua-acqua di piccola taglia che utilizza i cinque refrigeranti 
precedentemente menzionati. L’analisi è condotta in due fasi: nella 
prima fase sono misurate le prestazioni in un’applicazioni puramente 
di tipo drop-in, ovverosia sostituendo il fl uido refrigerante ma utiliz-
zando le medesime temperature dei fl uidi secondari agli scambia-
tori di calore e la medesima frequenza di rotazione dell’albero del 
compressore, mentre nella seconda fase sono misurate le presta-
zioni quando la frequenza di rotazione dell’albero del compressore 
è modifi cata al fi ne di ottenere la medesima potenza termica ero-
gata dalla pompa di calore quando opera con Ra.

Apparato sperimentale
La valutazione delle prestazioni dei fl uidi refrigeranti sostitutivi di 

Ra è eff ettuata utilizzando l’apparato sperimentale il cui schema 
di principio è mostrato nella Figura . L’apparato sperimentale emula 
una macchina di tipo acqua-acqua e si compone fondamentalmente 
di tre circuiti diversi:
. il circuito del refrigerante, linea di colore nero. I componenti princi-

pali di tale circuito sono un compressore semi-ermetico a pistoni a 
velocità variabile, due scambiatori di calore a piastre in acciaio inos-
sidabile e due valvole elettroniche di espansione in parallelo. Il cir-
cuito è altresì equipaggiato con alcuni componenti aggiuntivi, quali 
l’accumulatore di refrigerante in aspirazione, il separatore di olio e 
il ricevitore di liquido, al fi ne di garantirne un funzionamento sta-
bile e regolare. Infi ne, il controllo del funzionamento del circuito del 

refrigerante avviene agendo sulla frequenza di rotazione dell’albero 
del compressore e sul set-point del surriscaldamento del vapore 
all’uscita dell’evaporatore;

. il circuito del fl uido secondario freddo, linea di colore blu. In tale cir-
cuito sono installati una pompa a rotore bagnato a velocità varia-
bile, uno scambiatore di calore a piastre, un serbatoio di accumulo 
e una valvola a tre vie. Il fl uido di lavoro è una miscela di acqua e gli-
cole etilenico in cui la concentrazione di glicole etilenico, su base 
volumica, è pari a ,%, cui corrisponde una temperatura di con-
gelamento pari a -, °C. Il controllo del funzionamento di tale cir-
cuito avviene agendo sulla velocità di rotazione della pompa e sulla 
valvola a tre vie, per impostare rispettivamente la portata e la tem-
peratura del fl uido all’ingresso dell’evaporatore ai valori desiderati;

. il circuito del fl uido secondario caldo, linea di colore rosso. Tale cir-
cuito presenta gli stessi componenti del precedente, con l’aggiunta 
di uno scambiatore di calore collegato a un refrigeratore aria-acqua 
ausiliario. Il fl uido di lavoro è acqua pura. Analogamente a quanto 
accade per il precedente, il controllo del funzionamento di tale cir-
cuito avviene agendo sulla velocità di rotazione della pompa e sulla 
valvola a tre vie, per impostare rispettivamente la portata e la tem-
peratura all’uscita del condensatore ai valori desiderati.

Le caratteristiche principali dei componenti del circuito speri-
mentale sono riportate nella Tabella .

Il circuito sperimentale è inoltre dotato della strumentazione neces-
saria per le misurazioni delle principali grandezze operative della 
macchina, quali pressioni, temperature, portate e potenza elettrica. 
Nella Figura  è riportata la posizione di ciascuno strumento di misura, 
mentre nella Tabella  ne sono illustrate le caratteristiche principali.

Figura 1 – Schema dell’apparato sperimen tale
Figure 1 - Layout of the experimental set-up

Tabella 1 – Principali caratteristiche dei componenti del  cir-
cuito sperimentale
Table 1 - Main characteristics of the experimental set-up components

Componente Grandezza Valore

Compressore

Cilindrata (@  Hz)
Frequenza di 

rotazione dell’albero
Olio lubrifi cante

Carica di olio

, m·h
 Hz -  Hz
POE ISO 

, dm

Condensatore Dimensioni
n° di piastre

 mm x  mm x , mm


Evaporatore Dimensioni
n° di piastre

 mm x  mm x , mm


Valvola di 
espansione

Potenza frigorifera
minima e massima

 W -  W
 W -  W

Ricevitore 
di liquido Volume , ·  m

T abella 2 – Principali proprietà degli strumenti di misura utilizzati
Table 2 - Main characteristics of the measurement instrumentation

Grandezza Strumento Intervallo misura Incertezza
Portata massica 
refrigerante

Misuratore a 
eff etto Coriolis  kg·h -  kg·h ± ,% r.v

Pressione 
refrigerante 
(bassa pressione)

Trasduttore a 
fi lm spesso  kPa -  kPa ± ,% f.s

Pressione 
refrigerante 
(alta pressione)

Trasduttore a 
fi lm spesso  kPa -  kPa ± ,% f.s

Temperatura 
refrigerante

Termoresistenza 
Pt , K – , K ± , K

Potenza 
compressore

Misuratore 
di potenza  W -  W ± ,% f.s

Portata acqua o 
acqua-glicole

Misuratore a 
eff etto vortex , m·h -  m·h ± % v.l.

Temperatura 
acqua

Termoresistenza 
Pt , K – , K ± , K
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Sommario

Nel presente lavoro sono illustrati i risultati sperimentali relativi 
alla sostituzione del refrigerante Ra con le più comuni alter-
native a basso impatto ambientale in una pompa di calore di 
tipo acqua-acqua di piccola taglia. I fl uidi refrigeranti alternativi 
considerati sono Ryf, Rze(E), RA e RA. Le presta-
zioni di questi cinque refrigeranti sono confrontate utilizzando 
un circuito sperimentale che permette di analizzarne il funzio-
namento in un ampio intervallo di condizioni operative. I risul-
tati ottenuti mostrano che con l’utilizzo dei fl uidi alternativi la 
potenza termica erogata si assesta entro l’intervallo % ÷ %, 
mentre il COP si assesta entro l’intervallo % ÷ % rispetto ai 
valori ottenuti con Ra. Inoltre, l’incremento della frequenza di 
rotazione dell’albero del compressore permette di riportare la 
potenza termica erogata dalla pompa di calore al valore di riferi-
mento, ma induce un’ulteriore riduzione del COP che si assesta 
entro l’intervallo % ÷ %.
Parole chiave:

 ԥ Pompa di calore
 ԥ Refrigeranti a basso GWP
 ԥ Sostituzione Ra

Abstract

In the present work, the experimental results of the substitution 
of Ra with Ryf, Rze (E), RA and RA in a small 
water-to-water heat pump are discussed. An experimental set-
up that allows analysing the performance of diff erent refrigerants 
in a broad range of operating conditions is used to carry out the 
comparison. The obtained results show that the use of any alter-
native refrigerant leads to the reduction of the heating capacity 
and of the COP. The former lies within % -% and the latter 
lies within % -% compared with Ra values. Furthermore, 
the increase of the rotational frequency of the compressor shaft 
allows bringing the heat pump heating capacity back to the Ra 
values but causes a further reduction of the COP that lies within 
% -% compared with the baseline value.
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Introduzione
Il recente Regolamento UE / e l’emendamento di Kigali al 

protocollo di Montreal hanno introdotto limiti sempre più stringenti 
sull’impiego di fl uidi refrigeranti ad alto impatto ambientale (indice 
Global Warming Potential o GWP) che obbliga l’industria del con-
dizionamento dell’aria e della refrigerazione a utilizzare nuovi refri-
geranti a basso GWP. In risposta a questi regolamenti, negli ultimi 
anni si è assistito a una continua introduzione, da parte dell’indu-
stria chimica, di nuove sostanze candidate a sostituire i fl uidi refrige-
ranti tradizionalmente utilizzati ma progressivamente messi al bando. 
Focalizzando l’attenzione sui fl uidi alternativi a Ra, tra le molte-
plici alternative proposte sembra che le due IdroFluoroOlefi ne (HFO) 
Ryf e Rze(E) e le loro miscele con Ra, rispettivamente RA 
e RA, siano le alternative di maggiore interesse nelle applicazioni 
di refrigerazione e condizionamento dell’aria.

Nella letteratura di settore, diversi autori indagano sperimental-
mente le prestazioni di tali fl uidi in applicazioni drop-in (Jarall, ; 
Navarro-Esbrí, ; Mota-Babiloni et al., ; Makhnatch et al., ) 
oppure focalizzano la loro attenzione sulle strategie necessarie per 
migliorare le prestazioni delle macchine a compressione di vapore 
che operano con tali fl uidi (Mota-Babiloni et al., ; Mota-Babiloni 
et al., ; Devecioğlu and Oruç, ; Mota-Babiloni et al., ).

Il presente lavoro si inserisce in questo fi lone di ricerca e si pro-
pone di valutare sperimentalmente le prestazioni di una pompa di 
calore acqua-acqua di piccola taglia che utilizza i cinque refrigeranti 
precedentemente menzionati. L’analisi è condotta in due fasi: nella 
prima fase sono misurate le prestazioni in un’applicazioni puramente 
di tipo drop-in, ovverosia sostituendo il fl uido refrigerante ma utiliz-
zando le medesime temperature dei fl uidi secondari agli scambia-
tori di calore e la medesima frequenza di rotazione dell’albero del 
compressore, mentre nella seconda fase sono misurate le presta-
zioni quando la frequenza di rotazione dell’albero del compressore 
è modifi cata al fi ne di ottenere la medesima potenza termica ero-
gata dalla pompa di calore quando opera con Ra.

Apparato sperimentale
La valutazione delle prestazioni dei fl uidi refrigeranti sostitutivi di 

Ra è eff ettuata utilizzando l’apparato sperimentale il cui schema 
di principio è mostrato nella Figura . L’apparato sperimentale emula 
una macchina di tipo acqua-acqua e si compone fondamentalmente 
di tre circuiti diversi:
. il circuito del refrigerante, linea di colore nero. I componenti princi-

pali di tale circuito sono un compressore semi-ermetico a pistoni a 
velocità variabile, due scambiatori di calore a piastre in acciaio inos-
sidabile e due valvole elettroniche di espansione in parallelo. Il cir-
cuito è altresì equipaggiato con alcuni componenti aggiuntivi, quali 
l’accumulatore di refrigerante in aspirazione, il separatore di olio e 
il ricevitore di liquido, al fi ne di garantirne un funzionamento sta-
bile e regolare. Infi ne, il controllo del funzionamento del circuito del 

refrigerante avviene agendo sulla frequenza di rotazione dell’albero 
del compressore e sul set-point del surriscaldamento del vapore 
all’uscita dell’evaporatore;

. il circuito del fl uido secondario freddo, linea di colore blu. In tale cir-
cuito sono installati una pompa a rotore bagnato a velocità varia-
bile, uno scambiatore di calore a piastre, un serbatoio di accumulo 
e una valvola a tre vie. Il fl uido di lavoro è una miscela di acqua e gli-
cole etilenico in cui la concentrazione di glicole etilenico, su base 
volumica, è pari a ,%, cui corrisponde una temperatura di con-
gelamento pari a -, °C. Il controllo del funzionamento di tale cir-
cuito avviene agendo sulla velocità di rotazione della pompa e sulla 
valvola a tre vie, per impostare rispettivamente la portata e la tem-
peratura del fl uido all’ingresso dell’evaporatore ai valori desiderati;

. il circuito del fl uido secondario caldo, linea di colore rosso. Tale cir-
cuito presenta gli stessi componenti del precedente, con l’aggiunta 
di uno scambiatore di calore collegato a un refrigeratore aria-acqua 
ausiliario. Il fl uido di lavoro è acqua pura. Analogamente a quanto 
accade per il precedente, il controllo del funzionamento di tale cir-
cuito avviene agendo sulla velocità di rotazione della pompa e sulla 
valvola a tre vie, per impostare rispettivamente la portata e la tem-
peratura all’uscita del condensatore ai valori desiderati.

Le caratteristiche principali dei componenti del circuito speri-
mentale sono riportate nella Tabella .

Il circuito sperimentale è inoltre dotato della strumentazione neces-
saria per le misurazioni delle principali grandezze operative della 
macchina, quali pressioni, temperature, portate e potenza elettrica. 
Nella Figura  è riportata la posizione di ciascuno strumento di misura, 
mentre nella Tabella  ne sono illustrate le caratteristiche principali.

Figura 1 – Schema dell’apparato sperimen tale
Figure 1 - Layout of the experimental set-up

Tabella 1 – Principali caratteristiche dei componenti del  cir-
cuito sperimentale
Table 1 - Main characteristics of the experimental set-up components

Componente Grandezza Valore

Compressore

Cilindrata (@  Hz)
Frequenza di 

rotazione dell’albero
Olio lubrifi cante

Carica di olio

, m·h
 Hz -  Hz
POE ISO 

, dm

Condensatore Dimensioni
n° di piastre

 mm x  mm x , mm


Evaporatore Dimensioni
n° di piastre

 mm x  mm x , mm


Valvola di 
espansione

Potenza frigorifera
minima e massima

 W -  W
 W -  W

Ricevitore 
di liquido Volume , ·  m

T abella 2 – Principali proprietà degli strumenti di misura utilizzati
Table 2 - Main characteristics of the measurement instrumentation

Grandezza Strumento Intervallo misura Incertezza
Portata massica 
refrigerante

Misuratore a 
eff etto Coriolis  kg·h -  kg·h ± ,% r.v

Pressione 
refrigerante 
(bassa pressione)

Trasduttore a 
fi lm spesso  kPa -  kPa ± ,% f.s

Pressione 
refrigerante 
(alta pressione)

Trasduttore a 
fi lm spesso  kPa -  kPa ± ,% f.s

Temperatura 
refrigerante

Termoresistenza 
Pt , K – , K ± , K

Potenza 
compressore

Misuratore 
di potenza  W -  W ± ,% f.s

Portata acqua o 
acqua-glicole

Misuratore a 
eff etto vortex , m·h -  m·h ± % v.l.

Temperatura 
acqua

Termoresistenza 
Pt , K – , K ± , K
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Refrigeranti considerati e prove condotte
Come anticipato, nel presente lavoro sono considerati cinque diversi 

fl uidi refrigeranti. Il primo di questi è Ra, refrigerante a oggi ampia-
mente utilizzato in molte applicazioni ma che, a causa del suo elevato 
GWP, va incontro alla progressiva sostituzione in favore di refrigeranti a 
minore impatto ambientale. I fl uidi refrigeranti a esso alternativi analiz-
zati sono le due IdroFluoroOlefi ne (HFO) Ryf e Rze(E) e le loro 
miscele con Ra, rispettivamente RA (% Ra e % Ryf) 
e RA (% Ra e % Rze(E)), tutti caratterizzati da un GWP 
minore di quello di Ra, come mostrato nella Tabella , nella quale 
sono riportate anche le principali proprietà dei refrigeranti conside-
rati, mentre le curve di saturazione nel piano pressione-temperatura 

sono rappresentate nella Figura . Da queste si evidenzia che, con 
l’unica eccezione di Rze(E), tutti i fl uidi alternativi a Ra hanno 
pressioni di lavoro molto simili, se non addirittura identiche, alle pres-
sioni del refrigerante di riferimento, pur avendo pressioni (e tempe-
rature) critiche diverse.

La valutazione delle prestazioni della pompa di calore in cui evol-
vono i diversi fl uidi refrigeranti avviene conducendo due gruppi di cin-
que prove ciascuno nelle condizioni operative riportate nella Tabella . 
Il primo gruppo di prove, -, ha come fi nalità l’analisi delle prestazioni 
della pompa di calore a parità di frequenza di rotazione dell’albero del 
compressore e di temperature dei fl uidi secondari all’ingresso e all’u-
scita dell’evaporatore e del condensatore. Invece, il secondo gruppo di 
prove, -, ha la fi nalità di identifi care la frequenza di rotazione dell’al-
bero del compressore tale da permettere alla pompa di calore di erogare 
la medesima potenza termica prodotta con Ra quando la frequenza 
di rotazione dell’albero del compressore è pari a  Hz.

Tutte le prove sono state condotte portando il circuito sperimentale 
a operare in regime stazionario. Durante ciascuna prova, le grandezze 
operative della macchina sono costantemente misurate e registrate 
con una frequenza di campionamento pari a  Hz. Per ciascuna pres-
sione e temperatura, sono calcolate in tempo reale la media e la 
deviazione standard degli ultimi  campioni misurati. Quando la 
deviazione standard di ciascuna pressione è minore di , kPa e quella 
di ciascuna temperatura è minore di , K, si ritiene che sia raggiunta 
la condizione stazionaria di funzionamento e sono registrati ulteriori 
 punti di funzionamento per la successiva analisi dei dati. La prova 
è ritenuta valida se le potenze scambiate all’evaporatore e al conden-
satore, calcolate con le misurazioni delle grandezze dal lato del refri-
gerante, diff eriscono al più del ± % rispetto alle medesime calcolate 
con le misurazioni delle grandezze dal lato del fl uido secondario. Se 
tale criterio non è soddisfatto, la prova è ripetuta.

Al termine di ciascuna prova, i dati raccolti sono elaborati per 

Figura 2 – Legame pressione-temperatura a sa turazione dei 
refrigeranti considerati. Per le miscele è riportata la sola tem-
peratura di rugiada per chiarezza di rappresentazione
Figure 2 - Vapour pressure curve for the considered refrigerants. Only the dew tem-
perature is reported for the mixtures for the sake of readability

T  abella 3 – Principali proprietà dei refrigeranti considerati 
Table 3 - Main properties of the considered refrigerants

Proprietà Ra Ryf Rze(E) RA RA
Pressione critica , kPa , kPa , kPa , kPa , kPa
Temperatura critica , °C , °C , °C , °C , °C
Massa molare , g·mol- , g·mol- , g·mol- , g·mol- , g·mol-

cP
 , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K-

TSAT
 ( Pa) -, °C -, °C -, °C -, °C -,

ǻTGLIDE ( Pa)  °C  °C  °C , °C  °C
ODP     
GWP (Stocker et al., )  <  <   
Classifi cazione ASHRAE A AL AL A A
 Calore specifi co a pressione costante nell’ipotesi di pressione nulla e T = , °C

Ta bella 4 – Condizioni di prova utilizzate 
Table 4 - Adopted testing conditions

Prova f ∆TSURR
Evaporatore Condensatore

ṁ G TG,IN TG,OUT ṁ W TW,IN TW,OUT

  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
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determinare l’eff etto utile della macchina, ovverosia la potenza ter-
mica scambiata al condensatore, e l’indice di prestazione energetica, 
ovverosia il COP, in accordo alle equazioni seguenti:

Per il calcolo delle entalpie del refrigerante, in funzione della pres-
sione e della temperatura, e del calore specifi co a pressione costante 
dell’acqua, in funzione della temperatura media, è utilizzato il software 
Refprop (Lemmon et al., ). Alle grandezze appena calcolate, così come 
a tutte le grandezze direttamente misurate, è associata l’incertezza di 
misura determinata in accordo alla procedura proposta da Moff at ().

Risultati
Analizzando, in primo luogo, la potenza termica scambiata al con-

densatore e il COP della pompa di calore, sono riportati nella Figura 
 e nella Figura  gli andamenti di tali grandezze ottenuti con le con-
dizioni di prova - della Tabella .

I risultati ottenuti mostrano che l’utilizzo di uno qualsiasi dei refrigeranti 
a basso GWP alternativi a Ra comporta la riduzione della potenza ter-
mica erogata dalla pompa di calore. Le diff erenze sono modeste nel caso 

di RA, dal momento che la potenza prodotta si attesta nell’intervallo 
% ÷ % rispetto alla potenza erogata utilizzando Ra, mentre sono 
signifi cative nel caso di Rze(E), per il quale la potenza erogata ricade 
nell’intervallo % ÷ %. Confrontando i due HFO, Ryf permette di 
ottenere potenze termiche più elevate di Rze(E) per le sue proprietà 
termofi siche, più simili a quelle di Ra, mentre paragonando tale refri-
gerante con la miscela che lo contiene, la miscela RA risulta migliore 
del fl uido puro Ryf poiché ha Ra tra i suoi componenti. Queste 
diff erenze derivano principalmente dalle diverse diff erenze di entalpia 
a cavallo del condensatore, sempre minori rispetto a quelle di Ra, e 
dalle diverse portate massiche di refrigerante, fortemente infl uenzate da 
minori densità dei refrigeranti in aspirazione al compressore.

Viceversa, l’impiego di Rze(E) e RA comporta variazioni molto 
modeste del COP, attestandosi tale parametro nell’intervallo % ÷ %, 
mentre maggiori riduzioni sono conseguenti all’utilizzo di Ryf e RA, 
risultando il COP della pompa di calore che utilizza tali fl uidi compreso 
nell’intervallo % ÷ %. Nuovamente, tale diff erenza è giustifi cabile 
in base alle proprietà termofi siche dei refrigeranti considerati, giacché 
l’indice di prestazione energetica è tanto maggiore quanto maggiore è 
la temperatura critica e quanto minore è il calore specifi co a pressione 
costante di riferimento della sostanza utilizzata (Domanski et al., ). Si 
noti infi ne che in nessuna delle prove condotte la temperatura del refri-
gerante alla mandata del compressore ha superato il valore massimo 

Figura 3 – Potenza termica prodotta dalla pom pa  di calore in fun-
zione della temperatura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 3 - Heating capacity of the heat pump as a function of the water tempera-
ture at condeser outlet

Figura 4 – COP della pompa di calore in funzione d ella tempe-
ratura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 4 - COP of the heat pump as a function of the water temperature at conde-
ser outlet

Figura 5 – Frequenza di rotazione dell’albero del com pressore 
necessaria per fornire la potenza termica erogata con Ra in 
funzione della temperatura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 5 - Rotational frequency of the compressor shaft required to achieve the R134a 
heating capacity as a function of the water temperature at condeser outlet

Figura 6 – COP della pompa di calore in funzione della  tempera-
tura dell’acqua all’uscita del condensatore per potenza termica 
erogata dalla pompa di calore pari alla potenza di riferimento
Figure 6 - COP of the heat pump as a function of water temperature at condeser outlet 
when the delivered heating capacity is equal to the baseline value
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Refrigeranti considerati e prove condotte
Come anticipato, nel presente lavoro sono considerati cinque diversi 

fl uidi refrigeranti. Il primo di questi è Ra, refrigerante a oggi ampia-
mente utilizzato in molte applicazioni ma che, a causa del suo elevato 
GWP, va incontro alla progressiva sostituzione in favore di refrigeranti a 
minore impatto ambientale. I fl uidi refrigeranti a esso alternativi analiz-
zati sono le due IdroFluoroOlefi ne (HFO) Ryf e Rze(E) e le loro 
miscele con Ra, rispettivamente RA (% Ra e % Ryf) 
e RA (% Ra e % Rze(E)), tutti caratterizzati da un GWP 
minore di quello di Ra, come mostrato nella Tabella , nella quale 
sono riportate anche le principali proprietà dei refrigeranti conside-
rati, mentre le curve di saturazione nel piano pressione-temperatura 

sono rappresentate nella Figura . Da queste si evidenzia che, con 
l’unica eccezione di Rze(E), tutti i fl uidi alternativi a Ra hanno 
pressioni di lavoro molto simili, se non addirittura identiche, alle pres-
sioni del refrigerante di riferimento, pur avendo pressioni (e tempe-
rature) critiche diverse.

La valutazione delle prestazioni della pompa di calore in cui evol-
vono i diversi fl uidi refrigeranti avviene conducendo due gruppi di cin-
que prove ciascuno nelle condizioni operative riportate nella Tabella . 
Il primo gruppo di prove, -, ha come fi nalità l’analisi delle prestazioni 
della pompa di calore a parità di frequenza di rotazione dell’albero del 
compressore e di temperature dei fl uidi secondari all’ingresso e all’u-
scita dell’evaporatore e del condensatore. Invece, il secondo gruppo di 
prove, -, ha la fi nalità di identifi care la frequenza di rotazione dell’al-
bero del compressore tale da permettere alla pompa di calore di erogare 
la medesima potenza termica prodotta con Ra quando la frequenza 
di rotazione dell’albero del compressore è pari a  Hz.

Tutte le prove sono state condotte portando il circuito sperimentale 
a operare in regime stazionario. Durante ciascuna prova, le grandezze 
operative della macchina sono costantemente misurate e registrate 
con una frequenza di campionamento pari a  Hz. Per ciascuna pres-
sione e temperatura, sono calcolate in tempo reale la media e la 
deviazione standard degli ultimi  campioni misurati. Quando la 
deviazione standard di ciascuna pressione è minore di , kPa e quella 
di ciascuna temperatura è minore di , K, si ritiene che sia raggiunta 
la condizione stazionaria di funzionamento e sono registrati ulteriori 
 punti di funzionamento per la successiva analisi dei dati. La prova 
è ritenuta valida se le potenze scambiate all’evaporatore e al conden-
satore, calcolate con le misurazioni delle grandezze dal lato del refri-
gerante, diff eriscono al più del ± % rispetto alle medesime calcolate 
con le misurazioni delle grandezze dal lato del fl uido secondario. Se 
tale criterio non è soddisfatto, la prova è ripetuta.

Al termine di ciascuna prova, i dati raccolti sono elaborati per 

Figura 2 – Legame pressione-temperatura a sa turazione dei 
refrigeranti considerati. Per le miscele è riportata la sola tem-
peratura di rugiada per chiarezza di rappresentazione
Figure 2 - Vapour pressure curve for the considered refrigerants. Only the dew tem-
perature is reported for the mixtures for the sake of readability

T  abella 3 – Principali proprietà dei refrigeranti considerati 
Table 3 - Main properties of the considered refrigerants

Proprietà Ra Ryf Rze(E) RA RA
Pressione critica , kPa , kPa , kPa , kPa , kPa
Temperatura critica , °C , °C , °C , °C , °C
Massa molare , g·mol- , g·mol- , g·mol- , g·mol- , g·mol-

cP
 , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K- , J·mol-·K-

TSAT
 ( Pa) -, °C -, °C -, °C -, °C -,

ǻTGLIDE ( Pa)  °C  °C  °C , °C  °C
ODP     
GWP (Stocker et al., )  <  <   
Classifi cazione ASHRAE A AL AL A A
 Calore specifi co a pressione costante nell’ipotesi di pressione nulla e T = , °C

Ta bella 4 – Condizioni di prova utilizzate 
Table 4 - Adopted testing conditions

Prova f ∆TSURR
Evaporatore Condensatore

ṁ G TG,IN TG,OUT ṁ W TW,IN TW,OUT

  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
  Hz  °C Identifi cata  °C  °C Identifi cata  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
 Variabile  °C Identifi cata  °C  °C Come Ra  °C  °C
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determinare l’eff etto utile della macchina, ovverosia la potenza ter-
mica scambiata al condensatore, e l’indice di prestazione energetica, 
ovverosia il COP, in accordo alle equazioni seguenti:

Per il calcolo delle entalpie del refrigerante, in funzione della pres-
sione e della temperatura, e del calore specifi co a pressione costante 
dell’acqua, in funzione della temperatura media, è utilizzato il software 
Refprop (Lemmon et al., ). Alle grandezze appena calcolate, così come 
a tutte le grandezze direttamente misurate, è associata l’incertezza di 
misura determinata in accordo alla procedura proposta da Moff at ().

Risultati
Analizzando, in primo luogo, la potenza termica scambiata al con-

densatore e il COP della pompa di calore, sono riportati nella Figura 
 e nella Figura  gli andamenti di tali grandezze ottenuti con le con-
dizioni di prova - della Tabella .

I risultati ottenuti mostrano che l’utilizzo di uno qualsiasi dei refrigeranti 
a basso GWP alternativi a Ra comporta la riduzione della potenza ter-
mica erogata dalla pompa di calore. Le diff erenze sono modeste nel caso 

di RA, dal momento che la potenza prodotta si attesta nell’intervallo 
% ÷ % rispetto alla potenza erogata utilizzando Ra, mentre sono 
signifi cative nel caso di Rze(E), per il quale la potenza erogata ricade 
nell’intervallo % ÷ %. Confrontando i due HFO, Ryf permette di 
ottenere potenze termiche più elevate di Rze(E) per le sue proprietà 
termofi siche, più simili a quelle di Ra, mentre paragonando tale refri-
gerante con la miscela che lo contiene, la miscela RA risulta migliore 
del fl uido puro Ryf poiché ha Ra tra i suoi componenti. Queste 
diff erenze derivano principalmente dalle diverse diff erenze di entalpia 
a cavallo del condensatore, sempre minori rispetto a quelle di Ra, e 
dalle diverse portate massiche di refrigerante, fortemente infl uenzate da 
minori densità dei refrigeranti in aspirazione al compressore.

Viceversa, l’impiego di Rze(E) e RA comporta variazioni molto 
modeste del COP, attestandosi tale parametro nell’intervallo % ÷ %, 
mentre maggiori riduzioni sono conseguenti all’utilizzo di Ryf e RA, 
risultando il COP della pompa di calore che utilizza tali fl uidi compreso 
nell’intervallo % ÷ %. Nuovamente, tale diff erenza è giustifi cabile 
in base alle proprietà termofi siche dei refrigeranti considerati, giacché 
l’indice di prestazione energetica è tanto maggiore quanto maggiore è 
la temperatura critica e quanto minore è il calore specifi co a pressione 
costante di riferimento della sostanza utilizzata (Domanski et al., ). Si 
noti infi ne che in nessuna delle prove condotte la temperatura del refri-
gerante alla mandata del compressore ha superato il valore massimo 

Figura 3 – Potenza termica prodotta dalla pom pa  di calore in fun-
zione della temperatura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 3 - Heating capacity of the heat pump as a function of the water tempera-
ture at condeser outlet

Figura 4 – COP della pompa di calore in funzione d ella tempe-
ratura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 4 - COP of the heat pump as a function of the water temperature at conde-
ser outlet

Figura 5 – Frequenza di rotazione dell’albero del com pressore 
necessaria per fornire la potenza termica erogata con Ra in 
funzione della temperatura dell’acqua all’uscita del condensatore
Figure 5 - Rotational frequency of the compressor shaft required to achieve the R134a 
heating capacity as a function of the water temperature at condeser outlet

Figura 6 – COP della pompa di calore in funzione della  tempera-
tura dell’acqua all’uscita del condensatore per potenza termica 
erogata dalla pompa di calore pari alla potenza di riferimento
Figure 6 - COP of the heat pump as a function of water temperature at condeser outlet 
when the delivered heating capacity is equal to the baseline value
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ammissibile dichiarato dal costruttore del compressore e pari a  °C. 
In particolare, tra tutti i refrigeranti analizzati, Ra risulta caratterizzato 
dalle maggiori temperature di mandata (T = , °C nelle condizioni della 
prova ) a seguito del minore calore specifi co a pressione costante che 
lo caratterizza, come mostrato in Tabella . Viceversa, tutti i refrigeranti a 
basso GWP a esso alternativi mostrano temperature di mandata minori, 
con riduzioni più consistenti per i due HFO in virtù del più elevato valore 
di tale proprietà termofi sica (T = , °C e T = , °C rispettivamente per 
Rze(E) e Ryf nelle medesime condizioni di prova).

Considerando ora le prove eff ettuate a parità di potenza termica 
erogata dalla pompa di calore, la Figura  e la Figura  mostrano 
rispettivamente la frequenza di rotazione dell’albero del compres-
sore necessaria per ottenere la medesima potenza termica erogata 
con Ra e il COP nelle condizioni di prova - della Tabella .

I risultati ottenuti mostrano che RA e Ryf richiedono mode-
sti incrementi della frequenza di rotazione dell’albero del compres-
sore, dell’ordine del % ÷ %, mentre per RA e per Rze(E) sono 
necessari incrementi maggiormente consistenti, nell’intervallo % 
- %. Questo andamento è del tutto coerente con quanto appena 

discusso e mostrato in Figura  e trova giustifi cazione nelle mede-
sime motivazioni precedentemente discusse.

L’incremento della frequenza di rotazione dell’albero del compres-
sore induce una diminuzione del COP della pompa di calore come 
conseguenza delle aumentate portata massica e potenza termica da 
scambiare che, a loro volta, costringono le temperature di evapora-
zione e condensazione a separarsi. La riduzione della COP è modesta 
per RA e Ryf, risultando ora tale parametro compreso nell’in-
tervallo % ÷ %, mentre è molto più consistente per Rze(E) e 
RA, specialmente alle basse temperature dell’acqua all’uscita del 
condensatore, dove il COP si attesta nell’intervallo % ÷ %. Tale 
comportamento è la conseguenza dell’elevato incremento della fre-
quenza di rotazione dell’albero del compressore; tuttavia tale ten-
denza si inverte aumentando la temperatura dell’acqua all’uscita del 
condensatore poiché i refrigeranti si trovano a operare con tempera-
ture sempre più vicine alla temperatura critica. Nuovamente, in nes-
suna delle condizioni di prova della pompa di calore la temperatura 
del refrigerante alla mandata del compressore ha superato il valore 
massimo ammissibile dichiarato dal costruttore del compressore.

CONCLUSIONI
Nel presente lavoro sono presentati e discussi i risultati sperimentali 

dell’uso di Ra e delle sue alternative a basso GWP: Ryf, Rze(E), 
RA e RA, in una pompa di calore acqua-acqua di piccola taglia.

Sono dapprima state analizzate cinque condizioni di prova con la 
fi nalità di valutare la potenza termica erogata e il COP della pompa di 
calore a parità di frequenza di rotazione dell’albero del compressore e 
di temperature dei fl uidi secondari all’ingresso e all’uscita degli scam-
biatori di calore. Ulteriori cinque condizioni di prova sono considerate 
con l’obiettivo di identifi care la frequenza di rotazione dell’albero del 
compressore che permette di erogare la medesima potenza termica 
erogata con Ra e di misurare il COP in tali condizioni operative.

I risultati ottenuti permettono di aff ermare che con l’impiego 
di uno qualsiasi dei refrigeranti alternativi a basso GWP la pompa di 
calore eroga una potenza termica minore, compresa nell’intervallo 
% ÷ % a seconda del fl uido refrigerante e delle condizioni di 
prova, e opera con un COP leggermente inferiore, compreso nell’in-
tervallo % ÷ %.

Attraverso l’incremento della frequenza di rotazione dell’albero 
del compressore è possibile riportare la potenza termica prodotta 
al valore ottenuto con Ra. A seconda del fl uido refrigerante e 
delle condizioni di prova, tale incremento varia entro l’intervallo 
% ÷ % ma generalmente comporta un’ulteriore riduzione del 
COP della pompa di calore che si attesta nell’intervallo % ÷ %.
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Sommario

L’interesse dell’Unione Europea per la realizzazione di edifi ci ener-
geticamente sostenibili è stato concretizzato attraverso la pub-
blicazione di molti documenti internazionali, tra cui la Direttiva 
europea //UE, nota come EPBD Recast, che stabilisce che 
a partire dal  tutti gli edifi ci di nuova costruzione debbano 
essere ad energia quasi zero (Nearly Zero Energy Building, NZEB), 
promuovendo anche la riqualifi cazione del patrimonio edilizio 
esistente in ottica NZEB. In questo quadro, il PRIN  (Progetto 
di Ricerca di Interesse Nazionale) “Riqualifi cazione del parco edili-
zio esistente in ottica NZEB (nearly Zero Energy Buildings): costru-
zione di un Network Nazionale per la Ricerca” ha svolto un ruolo 
importante nell’elaborazione di molteplici soluzioni per la trasfor-
mazione degli edifi ci esistenti in NZEB, mettendo in luce i pro-
gressi raggiunti e i possibili sviluppi futuri.
Parole chiave:

 ԥ NZEB
 ԥ Qualità ambientale interna
 ԥ Simulazione dinamica
 ԥ Risparmio energetico

Abstract

The European Union interest on the sustainable building reali-
zation has been actualized by several international normative, 
especially by the //UE (Energy Performance of Buildings 
Directive) directive Recast. This directive establishes that starting 
from  all new buildings must be a nearly Zero Energy Building 
(NZEB). Moreover, EPBD Recast underlines the importance of pro-
moting the refurbishment of existing buildings to comply with 
the NZEB requirements. In this framework, the PRIN  project 
(Progetto di Ricerca di Interesse Nazionale) called “Riqualifi cazione 
del parco edilizio esistente in ottica NZEB (Nearly Zero Energy 
Buildings): costruzione di un Network Nazionale per la Ricerca”, 
played an important role in developing multiple solutions for the 
transformation of existing buildings into NZEBs, highlighting the 
research progress obtained and possible future developments.
Keywords:

 ԥ NZEB
 ԥ Indoor Environmental Quality
 ԥ Dynamic simulation
 ԥ Energy saving
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