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Effetto della distribuzione dell’aria
sugli scambi termici con ’involucro
ed il corpo umano

L. Agnoletto, P. C. Romagnoni, O. Saro

1. INTRODUZIONE

Il campo termico e fluidodinamico che si stabilisce al-
I'interno di spazi chiusi delimitati da un involucro edili-
zio e sottoposto a condizioni al contorno disuniformi,
origina degli scambi termici tra il fluido e i corpi a con-
tatto che sono generalmente variabili da punto a pun-
to.

La variabilita degli scambi termici & essenziaimente
dovuta alla non uniformita della:

— temperatura dell’aria;
— temperatura delle superfici delle pareti;
— velocita dell’aria.

Numerose ricerche sono state condotte al fine di de-
terminare la distribuzione della temperatura e della
velocita dell’aria all’'interno degli spazi chiusi. Tali ri-
cerche sono state condotte sia per via sperimentale
che per via numerica.

Generalmente perd pochi studi hanno analizzato I'in-
fluenza della variabilita delle grandezze termo-fluido-
dinamiche sulla entita degli scambi termici con le pa-
reti dell’involucro e sulla distribuzione degli indici di
comfort.

Prof. Lorenzo Agnoletto, ric. Onorio Saro, Istituto di Fisica
Tecnica e di Tecnologie Industriali, Universita di Udine;

Ric. PierCarlo Romagnoni, Istituto Fisica Tecnica, Universita
di Padova

In questo lavoro, utilizzando il codice di calcolo FIDAP
[1], sono stati determinati, per alcune semplici appli-
cazioni, i valori della temperatura e della velocita del-
I'aria all'interno di spazi chiusi in presenza di sorgenti
termiche e di massa.

Attraverso la conoscenza di tali parametri & stato pos-
sibile, da un lato determinare i valori dei flussi termici
scambiati per convezione in corrispondenza delle su-
perfici interne, e dall’altro, conoscendo il valore della
intensita di turbolenza, determinare la distribuzione
della percentuale di possibili persone insoddisfatte uti-
-lizzando le correlazioni proposte da Fanger [2].

Data la complessita del problema non viene, al mo-
mento, considerata I'incidenza degli scambi termici
radianti.

2. FORMULAZIONE MATEMATICA
E METODO DI SOLUZIONE

La determinazione analitica dei parametri che defini-
scono il campo termo-fluidodinamico ail’interno degli
ambienti richiede la soluzione, per ciascun elemento
nel quale si pud suddividere lo spazio oggetto dello
studio, delle tre equazioni fondamentali:

— conservazione della massa;

— conservazione del momento;

— conservazione dell’energia.
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Nelle equazioni sopra citate | parametri temperatura e
velocita dell’aria dipendono dalle coordinate dell’ele-
mento rispetto ad un sistema di assi cartesiani di rife-
timento (x,, x,, X,).

Si puod semplificare la forma delle equazioni se si con-
sidera come ipotesi semplificativa che i parametti non
dipendono da una delle coordinate (per esempio x,).
Questa assunzione consente di considerare i fenome-
ni come bidimensionali:

Una delle maggiori difficolta, che si incontra nella so-
luzione delle equazioni sopra evidenziate, deriva dal
fatto che il moto che si sviluppa & generalmente di tipo
turbolento. La velocita e la temperatura in un dato
punto fluttuano nel tempo ad elevata frequenza. Tra
tutti i modelli numerici sviluppati in questi anni, per te-
ner conto di questo effetto, quello che ormai sembra
dare i migliori risultati & i| k- proposto da [3]. In que-
sto modello, in aggiunta a quelle sopra evidenziate,
vengono introdotte due ulteriori equazioni. Le nuove
equazioni sono quelle dell’energia cinetica turbolenta
K e della dissipazione dell’energia turbolenta «.

Cosi le equazioni che descrivono il fenomeno sono:
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dove la viscosita turbolenta & data da:
k2
v = C, e (6)

dove le costanti empiriche assumono i seguenti valori:

O =1, o0,=1,3; o, =0,9;
C =144 C,=192; c,=1,44; C, = 0,09

SIMBOLOGIA j
A area m?
c, calore specifico J/(kgK)
C1,C2,CyC, costanti empiriche modello k-¢ -
g accelerazione di gravita m/(s?)
? h, coefficiente di scambio convettivo W/(m?K)
H entaipia Jikg
| intensita di turbolenza %
K coefficiente di trasmissione globale W/(m?K)
k energia cinetica turbolenta J/kg
p pressione deil'aria Pa
PD percentuale di persone insoddisfatte (%)
q, flusso termico generato W
T temperatura K
T, temperatura di riferimento K
U, componenti di velocita m/s
v velociti media dell'aria m/s
XX coordinate cartesiane m
B coefficiente di espansione termica 1/K
] flusso energetico di dissipazione
turbolenta J/kg
A conduttivita termica dell'aria W/(mK)
7 viscosita laminare m¥s
v, viscosita turbolenta del flusso d'aria m¥s
p densita kg/(m?)
o, numero di Prandt! turbolento -
0, numero di Schmidt turbolento di k -
Los numero di Schmidt turbolento di & -
=1

Con il modello k-e devono essere introdotte delle con-
dizioni al contorno speciali per tener conto degli effetti
del fattore di attrito e del flusso termico scambiato con
la parete. La metodologia adottata dal FIDAP utilizza
una fila di elementi a ridosso delle pareti solide che
per mezzo di opportune funzioni di forma, basate sul
modello della lunghezza di mescolamento di Van
Driest, possono modellare le brusche variazioni di
condizioni di moto nel passaggio dalla parete al fluido.
Le equazioni differenziali sopra definite, nel program-
ma FIDAP, sono discretizzate seguendo la metodolo-
gia degli elementi finiti.

Questa procedura si basa sulla suddivisione del domi-
nio di interesse in sottodominii di forma semplice (ele-
menti). Poiché si adotta Ia descrizione euleriana del
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FIGURA 1
Rappresentazione schematica del vano studiato con lindica-
zione del numero di riferimento delle pareti

moto del fluido, tali elementi sono considerati fissi nel-
lo spazio. All'interno di ciascun elemento, le variabili
dipendenti u, p e T sono interpolate mediante funzio-
ni, di grado adeguato, dei valori assunti in punti detti
nodi.

3. MODELLO MATEMATICO PER LO
STUDIO DEL COMFORT TERMICO
ALL’INTERNO DEGLI AMBIENTI
DOVUTO A DISUNIFORMITA .
DI TEMPERATURA E DI VELOCITA
DELL’ARIA

In letteratura si possono trovare una serie di parametri
che esprimono un legame tra comfort abitativo e con-
dizioni ambientali. | pit importanti sono:

— ASHRAE Standard Effective Temperature (ET") In-
dex;

— Fanger’s Predicted Mean Vote (PMV).

L’indice ET* & definito come la temperatura a bulbo
secco equivalente di un ambiente isotermo avente
50% di umidita relativa nel quale una persona, con
vestito di caratteristiche standard, dovrebbe avere la
stessa sensazione dell’ambiente reale.

L’indice PMV é legato al calore richiesto da una per-
sona per ripristinare lo stato di comfort ed & deter-
minato attraverso I'equazione di comfort di Fanger.
Un valore positivo di PMV significa una cessione
di calore da parte del corpo per ritornare alle con-
dizioni di comfort. Un valore negativo di PMV signifi-
ca un assorbimento di calore da parte del corpo per
tornare alle condizioni di comfort. L’indice PMV &
usato soprattutto in Europa. L'indice PMV & un’e-
spressione del grado di discomfort di un gruppo di

persone nel suo totale. L'interpretazione di questo in-
dice & tuttavia difficoltosa. E pit facile prevedere la
percentuale di persone che possono risultare insod-
disfatte in certe condizioni. Per questa ragione Fan-
ger ha introdotto un altro indice PPD (Predict Per-
centage of Dissatisfied) che & direttamente correlato
al PMV.

Gli indici ET* @ PMV danno informazioni globali sulle
caratteristiche di comfort di una persona. Condizioni
di non comfort possono anche essere causate da
scambi termici non uniformi in corrispondenza alle va-
rie parti del corpo. Questi possono essere dovuti a:

— gradienti di temperatura dell’aria ambiente;
— velocita dell’aria ambiente non uniforme;
— dissimetria degli scambi radianti.
Fanger e al [2] hanno sviluppato un modello matema-
tico in grado di quantificare il livello puntuale di com-
fort in un ambiente, in presenza di disuniformita di
temperatura e di velocita dell’aria, attraverso la deter-
minazione della percentuale di persone insoddisfatte
(PD).
Il valore di PD (%) si determina come:

PD=(34 —-T,)(v-— 0,05)°¢%(3,14 + 0,37vl) (7)
dove:
T, temperatura puntuale dell’aria;
v velocita media puntuale dell’aria;
| intensita di turbolenza (%)

L’intensita di turbolenza & definita come:

2k
I =100 (8)
dove:
K energia cinetica turbolenta.
Te=20°C
‘\\\\\\\\\\\\.\'\\\\\\\\'\\'\\'\\\\\\\\\\‘.'\\\\\'\\'\\\\\\\\\\\\\\\\\\
18 =I0fG Te=20°C
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Pannello a pavimento
temperatura 30 °C

FIGURA 2 .
Ambiente con pannello a pavimento
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Ivaloridi T,, ve k si ottengono dalla soluzione del mo-
dello, agli elementi finiti. :

Normalmente la- temperatura aumenta cori la quota
rispetto al pavimento. .
Seil gradiente termico & sufficientemente alto, un di-
scomfort locale PUO comparire passando dai piedi al-
la testa dellindividuo anche se il corpo puo trovarsi
nella sua totalita allo stato neutro.

E 'sta'to"trovato [4] che le persone sono molto piu sen-
sibili alle differenze di temperatura positive (caldo so-
pra, freddo sotto) che al contrario.

Inoltre, & stato trovato [5] che quando la differenza di
temperatura tra la testa e i piedi & maggiore di 3°C |a
percentuale di insoddisfatti cresce notevolmente.

Nella Normativa internazionale [6] & raccomandato di
limitare a 3°C tale differenza di temperatura.

4. SCAMBI TERMICI TRA L’AMBIENTE
E LE PARETI

L'incidenza della distribuzione della temperatura del-
I'aria e delle superfici interne sul valore dei flussi ter-
mici scambiati per convezione puo essere determina-
ta confrontando tra loro risultati ottenuti dall’applica-
zione dell'equazione di Fourier una volta determinato
il campo di temperatura utilizzando la procedura ripor-
tata al par. 4.1 e quelli che si ottengono considerando
la temperatura dell'aria uniforme e coefficienti di
scambio derivati dalle usuali relazioni empiriche ripor-
tate in letteratura (par. 4.2).

4.1. Flusso termico in condizioni
di temperatura non uniforme

Il flusso termico globale scambiato in corrispondenza
a clascuna superficie interna della parete si determi-
na integrando numericamente i valori del flusso ter-
mico specifico normale aj lato dell’elemento di con-
torno interessato allo scambio termico.

Il flusso termico specifico normale, calcolato nej punti
di integrazione di Gauss relativi al lato in oggetto, si
determina come:

a=-AHn ©
]

dove:
A conduttivita termica dell’aria;
N, versore della normale uscente a lato dell'elemento.

4.2. Flusso termico in condizioni
di temperatura uniforme

il flusso termico globale scambiato per convezione tra

una parete e il fluido che la lambisce si determina co-
me:

_ 9 = hA(T,-T) (10)
dove:
h. coefficiente di scambio per convezione;
T, temperatura della parete;
T; temperatura del fluido indisturbato.
L’equazione (10) Puo essere ancora adottata nell’ipo-
tesi di scambio termico tra le pareti che costituiscono
I'involucro edilizio e I'area racchiusa. In questo caso

T, coincide con la temperatura superficiale interna
della parete e T, con la temperatura media dell’aria.

Nell'ipotesi di temperatura media deli’aria non nota i
Suo valore puo essere determinato attraverso I'equa-
zione che rappresenta P'equilibrio dei flussi termici
scambiati. Nell'ipotesi di ambiente con temperature
superficiali esterne note e in presenza di una sorgente
di calore il valore della temperatura media dell’aria s
determina come:

(KT + %
T =l (11)
2,(AK)

dove:
n numero delle pareti che formano I’involucro;
A area della parete;

K’ coefficiente di trasmissione termica tra 'aria interna
e la superficie della parete con temperatura fissata;

T, temperatura superficiale nota;
g, flusso iermico generato all'interno dell’'ambiente.

Il flusso termico scambiato dall’aria ambiente con cia-
Scuna parete si determina come:

q9=KAT, -T) (12)

5. CASI STUDIATI

Il programma di calcolo FIDAP & stato impiegato per
determinare il campo termico e fluidodinamico in una
stanza, schematizzata in figura 1, allinterno della
quale sono present; e seguenti sorgenti termiche:

a) pannello a temperatura fissata, posto a pavimento;
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"tabella | - flussi termici globali (W)
scambiati da ciascuna parete per il ca-
so di un pannello posto a pavimento

Parete
1 N EERE T
temp. uniforme -57,54 91,90 | —12,10 | —21,40
temp. non uniforme | —88,00 | 125,00 | —14,40 | —22,10

b) pannello a temperatura fissata, posto a soffitto;
c) radiatore a temperatura fissata, posto a parete;

d) ventilconvettore con portata e temperatura dell’aria
uscente nota.

Per ciascun caso vengono evidenziati i seguenti para-
metri:

— flussi termici scambiati in corrispondenza a ciascu-
na parete che delimita lo spazio;

— andamento puntuale della temperatura dell’aria;

— andamento puntuale della velocita dell’aria;

—valori puntuali di PMV (determinato usando l'eq.
7);

- flussi termici specifici scambiati in corrispondenza a
ciascuna parete che delimita lo spazio, ottenuti ipo-
tizzando una distribuzione uniforme della tempera-

tura dell’aria e i coefficienti di scambio termico inter-
no costanti eq. (10).

Per la determinazione di K’ usato nell’eq. (12) si adot-

tano i seguenti valori del coefficiente di scambio termi-
co convettivo:

pareti verticali: h, = 3,08 W/m?K;

pareti orizzontali (flusso termico ascendente):
h, = 4,40 W/m?K;

pareti orizzontali (flusso termico discendente):
h, = 0,95 W/mK.

5.1. Pannello a temperatura fissata posto
a pavimento

Questo caso (fig. 2) considera I'ambiente di figura 1
con pannelio a temperatura fissata posto a pavimen-
to. La dimensione del pannello & tale da coprire tutta
la superficie del pavimento stesso. |l pannello si sup-
pone a ridosso della superficie interna del pavimento
e mantenuto ad una temperatura di 30°C. Le altre pa-
reti dell’ambiente sono caratterizzate da una condut-
tanza specifica pari 1 W/m°K e da una temperatura, in
corrispondenza alla superficie esterna, rispettivamen-
te pari a 0°C, 20°C e 20°C (fig. 2). Nella tabella | sono
riportati i flussi termici globali scambiati da ciascuna
parete verso l'interno nelle due situazioni di campo
termico uniforme e non uniforme rispettivamente.

Come si pud vedere i flussi termici scambiati per con-
vezione in corrispondenza al pannello e alla parete
pit fredda risultano sensibilmente pit alti di quelli cal-
colati ipotizzando la temperatura uniforme. Questo
vuol dire che, a parita di temperatura superficiale del
pannello, la potenza termica scambiata per convezio-
ne dallo stesso, risulta essere su-

periore a quella comunemente cal-
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colata. In figura 3 & riportato il cam-
po di velocitd che si stabilisce al-
Iinterno dell’ambiente per effetto
delle differenze di temperatura.

i

|

I

! Come si pud notare il valore mas-
: simo della velocita si realizza in
| corrispondenza alle zone di bordo
I in prossimita degli spigoli. Nella
1 zona di occupazione la velocita si
{ mantiene a valori estremamente
| bassi. In figura 4 é riportato il cam-
| po termico all’interno dell’ambien-
|| te. Come si pud notare la distribu-

zione della temperatura dell’aria &
moito uniforme. In figura 5 sono in-
vece riportate le curve iso-velocita

N N \\-..‘-.__-_._..___,__._.—--———-—-// PN

A/
i1
.
Te——

TN

FIGURA 3
Pannello a pavimento: campo di velocita v,,,. = 0,287 mis

all’interno dell’ambiente. Queste
curve ci permettono di analizzare
meglio le curve a PD costante pre-
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FIGURA 5 .
Pannello Pavimento: cyurye iso-velocity

cale. Come sj Puo notare, |3 variazione jn altezza, de|-
la temperatura dell’aria nella Zona dj OcCupazione, rj-
Sulta essere Praticamente non apprezzabile,

5.2. Pannello a temperatuyra fissata
Posto a soffitto

Anno 37 n. 1
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FIGURA 7
Andamenyo della lemperaryrg dell’ariq lungo Iq verticale, q
centro stanzq, in presenza di yp pannello q Pavimento

dimensione de Pannello & tale ga coprire tutta |a sy-
perficie de| soffitto stesso, || Pannello sj Suppone a rj-
dosso della Superficie interng del soffitto e mantenuto
ad una temperatura gj 30°C. Le altre pareti del’am-
biente sono Caratterizzate da una conduttanza specifi-
Ca paria 1 WimK e da una temperatura, in corrispon-
denza alla Superficig esterna, rispettivamente pari a
0°C, 20°C e 20°¢ (fig. 8).

Questo tipo di Soluzione fmpianrfsrica. PuUr non essen-
do generalmente utilizzata, almeno per ambienti di aJ-
tezza Modesta, come jn questo caso, viene qui ripor-
tata per poter realizzare confronti con [a soluzione
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Pannello a soffitto
temperatura 30 °C
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FIGURA 8
2mu5iente con pannello posto a soffitto

=== nelle due situazioni rispettivamente di campo
=—uco uniforme e non uniforme.

Ccr-e si pud vedere i flussi termici scambiati in corri-
scomdenza alle diverse superfici risultano general-
—er= diversi da quelli calcolati ipotizzando campo
E=rco uniforme.

.o si pud notare, confrontando i dati di tabella 1l 1o
sc=roio termico convettivo tra il pannello e 'aria (su-
zericie 4) risulta molto piu piccolo. Questo comporta
Enmoerature interne inferiori rispetto a quelle calcolate
coxi——=ndo temperatura uniforme. In figura 9 e ripor-
=r i campo di velocita che si stabilisce all'interno
ze2l” Imbiente per effetto delle differenze di temperatu-
= ¥ ‘3gura 10 & riportato il campo termico all'interno
ze=d’ =mbiente. Come si pud notare la temperatura del-
"=rr= = mantiene a temperatura relativamente bassa

tabella Il - flussi termici globali (W)
scambiati da ciascuna parete per il ca-
so di un pannello posto a soffitto

Parete
1 g ) 3 4
temp. uniforme —45 0-desf===0 45
temp. non uniforme | —51,1 44 | 58 | 211

(17°C) in tutta la zona di occupazione dell’ambiente.
Naturalmente questa situazione si riscontra in assen-
za di scambio termico radiante che risulta, in questo
caso, la componente di flusso termico pil importante.

In figura 11 sono riportat® le curve iso-velocita all’in-
terno del’ambiente. Dali‘analisi di questi dati si pud
notare la notevole stratificazione che subisce la tem-
peratura dell’aria mentre | movimenti della stessa so-
no alquanto ridotti. Le curve a PD costante presenti in
figura 12 evidenziano il grado di comfort che si ha al-
I'interno dell’ambiente. Come si pud notare il valore di
persone insoddisfatte si mantiene sempre molto bas-
so. Questo dipende dal fatto che ii valore della veloci-
ta dell’aria risuita essere inferiore a 0,05 m/s. In con-
seguenza di cio, la variazione degli scambi convettivi
risulta molto modesta anche in presenza di elevati
squilibri termici. Quindi un sistema di impianto di que-
sto tipo non presenta problemi al discomfort puntuale.
Al fine di evidenziare il gradiente termico presente, in
figura 13, sono riportati i valori della temperatura del-

' I’aria al centro della stanza in fun-

zione della quota dal pavimento.

5.3. Radiatore posto a
ridosso della parete
verticale esterna

== Questo caso (fig. 14) considera
. e o I'ambiente di figura 1 nel quale &
% presente un radiatore costituito da
- = = o= un elemento chiuso mantenuto a
o 70°C. Le pareti del’ambiente sono
caratterizzate da una conduttanza
. specifica pari a 1 W/m*K e da una
. temperatura in corrispondenza alla
- / superficie esterna rispettivamente
e 2o pn / pari a 0°C, 20°C, 20°C e 20°C (fig.

Al 14),
=R Nella tabella lll sono riportati i flus-

Fi= A9
Frrrees T a soffitto: campo di velocitd v, = 0,136 m/s

si termici globali scambiati da cia-
scuna parete verso l'interno nelle
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FIGURA 10
Pannello a soffitto: campo di temperatura

FIGURA 11
Pannello q soffitto: curve iso-velocity

due situazionj di campo termico uniforme e non uni-
forme rispettivamente. -

Dall’analisi dei risultatj si Puo notare che, anche se |
flussi scambiati da ciascuna parete sono generalmen-
te diversi, il valore globale risulta praticamente coinci-
dente. Infatti nel caso di distribuzione uniforme €sso
assume un valore pari a —114,1 W; nel caso di tem-
Peratura non uniforme esso assume un valore pari a
-1152 w. ‘

Nelle figure 15, 16, 17, 18 sono riportati rispettivamen-
te il campo di velocita, di temperatura, le curve iso-
velocita e quelle a iso-PD. Dall'analisi di questi dati Si
pud notare I'elevata stratificazione che Subisce |a
temperatura dell’aria mentre movimenti della stessa
Sono alquanto ridotti,

Le curve a PD costante presenti in figura 18 eviden-
ziano il grado di comfort che si ha all'interno dell’am-

FIGURA 12
Pannello q soffitto: curve iso-PD (% percentuale persone in-
soddisfatte)
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FIGURA 13
Andamento dellg lemperatura deil’arig lungo Ia verticale, g
Centro stanza, in presenza di yn pannello a soffitto

disfatte, all'interno della zona di Occupazione, si man-
tiene. sempre al disotto del 5%. Quindi un sistema di
impianto di questo tipo non presenta problemi al di-
scomfort puntuale. | valori della variazione della tem-
peratura dell’aria in corrispondenza al centro della
stanza sono riportati in figura 19. La variazione in al-
tezza deila temperatura dell'aria, nella zona dj occu-
pazione, risulta essere inferiore a 3°C,

5.4. Ventilconvettore posto a ridosso
della parete verticale esterna

Questo caso
nel quale &
da un sistema aperto nel quale una portata d’aria pari a
0,08 m¥s viene Scaldata fino a 30°C. Le pareti dell’am-
biente sono caratterizzate da una conduttanza specifi-
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tabella Il - flussi termici globali (W)'
scambiati da ciascuna parete per il ca-

so di un radiatore a ridosso della parete
esterna '
Parete
1 2 3 4
temp. uniforme -59,2 -15,4 -14,2 —25,3
temp. non uniforme | —70,2 -11,1 -11,8 -221

tabella IV - flussi termici globali (W)
scambiati da ciascuna parete per il ca- |
so di un pannello posto a soffitto

Parete
1 2 3 4
temp. uniforme -112 —-34,1 —-38,7 —-174
temp. non uniforme| —105 -3 —38,4 -216

ca pari 2W/m?K e da una temperatura in corrisponden-
za alla superficie esterna rispettivamente paria —5°C,
15°C, 15°C e 15°C (fig. 20). Nella tabella IV sono ripor-
tati i flussi termici globali scambiati da ciascuna parete
verso l'interno nelle due situazioni di campo termico
uniforme e non uniforme rispettivamente.

Come si pud vedere i flussi termici scambiati per con-
vezione in corrispondenza alle diverse superfici risulta-
no molto simili a quelli calcolati ipo-

Te=20°C

radiatore Ts=70 °C

FIGURA 14
Ambiente con radiatore posto a ridosso della parete fredda

di persone insoddisfatte raggiunge “anche valori del
20%. Questo & dovuto essenzialmente alla notevole
differenza di temperatura che presenta |’aria passando
dal pavimento (al contatto con i piedi) alla zona centra-
le del’ambiente. Come si puo notare dal grafico suc-
cessivo (fig. 25) il gradiente termico in corrispondenza
al centro della stanza risulta estremamente alto. Si no-
ta una differenza di temperatura superiore ai 3°C in
corrispondenza alla zona di occupazione.

6. CONSIDERAZIONI
SUI RISULTATI PRESENTATI

I valori del flusso termico scambiato, tenendo conto
dell’effettiva distribuzione di temperatura e di velocita

tizzando campo termico uniforme.

Questo implica che la potenza ter-
mica convettiva richiesta al corpo
scaldante risulta praticamente
coincidente nei due casi. Nelle figu-
re 21, 22, 23, 24 sono riportati ripet-
tivamente il campo di velocita, di
temperatura, le curve iso-velocita e
quelle a iso-PD. Dall’analisi di que-
sti dati si pud notare la notevole
stratificazione che subisce la tem-
peratura dell'aria mentre i movi-
menti della stessa sono alquanto \
modesti all'interno della zona di oc- '
cupazione.

Le curve a PD costante presenti in
figura 24 evidenziano che il grado
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di comfort che si ha all’interno del-
I'ambiente risulta estremamente
scarso. Come si pud notare il valore

FIGURA 15

Radiatore a parete: campo di velocita v, = 0,268 m/s

477

Condizionamento deIl'_Aria
Riscaldamento, Refrigerazione




Effetto della distribuzione dell’aria sugli scambi termici con 'involucro ed i Corpo umano

FIGURA 16
Radiatore a parete: campo di temperatura

v=00s wa—-—‘___‘__B

N \

0.05

FIGURA 17
Radiatore a parete: curve iso-velocita

dell’aria, risultano generalmente diversi da quelli cal-
colati in maniera tradizionale facendo riferimento ad
una distribuzione uniforme dell ‘aria interna e a coeffi-
cienti di convezione standard. E necessario indagare
ulteriormente per individuare i motivi che causano
Questa differenza. Dal punto di vista qualitativo si puo
dire che i parametri che maggiormente influenzano 1o
scambio termico convettivo tra la parete e I'aria am-
biente sono:

— geometria della costruzione;

— direzione del moto dell’aria;

=~ Posizione della parete rispetto alla sorgente termica;

—an;ifgrpento delle temperature dell'aria e delle su-
perfici,

La geometria della costruzione influenza in maniera
notevole il campo di moto vicino alla parete in quanto,
quando il fluido incontra la parete, il suo moto non &

FIGURA 18
Radiatore a parete: curve iso-PD (% percentuale persone in-
soddisfatte)
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FIGURA 19
Andamento della temperatura dell’aria lungo la verticale, a
centro stanza, in presenza di un radiatore a parete
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FIGURA 20
Ambiente con ventilconvettore posto a ridosso della parete
fredda
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FIGURA 25
FIGURA 23 Andamento della temperatura dell’aria lungo la verticale, a

Ventilconvettore a parete: curve iso-velocitd centro stanza, in presenza di ventilconvettore a parete - .
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indisturbato ma risente dell’effetto di quella che la pre-
cede. Di questo effetto nei calcoli tradizionali non se
ne tiene conto. Inoltre per effetto delle vorticita che si
originano in prossimita degli spigoli, lo scambio termi-
co, in queste zone, risulta essere meno sensibile ri-
spetto a quello che si ha in corrispondenza del centro
della parete dove il moto acquista una certa regolarita.
Questo comporta una variazione di temperatura su-
perficiale della parete molto diversa da quella che si
ottiene se si assume moto indisturbato all’inizio della
parete. La posizione della parete rispetto alla sorgen-
te termica risulta anch’essa fondamentale in quanto
se essa & incontrata immediatamente dal fluido nel
suo moto, risultando esso pit caldo rispetto al valore
medio ambientale, si realizza uno scambio termico
molto elevato. Viceversa se la parete & incontrata dal
fluido nella parte finale della circolazione, lo scambio
termico risulta molto pil ridotto. Per quanto riguarda il
comfort puntuale, si pud vedere che I'effetto della di-
suniformita di temperatura, di velocita risulta sempre
alguanto modesto e quindi salvo zone molto limitate
all'interno dello spazio, tali soluzioni non provocano
situazioni dannose. Queste considerazioni riguardano
esclusivamente gli scambi convettivi. In realta, in uno
spazio chiuso sono sempre presenti anche scambi di
tipo radiativo. Questi, andandosi a sommare a quelii
convettivi, fanno si che quest’ultimi incidano in manie-
ra minore sul flusso termico globale. Questo fatto ver-
ra indagato e analizzato in successivi lavori.

7. CONCLUSIONI

In questo lavoro sono stati presentati i primi risultati di
una ricerca che ormai da alcuni anni coinvolge gli au-
tori. Le indicazioni che emergono dai risultati riportati
in questo lavoro sono alquanto limitate dato il mode-
sto numero di casi presentati. Daltro canto I'importan-
za del problema e soprattutto la necessita-di eviden-
ziare le difficolta che si incontrano nel cercare di inter-

pretare i dati che emergono dal calcolo, ci hanno in-
dotto a pubblicare questi primi risultati. Riteniamo che
essi possano essere usati come prima base di discus-
sione tra coloro i quali stanno lavorando in questo dif-
ficile settore. Ci prefiggiamo, nel seguito, innanzitutto
di estendere la casistica ad altre situazioni, successi-
vamente di quantificare I'incidenza sul flusso termico
globale dei diversi parametri di funzionamento sopra
evidenziati, compresi gli scambi termici radiativi, in
modo da definire nuove correlazioni per il calcolo dei
flussi termici scambiati per convezione ed infine di in-
trodurre queste nuove correlazioni in modelli di calco-
lo per lo studio del comportamento termico degli edifi-
ci in condizioni reali di funzionamento.
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