
第 ２０ 卷第 ４ 期

２０２０ 年 １２ 月

南京师范大学学报(工程技术版)
ＪＯＵＲＮＡＬ ＯＦ ＮＡＮＪＩＮＧ ＮＯＲＭＡＬ ＵＮＩＶＥＲＳＩＴＹ(ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ ＡＮＤ ＴＥＣＨＮＯＬＯＧＹ ＥＤＩＴＩＯＮ)

Ｖｏｌ􀆰 ２０ Ｎｏ􀆰 ４
Ｄｅｃꎬ２０２０

　 收稿日期:２０１９－１２－１８.
　 通讯作者:牛宝联ꎬ博士ꎬ副教授ꎬ研究方向:建筑环境气流组织优化和管理、制冷设备性能优化. Ｅ－ｍａｉｌ:ｎｉｕｂａｏｌｉａｎ＠ ｎｊｎｕ.ｅｄｕ.ｃｎ

ｄｏｉ:１０.３９６９ / ｊ.ｉｓｓｎ.１６７２－１２９２.２０２０.０４.００９

通风槽式地板下送风空调系统性能分析
朱宏辉ꎬ牛宝联ꎬ张忠斌

(南京师范大学能源与机械工程学院ꎬ江苏 南京 ２１００２３)

[摘要] 　 以空间小、人员密集的小型隔音会议室为研究对象ꎬ设计了一种通风槽式地板下送风系统. 采用 ＣＦＤ
模拟与实验验证相结合的方式ꎬ对该会议室的通风性能进行了研究. 通过对比 ３ 种送回风结构的室内温度场和

速度场分布得出ꎬ当采用送回风口异侧模型时室内人员有更好的舒适性体验ꎻ对于小型会议室ꎬ为了提升人体舒

适感ꎬ更适宜采用非静压箱型地板送风方式. 在此送回风方式基础上ꎬ分析了小型会议室内人员数量和送风温度

对室内热舒适度的影响ꎬ并以典型工况为例将实测结果与模拟结果进行了对比. 实验结果表明ꎬ实测与模拟的误

差在可接受范围内ꎬ说明模拟结果具有可信性ꎬ通风槽式地板下送风系统用于小空间可满足人员的舒适性要求.
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随着社会的发展和进步ꎬ人们在商业活动及日常生活中对商业机密和个人隐私的保护需求也在日益

增加ꎬ在这种需求的刺激下诞生了一种可拆卸式的小型隔音会议室. 该会议室由预制好的标准化构件组

成ꎬ可在原有建筑房间内根据需要临时搭建和拆卸. 但因为隔音的特殊要求ꎬ不能采用开窗、安装换气扇

等常规的通风方式[１]ꎬ使得会议室相对密闭且人员密集. 同时ꎬ人员散发的热量以及呼吸产生的代谢废

物ꎬ会严重影响室内的热舒适性和空气品质. 室内环境的好坏也影响着人员的工作效率ꎬ环境温度过高或

过低都会导致工作效率下降ꎬ其中环境较热时下降幅度更大[２] . 因此ꎬ如何在满足隔音等限制条件下优化

通风系统ꎬ确保会议室内环境的舒适性以提高人员工作效率已成为研究的重点. 针对类似的问题ꎬ李安桂

等[３]对将一种贴附式的气流组织形式用于小微空间中的有效性进行了研究ꎬ刘志永等[４] 基于乘客热舒适

性对空调列车气流组织进行优化设计使其能更好地满足人员舒适性要求.
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有研究表明ꎬ对于夏季室内空调采用地板下送上回的气流组织形式有更好的热舒适性和室内空气品

质[５] . 地板下送风作为一种下送上回式的送风方式ꎬ在人员密集[６] 的场所使用有利于提高室内的热舒适

性和空气品质ꎬ同时降低能耗. Ｌｉ 等[７]对不同回风高度的地板送风系统进行了研究ꎬ结论都表明降低回风

口高度对降低能耗是有利的ꎬ同时室内热舒适性没有很大的变化ꎬ但对污染物浓度有较大的影响. 相比于

常规的地板送风系统ꎬ在小空间中送风的热衰减[８]影响会降低ꎬ从而有更高的通风效率. 但在小空间中使

用地板送风系统ꎬ需要考虑风口离人员较近时可能带来的“吹风”影响以及垂直温差带来的不适. Ｌｉｎ 等[９]

通过研究分析全尺寸室内空气分布系统的热环境特征发现ꎬ室内垂直温度受室内温度场的影响很大. 在

人员密集的小空间中室内温度场较复杂ꎬ对地板送风系统的垂直温度有较强影响ꎬ因此针对人员密集小空

间通风的研究具有重要意义.
本文的研究对象为某小型隔音会议室ꎬ因其特殊用途ꎬ为保证隔音性能和结构强度ꎬ不能直接通风或采

用静压层送风. 在满足限制条件的前提下ꎬ本文设计了一种利用通风槽送风的地板下送风系统. 该方式通过

外置分配静压箱使风量均匀分配到各风道ꎬ因无静压层使送风动压充分转化为静压ꎬ气流从地板风口送出后

不会竖直向上吹向人体ꎬ避免了风口离人体较近时直吹造成的吹风感. 而后通过数值模拟方法分析了不同送

回风结构对室内热环境的影响ꎬ确定最合理的送回风结构模型. 在此基础上考虑人员数量与送风温度的不同

组合工况对通风性能的影响ꎬ并结合实测进行验证ꎬ为小空间地板送风系统的优化设计提供参考.

１.外部排风口ꎻ２.外部进风口ꎻ３.地板穿孔风口ꎻ４.内部回风口ꎻ５.灯具ꎻ６.桌子ꎻ７.人员

图 １　 隔音会议室物理模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｏｕｎｄｐｒｏｏｆ ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ ｒｏｏｍ

１　 研究方法

１.１　 物理模型

以某隔音会议室为例ꎬ在模拟过程中忽略了风道内的消音隔声结构ꎬ并对模型进行了适当简化. 房间的

外形尺寸为 ３ ０００ ｍｍ×２ ０００ ｍｍ×２ ２００ ｍｍ(长×宽×高)ꎬ墙厚为 ６０ ｍｍ 且内部填充隔声材料. 由于隔声的要

求对风道及风口大小都有严格限制ꎬ送风利用地板下的通风槽送风ꎬ通风槽断面尺寸为１３０ ｍｍ×３０ ｍｍ(宽×
高)ꎻ回风采用隐藏在墙内的双回风通道回风ꎬ回风风道断面尺寸为 ６００ ｍｍ×２０ ｍｍꎻ根据外部进风口与回风

口的不同设置分为 ３ 种布置方式ꎬ如图 １ 所示. 出风口采用穿孔地板风口ꎬ尺寸为 ４５０ ｍｍ×１２０ ｍｍꎬ穿孔率为

２０％ꎻ回风口采用格栅风口布置在距地面 １ ８００ ｍｍ 处ꎬ尺寸为 ４５０ ｍｍ×１２０ ｍｍꎻ外部排风口为直径 １６０ ｍｍ
的圆形风口ꎬ布置在距地面 ２００ ｍｍ 处. 由于人体几何外形及生理热调节的复杂性ꎬ且人体不同的部位具有不
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同的热特性和热调节ꎬ使得身体不同部位的热感觉和热舒适指标不同ꎬ本文基于 Ｎｉｌｓｓｏｎ[１０]模型ꎬ经简化建立

了接近人体实际形状的矩形节段模型.
１.２　 数学模型

为便于计算ꎬ对数学模型作如下假设:(１)会议室均在室内临时使用且为空调房间ꎬ忽略太阳辐射热

和围护结构传热ꎻ(２)忽略送回风通道中的消声结构ꎬ将其简化为同等截面的扁平风道ꎬ不考虑表面粗糙

度对气流的影响ꎻ(３)室内的空气流动满足 Ｂｏｕｓｓｉｎｅｑ 假设[１１]ꎬ即空气的密度变化仅对动量方程中的浮生

力项产生影响ꎬ其余项的密度均为常数ꎻ(４)会议室内热源只有人员和灯具ꎻ(５)房间密闭性能好ꎬ忽略漏

气的影响. 对于不可压缩流体ꎬ其直角坐标系下的连续性方程为:
∂ｕｉ
∂ｘｉ

＝ ０ꎻ (１)

动量守恒方程为:

ρ
∂ｕｉ
∂ｔ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ρｕ ｊ

∂ｕｉ
∂ｘ ｊ

＝ －∂Ｐ
∂ｘｉ

＋ρｇｉ＋μ
∂２ｕｉ
∂ｘ２ｊ

ꎻ (２)

能量守恒方程为:
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÷ ꎻ (３)

湍动能 ｋ方程为:

ρ ∂ｋ
∂ｔ

＋ρｕｉ
∂ｋ
∂ｘｉ

＝
∂ αｋ μ＋ρＣμ

ｋ２

ε
æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ｋ
∂ｘ ｊ

é

ë
êê

ù

û
úú

∂ｘ ｊ
＋Ｇｋ－ρεꎻ (４)

湍动能耗散率 ε方程为:

ρ ∂ε
∂ｔ

＋ρｕｉ
∂ε
∂ｘｉ

＝
∂ αε μ＋ρＣμ

ｋ２

ε
æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ｋ
∂ｘ ｊ

é

ë
êê

ù

û
úú

∂ｘ ｊ
＋Ｃ∗

１ε
ε
ｋ
Ｇｋ－Ｃ２ερ

ε２

ｋ
. (５)

式中ꎬｕ为流体的速度ꎬｍ / ｓꎻｐ为流体的压力ꎬＰａꎻρ为流体密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻμ 为流体动力粘度ꎬＰａ􀅰ｓꎻα 为热扩

散系数ꎬｍ２ / ｓꎻＴ 为温度ꎬＫꎻ ｔ 为时间ꎬｓꎻｇ 为重力加速度ꎬｍ / ｓ２ꎻｋ 为湍动能ꎬｍ２ / ｓ２ꎻε 为湍动能耗散率ꎬ
ｍ２ / ｓ３ꎻＣμ 为粘性常数ꎻＣ∗

１ε、Ｃ２ε为模型常数ꎻＧｋ 为平均速度梯度引起的紊动能生产项ꎬＧｋ ＝ μｔ(∂ｕｉ / ｘ ｊ ＋∂ｕ ｊ /
ｘｉ)∂ｕｉ / ｘ ｊꎻμｔ 为紊流粘性系数ꎬμｔ ＝ ρＣμｋ２ / ε.
１.３　 网格划分

本文采用结构化六面体网格划分方法ꎬ最大网格尺寸不超过 ０.１ ｍꎬ同时将外部进风口、排风口、地板

送风口、回风口均进行局部加密. 进回风口同侧、进回风口异侧、进回风口斜对称布置 ３ 种模型的网格数

量分别为 ４１７ １６１、３９３ ８７９、４４３ ３９４. 利用 Ａｉｒｐａｋ 建立相应模型并进行计算. 由于 ＲＮＧ ｋ－ε模型相比标准

ｋ－ε模型具有更高的可信度和精度[１２]ꎬ故本文采用 ＲＮＧ 湍流模型ꎬ并采用基于压力的分离式求解器. 流

场数值计算方法采用 ＳＩＭＰＬＥ 算法耦合速度场与压力场ꎬ动量、能量、湍动能、耗散率的离散格式均设置为

二阶迎风格式ꎬ温度的收敛准则设为 １０－６ꎬ其他参数的收敛准则设为 １０－３ .
１.４　 边界条件

在本文的模拟研究中ꎬ先选取 ２０ ℃作为送风温度ꎬ４ 个外部进风口均定义为速度入口ꎬ通过外置的静

压分配器实现等风量送风ꎬ外部排风口定义为压力出口. 地板送风口与回风口边界条件均设置为多孔阶

跃模型ꎬ设置一定的有效面积系数和阻力系数. 灯具的散热量为 ３４ Ｗ /盏. 该会议室按最大使用人数为 ８
人设计ꎬ人员散热量为 ７５ Ｗ /人[１３] .
１.５　 实验设备及测点布置

实验器材:Ｔｅｓｔｏ４２５ 热敏风速仪ꎬ带有可伸缩手柄、热敏风速探头ꎬ可用于直接测量风速和温度ꎬ同时

还具备计算多点和时间段平均值的功能ꎻ安捷伦数据采集仪 ３４９７２Ａ 并配合 Ｋ 型热电偶ꎬ可实时记录测点

温度数据ꎻＡＲ８５４ 声级计ꎬ探头为电容传感器ꎬ量程为 ３０~１３０ ｄＢＡꎬ精度为±１.５ ｄＢꎬ分辨率为 ０.１ ｄＢꎬ频率

计权为 Ａ 权.
—９５—
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取房间宽度方向 Ｙ＝ ０.２ ｍ 及 Ｙ＝ １.７ ｍ 两个面为测试截面ꎬ两个测试截面的监测点位布置相同ꎬ如图 ２
所示ꎬ每个测试截面上共 １６ 个监测点ꎬ测点分布距离地面的高度分别为 ０.１ ｍ、０.５ ｍ、１.１ ｍ、１.７ ｍ. 实验开

始时ꎬ人员进入室内按照一侧 ４ 人就坐ꎬ通过测点记录人体所在区域周围的温度场和速度场分布情况. 此

外ꎬ在会议室内设置声源ꎬ利用声级计在会议室外测试隔音效果.

图 ２　 测试截面测点布置及实测现场图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ｏｆ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｐｏｉｎｔｓ ｏｎ ｔｅｓｔ ｓｅｃｔｉｏｎ

图 ３　 所取截面位置示意图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｔａｋｅｎ

２　 数值计算及结果分析

２.１　 不同回风结构分析

将由 Ａｉｒｐａｋ 计算所得的数据导入后处理软件 Ｔｅｃｐｌｏｔ 中
进行图像处理ꎬ得到各隔音会议室气流组织模型内部的温度

场和速度场. 如图 ３ 所示ꎬ以送回风口同侧模型为例ꎬ选取

Ｙ＝ ０.３５ ｍ 和 Ｘ ＝ ０.４ ｍ 两个截面作为展示截面ꎬ受送风形式

影响 Ｙ＝ ０.３５ ｍ 处为最不利一侧ꎬ当该侧人员舒适性能得到

满足ꎬ房间内的整体舒适性都能得到满足. Ｘ ＝ ０.４ ｍ 处的截

面是人员与回风通道所处的侧视截面ꎬ从该截面可以看到两

侧人员周围的温度分布情况以及气流流向. 图 ４~６ 是 ３ 种模

型在 Ｙ轴和 Ｘ轴方向人员所在截面(Ｙ＝ ０.３５ ｍ 和 Ｘ＝ ０.４ ｍ)
的温度与速度分布情况. 由模拟结果可知ꎬ３ 种结构模型在相

同送风条件下ꎬ室内的整体环境温度均在 ２５ ℃左右. 由于采

用下送风方式ꎬ在房间的下部会形成温度较低的“空气湖”ꎬ
气流受热源影响上升ꎬ特别是在 Ｙ＝ ０.３５ ｍ 处的温度云图可明显看到人体周围形成的热羽流. 由于送风风

道的尺寸较小无法起到静压箱作用ꎬ送风气流的动压不能充分转化为静压. 因此ꎬ气流从地板送风口出流

之后仍会保持一定的原有送风方向分速度ꎬ从而导致图中所示房间左侧温度要明显低于右侧ꎬ避免了因风

口离人体较近且气流直吹而造成的“吹风感”. 由此可知ꎬ小型会议室因其结构特点原因ꎬ与大型空间的送

风明显有一定的差异. 采用非静压箱地板送风可适度调整送风方向ꎬ明显提升人体舒适度.
对比 ３ 种模型的室内温度场ꎬ从 Ｘ＝０.４ ｍ 处的截面可以发现ꎬ因送风气流流向的原因使得房间左侧人员

周围的环境温度较低一些ꎬ而右侧人员周围的环境温度略高. 在送回风口同侧模型中ꎬ房间底部与左侧人员

处的温度相比于其他两种模型要低一些ꎬ但在右侧人员处可以明显看到ꎬ２９７ Ｋ 的等温线与回风口异侧模型

的分布情况类似ꎬ都在接近房间底部的位置. 且在同侧模型中ꎬ虽然房间底部的温度较低ꎬ但在人员以及房间

上部区域有出现高于 ３０２ Ｋ 的区域. 从 Ｘ＝０.４ ｍ 处截面分析其原因ꎬ主要是由于右侧原本就是送风条件不利

的一侧ꎬ将回风口设在此处使得热气在该侧上部聚集ꎬ同时因回风通道截面较小排风不及时ꎬ使得右侧人员

所处的热环境更加恶化. 相比之下ꎬ异侧布置时室内的温度场更舒适ꎬ从图 ５ 可以看到ꎬ两侧人员处温度分布

相比其他模型更均匀ꎬ且未出现局部热点. 在斜对称模型中ꎬ人体头部以上区域出现高于 ３０２Ｋ 的情况ꎬ但该

范围相较于同侧模型要小得多. 从各模型的速度场分布来看ꎬ地板出风口处的风速较大ꎬ但气流送出风口后
—０６—
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图 ４　 送回风风口同侧模型模拟结果

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ａｎｄ ｏｕｌｅｔ ｏｎ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｓｉｄｅ

图 ５　 送回风风口异侧模型模拟结果

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ａｎｄ ｏｕｔｌｅｔ ｏｎ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｄｅ

速度会迅速衰减ꎬ在到达人员工作区周围时风速均在 ０.３ ｍ / ｓ 以下ꎬ符合舒适性要求. 在同侧模型中ꎬ从 Ｘ＝
０.４ ｍ 的截面可以看到ꎬ左侧人员受送风影响较大ꎬ腿部区域的气流速度较大ꎬ但躯干及头部以上区域气流速

度很小ꎻ右侧人员处仅在靠近回风口的地方有明显的气流流动ꎬ但回风口对室内气流的影响范围较小ꎬ且回

风通道尺寸较小排风不及时ꎬ使得人员头部以上区域会热量积聚ꎬ出现温度较高的区域从而影响热舒适

性. 在异侧模型中ꎬ两侧人员处都有明显的上升气流ꎬ冷空气在房间底部形成空气湖后ꎬ受人体热量作用形成

热羽流上升ꎬ然后经回风口排出. 但在斜对称模型中ꎬ因两个回风口布置在不同方向ꎬ使得室内气流流向更加

复杂ꎬ从图 ６ 可看到仅一侧人员处有明显的上升之流ꎬ排热效果不如异侧模型. 因此ꎬ相比于其他两种模型ꎬ
—１６—
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异侧模型中人体周围温度较低ꎬ未出现温度较高的区域ꎬ且房间两侧的温度分布最均匀. 而斜对称模型介于

以上两种模型之间ꎬ优于同侧模型ꎬ但比之异侧模型有所不足. 综上所述ꎬ针对通风槽式的地板送风系统ꎬ采
用送回风风口异侧布置模型更有利于室内热环境的优化.

图 ６　 回风口斜对称模型模拟结果

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｏｂｌｉｑｕｅ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃａｌ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ｏｆ ｒｅｔｕｒｎ ａｉｒ ｐｏｒｔ

２.２　 不同送风工况分析

空调送风量可由下式确定[１４]:

Ｌｓ ＝
３.６Ｑ

１.２×１.０１×Δｔ
ꎬ (６)

式中ꎬＬｓ 为空调送风量ꎬｍ３ / ｈꎻＱ为室内的显热冷负荷ꎬＷꎻΔｔ为送风温差ꎬ℃ . 由于室内的设计温度确定为

２６ ℃ꎬ故影响送风量的因素只有显热冷负荷与送风温度. 在本研究中室内热源只有人员(ＱＰ )和照明

(Ｑｌ)ꎬ因此不同热源在人员活动区产生的冷负荷可由下式给出[１５]:
Ｑ＝αＰＱＰ＋αｌＱｌꎬ (７)

式中ꎬαＰ、αｌ 分别为人员和照明的冷负荷减小系数ꎬ取 ０.８ 和 ０.７.
针对影响室内冷负荷的两大因素ꎬ人员数量以 ２ 人为变化步长ꎬ送风温度以 ２ ℃为变化步长ꎬ相互组

合形成 １５ 个送风工况ꎬ如表 １ 所示. 基于送回风口异侧模型对这 １５ 种工况进行模拟ꎬ并对人员数量、送风

温度、风量、０.１ ｍ 与 １.１ ｍ 处平均垂直温差、呼吸区平均空气龄和工作区(１.１ ｍ 处)通风效率进行统计分

析ꎬ并利用 Ａｉｒｐａｋ 软件在室内平均选取 ２００ 个状态点ꎬ分析其有效温度差是否在－１.７~１.１ ℃之间ꎬ从而得

到空气扩散性能指标(ＡＤＰＩ).
表 １ 所示为各工况的统计数据. 随着人员数量的增加ꎬ室内热负荷也相应增加ꎬ为了维持室内热环境

的舒适性ꎬ在送风温度不变的情况需增大风量. 在人员相同的情况下ꎬ送风温度的提升会使得送风风量增

加ꎬ但送风量的增加会令 ０.１ ｍ 与 １.１ ｍ 处的平均垂直温差相应减小ꎬ房间整体温度更均匀ꎬ舒适性更

好. 从总体情况来看ꎬ各工况下 ０.１ ｍ 与 １.１ ｍ 处的平均垂直温差均不超过 ３ ℃ꎬ大部分工况都在 １.５ ℃左

右ꎬ少数情况能达到 １ ℃以下ꎬ说明在该送风方式下不会产生较大的垂直温差ꎬ符合地板送风的舒适性要

求. 此外ꎬ送风量的增加会使房间换气次数增多ꎬ空气龄减小ꎬ有利于提高房间内的空气品质. 但送风量过

大会造成能耗的增加ꎬ同时会产生强烈的吹风感影响人体舒适性体验ꎬ且因排风通道的限制当风量达到一

定量时很难及时排出ꎬ使得室内正压升高影响送风及人体舒适性体验. ＡＤＰＩ 作为舒适性空调的一个重要

—２６—
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评价条件ꎬ可以判别一个空调系统能否满足舒适性要求. 表 １ 中显示了 ＡＤＰＩ 指标基本与通风效率保持相

同的趋势且大部分都能保持在 ７０％以上ꎬ虽略低于舒适性空调的要求ꎬ但作为一个人员密集的小空间且

人员停留时间较短ꎬ对舒适性的要求可以适当降低. 因此ꎬ在人员较少时采用小温差大风量效率更高ꎬ人
员较多时采用大温差送风更能满足舒适性要求.

表 １　 不同工况下的通风性能统计

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔａｔｉｓｔｉｃａｌ ｔａｂｌｅ ｏｆ ｖｅｎｔｉｌａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

工况 人数 / 人 送风温度 / ℃ 风量 / (ｍ３ / ｈ) 垂直温差 / ℃ 空气龄 / ｓ 通风效率 / ％ ＡＤＰＩ / ％

１ ４ １６ ８８ １.５５ ３４６ ８９.３０ ７１.６３
２ ４ １８ １１０ １.３２ ３０４ ８９.４０ ７４.０４
３ ４ ２０ １４６ １.１６ ２３７ ８５.９４ ７５.４９
４ ４ ２２ ２２０ ０.８８ １４５ ９３.８９ ７９.８０
５ ４ ２４ ４４０ ０.５３ ７３ ９５.８５ ８０.２６
６ ６ １６ １２０ ２.４５ ２８２ ９２.６０ ６７.６０
７ ６ １８ １５４ １.７２ ２１１ ８９.００ ７１.３５
８ ６ ２０ ２００ １.４０ １６８ ９７.６５ ７６.７４
９ ６ ２２ ３００ １.０６ ９６ ８９.１６ ７３.１３
１０ ６ ２４ ６００ ０.６５ ５３ ８５.１２ ７４.５０
１１ ８ １６ １６０ ２.１５ ２１７ ９５.７０ ７９.３２
１２ ８ １８ ２００ １.６４ １６４ ９５.０５ ７７.８６
１３ ８ ２０ ２６５ １.４２ １１５ ９０.４７ ７５.９４
１４ ８ ２２ ３６０ １.１３ ６１ ９１.２８ ７４.８６
１５ ８ ２４ ７２０ ０.７１ ４２ ８３.６０ ６８.７６

图 ７　 模拟与实测结果对比

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃａｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ

２.３　 模拟与实测结果对比

根据我国的测量行业标准 ＪＪＦ１０５９—２０１２[１６]ꎬ测量不确定度是根据所用到的信息来表征赋予被测量值分

散性的一个非负参数ꎬ用来评价测量结果质量ꎬ综合了所有误差因素对测量结果的影响. 随着不确定度分析

理论的不断发展ꎬ可将不确定度分 Ａ 类随机不确定度和 Ｂ 类系统不确定度. 合成不确定度可由下式求出:

ΔＸ＝ ΔＸ２
Ａ＋ΔＸ２

Ｂ ꎬ (８)
式中ꎬΔＸ为合成不确定度ꎬ即所求的最终不确定度ꎻΔＸＡ 为随机不确定度ꎻΔＸＢ 为系统不确定度ꎬ通常取

ΔＸＢ ＝ΔＸ仪 .
本文以工况 １１ 和 １３ 作为典型工况ꎬ取 Ｙ ＝ ０.２ ｍ 截面为实测面ꎬ将实测所得数据根据式(８)计算得

出ꎬ工况 １１ 温度和风速的不确定度分别为:ΔＸＴ１ ＝ ０.１４３ꎬΔＸＶ１ ＝ ０.０３７ꎻ工况 １３ 温度和风速的不确定度分

别为:ΔＸＴ２ ＝ ０.１０８ꎬΔＸＶ２ ＝ ０.０３４.
图 ７ 所示为模拟与实测的对比结果ꎬ可以看出ꎬ室内的温度场在高度方向上有一定的垂直温差. 当大

温差送风时ꎬ工况 １１ 送风量较少ꎬ在垂直方向上最大有 １.５ ℃的温差ꎬ此时冷量虽满足负荷要求ꎬ但风量

不足使得房间局部温度偏低而整体温度较高ꎬ同时新风量的不足也会导致室内污染物浓度升高ꎬ空气品质

—３６—
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下降. 相比之下ꎬ工况 １３ 减小温差增大风量ꎬ使得室内整体温度降低且垂直温差较小ꎬ更好地稀释室内的

污染物使人员呼吸到更新鲜的空气. 此外ꎬ两种工况下各测点高度的风速均未超过 ０.３ ｍ / ｓꎬ能满足舒适性

要求. 工况 １１ 温度模拟值与实测值的最大误差为 １.７％ꎬ速度模拟值与实测值的最大误差为 ３３.３％ꎻ工况

１３ 温度模拟值与实测值的最大误差为 １.５％ꎬ速度模拟值与实测值的最大误差为 ３８.４％. 由于实际风速较

小ꎬ相对偏差并不大ꎬ因此结果均在可接受范围ꎬ故本文的模拟结果与实际相符合ꎬ模拟结果对实际工程具

有参考价值. 同时对会议室的隔音性能进行检测ꎬ结果显示采用本结构的隔音会议室隔音量能达到 ３５ ｄＢ
以上ꎬ按照正常人语音在 ４０~６０ ｄＢ 之间ꎬ而人耳能听清语音需要在 ２５ ｄＢ 以上ꎬ所以能满足隔音的要求.

３　 结论

本文以小型隔音会议室为研究对象ꎬ在满足限制条件的基础上设计了一种通风槽式地板下送风系统ꎬ
并通过数值模拟与实验验证相结合的方法对其送回风结构及多种送风工况进行了分析ꎬ并得出以下结论:

(１)通过对比 ３ 种送回风结构模型发现ꎬ采用通风槽式的地板下送风形式ꎬ选择送回风风口异侧布置

结构ꎬ有利于改善气流组织ꎬ两侧人员的舒适性更好ꎻ
(２)当室内人员较少时ꎬ采用小温差的送风形式通风效率高、空气龄小ꎬ有利于提高室内空气品质. 当室

内人员较多时ꎬ采用大温差的送风方式更节能ꎬ舒适性更好ꎬ但考虑到空气品质ꎬ送风温度不宜低于 １８ ℃ꎬ否
则易造成垂直温差过大、室内新风量不足从而导致空气品质下降等问题ꎻ

(３)采用本通风结构及送风工况确定方法时ꎬ各工况下最小垂直温差为 ０.５３ ℃ꎬ最大为 ２.４５ ℃ꎻ通风

效率最低为 ８３.６０％ꎬ最高为 ９７.６５％ꎻＡＤＰＩ 最小值为 ６７.６０％ꎬ最大值为 ８０.２６％ꎻ说明在不同工况时ꎬ对送

风参数进行适当调整ꎬ就能满足人员短时间停留的舒适性要求.

[参考文献](Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ)

[１]　 苗春卫ꎬ王思叶ꎬ冯维淼. 保密会议室声音防护技术研究[Ｊ]. 保密科学技术ꎬ２０１１(５):２６－３０.
[２] 兰丽. 室内环境对人员工作效率影响机理与评价研究[Ｄ]. 上海:上海交通大学ꎬ２０１０.
[３] 李安桂ꎬ李明明. 小微空间通风空调贴附式气流组织的有效性研究[Ｊ]. 西安建筑科技大学学报(自然科学版)ꎬ２０１６ꎬ

４８(１):１１５－１２１.
[４] 刘志永ꎬ尹海国ꎬ孙翼翔ꎬ等. 基于乘客热舒适性的空调列车软卧包厢送风气流组织优化研究[ Ｊ]. 铁道学报ꎬ２０１７ꎬ

３９(１２):５０－５７.
[５] 杨丽ꎬＢＩＮＧ Ｗ. 不同通风方式与室内空气环境质量的数值模拟分析[Ｊ]. 建筑科学ꎬ２０１４ꎬ３０(４):７８－８３.
[６] ＦＡＴＨＯＬＬＡＨＺＡＤＥＨ Ｍ Ｈꎬ ＨＥＩＤＡＲＩＮＥＪＡＤ Ｇꎬ ＰＡＳＤＡＲＳＨＡＨＲＩ Ｈ. Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｍｆｏｒｔꎬ ＩＡＱꎬ ａｎｄ ｅｎｅｒｇｙ

ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｉｎ ａ ｄｅｎｓｅ ｏｃｃｕｐａｎｃｙ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｕｎｄｅｒ ｆｌｏｏｒ ａｉｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ[Ｊ]. Ｂｕｉｌｄｉｎｇ ａｎｄ Ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔꎬ
２０１５ꎬ９０:９６－１０４.

[７] ＬＩ Ｘ ＤꎬＹＡＮ Ｙ ＨꎬＴＵ Ｊ Ｙꎬｅｔ ａｌ. Ｏｖｅｒａｌｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｕｎｄｅｒｆｌｏｏｒ ａｉｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｅｉｇｈｔｓ ｏｆ
ｒｅｔｕｒｎ ｖｅｎｔｓ[Ｊ]. Ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ Ｂｕｉｌｄｉｎｇｓꎬ２０１７ꎬ１４７:１７６－１８７.

[８] ＳＣＨＩＡＶＯＮ ＳꎬＷＥＢＳＴＥＲ ＴꎬＬＥＥ Ｋ Ｈꎬｅｔ ａｌ. Ｔｈｅｒｍａｌ ｄｅｃａｙ ｉｎ ｕｎｄｅｒｆｌｏｏｒ ａｉｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ(ＵＦＡＤ)ｓｙｓｔｅｍｓ:ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌｓ ａｎｄ
ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ[Ｊ]. Ａｐｐｌｉｅｄ Ｅｎｅｒｇｙꎬ２０１２ꎬ９１(１):１９７－２０７.

[９] ＬＩＮ Ｙ Ｊ ＰꎬＴＳＡＩ Ｔ Ｙ. Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｎ ａ ｆｕｌｌ￣ｓｃａｌｅ ｉｎｄｏｏｒ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｕｓｉｎｇ ａｎ ｕｎｄｅｒ￣ｆｌｏｏｒ ａｉｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
ｓｙｓｔｅｍ[Ｊ]. Ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ Ｂｕｉｌｄｉｎｇｓꎬ２０１４ꎬ８０:３２１－３３０.

[１０] ＮＩＬＳＳＯＮ Ｈ Ｏ. Ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｍｆｏｒｔ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｖｉｒｔｕａｌ ｍａｎｉｋｉｎ ｍｅｔｈｏｄｓ[Ｊ]. Ｂｕｉｌｄｉｎｇ ａｎｄ Ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔꎬ２００７ꎬ４２:４０００－４００５.
[１１] ＬＩ Ｓ ＨꎬＺＨＡＮＧ Ｘ ＳꎬＺＨＡＮＧ Ｋ. Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｄｅｓｉｒｅｄ ａｉｒｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｉｎ ｕｎｄｅｒ ｆｌｏｏｒ ａｉｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ(ＵＦＡＤ)ｓｙｓｔｅｍｓ[Ｊ].

Ａｐｐｌｉｅｄ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ２０１６ꎬ９３:２４４－２５０.
[１２] ＶＩＣＴＯＲ ＹꎬＳＴＥＶＥＮ Ａ Ｏ. Ｒｅｎｏｒｍａｌｉｚａｔｉｏｎ ｇｒｏｕｐ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｕｒｂｕｌｅｎｃｅ. Ｉ. Ｂａｓｉｃ ｔｈｅｏｒｙ[Ｊ]. Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｓｃｉｅｎｔｉｆｉｃ Ｃｏｍｐｕｔｉｎｇꎬ

１９８６ꎬ１(１):３－５１.
[１３] ＧＬＩＣＫＳＭＡＮ Ｌ ＲꎬＨＵ Ｙ ＱꎬＹＵＡＮ Ｘ Ｘꎬｅｔ ａｌ. Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｒｏｏｍ ａｉｒｆｌｏｗ ｗｉｔｈ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｖｅｎｔｉｌａｔｉｏｎ[Ｊ].

ＡＳＨＲＡＥ Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓꎬ１９９９ꎬ１０５(１):３４０－３５２.
[１４] 陆耀庆. 实用供热空调设计手册[Ｍ]. ２ 版. 北京:中国建筑工业出版社ꎬ２００７:１９２８－１９４０.
[１５] 徐洪涛ꎬ牛建磊. 地板送风系统的人体活动区域冷负荷计算的一种数值方法[Ｊ]. 建筑科学ꎬ２００７ꎬ２３(２):３７－４０ꎬ７５.
[１６] 全国法制计量技术委员会. 测量不确定度评价与表示:ＪＪＦ１０５９—２０１２[Ｓ]. 北京:中国标准化出版社ꎬ２０１０:３－２０

[责任编辑:严海琳]

—４６—

􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉􀪉




