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RESUMO

Este trabalho consiste em uma andlise do nivel de ruido
gerado por ventiladores de fluxo axial composto por rotores
centrifugos de péas radiais, onde o principal objetivo é o
desenvolvimento e a validacdo de uma metodologia para predi¢ao
do nivel de ruido aerodinamico gerado por tais ventiladores.

O desenvolvimento do método proposto é fundamentado
em trabalhos disponiveis na literatura, onde o nivel de poténcia
sonora emitida por ventiladores é calculado através de equacdes
analiticas que usam parametros calibrados experimentalmente e
variaveis relacionadas ao ponto de operacgéo do ventilador, como
vazao, pressao, poténcia absorvida, velocidade periférica, entre
outros.

As variaveis aerodindmicas do ventilador foram obtidas
com o auxilio de técnicas de CFD, as quais necessitam de um
processo de validac@o. Esse processo é executado por meio da
comparacao entre os resultados de CFD e experimentais.

A validacdo da metodologia é realizada pela comparacéo
entre os resultados preditos e os experimentais dos niveis de
pressdo sonora e das variaveis aerodindmicas do ventilador.
Todos os experimentos envolvidos no presente trabalho foram
executados conforme procedimentos e critérios estabelecidos por
normas técnicas.

Os principais modos de ressonancia acustica do ventilador
também foram determinados por meio de simulagbes numéricas e
validadas através de técnicas de medicdo sonora experimental do
tipo Waterfall.

Palavras-chave: Ventiladores. Ruido. CFD. Ressonancia
aculstica.






ABSTRACT

This work consists in an analysis of the noise level
generated by axial flow fans composed of centrifugal rotors with
radial blades, where the main objective is the development and
validation of a methodology for the prediction of the aerodynamic
noise generated by these fans.

The proposed methodology was developed based on
works available in the literature, in which the emitted sound power
level is calculated through analytical equations that use
experimentally calibrated parameters and variables related to the
fan operating point, such as volume flow, pressure, absorbed
power, peripheral velocity, among others.

The fan aerodynamic variables were obtained with the aid
of CFD techniques, which require a validation process. This
validation process is accomplished by means of the comparison
between the CFD and experimental results.

The methodology validation is achieved by the comparison
between the predicted and the experimental results of the sound
pressure levels and the fan aerodynamic variables. All experiments
involved in the present work were carried out following the
procedures and criteria established by technical standards.

The main acoustic resonance modes of the fan were also
determined by means of the numerical simulations and validated
through experimental sound measurement techniques of the type
Waterfall.

Keywords: Fans. Noise. CFD. Acoustic resonance.
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1. INTRODUCAO

Ventiladores sdo amplamente utilizados em aplicacdes
industriais, comerciais e residenciais, exercendo fun¢cdes como
resfriamento, aquecimento, ventilagéo, circulagdo de ar, exaustao,
insuflacdo, transporte, combustdo, secagem, entre outros.

Desde a antiguidade o homem desenvolve dispositivos
com funcdes similares as dos ventiladores, para atender as suas
necessidades de geracdo de fluxo de ar. Entretanto, esses
dispositivos sempre estiveram condicionados as tecnologias,
materiais e conhecimentos relativos as suas épocas.

Alguns dos primeiros dispositivos fabricados para
movimentacédo de ar foram o fole (FIGURA 1 (a)), composto por
uma camara de expanséao e contracao, uma valvula de admisséo
de ar e um orificio de exaustdo do ar, usado para melhorar a
combustdo em fornalhas. Na FIGURA 1 (b) é mostrado o punkah,
estrutura plana, normalmente de formato retangular e fixada a um
eixo que permite sua movimentacdo oscilatria, usada para
ventilacdo pessoal.

ENTRADA

@ FOLE (b) PUNKAH

FIGURA 1 — PRIMEIROS DISPOSITIVOS PARA MOVIMENTAQAO DE
AR

Disponivel em:

< http://br.freepik.com/vetores-gratis/ar-fole-clip-art-bomba_381335.htm >

< http://www.elo7.com.br/fole-para-acender-lareira-ou-churrasquei/dp/7696B >

< http://gigatsservices.com/gigats-2/no-you-dont-have-the-worst-job-in-the-world/ >



http://br.freepik.com/vetores-gratis/ar-fole-clip-art-bomba_381335.htm
http://www.elo7.com.br/fole-para-acender-lareira-ou-churrasquei/dp/7696B
http://gigatsservices.com/gigats-2/no-you-dont-have-the-worst-job-in-the-world/
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Conforme THE WORSHIPFUL COMPANY OF FAN
MAKERS [ 1 ], existem evidéncias que foles eram usados na
Mesopotamia por volta de 2000 anos antes de Cristo (a.C.), pouco
mais tarde no Egito e aproximadamente em 400 a.C. os chineses
inventaram um tipo de fole com pistdes de dupla acdo que eram
utilizados em fornalhas para a producéao de ferro fundido.

De acordo com CHISHOLM, H. [ 2 ] o punkah é usado
desde inicio de 500 a.C. no sul da Asia, constituido por folhas de
palmeira ou de tecidos fabricados com tiras de bambu, junco ou
de outros tipos de fibras vegetais e atualmente, ainda é utilizado
em versdes mais modernas.

Este e os proximos paragrafos consistem de um resumo
sobre a histéria da evolucdo dos ventiladores conforme
apresentado por THE WORSHIPFUL COMPANY OF FAN
MAKERS [ 1 ]. Entre os anos 1452 e 1519, Leonardo da Vinci
incorporou espécies de ventiladores em dois de seus projetos.
Um, similar a uma turbina, era focado em aproveitar a ascenséo
de correntes quentes de ar para geracdo de energia e outro usado
como controlador de vbo, analogo a um helicoptero.

Somado a todo desenvolvimento histérico, o maior
contribuidor para evolugcdo dos ventiladores foi a industria de
mineragdo. No século XVI a extragdo de carvdo, metais e outros
minerais era muito prejudicada pela auséncia de ventilacdo. O
trabalho de Georgius Agricola, voltado para a mineracdo e
publicado em 1556, contém a descricdo de um equipamento de
ventilacdo, considerado moderno para época. Porém, com a falta
de conhecimento sobre a necessidade de ar puro para a saude
humana, seu projeto néo foi implementado nas minas.

Ja no século XVII houveram inimeros estudos sobre a
temperatura e pressdo do ar realizados por cientistas como
Galileo, Torricelli, Pascal, Boyle e Newton o que propiciaram a
criacdo da bomba de ar e de vacuo. Ainda nesse século, através
do conhecimento adquirido, sistemas de aquecimento e ventilacdo
comecaram a ser implantados em prédios do governo inglés.

Com a revolucéo industrial no século XIX e com a grande
necessidade de mineracdo de carvdo e outros minerais para
abastecimento da industria, problemas como explos@es de gases
inflamaveis e asfixia de trabalhadores por gases tdxicos
aumentaram consideravelmente no interior das minas. Isso
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reforcgou a necessidade de sistemas de ventilacdo para
manutencdo da qualidade de ar nesses locais.

Solucdes alternativas ao uso de ventiladores foram
realizadas, como as conexdes de galerias e bombas de ar a pistao.
Porém apenas as conexdes entre as galerias nao foram
suficientes e as bombas de ar estavam sujeitas a quebras e
vazamentos em suas valvulas.

Em 1832, Omar-Rajeen Jumala construiu o primeiro
ventilador centrifugo capaz de ser utilizado industrialmente, que
era composto por pas de madeira ou metal unidas ao eixo
principal. Este ventilador foi testado em minas de carvao e fabricas
durante 1832 a 1834 [ 3 ].

Em 1849, um ventilador centrifugo projetado por Willian
Brunton foi instalado no Reino Unido, esse ventilador possuia 6 m
de didmetro e era movido por um motor a vapor. Em 1870,
Théophile Guibal desenvolveu um ventilador centrifugo de grande
sucesso que foi utilizado em varios paises como Franca, Bélgica
e Reino Unido. Outros importantes projetos foram desenvolvidos
por Sir Rateau, Capell e Galland.

De acordo com HEMARD, N. [ 4 ] entre 1882 e 1886, em
Nova Orleans, Dr. Schuyler Skaats Wheeler desenvolveu um
ventilador elétrico de mesa com duas pas e Philip Diehl introduziu
o ventilador elétrico de teto. A FIGURA 2 apresenta ventiladores
elétricos de mesa tipicos do final do século XIX e do inicio do
século XX.

FIGURA 2 — VENTILADORES ELETRICOS DE MESA ANTIGOS
Disponivel em: < http://www.fancollectors.org/fanhistory.htm >

A partir do inicio do século XX, com a evolucdo dos
motores elétricos, descoberta de equipamentos como 0s


http://www.fancollectors.org/fanhistory.htm
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condicionadores de ar, aplicacdo de ventiladores na industria
aeronautica, os projetos de ventiladores sofreram um salto
significativo na sua evolugéo e continuam evoluindo devido a sua
ampla utilizagéo.

Atualmente os ventiladores possuem diversas aplicacoes,
fundamentais para o mundo moderno. Dentre essas aplicacbes
cita-se a utilizacdo em motores elétricos, motores aeronauticos,
condicionadores de ar, refrigeradores, radiadores, queimadores,
sistemas de exaustdo, sistemas de ventilacdo e transporte,
trocadores de calor, secadores, aquecedores, aspiradores,
computadores, eletrodomésticos, aerobarcos, unidades de
limpeza de ar, misturadores, entre outros.

A FIGURA 3 mostra exemplos de ventiladores com rotores
axiais para aplicacdo em turbinas aeronauticas (a), ventilacdo em
minas (b) e resfriamento de computadores portateis (c). E também
exemplos de ventiladores com rotores centrifugos para aplicaces
industriais (d) e (e) e para utilizacdo em sistemas de resfriamento
de motores elétricos (f).

Apesar de inimeros beneficios, os ventiladores sdo uma
fonte de geracdo de ruido, efeito indesejado devido as suas
consequéncias. Na maioria das aplicagcbes os ventiladores atuam
proximos as pessoas, sejam em seus lares, locais publicos,
ambientes de lazer ou de trabalho, influenciando suas vidas de
diversas formas.

Conforme BISTAFA, S. R. [ 5], presume-se que o ruido
perturba o ser humano desde o inicio da criacdo das cidades. Com
a evolucéo e crescimento das mesmas, maior sdo os numeros de
fontes de geracdo de ruido que sdo responsaveis pela
deterioracdo da qualidade de vida.

Perda de audicéo, stress, hipertenséo, perda do sono, falta
de concentragdo, baixa produtividade e perturbacéo do repouso
sédo alguns problemas relacionados ao ruido que entram com
facilidade em nossos ouvidos. Niveis excessivos de ruido
provocam danos a salde humana e ambientais, prejudicam
pessoas e organiza¢gfes econdmica e financeiramente.
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(a) TURBINA (b) VENTILADOR ©)
AERONAUTICA AXIAL COMPUTADOR

< (e) VENTILADOR () MOTOR
(d) ROTOR AEROFOLIO CENTRIFUGO ELETRICO
FIGURA 3 — VENTILADORES E APLICA(}OES DIVERSAS

Disponivel em: < http://www.popsci.com/bown/2009/product/pratt-amp-whitney-
pure-power-geared-turbofan-engine >

< http://www.actom.co.za/pages/actom-
divisions/news.asp?ID=5&Division|D=7&BusinessUnitID=33 >

< http://pt.aliexpress.com/item/Mini-Vacuum-USB-Air-Extracting-Cooling-Fan-
Cooler-for-Notebook-Laptop-Computer-Components-Free-
Shipping/742423474.html >

< http://www.ttcpulaski.edu/news/topstories/09-20-10/tennessee-technology-
center-pulaski-and-clarage-fan-team-employment >
<http://www.howden.com/pt/Industries/Mining/Products/CentrifugalFans/CustomEn
gineered/default.htm >

Logo, baixos niveis de ruido em ventiladores séao
diferenciais de mercado e pressionam cada vez mais 0s
fabricantes de ventiladores e de produtos compostos por
ventiladores. Além das pressfes de mercado, € necessario
atender as exigéncias governamentais, para exemplificar cita-se o
documento brasileiro NR-15 [ 6 ] e 0 estadunidense EPA 550/9-
74-004 [ 7 ] que regulamentam os niveis de ruido permitidos em
seu respectivo pais. Outros critérios também devem ser atendidos
conforme especificacdo de entidades normativas, como a NBR
10151 [ 8], IEC 60034-9 [ 9 ], a NEMA MG 1 [ 10 ]. Além das
exigéncias definidas pelos préprios consumidores.


http://www.popsci.com/bown/2009/product/pratt-amp-whitney-pure-power-geared-turbofan-engine
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Contudo, para obtencdo de baixos niveis de ruido é
necessario: controlar o ruido, o que normalmente encarecem e
agregam componentes extras aos produtos; ou desenvolver
produtos com baixos niveis de ruido. Independentemente do
método adotado controle ou desenvolvimento, antes de obter os
niveis de ruido desejados é necessario conhecer as fontes de
geracdo. ldentificacdo e quantificagdo do ruido s&o os principais
assuntos tratados neste trabalho.

1.1. CONCEITO DE VENTILADORES

1.1.1. Definicédo

Conforme apresentado na ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ] e
nos documentos Eurovent 1/1 e ISO 13348, os dois Ultimos
citados por CORY, W. [ 12 ], um ventilador € uma maquina
composta por pas rotativas que recebe energia mecéanica e a
utiliza, por meio de um ou mais rotores, para manter um fluxo
continuo de ar ou outro gas que passa através do(s) rotor(es) e
que seu trabalho especifico, normalmente, ndo excede 25 kJ/kg.

Os ventiladores fazem parte do mesmo grupo de bombas,
enquadrando-se na seguinte classificacdo maquina de fluido, de
fluxo, hidraulica e geradora (FIGURA 4). As maquinas de fluido
séo responsaveis por transformar trabalho mecanico em energia
de fluido, ou vice-versa (BRAN, R.; SOUZA, Z. [ 13]).

Magquinas de fluxo ou turbomaquinas sdo caracterizadas
por promoverem o direcionamento do fluxo através de pas
rotativas, ndo possuem volumes confinados, mantendo o fluido em
constante movimento. Sao consideradas maquinas de altas
vazdes, quando comparadas as suas congéneres, maquinas de
deslocamento positivo.

Magquinas hidraulicas séo aquelas que a massa especifica
do fluido possui variacdo desprezivel durante o seu percurso no
interior da maquina, ou seja, massa especifica do fluido é
considerada constante. Conforme ECK, B. [ 14 ], pode-se
desprezar o efeito da compressibilidade do fluido em ventiladores
que operam com velocidade maxima abaixo de 100 m/s. Ou pela
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ], a pressao absoluta maxima pode ter
um incremento maximo 30 %, ou seja, valor igual a 30 kPa para
as condi¢Bes padrdo do ar.
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FIGURA 4 — FLUXOGRAMA DAS MAQUINAS DE FLUIDO

Maquinas geradoras transformam trabalho mecéanico em
energia de fluido, por exemplo, para geracdo de um fluxo de ar
sobre as aletas de um trocador de calor PFLEIDERER, C;
PETERMANN, H. [15].

1.1.2. Principio de Funcionamento

A principal caracteristica de um ventilador é o rotor girante,
composto por pas, que estdo em contato direto com o fluido,
conforme exemplo do ventilador centrifugo da FIGURA 5. A
finalidade mais comum dos ventiladores é transportar um fluido de
um local de baixa pressédo para outro de mais alta presséo,
transmitindo a energia do rotor para o fluido, através das forcas
exercidas pelas pas. Através dessa acéo o fluido sofre aumento
de velocidade e presséo, sendo conduzido para canais que se
alargam e desaceleram o fluido. Em alguns casos existem aletas
diretoras apés o rotor para direcionamento do fluido
(PFLEIDERER, C; PETERMANN, H. [15]).
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FIGURA 5 — ESQUEMA DE UM VENTILADOR CENTRIFUGO

1.1.3. Categorias de Ventiladores

Dentre a classificagdo dos ventiladores existe uma
disting&o especifica que leva em consideragdo a trajetéria do fluido
no interior do rotor em relagdo ao eixo de rotacdo, que pode ser
radial, axial ou mista. A seguir sdo apresentadas as categorias de
ventiladores, conforme proposto por CORY, W. [ 12 ] e BLEIER,
F.P.[16]:

- Radiais ou centrifugos: o fluxo entra axialmente no rotor
e muda de dire¢do, seguindo pela radial em direcdo ao raio
externo das pas. Nesses rotores as pas exercem uma forca ao
escoamento, provocando aumento da velocidade e pressdo do
fluido na direcéo radial, conforme ilustrado na FIGURA 6. Seu uso
€ mais adequado para baixas relacdes de vazdo por pressao. E
suas pas podem apresentar diversos formatos como aerofdlio,
curvadas ou inclinadas para tras, radial modificado, radial ou
curvadas para frente (Siroco), devendo ser escolhidas conforme
necessidade da aplicacao.
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FIGURA 6 — VENTILADORES TIPO CENTRIFUGOS

- Axiais: 0 escoamento entra e permanece na direcdo
axial, paralelamente ao eixo de rotagdo, com poucas variacdes do
escoamento em relacdo ao raio das pas, podendo ser do tipo axial
tubular, axial aletado, axial tipo hélice ou centrifugo tubular
(FIGURA 7). Esse tipo de ventilador € utilizado para altas rela¢des
de vazao por pressao.

Especificamente, classifica-se o centrifugo tubular como
axial, pois o fluxo principal é predominantemente axial, apesar de
usar um rotor centrifugo.

- Misto: como a propria nomenclatura sugere, € um
escoamento caracterizado pela combinacdo entre o radial e o
axial, onde o fluxo entra no rotor axialmente e sai formando um
angulo entre 30 ° a 80 ° com o eixo de rotacdo, na FIGURA 8 (a)
é apresentado um exemplo de ventilador misto. Sua utilizacao é
recomendada em casos onde as relacdes de vazdo por presséo
sdo intermediérias.
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FIGURA 7 — VENTILADORES TIPO AXIAIS

(a) MISTO (b) CRUZADO
FIGURA 8 — VENTILADOR TIPO MISTO E CRUZADO

- Cruzado ou tangencial: neste caso o fluxo entra e sai
do rotor através do didmetro externo, por uma entrada e saida que
proporcionam um fluxo cruzado no rotor, forcando o fluido passar
duas vezes pelas pas (FIGURA 8 (b)). Este tipo de ventilador é
adequado para aplicagbes com elevada relagcdo de vazédo por
presséo e baixas perdas de cargas.
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1.1.4. Especificacdo de Uso

Para uma determinada condicdo de operacdo existem
inimeros ventiladores que atendem a vazao desejada e a pressao
necessaria para vencer a perda de carga do sistema. Portanto,
fatores como rendimento, dimens&es disponiveis e custo devem
ser considerados para especificacdo do ventilador mais adequado.

Ao especificar e/ou projetar um ventilador os primeiros
parametros, normalmente, considerados sdo vazdo e pressao,
pois esses sdo requisitos diretos de operacdo, em um sistema
Gnico a vazdo de operagdo tem apenas uma pressao
correspondente para vencer a resisténcia aerodindmica do
sistema. Conhecendo esses dois parametros e a rotacdo é
possivel estimar o tipo de maquina e suas dimensfes em fungéo
de coeficientes adimensionais, 0os quais sdo determinados
experimentalmente em modelos e maquinas reais para condicdes
6timas de funcionamento, conforme apresentado por BRAN, R.;
SOUZA, Z. [ 13 ]. Conforme ECK, B. [ 14 ], na FIGURA 9 séo
apresentados os tipos de rotores mais adequados para cada
condicéo de operacdo em funcdo dos coeficientes de pressao (y)
e rotacao especifica (nq4), 0s quais serdo abordados mais adiante.

50 100 200 400 800 1660

Nga

FIGURA 9 —~CARACTERISTICAS ADIMENSIONAIS DE ROTORES EM
SUAS REGIOES DE MAXIMO RENDIMENTO

No caso de projetos sem restricdes ndo ha problema em
seguir uma rotina tradicional conforme introduzida anteriormente,
onde se busca o méaximo rendimento para a condi¢cdo de
operagdo, porém em varios projetos existem limitacdes de
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rotacdo, dimensional, método de acionamento, sentido de giro,
nivel de ruido, estrutural, entre outros. Dessa forma, torna-se
necessario especificar um tipo de ventilador que atenda aos
requisitos necessarios sem utlizar as regras do método
convencional de projeto, como é o caso do tipo de ventilador objeto
de estudo do presente trabalho, conforme descricdo apresentada
na sequéncia.

1.2. OBJETO DE ESTUDO

Este trabalho é focado em um tipo de ventilador que
agrupa caracteristicas de ventiladores centrifugos, mistos e axiais,
essa combinagdo € esclarecida ao analisar a se¢éo longitudinal
(ou meridional) do ventilador na FIGURA 10. Nota-se pela figura,
gue o escoamento principal cruza a fronteira de entrada (4;) do
ventilador na direcdo axial, permanecendo nessa direcdo até a
area A4, onde comeca a alterar de dire¢do formando um angulo
com o0 eixo de rotacdo. Dependendo do formato do rotor, o
escoamento principal pode formar um angulo com o eixo de
aproximadamente 90 ° na area de saida do rotor (A4s),
caracterizando-se como um rotor centrifugo. Ou um angulo menor
que 80 °, rotor misto. Ao continuar sua trajetoria, o fluxo é
direcionado novamente na direcdo axial pela carcaca defletora,
atravessando a fronteira de saida do ventilador (Ao).

Devido ao fluxo principal do ventilador cruzar as fronteiras
de entrada e saida na direcdo axial e atravessar as pés do rotor
similarmente a um ventilador centrifugo ou misto, definiu-se este
tipo de ventilador como: ventilador de fluxo axial composto por
rotor centrifugo.

No item 1.1.4, foi apresentado as condicbes para
especificacdo e/ou projeto de um ventilador, que requer como
pardmetros iniciais a vazao e pressdo. Em um projeto ideal, nas
faixas de vazdo e pressdo que esse tipo de ventilador opera, a
opc¢ao mais adequada seria utilizar um ventilador axial, conforme
indica a regido destacada por VFARR na FIGURA 9. Porém, em
situacdes onde a principal restricdo de operacdo é a capacidade
de operar nos dois sentidos de rotacdo, mantendo 0 mesmo
sentido do fluxo, vazéo e nivel de ruido, esses ventiladores atuam
como grande diferencial. Porém, para atender a estes requisitos,
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seus rotores devem ser constituidos de pés radiais. Devido a estas
caracteristicas, define-se a seguinte nomenclatura: ventilador de
fluxo axial composto por rotor centrifugo de pas radiais (VFARR).

Carcaca defletora

Carcaca Motor
dee estrutural acionador
P S
A doi i
d1e
Rot
otor d 5 / ,
A /7 /
0 1
P o
Eixo . SN _E |
- Sl T o . l |
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0: X . ds: .
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- . 5ir .
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FIGURA 10 — ELEMENTOS CONSTITUTIVOS DE UM VENTILADOR DE
FLUXO AXIAL COMPOSTO POR ROTOR CENTRIFUGO DE PAS
RETAS
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Ressalta-se que o sentido do fluxo na direcdo axial se
mantém, independente do sentido de giro, porém a componente
tangencial na descarga é alterada conforme o sentido de rotacao.
Devido as faixas de vazdo e pressdao que atuam, esses
ventiladores séo caracterizados por operar com baixo rendimento,
quando comparados com outros tipos de ventiladores atuando na
condicdo de rendimento maximo, de acordo com 0 esquema
apresentado na FIGURA 9.

Os VFARR que serdo estudados nesse trabalho sé&o
utilizados em aplicacdes onde as fronteiras de suc¢édo e descarga
ndo sdo acopladas a tubulacdes ou dispositivos similares, ou seja,
as pressdes estaticas nas fronteiras sdo consideradas a mesma
da pressdo ambiente, conforme especificagdo da norma
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11].

1.3. MOTIVAGAO DO TRABALHO

Os VFARR possuem grande aplicacdo em sistemas de
resfriamento de motores elétricos, onde atuam como principal
mecanismo desse sistema. Nessa aplicagdo o ventilador tem a
funcdo de gerar um fluxo de ar sobre a carcaca do motor elétrico
para remover o calor gerado pelo motor. Ao gerar esse fluxo o
ventilador torna-se uma fonte de geracgéo de ruido aerodinamico,
gque na maioria dos casos, principalmente em motores de menor
polaridade (maiores rotacdes), o ventilador é a principal fonte de
geracédo de ruido desse tipo de equipamento.

De acordo com WAIDE, P.; BRUNNER, C. U. [ 17 ], em
2006 os motores elétricos consumiram aproximadamente 46 % da
energia elétrica mundial, equivalente 7.200 TWh. Sendo que
aproximadamente 0,5 % dessa energia foi consumida pelos
sistemas de ventilacdo desses motores resultando em 36 TWh, o
que representa 37 % da energia gerada pela maior usina
hidrelétrica do mundo (Usina de Itaipu) no ano de 2012 ( ITAIPU
BINACIONAL [ 18 ]). Através desta andlise é possivel verificar a
significancia dos VFARR e suas aplica¢des para o mundo atual.

Devido & importancia dos VFARR, existe grande demanda
na qualidade e confiabilidade nos seus desenvolvimentos,
principalmente nas etapas de projeto, o qual é caracterizado por
sua complexidade e que envolve grande dificuldade na predi¢éo
do nivel de ruido aerodinamico.
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1.4. OBJETIVO DO TRABALHO

O foco principal do trabalho é desenvolver e validar uma
metodologia que permita estimar o nivel de ruido de VFARR na
fase de projeto, associando o nivel de ruido aerodindmico aos
parametros de operacdo e geometria do rotor como vazéo,
rotacdo, rendimento e didmetro externo das pas. Para obtencéo
dos parametros mencionados serdo aplicados métodos
normalizados e procedimentos de calculos analiticos e numéricos.

A etapa de validacao foi realizada através da comparacéo
entre os valores dos niveis de ruido estimados pela metodologia
proposta e os experimentais obtidos por meio da avaliacdo de
protétipo. Para o dimensionamento do protétipo utilizado na
validacdo foi desenvolvido um procedimento de otimizagdo do
rotor, que fornecera as dimensfes Gtimas para uma determinada
condic@o de operacgéo e a partir dos resultados da otimizacgdo, o
prototipo foi fabricado e ensaiado para comparacédo dos resultados
e consequentemente validacdo da metodologia proposta.

O ruido percebido por um observador possui influéncia de
inUmeros fatores, dentre quais a ressonancia acustica pode
influenciar  significativamente o nivel global de ruido,
principalmente quando existe proximidade entre a frequéncia de
excitacdo e a de ressonancia acustica. Portanto, serd avaliada a
influéncia da ressonancia acustica no nivel de ruido, que consistira
na validacdo de uma metodologia numérica para determinacao
das frequéncias de ressonancia dos primeiros modos acusticos do
ventilador.

Para desenvolvimento da metodologia em questdo serao
necessarias as seguintes etapas:

- Obtencao de uma equacéao analitica para céalculo do nivel
de ruido, fundamentada em parametros adimensionais existentes
na teoria de maquinas de fluxo e em trabalhos similares a este,
presentes na literatura;

- Definicdo da metodologia e dos parametros necessarios
para obtencdo dos coeficientes da equacgédo analitica do nivel de
ruido, proposta na etapa anterior;

- Fabricacdo de um dispositivo de ensaios para medicao
de vazdo, poténcia absorvida e nivel de ruido, que permita a
montagem de varias configuracdes de rotores e carcacgas
defletoras em varias rotacoes;
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- Definicdo de uma metodologia experimental para
medicao de vazao, poténcia absorvida e nivel de ruido, o que inclui
a definicAo das normas de ensaios, instrumentos e faixas de
medicdo, ambientes e bancadas de testes, e calculos das
incertezas de medicao;

- Definicho das metodologias numéricas para
determinacédo dos valores de vazéo e poténcia absorvida. Nessa
etapa serdo definidos o programa comercial, 0 modelamento do
escoamento, critérios de malha, os parametros de simulacdo e
grandezas extraidas dos resultados;

- Definicdo de uma metodologia experimental para
determinacdo das frequéncias dos modos de ressonéancia
acustica;

- Definicdo da metodologia numérica para determinacao
dos modos de acusticos e suas correspondentes frequéncias.
Nessa etapa sera definido o programa comercial, 0 modelo de
equacdes, critérios de malha, os parametros de simulacdo e
grandezas extraidas dos resultados;

- Execucéo dos ensaios de vazdo e poténcia absorvida
para validacéo das simulagBes numéricas;

- Execucdo das simulacdes numeéricas para obtencédo da
vazao e poténcia;

- Execucao dos ensaios de ruido;

- Execucdo dos ensaios de ruido para a validacéo das
ressonancias acusticas;

- Execucéo das simulagdes numéricas para obtencéo dos
modos de ressonancia acustica e suas respectivas frequéncias;

- Analise dos resultados dos ensaios e das simulagfes;

- Otimizacdo de um prototipo de rotor para uma especifica
condicéo de operacao;

- Fabricacdo do protétipo otimizado;

- Ensaios de vazao, poténcia absorvida e nivel de ruido do
protétipo otimizado para comparacdo entre o0s resultados
experimentais e valores estimados;

- Conclusédo sobre a funcionalidade e confiabilidade da
metodologia desenvolvida.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

O presente capitulo apresenta uma revisdo conceitual
sobre ventiladores que se faz necessério para facilitar a
compreensédo do trabalho desenvolvido. Essa revisdo tem foco
nos VFARR, porém alguns tdépicos sdo expostos de forma
generalizada para todos os tipos de ventiladores.

As caracteristicas do ruido emitido por ventiladores estéo
associadas, principalmente, ao comportamento do escoamento, 0
qual esta associado ao ponto de operacdo e a geometria dos
componentes do ventilador, portanto a revisdo aborda as
equacbes que regem o0 escoamento e as grandezas
caracteristicas dos ventiladores, os fundamentos de acustica e as
fontes de geracao de ruido.

2.1. CONCEITOS GERAIS SOBRE VENTILADORES
2.1.1. Elementos Constitutivos dos VFARR

Em principio, os VFARR s&o méquinas de fluxo simples,
normalmente, compostas por um sistema de pds rotativas € um
sistema estacionario que direciona o fluxo de ar e suporta todo o
conjunto.

Na FIGURA 10 sédo representados 0s componentes
essenciais do ventilador e as referéncias quanto ao fluxo médio do
escoamento numerados de 0 (velocidade = 0 m/s e pressao
estética igual a ambiente) a 9 (velocidade # 0 m/s e pressao
estatica igual a ambiente, conforme critério da ANSI/ASHRAE 51-
07 [ 11 ]). Os pontos numerados na linha média do escoamento
indicam mudancas significativas dos componentes da velocidade
do fluido. Normalmente, sao regides de entrada e saida de algum
elemento, exemplificando, os pontos 4 e 5 séo entrada e saida do
rotor, respectivamente. Os pontos 7 e 8 representam as regifes
de entrada e saida das aletas do estator, o qual ndo esta
apresentado na figura, porém serda discutido posteriormente.

A carcaga defletora com grande abertura na entrada tem
como fungdo principal direcionar o fluxo de ar sobre a carcaca
estrutural. Enquanto o rotor € o principal componente para
movimentagdo do ar. Por outro lado, a carcaga estrutural tem a
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funcéo de suportar todo o conjunto do ventilador e de enclausurar
0 motor, o qual aciona o rotor.

2.1.2. Teoria Elementar dos Ventiladores Centrifugos

Inicialmente, para facilitar a compreenséo do principio de
funcionamento de um ventilador centrifugo considera-se a
hipotese de um rotor ideal, conforme feito na teoria de turbina de
Euler desenvolvida em 1754, conforme citado por varios autores
como ECK, B. [ 14 ] e PFLEIDERER, C; PETERMANN, H. [ 15].
Ressalta-se que em condi¢cBes reais o comportamento do
escoamento é muito diferente das hip6teses impostas, porém vale
como base para entendimento do fendémeno.

O rotor ideal é definido por um rotor com nimero infinito de
pas, onde as perdas por atrito sdo eliminadas e o movimento
relativo do ar possui a mesma direcao da pa e a espessura da pa
€ infinitesimalmente pequena. Além disto, considera-se que o ar
entra no rotor sem choque (direcdo radial tangenciando a pa),
entdo as componentes de velocidade do escoamento podem ser
representadas pelo tipico diagrama de velocidade apresentado na
FIGURA 11. No ponto de entrada indicado pelo didmetro dy4, 0
angulo da p& tangente a circunferéncia é B, e no ponto de
descarga o diametro e 0 angulo correspondem, respectivamente,
adse fs.

Os principais parametros usados em projeto e
especificacdo dos ventiladores, como poténcia absorvida,
pressdes total, estatica e dinamica podem ser deduzidos a partir
do teorema de momento, conforme apresentado em ECK, B.
[ 14 ]. O torque, resultante das forcas que atuam sobre as
superficies das pas, € obtido a partir da diferenca entre os
momentos de entrada e saida. Portanto, considerando que as
forcas de presséo nas superficies A4 e As ndo contribuem para o
momento transmitido pela pa, M,«, é possivel expressar o torque
como uma fungéo de m, ¢, e r, onde 1 é a vazdo massica que flui
pelas areas A; e As, ¢y, € a velocidade circunferencial, tangencial,
ou periférica do ar em funcao do raio, r, do rotor.
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FIGURA 11 — DIAGRAMA DE VELOCIDADES

Mpaoo = M. (7s5.Cys — T4-Cyq) (1)

Considerando um escoamento ideal, onde ndo existem
perdas, toda energia absorvida pelo rotor é convertida em energia
de presséo, ou seja, a energia absorvida € igual a energia na
descarga do rotor. Portanto, se o rotor opera com uma velocidade
angular, w, a poténcia ideal absorvida ou poténcia ideal de eixo,
Whawo, resulta em:

Wpaco = Mpgeo-w = M. (Us. Cys — Uy Cya) (2)

ou
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Mpgeo- @ = M.Ypg00 ( 3)

sendo que a energia especifica ou trabalho do rotor é
representado por Y,ao resultando na equacgéo 4. Essa equacéo é
conhecida como equacgdo fundamental das maquinas de fluxo
(PFLEIDERER, C; PETERMANN, H. [ 15]), ou equacéo de Euler
para turbomaquinas (FOX, R. W.; McDONALD, A. T. [ 19]), este
caso é apresentada considerando uma maquina geradora.

Yz[,aOO = Us.Cys — Uy Cyg ( 4 )

Para o caso dos rotores centrifugos com pés radiais, Ypaw
pode ser expresso por:

Yoaco = us® — uy” ( 5)
Se considerar a entrada isenta de choque, ou seja, cus €
igual a 0 e a4 igual a 90° (maquina sem estator na entrada do
rotor), entdo a equacdo 4 reduz-se a
Y,

paco — Us.Cys ( 6 )

Dos triangulos de velocidade da FIGURA 11, obtém-se as
seguintes relagfes para cpm.

szzwz_(u_cu)z (7))

cn® = ¢ = ¢,” ( 8)
Substituindo a equacéo 7 em 8, tem-se

c? + u? — w?
ey = ————— ( 9)

Substituindo a equagdo 9 em 4, tem-se a equacdo 10,
equivalente & de Euler (equacéo 4).
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2 2 2 2
Cs™ — (g Us -
Ypaeo = —+ —+ (10 )

Considerando um escoamento ideal, permanente,
incompressivel e aplicando-se a equacdo de Bernoulli ao rotor
apresentado na FIGURA 11, obtém-se a seguinte expressao,
conforme apresentado em ECK, B. [ 14 ].

Py, wi? u,? P ws?  ug?
e i At I 11
5 + 5 5 + g.24 5 + 5 5 + g.zs ( )

Desprezando a diferenca de altura (z4 = z5), a exemplo de
um ventilador com eixo de rota¢é@o na vertical, tem-se:

Ps— P AP us? — u2 w,? — we?
M:—: 5 4 + 4 5 (12)
p p 2 2

Substituindo a equacédo 12 em 10, nota-se que o trabalho
especifico pode ser representado pelo somatério de duas
parcelas, Ys» que é a energia especifica de presséo estatica e Yiw
é a energia especifica de pressao dinamica.

Ysoo Ydoo
Ps— Py | c5® — c,? ( 13 )
_|_
p 2

Ypao

Logo as pressbes estaticas e dindmicas do rotor podem
ser representadas, respectivamente, por:

APy, = p . Yeoo (14 )

BPaoo = p - Yger (15 )

Conforme apresentado por PFLEIDERER, C;
PETERMANN, H. [ 15 ], Yo € aproximadamente igual Y,
trabalho especifico nas pés para turbinas. Porém, para bombas e
ventiladores os trabalhos especificos para ndmeros finitos e
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infinitos de pas séo consideravelmente distintos e se relacionam
através do fator de reducdo de poténcia, & que € obtido
experimentalmente.

Yoa = €. Ypaoo ( 16 )

Ao considerar as perdas, o trabalho especifico real e total
da maquina, ou trabalho especifico interno da maquina (Y) pode
ser calculado pelo produto do trabalho especifico do rotor e o
rendimento hidraulico, na.

Y = T]h.Ypa ( 17 )

O Y pode ser obtido em fungédo de H, que representa a
altura total de elevacdo da maquina.

Y=g9.H ( 18 )

Relacionando Y com a presséo total da maquina, 4P,
tem-se

AP, = p.Y ( 19 )
2.1.3. Caracteristicas Adimensionais

Grandezas como m, n (velocidade de rotacdo), 4P.e Y sé&o
fundamentalmente necessarias para elaboracdo do projeto ou
especificacdo de uma maquina de fluxo. Esta necessidade se
deve ao fato de que a partir dessas grandezas podem-se obter
outras grandezas como didmetros, velocidades e outras. A ligacédo
entre essas grandezas sdo realizadas através de coeficientes
adimensionais obtidos por experimentos. A seguir sao
apresentados alguns dos principais coeficientes utilizados no
universo das maquinas de fluxo, o quais serdo necessarios para
compreensdo do presente trabalho. No APENDICE 1 séo
apresentados outros coeficientes adimensionais aplicados as
maquinas de fluxo.

- Coeficiente de pressao, y: é a relacdo entre o trabalho
especifico da maquina e a energia especifica, a qual corresponde
a velocidade periférica do rotor.
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_ 2.Y 20
b= (20 )
onde,
m.ds.n
— 21
Usg 60 ( )

dsem me nemRPM

- Coeficiente de volume, ¢: € a relacé@o entre a vazéo da
maquina e uma vazao referéncia, a qual é obtida pelo produto da
area de saida do rotor e a velocidade periférica.

4.V

_ 22
ﬂ.dsz Us ( )

q):

- Rotacdo especifica (ou velocidade especifica, ou
coeficiente de forma do rotor), ng OuU nga: € um parametro muito
utilizado na pratica para selecionar ou projetar uma maquina de
fluxo préximo ao seu ponto 6timo de operagdo. A rotacéo
especifica é expressa pela seguinte relacao.

vi/2
TLq =n m ( 23 )
onde,
n em RPS;
vV em m3/s;
e Yem J/kg.

Devido ao resultado do n, ser um valor numericamente
pequeno, é conveniente utilizar um valor maior, conforme proposto
por Addison (BRAN, R.; SOUZA, Z.[ 13]).

v1/2
y3/4

nga = 10%.n, 0ung, = 103.n ( 24 )
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- Nimero de Mach, M: proposto por Ernst Mach em 1870
(FOX, R. W.; McDONALD, A. T. [ 19 ]), este parametro é
comumente utilizado para caracterizar o0s efeitos de
compressibilidade de um escoamento, para um ventilador pode
ser representado em funcdo da velocidade de propagacdo do som
no ar, cqr, da seguinte forma.

M=% ( 25 )

Car
2.1.4. Desempenho de Ventiladores

O desempenho de um ventilador pode ser estimado
através do principio de transferéncia de energia (JORGENSEN, R.
[ 20 ]), este método permite quantificar de forma global o
comportamento do ventilador. Porém, com esse método nado é
possivel determinar a influéncia dos efeitos localizados, como
conexodes de dutos ou direcionadores de fluxo na entrada e saida
do ventilador, o escoamento em formato espiral apés o rotor
(provocado pelo efeito da rotacéo), entre outros.

Existem véarias normas especificas para determinacéo
experimental do desempenho aerodindmico de ventiladores,
conforme citado em CORY, W. [ 12 ], as normas internacionais
ISO 5801, ISO 5802, ISO 13347, a inglesa BS 848 - 63, a alema
DIN 24163 - 85 e a americana ASHRAE 51 — 07 [ 11 ] sao alguns
exemplos de normas relacionadas aos métodos de determinacéo
de desempenho.

Para determinagcdo do desempenho e campo de
funcionamento de um ventilador, algumas grandezas e suas
combinacgdes sao definidas para possibilitar essa mensuracéo. As
grandezas fundamentais utilizadas para determinacdo de
desempenho, suas definicbes e equacdes sdo apresentadas a
seguir, de acordo com os critérios da ASHRAE 51 — 07 [11].

- Presséo: forca por unidade de area, o que corresponde
a energia por unidade de volume de fluido, expressa em Pa;

- Pressao dinamica (4Pg): parcela de pressao relativa a
taxa de movimento do ar, expressa em Pa;

- Presséo estética (4Ps): parcela de presséao relativa ao
grau de compressao, expressa em Pa;
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- Pressao total (4Pw:): somatério algébrico em um
determinado ponto da pressao dindmica e a estatica. No caso de
um fluido em repouso a pressao total é igual a estatica, expressa
em Pa;

- Vazdo volumétrica (V): fluxo volumétrico de ar por
unidade de tempo, expressa em md/s;

- Vazéo massica (m): fluxo massico de ar por unidade de
tempo, expressa em Kkg/s;

- Poténcia hidraulica (Why): poténcia inerente ao fluido,
obtida através do produto da vaz&o volumétrica e a pressao total,
expressa em W;

- Poténcia absorvida (Wass): poténcia de eixo transmitida
ao rotor do ventilador, expressa em W;

- Rendimento (n): relacéo entre a poténcia hidraulica e a
poténcia absorvida.

Na norma ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ], as grandezas
referentes a pressao séo representadas sem a letra grega “4”,
neste trabalho optou-se por acrescentar “4” por serem grandezas
manometricas.

2.1.5. Leis de Semelhanca dos Ventiladores

As leis de semelhancga séo expressfes matematicas que
relacionam varios parametros para uma série de ventiladores
homdlogos. Os parametros envolvidos sdo a geometria do
ventilador, velocidade de rotacdo, massa especifica do gas,
vazao, pressao, poténcia, nivel de ruido sonoro e rendimento.

A utilizacdo das leis de semelhanca propicia inUmeros
beneficios nas 4reas de projeto e aplicacéo de ventiladores, pois
permite estimar o comportamento de um determinado ventilador
e/ou condicdo de operacdo desconhecidos a partir de uma
situacdo existente conhecida. O comportamento desejado é
estimado rapidamente e com um custo muito baixo, pois emprega
métodos analiticos que utilizam equacdes simples.

Para obter uma boa preciséo as leis de semelhanca estéo
restritas a algumas condi¢des, como exemplo seguem algumas
restricdes: os pontos de operacdo das condi¢cbes conhecidas e
calculadas devem ter o mesmo rendimento. E quando forem
aplicadas em situagbes onde existem variacdes geométricas,
todas as dimensfes devem possuir o mesmo fator de escala.
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Sao inumeras as combinacgdes de expressdes para todos
0s parametros que se relacionam, muitas dessas expressoes sao
apresentadas em JORGENSEN, R. [ 20]. A seguir sdo mostradas
apenas as expressfes utilizadas neste trabalho, outras
importantes expressées sdo apresentadas no APENDICE 2. Nas
equacoes, o indice 1 é referente a condi¢do conhecida e 0 2 a
desejada.

A proxima equagdo expressa a razdo linear entre a
variacdo de rotacéo e a vazao e a relacao cubica entre a taxa de
variacdo de geometria e a vazao.

o dz\?

O nivel de poténcia sonora (L.,) desejado pode ser
determinado pelas razbes logaritmicas das dimensdes
geométricas e das rotages.

Lo = Lo 470109 (%) + 50.10g (™ 27
wy = Ly, + .ogd—1+ .ogn—1 ( )

Em situagBes onde as restricbes ndo sao totalmente
respeitadas, as leis de semelhanca perdem sua precisédo, porém
fornecem uma estimativa aceitavel na maioria dos casos. Para
algumas dessas situacfes, 0s erros inerentes a incerteza do
método sdo apresentados em CORY, W. [ 12 ]. Exemplos de
situacbes que ndo atendem as restricbes geométricas, porém
fornecem valores aceitaveis sdo apresentados por BORGES, S.
S.[21].

2.1.6. Campo de Funcionamento de Ventiladores

O método mais preciso para determinar o campo de
funcionamento (ou de desempenho) de um ventilador é por meio
de ensaios feitos em laboratérios capacitados, normas como a
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ] estabelecem os critérios para
execuc¢do dos ensaios. O campo de desempenho de um ventilador
é determinado em termo da vazado, pressdo desenvolvida,
poténcia absorvida, massa especifica do ar, velocidade de rotagcéo
e do rendimento. A FIGURA 12 (a) apresenta as curvas tipicas de
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desempenho de um ventilador para uma determinada massa
especifica do ar e rotagdo, conforme especificacdo da
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ]. E na FIGURA 12 (b) é apresentado o
campo de desempenho de um ventilador industrial centrifugo do
fabricante Humidin, modelo ACBC - 630, nota-se que a faixa de
operacdo recomendada concentra-se proxima ao ponto de
rendimento maximo para varias rotacdes. O limite inferior da faixa
de operacdo é definido para evitar a regido de instabilidade do
ventilador, que ocorre em vazdes inferiores ao ponto de méaximo
rendimento.

Em comparagdo a um ventilador industrial padrdo os
VFARR diferem-se, principalmente, por atuar com AP igual a zero,
por operar com baixos rendimentos e por ndo possuir regido de
instabilidade em sua faixa de operacao.

Seguindo os critérios da ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ], os
VFARR sdéo caracterizados por operar no ponto onde a curva de
pressao estatica cruza com o eixo da vazao, ou seja, com variacdo
de pressao estatica igual a 0. Este fato ocorre, pois as regides de
succao e descarga do ventilador estdo em contado direto com a
pressdo atmosférica, caracterizando condicdes de succdo e
descarga livres.

Em um caso onde n&o existe a restricdo do duplo sentido
de rotacao, o tipo de rotor mais adequado para substituir o rotor
de pas radiais seria um rotor do tipo axial, pois teria o maior
rendimento para as faixas de vazbes e pressdes requeridas
(FIGURA 9). Nessas faixas de operacdo os VFARR apresentam
rendimentos muito baixos, normalmente menores que 20 %.
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FIGURA 12 — CURVAS E CAMPO DE DESEMPENHO TIPICOS DE
VENTILADORES CENTRIFUGOS

2.2. RUIDO SONORO DE VENTILADORES

Em sistemas que utilizam ventiladores para movimentacao
de ar a principal fonte de geracéo de ruido é o proprio ventilador,
que pode ser um problema dependendo da sua aplicacéo.
Portanto, para minimizar os niveis de ruido percebidos por
receptor, € importante conhecer as propriedades de geracdo e
propagacao do som.

2.2.1. Conceitos Fundamentais de Acustica

Segundo BISTAFA, S. R. [ 5], o som é a sensacdo
produzida no sistema auditivo, que em geral possui conotagéo
positiva. E ruido, que pode ser definido como um som sem
harmonia, tem conotacdo negativa. Sons sdo produzidos pela
variagdo de pressao ou velocidade das moléculas do meio e pode
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ser representado por uma série de compressoes e rarefacdes em
relacdo a pressdo do meio.

O som é caracterizado por duas grandezas, a amplitude
de variacdo da pressdo do meio e suas frequéncias
correspondentes. A frequéncia em Hz é definida como o inverso
do periodo (T), ou intervalo de tempo decorrido para um ciclo
completo da flutuacéo de pressdo do meio, conforme demostra a
equacao 28.

f=x (28 )

A FIGURA 13 ilustra a propagacdo do som gerado por um
diapaséo localizado em um meio com pressao atmosférica e o
comportamento da pressdao em um determinado ponto ao longo do
tempo.

Presséo ,
[Pa] M

100 000

»

Tempo

FIGURA 13 — VARIACAO DA PRESSAO ATMOSFERICA
Fonte: Basic Concepts of Sound — Briel & Kjaer

A audibilidade humana depende da frequéncia e da
amplitude do som. A faixa de frequéncia que o ouvido humano é
capaz de detectar esta entre 20 Hz e 20.000 Hz. E quanto a
amplitude, uma pequena variacdo da pressdo atmosférica da
ordem de 60 Pa é capaz de provocar dor. Porém, uma pequena
variacdo da ordem de 2 x 10 Pa é detectavel pelo ouvido. Estes
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valores s&o conhecidos, respectivamente, como limiar da dor e da
audibilidade.

Devido a larga faixa de variacdo que existe entre os
limiares do ouvido humano e ainda entre esses valores e a
pressado atmosférica ao nivel do mar (101.325 Pa) é conveniente
trabalhar em uma escala decibel, pois permite melhor
representacdo das grandezas que possuem amplas faixas de
variacao.

A escala decibel é uma escala logaritmica, obtida pelo
produto de dez vezes o logaritmo da razao entre um valor medido
e um valor de referéncia. Utilizando a escala decibel para
representar a poténcia sonora emitida por um ventilador, tem-se a
seguinte expressao para o nivel de poténcia sonora, L.

Ly = 10.log(%> [dB] ( 29 )

0

onde,
W é a poténcia sonora em W;
e W, é a poténcia sonora de referéncia, que é igual a 1012 W.

O nivel de presséo sonora L, é o estimulo fisico que melhor
se correlaciona com a sensagado de som. Assim, como a poténcia
sonora é proporcional ao quadrado da presséo sonora (BISTAFA,
S.R.[5]), a equacéo 29 pode ser escrita:

2

L, = 10.log (%): 20.log (%) [dB] ( 30 )

onde,

p € a pressao sonora eficaz (prms) em Pa;

e po € a pressdo sonora de referéncia, que é igual a 2 x 10 Pa,
gue corresponde ao limiar da audicéo.

A poténcia sonora depende apenas da fonte e independe
do meio, porém a presséo sonora € influenciada pelo ambiente,
pois a presenc¢a de materiais absorventes ou superficies reflexivas
podem influenciar na medicdo de pressao sonora.



63

Considerando um campo livre, ou seja, um ambiente onde
nao existem obstaculos que afetam a propagacéao do som emitido
por uma fonte sonora, ao medir os niveis de pressédo sonora em
pontos localizados em uma casca esférica imaginaria de raio r e
area S em torno de uma fonte pontual, o nivel de poténcia sonora
pode ser expresso em funcao do nivel de pressao sonora (SILVA,
H.P.[22]).

Ly = L, +10.log(s) ( 31 )
como,
S =4.m.r? para casca esférica, ( 32 )
tem-se:
Ly = L, +20.log(r) + 11 [dB] ( 33 )

e para casca semiesférica:
S=2.m.r? ( 34 )
Logo,
Ly = Ly +20.log(r) + 8 [dB] ( 35 )
Em diversas situagBes onde existem mais de uma fonte
emitindo ruido, os niveis total e individual de pressdo sonora
podem ser obtidos através da adigdo e subtracdo de presséo
sonora. Para obter o nivel total de presséo sonora (L,¢) emitido por

duas ou mais fontes, tem-se:

Lp,

Lpy Lpy Lpn
Ly, = 10.log (1070 + 1070 + -+ 10710 | [dB] ( 36 )

sendo que os indices 1,2 ... n indicam o nimero de fontes.

As medicbes dos niveis de pressdo sonora Ssao
influenciadas pelo nivel de ruido de fundo, L, que pode afetar
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significativamente o valor medido. Portanto, uma alternativa para
determinar o nivel de ruido emitido pela fonte é através da
subtracéo do nivel de ruido total pelo de fundo, que é dado por:

Lp; Log
Lp = 10.log <10ﬁ— 1OW) [dB] ( 37 )

Conforme apresentado em SILVA, H. P. [ 22 ], a diferenca
entre o nivel de ruido total e o de fundo deve ser de no minimo 3
dB para poder utilizar a técnica de subtracdo, caso contrario o
valor obtido para a fonte pode conter erros significativos. E em
casos onde a diferenca entre os niveis de pressédo sonora das
duas fontes individuais for superior a 10 dB, a contribuigédo da fonte
menos ruidosa pode ser desprezada, pois essa fonte acrescenta
um valor menor que 0,5 dB ao nivel total.

O ruido consiste na combinacdo de varias amplitudes e
suas frequéncias correspondentes, portanto no universo dos
ventiladores muitos trabalhos sobre ruido, como o de BERANEK,
L.L; ALLEN, C. H.; KAMPERMAN, G. W. [ 23], GRAHAM, J. B. [
24 ] e GROFF, G. C.; SCHREINER, J. R.; BULLOCK, C. E. [
251, sdo apresentados em escalas de frequéncia de 1/1 oitava, ou
simplesmente, uma oitava. E que pode ser obtida pelo somatorio
do nivel de presséo sonora de cada frequéncia do espectro de
banda estreita referente a banda de 1/1 oitava. A FIGURA 14
apresenta um grafico de banda estreita e os respectivos valores
para banda de 1/1 de oitava e o nivel global de ruido, os quais séo
determinados pela equagéo 36.

A TABELA 1 apresenta as frequéncias inferiores, centrais
e superiores para a escala de 1/1 oitava na faixa audivel. De
acordo com BISTAFA, S. R. [ 5], uma justificativa para utilizacao
de bandas de oitava ao invés de banda estreita, que fornece um
registro detalhado do ruido, esta associada a simplicidade do
equipamento de medi¢éo para bandas de 1/1.
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FIGURA 14 — NIVEL SONORO EM BANDA DE OITAVA E GLOBAL

TABELA 1 - FREQUENCIAS CENTRAIS E DE CORTE
PADRONIZADAS PARA AS ESCALAS DE 1/1 OITAVA
Frequéncia Frequéncia Frequéncia
Inferior Central Superior
11 16 22
22 31,5 44
44 63 88
88 125 177
177 250 355
355 500 710
710 1000 1420
1420 2000 2840
2840 4000 5680
5680 8000 11360
11360 16000 22720

Em condicdes ideais, ou campo livre, 0 som se propaga
sem nenhuma perturbacéo, porém em condi¢bes reais parcelas
do som emitido sdo refletidas, absorvidas e transmitidas. Estas
quantidades dependem das propriedades do obstaculo e
particularmente do comprimento da onda sonora (CORY,W.[12]),
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que é representado por A e sua unidade é dada em m, conforme a
equacao 38.

m
_ Car 5] ( 38 )
f [HZ]

Generalizando, para que um obstaculo tenha efeito sobre
uma onda sonora, esse tem que ser maior que o comprimento de
onda da mesma. Portanto, para altas frequéncias um pequeno
obstaculo pode perturbar o campo sonoro, mas para baixas
frequéncias o mesmo objeto tem pouco efeito no campo sonoro.

As camaras anecoéicas séo caracterizadas por simular o
campo livre. Em geral, sdo construidas sobre isolantes de
vibragdo, com paredes espessas e/ou duplas que isolam o ruido
externo. As paredes, teto e piso sao revestidos por material de alta
absorcao acustica que minimizam as reflexdes das ondas sonoras
em seu interior. Especificamente, as camaras semi-anecoicas
diferem das anecodicas apenas por possuirem o piso reflexivo, sem
camada de isolantes, conforme ilustra a FIGURA 15.
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FIGURA 15 — REPRESENTACAO ESQUEMATICA DE UMA CAMARA
SEMI-ANECOICA

A utilizacdo de uma camara semi-anecdica como recinto
de medicdo contribui para reducdo dos erros experimentais
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envolvidos, porém as posicées de medi¢cdo devem ser definidas
de maneira a captar adequadamente o ruido da fonte. Para isso é
importante compreender 0 campo sonoro do conjunto fonte /
recinto de medi¢éo, que é dividido em quatro campos (BISTAFA,
S. R. [ 5 ]): proximo, abastado, livre e reverberante, conforme
ilustra a FIGURA 16.
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FIGURA 16 — REPRESENTAQAO DO CAMPO SONORO EM TORNO DE
UMA FONTE SONORA

O campo préximo € a regiao perto da fonte sonora onde
o nivel de ruido pode variar significativamente com uma pequena
modificacdo da posi¢do do microfone, essa distancia estende-se
a um valor préximo & metade do comprimento de onda da menor
frequéncia emitida pela fonte, ou, conforme apresentado em
CORY, W. [ 12 ], duas vezes o diametro do ventilador. A maior
distancia deve prevalecer e essa regido deve ser evitada para
medicao.

O campo afastado ou distante é composto pelo campo
livre e reverberante. O campo livre sofre pouca influéncia do
recinto, prevalecendo o som direto. Nesse campo ao dobar a
distancia entre fonte e receptor o nivel de pressdo sonora reduz
aproximadamente 6 dB, sendo o campo livre a regido
recomendada para execugdo das medigbes. No campo
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reverberante ocorrem mdltiplas reflexdes das paredes, devendo-
se evitar medi¢cdes nesse campo.

Maiores informagfes sobre medi¢cées sonoras podem ser
obtidas na familia de normas ISO 3740 a ISO 3747, que visam
classificar e padronizar os ensaios de determinacdo dos niveis de
poténcia sonora a partir da medicdo do nivel de pressdo sonora,
de maquinas em geral. Incluindo requisitos necessarios de projeto
de camaras acusticas.

Os medidores de nivel sonoro séo, tipicamente,
constituidos pelos seguintes componentes basicos de
condicionamento de sinal elétrico, FIGURA 17.

’ Filtro ' | Ponderador m

ponderador temporal

Microfone Pré- Detector do Indicador
amplificador Filtros valor eficaz
1/n oitava (rms)

FIGURA 17 — COMPONENTES BASICOS DE UM MEDIDOR DE NIVEL
SONORO

- Microfone: converte a grandeza fisica pressao acustica
em sinal elétrico equivalente;

- Pré-amplificador: amplifica o sinal de baixa magnitude
gerado pelo microfone;

- Filtro ponderador: pondera o sinal para simular a
resposta do sistema auditivo, aplicando ao sinal de entrada
funcdes transferéncias baseadas nas curvas isofénicas ou de
compensacao A, B, C ou D;

- Filtros de 1/n oitava: filtra o sinal em bandas de
frequéncia de 1/n oitava;

- Detector do valor eficaz (rms): extrai o valor eficaz, ou
global rms, da forma de onda incidente no microfone;

- Ponderador temporal: estabelece com que velocidade
o dispositivo indicador responde as variacdes do sinal de entrada;

- Indicador: interface de leitura da medicéo.
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2.2.2. Comportamento Caracteristico de Ruido em Ventiladores

A FIGURA 18 apresenta um espectro sonoro tipico de um
VFARR. Ao plotar o espectro no dominio da frequéncia do nivel de
pressdo sonora em dB de um ventilador, observa-se que o
espectro de ruido emitido abrange uma ampla faixa de frequéncia,
caracterizado por possuir valores mais altos na regido de baixas
frequéncias atingindo valores menores para as frequéncias mais
altas, através de um decaimento moderado.

NIVEL DE RUIDO DE VENTILADOR

50

40

Nivel de Pressdo Sonora [dB]

30

20

100 1000 1900 2800 3700 4600 5500 6400
Frequéncia [Hz]

FIGURA 18 — ESPECTRO TIPICO DE NIVEL DE PRESSAO SONORA

DE UM VFARR

Os picos destacados pelas setas, notavelmente visiveis no
espectro, sdo gerados pela iteracao entre as pas do rotor e partes
estacionarias proximas ao rotor, como por exemplo, as aletas do
estator. As frequéncias correspondentes a essa iteragdo séo
conhecidas como frequéncia de passagem de pas, BPF (Blade
passing frequency), e suas harmodnicas, que sdo calculadas pela
seguinte expressao.

n
=a.— .7
fBPF a 60 ( 39 )
onde,

a=1,2,3, .. quando a = 1 tem-se a frequéncia fundamental e
para os demais valores, obtém-se as harmonicas;
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e Z representa o niumero de pas do rotor.

2.2.3. Mecanismos de Geracgéo de Ruido em Ventiladores

Em CORY, W. [ 12 ] sdo apresentadas as trés principais
fontes de geracdo de ruido em ventiladores: aerodinamica,
eletromagnética e mecanica, nota-se, que a geracao de ruido em
ventiladores envolve inimeras areas de conhecimento. Portanto,
as fontes aerodinamicas terdo maior abordagem, pois o foco do
trabalho s&o os mecanismos de geracéo de origem aerodinamica.

2.2.3.1. Fontes aerodinamicas

As fontes aerodindmicas sdo compostas por trés
mecanismos de geracao de ruido: monopolo, dipolo e quadrupolo,
0s quais tém seus conceitos descritos a seguir.

- Monopolo: é uma fonte que emite 0 som igualmente em
todas as dire¢cdes, como uma esfera pulsante, que cria ondas
sonoras através da compresséao (quando o corpo expande) e da
rarefac@o (quando contrai) do fluido ao seu em torno, a FIGURA
19 exemplifica essa caracteristica. Algumas fontes sonoras como
um alto-falante fixado em uma caixa acuUstica hermeticamente
fechada (RUSSELL, D. A. [ 26 ]) e um avido em deslocamento
imerso no ar podem ser considerados como uma fonte do tipo
monopolo (BRANDAO, M. P. [ 27 ]). O caso do avido ou corpos
em movimento denomina-se como ruido de espessura de corpo.

FIGURA 19 —- EXEMPLOS DE UMA FONTE MONOPOLO

Disponivel em:
<http://www.diracdelta.co.uk/science/source/a/c/acoustic¥%20sources/source.html >
<http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320 EA/ web/Sound%20Fields%20R
adiated%20by%20Simple%20Sources.htm >



http://www.diracdelta.co.uk/science/source/a/c/acoustic%20sources/source.html
http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
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Como o monopolo é uma fonte sonora esférica, que
irradia ondas sonoras somente em funcdo da distancia radial r a
partir da fonte, é conveniente escrever a equagao da onda em
sistema de coordenadas esféricas:

0*(rp(r,t)) 1 0*(rp(nt) _ ( 40 )
or? c? ot2 B

sendo que,

¢ é a velocidade de propagac¢ao do som;
r a distancia radial,

e p é a flutuacdo da pressdo do meio.

Em VERARDI, M. [ 28 ] é apresentado que a partir da
equacao 40 é possivel obter a poténcia sonora irradiada por uma
fonte monopolo, Iy, representada na proxima expressao. Onde se
considerou a equacéo da onda para fluido estacionario, portanto,
é vélida apenas a uma distancia r da fonte sonora muito maior que
o raio, a, da fonte, conhecida como campo afastado ou regido de
propagacao, nessa regido nao ha influéncia do escoamento. Nesta
solucéo considerou-se também a condicdo de campo livre, onde
néo ha reflexdes da onda sonora.

_ 47Tr2prm52_ (prmsz kpoC
M Do C T 4m(1+k?a?)

(41 )

onde,

prms € 0 valor rms da flutuacdo de pressao;

po massa especifica do fluido estacionario;

®pms valor rms do fluxo volumétrico instantaneo de fluido;
e knimero de onda.

Ao realizar uma analise de ordem de grandeza na equacgao
41, onde o fluxo volumétrico é proporcional ao quadrado do
comprimento caracteristico da regido do escoamento (r) e do valor
rms da velocidade média (U) do escoamento gerado pela
oscilagéo da fonte.

Ppms < 172U ( 42 )
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E o nimero de onda é da ordem da frequéncia
caracteristica, que é proporcional a razdo entre a velocidade
média e o comprimento caracteristico, entdo,

koci ( 43 )

r.c

Substituindo as equacdes 42 e 43 em 41 e considerando
a’ ~ 0, obtém-se a equacdo 44, para a poténcia da fonte
monopolo.

r2 y4
Mmoo 22— ( 44 )

4mc

Nota-se, pela equacdo 44 que a poténcia sonora
irradiada aerodinamicamente por uma fonte do tipo monopolo é
proporcional a quarta poténcia da velocidade rms do escoamento
e ao quadrado do comprimento caracteristico.

- Dipolo: consiste em duas fontes monopolos de mesma
intensidade, porém em fases oposta e espacadas por uma
distancia muito pequena em relacdo ao comprimento de onda do
som. Duas esferas pulsantes posicionadas préximas uma da
outra, enquanto uma contrai a outra se expande, é uma fonte do
tipo dipolo, FIGURA 20. Um exemplo pratico seria um alto-falante
livre (sem caixa acustica) em funcionamento, que ao deslocar seu
diafragma para a dianteira, provocando uma compressao nessa
direcdo, na traseira o diafragma causa uma rarefacéo do ar.

FIGURA 20 — EXEMPLOS DE UMA FONTE DIPOLO

Disponivel em: <

http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320 EA/ web/Sound%20Fields%20Ra
diated%20by%20Simple%20Sources.htm >



http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
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O ruido dipolo é conhecido por ser produzido pela carga
hidrodindmica na superficie de um corpo, como é o caso das
superficies sustentadoras, tais como, asas, hélices, pas de rotores
de helicopteros, compressores, turbinas, rotores edlicos e outros
(GOLDSTEIN, M. E.[29)).

Ao considerar uma superficie esférica ao redor de um
dipolo, cujo raio da superficie é consideravelmente maior que a
distancia (2d) entre os dois monopolos que constituem o dipolo e
aplicando a mesma metodologia utilizada para o monopolo,
conforme apresentado por VERARDI, M. [ 28 ], tem-se:

po d*U°®

3mc3 (45

I, x

Portanto, pela equacdo 45 verifica-se que a poténcia
sonora irradiada por um dipolo (ITp) € proporcional a sexta poténcia
da velocidade rms média do escoamento gerado pelo dipolo.
Nesse caso adota-se que:

D X (2d)2.U ( 46 )
e
U
k —_— 47
x 2d.c ( )

- Quadrupolo: é composto por dois dipolos opostos,
dispostos lado a lado, denominado por quadrupolo lateral, a
diretividade tem a forma da folha de um trevo de quatro folhas
(FIGURA 21 (a)). O quadrupolo também pode apresentar a forma
linear, conhecido como quadrupolo linear, segundo RUSSELL, D.
A.[26]é formado por dois dipolos opostos e colineares, conforme
ilustrado na FIGURA 21 (b). O diapasdo é um exemplo de
quadrupolo linear.
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270° 270° (b)
FIGURA 21 - EXEMPLOS DE FONTES QUADRUPOLO
Disponivel em:
<http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320 EA/ web/Sound%20Fields%20R
adiated%20by%20Simple%20Sources.htm >

Andlogo as metodologias aplicadas ao monopolo e dipolo
e considerando as equacdes 46 e 47, obtém-se as seguintes
expressdes para as poténcias sonoras irradiadas por um
quadrupolo (1y), lateral:

po d*U®
Mo % —gres )
e linear
po d*U®
11 _ 49
QX 5mcs ( )

Através dessas equacfes comprova-se que os dois tipos
de quadrupolos, lateral e linear, sdo proporcionais a oitava
poténcia da velocidade rms média do escoamento gerado pelo
guadrupolo.

Ao realizar uma comparacao entre as poténcias irradiadas
por monopolos, dipolos e quadrupolos, com intuito de quantificar
a eficiéncia entre esses mecanismos, conclui-se que o dipolo é um


http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
http://www.kemt.fei.tuke.sk/Predmety/KEMT320_EA/_web/Sound%20Fields%20Radiated%20by%20Simple%20Sources.htm
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irradiador sonoro bem menos eficiente em baixas frequéncias
quando comparado a um monopolo, conforme apresenta a razéao
entre essas duas fontes:

2 g2 2
@=4kd~(§) ( 50 )
Iy 3 A
onde,
2T
= — 51
y) 7 ( )

Pela equagdo 52 afirma-se que o monopolo é o
mecanismo mais eficiente na radiagdo sonora dentre os trés tipos
existentes. E que o dipolo é mais eficiente que o quadrupolo,
apesar de nao ter sido demonstrado.

Q 4 J4 ( )4 2
~ k*d* ~ 5
”M A ( )

Conforme apresentado por NEISE, W. [ 30 ], os
mecanismos de geragdo de ruido aerodindmicos para ventiladores
de baixas e médias velocidades, como os utilizados
industrialmente, podem ser analisados através da teoria de
analogias acusticas desenvolvidas por LIGHTHILL, M. J. [ 31 ],
CURLE, N.[32 ] e FFOWCS WILLIAMS, J. E.; HAWKINGS, D. L
[ 33 ]. Os mecanismos de geracao de ruido aerodindmico sdo os
mesmos para os ventiladores axiais e radiais, porém devido a
aplicacdo na inddstria aeronautica a maioria do conhecimento
desenvolvido sobre o assunto € voltada aos ventiladores axiais.

A FIGURA 22 apresenta um resumo dos trés mecanismos
basicos de geracdo de ruido aerodindmico em ventiladores e
assim como as for¢as permanentes e transientes que agem nas
pas (NEISE, W. [ 30 ]).

Segundo NEISE, W. [ 30] os efeitos provocados pelo ruido
de espessura de corpo ndo séo relevantes no caso de ventiladores
industriais, pois a velocidade com que ocorre a flutuacdo de
pressdo devido ao deslocamento de massa de fluido do
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movimento das pas é bem menor que a velocidade do som, o que
caracteriza uma baixa eficiéncia de radiacdo acustica.

Conforme citado em NEISE, W. [ 30 ], MORFEY, C. L.
[ 34 ] e GOLDSTEIN, M. E. [ 29 ] mostraram que 0 mecanismo do
tipo quadrupolo é irrelevante para ventiladores, cuja velocidade
periférica da pa tenha um numero de Mach menor que 0,8.
Portanto, o principal mecanismo de geracdo de ruido em
ventiladores industriais é o dipolo.

-

Ruido do ventilador

discreto + banda larga

I'd [ # Y
Monopolo (

Dipolo Quadrupolo |
iLdclde forgas na pa ruido da
Epesson turbuléncia
pad discreto +
. banda larga banda larga
discreto g E jl
i
e —
Forcasde Forgas de
rotagdo rotacdo
permanentes transientes
(ruido de Gutin) discreto + banda

larga

discreto

\ (E to ) [ ] w Despr'endi-
Escoamento = "o transiente E mento de Camada
permanente ~ A — P
permanente ndo nao secundario vortices limite
uniforme uniforme uniforme e SERE turbulenta
discreto discret banda larga banda larga estreita + banda larga
Iscreto continuo banda larga
FIGURA 22 - MECANISMOS DE GERACAO DE RUIDO

AEROACUSTICO EM VENTILADORES

O dipolo é caracterizado pela interacéo entre as forgas dos
componentes sdlidos, tais como pas e carcaca do ventilador e 0
fluxo turbulento. Como as forcas podem ser periddicas ou
randémicas o campo sonoro resultante possui componentes de
frequéncias discretas e em banda larga.

As forcas que compdem o dipolo podem ser permanentes
ou transientes. As forgas do tipo permanente ocorrem nas pas de
um rotor que opera em um campo de escoamento uniforme e
permanente. Caso um observador seja posicionado em uma
referéncia fixa ira perceber as flutuagées periddicas de pressao
devido a passagem das pas e suas harménicas. Essa componente
de forca é conhecida como Gutin em homenagem ao primeiro a
estudar a radiagao sonora devido as forgas permanentes nas pas,
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as quais sdo caracterizadas por possuirem baixa eficiéncia de
radiacdo sonora, sendo despreziveis quando comparadas as
forcas transientes nas pas.

Quando um rotor opera em estado permanente, porém em
um campo de escoamento ndo uniforme, as for¢cas nas pas seréao
transientes. Conforme citado por NEISE, W. [30 ], TYLER, J. M,;
SOFRIN, T. G. [ 35 ] mostrou que o resultado dessas forcas é uma
alta eficiéncia de radiacdo acustica, sendo uma das principais
causas do ruido gerado pelos ventiladores. O espectro de ruido
devido a interacdo entre o rotor e 0 escoamento ndo uniforme é
composto por frequéncias discretas que coincidem com a
frequéncia de passagem das pas e suas harménicas. O campo de
escoamento permanente e ndo uniforme é produzido por
obstrucdes na entrada e saida do rotor, como suportes
estaciondrios, aletas do estator, assimetrias, curvas e cantos dos
dutos, entre outros.

Em casos onde o fluxo entra de forma ndo uniforme os
ventiladores operam em condi¢do ndo permanente e 0 espectro
altera sua caracteristica passando de discreto para banda larga.
Se as variagbes do escoamento na entrada sdo de baixa
frequéncia o resultado é um espectro de banda dispersa em torno
da frequéncia de passagem, porém se as flutuacdes de velocidade
na entrada forem randémicas as forcas geradas também seréo
randémicas, logo, tem-se um espectro de banda larga.

Escoamentos secundarios geram forgas transientes nas
pas, um exemplo é 0 escoamento que existe entre o rotor e a
carcaca ha regido da extremidade das pas, onde existe um fluxo
do lado de presséo para o de succédo da pa. Outro exemplo é a
instabilidade no funcionamento do ventilador, ou, estol rotativo
(perda de sustentacdo da pa), o qual pode ocorrer em todos os
tipos de ventiladores, exceto nos de pas retas. Trabalhos citados
em NEISE, W. [ 30 ], como os de LONGHOUSE, R. E.[36] e
FUKANO, T.; TAKAMATSU, Y.; KODAMA, Y. [ 37 ] mostram que
esse tipo de geracgdo de ruido é do tipo banda larga, porém em
KAMEIER, F.; NAWROT, T.; NEISE, W. [ 38 ] é apresentado um
espectro com regides de banda estreita.

O desprendimento de vortices nas pas provoca uma
recirculacéo do fluxo, o que gera forcas nas pas, esses vortices
podem apresentar um espectro e banda larga (FUKANO, T.;
KODAMA, Y.; SENOO, Y. [ 39 ]) ou de banda estreita
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(ARCHIBALD, F. S.[40 ], WRIGHT, S. E. [ 41 ] - LONGHOUSE,
R. E.[42]), conforme citado em NEISE, W. [ 30 ]

Mesmo que o campo do escoamento seja completamente
uniforme e permanente as pas terdo influéncia de forgas
flutuantes, devido as flutuagdes de pressdo na camada limite
turbulenta, porém o ruido da camada limite turbulenta é baixo
guando comparado ao gerado pela turbuléncia incidente.

Forcas transientes também estao presentes nas aletas do
estator e na carcaca do ventilador, em ventiladores axiais o fluxo
gerado pelo rotor provoca forcas flutuantes no estator, que pode
ser uma eficiente fonte de radiac@o de ruido. E nos ventiladores
centrifugos folgas muito estreitas entre as pas e a carcaga, ou
elementos estacionarios podem provocar flutuacdes de presséo
de alta amplitude, que pode ser considerada a principal fonte de
ruido nesses ventiladores, caracterizado por ser um ruido tonal.

2.2.3.2. Fontes eletromagnéticas

O ruido acustico de origem eletromagnética em
ventiladores é oriundo do motor elétrico que o aciona, de acordo
com CORY, W. [ 12 ] na maioria das aplicacdes os ventiladores
sao acionados por motores elétricos, portanto nestes casos deve-
se considerar essa fonte de geracgéo de ruido.

Conforme apresentado por NAU, S. [43] e [44], o ruido
acustico de origem magnética é gerado atraves da interagédo das
ondas de inducdo (fundamental e harménicas) presentes no
entreferro, esse ruido depende fundamentalmente do projeto
mecanico e eletromagnético do motor.

Segundo VIJAYARAGHAVAN, P.; KRISHNAN, R. [ 45 ],
citado em VERARDI, M. [ 28 ], quando o motor é acionado por um
conversor de frequéncia, o ruido do motor pode ser influenciado
pelo desbalanceamento magnético devido as harménicas geradas
pelos conversores de frequéncia, o que pode intensificar o nivel
de ruido sonoro.

2.2.3.3. Fontes mecénicas
As fontes mecéanicas de geracao de ruido associadas aos

ventiladores séo diversas. As principais, mais néo exclusivas, sao
provenientes dos rolamentos, acoplamentos, caixas de
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engrenagens, correias de acionamento e componentes vibrantes,
conforme mencionado em CORY, W. [12].

O ruido oriundo das fontes eletromagnéticas e mecénicas,
conforme citado anteriormente possuem diversas origens e
caracteristicas e como ndo sado foco de estudo do presente
trabalho, essas fontes ndo serdo detalhadas aqui. Porém, o ruido
intrinseco dessas fontes foi minimizado de maneira a nao
influenciar os resultados do estudo.

2.2.4. Predicdo do Nivel de Ruido

Desde a década de 1950 muitos trabalhos, com o intuito
de estimar a poténcia sonora emitida por ventiladores, foram
desenvolvidos e publicados. Varios desses trabalhos propéem que
o nivel de poténcia sonora (Lw) pode ser estimado por meio de
equacdes analiticas, desenvolvidas a partir de deducdes tedricas
em funcdo de varidveis de desempenho do ventilador e
parametros calibrados experimentalmente. Trabalhos iniciais
como o de BERANEK, L.L., KAMPERMAN W. AND ALLEN C.H.
[ 46 ] sugere que o Lw pode ser estimado por uma equagéo
generalizada para todos os ventiladores centrifugos. Outros
trabalhos recentemente publicados como o de REESE, H.;
CAROLUS, T.; KATO, C. [ 47 ], utilizam técnicas computacionais
avancadas na tentativa de estimar o comportamento acustico de
ventiladores através de analogias acusticas.

Nesta subsecdo serdo apresentados, de acordo com a
ordem cronoldgica de publicacdo, os métodos e suas principais
caracteristicas utilizados por diversos estudiosos para calculo do
Lw gerado pelas fontes aerodindmicas.

Em 1954, BERANEK, L.L., KAMPERMAN W. AND
ALLEN C.H. [ 46 ] apresentaram uma equacao para calculo de
Lwem funcéo da poténcia nominal do motor (hpmetr) acionador
do ventilador, a qual é informada na placa de identificacdo do
motor. A poténcia nominal do motor refere-se & poténcia util, ou
de eixo, que o motor fornece a carga, nessa condigdo o motor
opera em 100 % de sua capacidade, onde o rendimento é
maximo.

Ly = 100 + 101og(hpmotor) ( 53 )
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onde,

Lw é dado em dB;

hpmotor em hp,

e a referéncia para conversdo em decibel é igual a 1013 W.

Para obtencdo da equacgdo 53 foram utilizados quatorze
ventiladores acionados por motores enquadrados na faixa de
poténcia nominal entre 1,6 e 40 hp, os resultados obtidos
apresentaram uma faixa de diferenca de + 4 dB entre o
experimental e o calculado.

Em 1955 BERANEK L.L., KAMPERMAN W. AND ALLEN
C.H. [ 23 ] prop6em uma metodologia para calculo de Lw em
funcdo de variaveis de desempenho do ventilador e da banda de
1/1 oitava de frequéncia. Quaisquer das trés equacdes seguintes
podem ser utilizadas para calculo.

LW = R1/1 + 77 + 10 log(KWmotor)

54
+ 20108(AP; o) (54
Ly = Ry + 25+ 101og(3600V) ( 55 )
+ ZOIOg(APs_mmHZO)
LW = Rl/l + 130 + 10 log(KWmotor) ( 56 )

—101og(3600V)

onde,

R;/; € o fator para cada banda de oitava fornecido pela TABELA
2

AP pymu,o € @ presséo estatica em mmH;0;

KWinotor @ poténcia do motor em kW;

e V é vaz&o volumétrica em m?/s.
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TABELA 2 — FATOR DAS BANDAS DE 1/1 OITAVA PARA EQUAGCOES
54 A 56

Tipo do Nigngzl wl oo 88| 8] 8
Ventilador qu o 38|83 S|1812318
Centrifugo:

pas i i i i i i i i
curvadas 4 6 9 |-11|-13 | -16 | -19 | -22
para tras
Centrifugo:

pas 2 | 6 |-13|-18 | -19 | -22 | -25 | -30
curvadas
para frente
Centiifugo: | 53 | 5 | 11| .12 |-15|-20 | 23 | -26
pas radiais

Axial -7 9| -7 | -7]-8|-11]-16]-18
Fluxo misto 0 -3 | -6 | -6 |-10|-15| -21 | -27

MALING, G.C.J. [ 48], em 1963 prop6s uma equacao em
funcdo de pardmetros geométricos, coeficientes adimensionais,
frequéncia e coeficientes obtidos experimentalmente, conforme
escrito na préxima equacao. Os experimentos de MALING, G.C.J.
[ 48 ] foram realizados em trés diferentes ventiladores centrifugos
com pas curvadas para frente.

Ly, ., = 10 log((39,37d5)? M*) + 10log(k(sg, ¢))

+170 (57

onde,
5a=f_"‘ ( 58 )

Lwa- € 0 nivel de poténcia sonora (dB, referéncia de 1013 W)
emitida acima da frequéncia de corte (f;) em Hz;

ds é o didmetro externo do rotor em m;

M numero de Mach;
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e K(sq, @) € uma funcao dependente do parametro adimensional
de frequéncia, s,, € do coeficiente de volume, ¢, essa funcéo é
obtida experimentalmente (MALING, G.C.J.[48]).

No ano de 1967, baseado em experimentos realizados em
oito ventiladores centrifugos com distintas configuracdes de pas,
GROFF, G. C.; SCHREINER, J. R.; BULLOCK, C. E. [ 25] prop0s
uma metodologia para predicdo de L, similar a proposta por
BERANEK L.L., KAMPERMAN W. AND ALLEN C.H.[23]de 1955
(equacdo 55), porém acrescentada de termos que levam em
consideracao o rendimento e o incremento devido a BPF. A qual
€ expressa em dB, referéncia de 1012 W.

Ly = 101og(Verm ) + a1010g(4Ps iny,0) + Kar

+ my(Mso — Ms) + Tapr (59
onde,
chm € a vazao volumétrica em cfm.
APs iny,0 € a pressao estatica em inHzO;
a expoente da pressao estatica observado experimentalmente,
varia em funcéo das bandas de oitava;
K. € 0 nivel de poténcia sonora reduzido em dB, o qual varia em
funcéo das bandas de oitava e do ponto de operacao;
my é a inclinagdo da curva do nivel de poténcia sonora reduzido e
o rendimento, o qual varia com as bandas de oitava;
nso € a referéncia de rendimento estatico;
ns € 0 rendimento estatico no ponto de operacéo;
e Tgpr € 0 incremento em dB, na banda de oitava devido a BPF.

A referéncia ECK, B. [ 14 ] inclui o trabalho executado por
REGENSCHEI, B. [ 49 ] que propde varias equacdes para calculo
de L, em funcdo de varios pardmetros, como variaveis
geomeétricas, de desempenho aerodindmico e coeficientes
adimensionais. REGENSCHEI, B. [ 49 ] apresenta cinco equacdes
para cada tipo de ventilador, centrifugos e axiais, de forma
generalizada, apenas combina algumas variaveis para que as
equacdes sejam expressas em funcédo de determinadas variaveis,
a seguir sdo escritas as cinco equacbes aplicadas aos
ventiladores centrifugos.
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) APt
Ly = 649+ 10log(V) + 201log (m)

+ 10108(2 (1) Ce
og| ===
S\
Ly = 73,4 —0,016 T + 10 log(W,ps) + 20 log(us) ( 61 )
+ 10log(1 —17)
Ly = 41,3—0,032T + 501log(us) + 10log(4,)
1
+1010g<¢¢(ﬁ—1) ( 62)
Ly = 40,3—-0,032T + 50log(us) + 20log(ds)
1
+1010g<¢¢(ﬁ—1) ( 63 )
Ly = —23,7—-0,032T + 701log(ds) + 50log(n)
1
+ 10log (qn/) (ﬁ - 1)) ( 64)
onde,
AP, é a pressao total do ventilador em Pa;
T é a temperatura do ar na entrada do ventilador em °C;
A, area de referéncia em m?, a qual é calculada por:
mds*
A, = 45 ( 65 )

e as demais variaveis ja foram definidas anteriormente e suas
unidades sdo dadas: V em m3/s; Wass em kW; us em m/s; ds em m
e nem RPM.

Em 1979 GRAHAM, J. B. [ 24 ] apresentou uma
metodologia semelhante a proposta por BERANEK L.L.,
KAMPERMAN W. AND ALLEN C.H. [ 46 ] em 1955, porém
incluindo o incremento de ruido provocado pela BPF e
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amplificando a gama de ventiladores. A proxima equacdo é
utilizada para todos os tipos de ventiladores.

Ly = Kg + 10log(V) + 201log(APtyps) + Cg ( 66 )

onde,

Lw em dB, referéncia de 10"*? W;

Os valores de K (relativo as frequéncias das bandas de oitava) e
C¢ (relativo & BPF) séo obtidos da TABELA 3;

e APt,p, € a pressao total do ventilador em kPa.

No capitulo sobre predicdo de ruido datado de 2000,
Lamancusa cita a metodologia utilizada pela ASHRAE
HANDBOOK [ 50 ] para calcular o nivel de ruido gerado por
ventiladores, a qual se assemelha com a metodologia proposta por
GRAHAM, J. B. [ 24 ], porém considera o rendimento da maquina,
conforme apresenta a equacao:

Ly = Ky +10log(Vesy ) + 20108(4AP; inu,0) + Copr ( 67 )
+ Cy

onde,

Lw em dB, referéncia de 10'*? W;

AP, inp,o € @ pressao total em inHzO;

Os valores de Kw (relativo as frequéncias das bandas de oitava) e
Cgpr (relativo a BPF) s&o obtidos da TABELA 4;

e Cn, que é o fator de correcdo em dB devido ao rendimento do
ventilador é dado pela seguinte expressao:

1-—

n
n) ( 68 )

Cy = 10+ 10log(

sendo que n é o rendimento do ventilador.
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TABELA 3 — FATOR DAS BANDAS DE 1/1 OITAVA PARA EQUACAO 66

Tipo do WE | N m W© Q 9 3 ] 8 8 | &
Ventilador = E % © o & 3 = Q = 8 &
Centrifugo:
aerofolio, >750 80 80 79 77 76 71 63 55 3
pas
curvadas,
ou
inclinadas | <750 | 84 | 86 | 84 | 82 | 81 | 76 | 68 | 60 | 3
para tras
CentgfngO: >1000 | 93 | 90 | 88 | 88 | 83 | 78 | 75 | 74
radial
modificado | <1000 | 96 95 | 93 | 93 | 88 | 83 | 80 79
>1000 | 93 87 | 90 | 87 | 85 | 80 | 78 77
Centrifugo: | >1000
soprador e> 103 96 96 93 93 88 86 85 8
radial 500
<500 111 | 105 | 106 | 98 92 87 86 81 8
Centrifugo:
radial para | >1000 98 94 90 87 83 78 75 74 7
transporte
de_ . <1000 | 110 | 106 | 100 | 91 88 85 80 86 7
materiais
Centrifugo:
péas
Todos 95 91 86 81 76 73 71 68 2
curvadas
para frente
Axial >1000 | 87 | 84 | 8 | 87 | 8 | 82 | 80 | 70 | 6
aletado | <1000 | 85 | 87 | 91 | 91 | 91 | 89 | 86 | 80 | 6
Axial >1000 | 89 87 | 91 | 89 | 87 85 | 82 75 7
tubular <1000 | 88 | 89 | 95 | 94 | 92 | 91 | 85 | 83 | 7
Axial tipo
hélice Todos | 96 93 | 94 | 92 | 90 | 90 | 88 | 86 5
Torre de
resfriamento Todos 96 99 | 106 | 104 | 103 | 100 | 94 88 5
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TABELA 4 — FATOR DAS BANDAS DE 1/1 OITAVA PARA EQUACAOQ 67

Tipo do Yleolnl|gls|8|8|8|8| ¢4
Ventilador _E_' ©c 3 |d&|B]|g RN 2| 8 o
Centrifugo: 35 35 |34 32|31 |26|18 |10 | 3
aerofodlio
Centrifugo:
péas
curvadas, 35 |35 |34 (32|31 |2 |18 |10 | 3
inclinadas
para tras
Centrifugo: 48 45 | 43 | 43 | 38 | 33 |30 |29 | 58
radial
Centrifugo:
pés
40 38 |38 |34 | 28|24 | 21| 15 2
curvadas
para frente
Axial
aletado 42 39 | 41 | 42 | 40 | 37 | 35 | 25 | 6-8
Axial tubular 44 42 | 46 | 44 | 42 | 40 | 37 | 30 | 6-8
Axial tipo 51 48 | 49 | 47 | 45 | 45 | 43 | 31 | 57
hélice
Centrifugo 46 43 | 43 |38 | 37 | 32 | 28 | 25 | 4-6
tubular

Todas as metodologias citadas anteriormente baseiam-se
em célculos analiticos alimentados por parametros geométricos,
de desempenho, coeficientes adimensionais ef/ou fatores
empiricos.

Inimeros trabalhos, que utilizam técnicas computacionais
numéricas para predicéo do ruido gerado por ventiladores a partir
do campo do escoamento, tém sido publicados, conforme
exemplos:

VELARDE, S.; et al. [ 51 ] 2002 utiliza uma equagéo
formulada por POWELL, A. [ 52 ] em 1964, a qual associa a
formacgéo de vértices a geracao de ruido, para estimar o ruido
aerodinamico tonal gerado por um ventilador centrifugo de pas
curvadas para tras. Para obtenc¢éo dos resultados foi utilizado uma
simulagdo numérica tridimensional, transiente. Nesse trabalho séo
apresentados como resultados os contornos dos termos fonte
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acusticos, na FIGURA 23 sdo apresentados parte desses
resultados para dois ventiladores distintos.

0 % 0

{

P g

v
7

- -
(a) ROTOR 400 mm, ¢ =0,07  (b) ROTOR 400 mm, ¢ = 0,17

FIGURA 23 — CONTORNOS DOS TERMOS FONTE ACUSTICOS
Fonte: VELARDE, S.; etal. [ 51]

Estudos como os de TAJADURA, R. B.; VELARDE, S. V;
HURTADO, J. P. C. [ 53 ] utilizam simulag@es tridimensionais,
transientes de ventiladores centrifugos para estimativa do ruido
através de analogias acusticas que utilizam os modelos de
FFOWCS WILLIAMS, J. E.; HAWKINGS, D. L [ 33 ] baseados em
LIGHTHILL, M. J. [ 31].

REESE, H.; CAROLUS, T.; KATO, C. [ 47 ] utilizaram
métodos avancados de aeroacUstica computacional (CAA —
computational aeroacoustics) para avaliacdo das fontes de ruido
de um ventilador axial de baixa pressdo. As simulacdes de
dindmica dos fluidos computacional (CFD - computational fluid
dynamics) foram do tipo tridimensional, transiente, onde se
comparou as técnicas que usam equacdes de Navier-Stokes com
média de Reynolds transiente (URANS - unsteady Reynolds-
averaged Navier—Stokes), simulacdes de grandes escalas (LES -
large-eddy simulation), simulag@es de vortices desprendidos (DES
- detached-eddy simulation) e simulagbes de escalas adaptativas
(SAS - Scale-Adaptive Simulation). E para predicdo da radiacéo
sonora foi empregado as analogias de FFOWCS WILLIAMS, J. E.;
HAWKINGS, D. L [ 33 ]. A FIGURA 24 mostra os resultados
obtidos do campo de velocidades normalizadas para os modelos
simulados, nota-se que o LES permite capturar os fenbmenos do
escoamento com maior precisdo, porém o custo computacional é
muito superior. A referéncia WAGNER, C. A.; HUTTI, T.; SAGAUT,
P. [ 90 ] aborda o conceito de CAA com maior profundidade.
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FIGURA 24 — CAMPO DE VELOCIDADES NORMALIZADAS
Fonte: REESE, H.; CAROLUS, T.; KATO, C.[47]

Os espectros de pressdo sonora, medidos e simulados, a
jusante do rotor sdo apresentados na FIGURA 25, nota-se que 0s
resultados obtidos com o LES sdo os que mais se aproximam dos
espectros experimentais, porém, conforme apresentado em
REESE, H.; CAROLUS, T.; KATO, C. [ 47 ] o nimero de elementos
da malha e tempo de simulacdo sdo bem mais elevados que 0s
dos outros modelos, resultando em elevados custos
computacionais.

O emprego das metodologias apresentadas para
predi¢éo do ruido gerado por ventiladores deve ser ponderado de
acordo com cada objetivo. Conforme apresentado em todas as
metodologias descritas, tanto os métodos analiticos como os
métodos numéricos devem ser calibrados e validados para cada
tipo de aplicacéo e sua respectiva precisdo desejada.
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FIGURA 25 — ESPECTROS DO NIVEL DE PRESSAO SONORA

SIMULADOS E EXPERIMENTAIS
Fonte: REESE, H.; CAROLUS, T.; KATO, C. [47]

De forma geral o0 método analitico é vantajoso quando se
deseja obter o nivel de poténcia sonora em um curto espaco de
tempo, por exemplo, em procedimentos que envolvem otimizacao
do ventilador e a variavel L, € uma das variaveis de projeto.
Contudo, o0 método computacional pode apresentar superioridade
em relac@o ao analitico em casos onde deseja-se localizar as
regides de geracédo de ruido aerodinamicos. Ressalta-se que para
capturar as caracteristicas do ruido, as simulacbes devem ser
transientes e as malhas necessitam ser bastante refinadas, o que
eleva o custo computacional.

2.3. DINAMICA DOS FLUIDOS COMPUTACIONAL

A dindmica dos fluidos computacional é o conjunto de
metodologias que permite a realizagdo de simulagdes numéricas
de escoamentos de fluidos através de computadores. Essas
metodologias consistem, basicamente, em transformar sistemas
reais em ambientes ou produtos virtuais, permitindo que o0s
computadores resolvam as leis que governam o movimento dos
fluidos através de geometrias modeladas e discretizadas no
proprio computador. Isto permite agilidade na analise de
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protétipos, através da criagdo e simulacao de prot6tipos virtuais.
Além da reducdo do numero de protétipos reais a serem
fabricados, as técnicas de CFD permitem visualizar todo o
comportamento do sistema através de ferramentas de
visualizacdo computacional e também possibilita processos de
otimizacdo que experimentalmente tornam-se lentos, muito
custosos e em alguns casos impossiveis de serem realizados
experimentalmente.

2.3.1. Estrutura da Técnica de Simulacdo em CFD

HIRSCH, C. [ 54 ] apresenta as principais etapas que
compdem uma simulagdo em CFD. A FIGURA 26 ilustra essas
etapas, que sao divididas em cinco partes:

- Etapa I: Selecdo do modelo matemético e definicdo do
nivel de aproximacéo com a realidade;

- Etapa ll: Fase de discretizacdo, a qual se divide em duas,
a primeira consiste na discretiza¢do do espaco, que resulta na
geracdo de malha. E a segunda na discretizacdo das equacgdes;

- Etapa lll; Nesta fase é definido o esquema numérico a
ser utilizado e suas propriedades de estabilidade e a precisao que
deve atendida.

- Etapa IV: Solucao do esquema numeérico, que depende
do tempo de integracdo, do sistema algébrico e de técnicas
aceleracdo de convergéncia.

- Etapa V: Pés-processamento grafico dos resultados
numeéricos para entendimento e interpretacao da fisica simulada.

Uma abordagem completa de CFD é bastante ampla e néo
faria sentido incorporar neste trabalho, portanto nos préximos
subitens serdo apresentados apenas 0s conceitos essenciais para
compreenséo desse trabalho.
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Mundo real
1
l Niveis de aproximacdo e modelo matematico

[ Discretizagdo do modelo matematico

| | |
" B - N =
Discretizacdo do Discretizacdo das
dominio espacial equactes do
(geracdo de malha) modelo

Selecdo de um método de discretizacdo e
definicdo do esquema numérico

Analise do esquema numeérico quanto:
consisténcia, estabilidade e precisdo

_ | X
Solugdo do sistema algébrico e otimizacgdo

da taxa de convergéncia

Pas-processamento dos resultados

J

FIGURA 26 — ESTRUTURA DE UMA SIMULAGAO DE CFD

2.3.2. Equagbes Fundamentais da Dindmica dos Fluidos

Muitos escoamentos sdo reconhecidos por sua
complexidade, principalmente devido ao fenbmeno da turbuléncia,
a qual consiste em uma instabilidade do escoamento e que é um
elemento dominante na maioria dos escoamentos encontrados na
natureza e na industria.

O principio da conservacgao é o conceito fundamental para
0 modelamento matematico em CFD, as leis da conservacgdo dos
escoamentos em fluidos sdo definidas pela conservagdo das
seguintes grandezas: massa, quantidade de movimento linear e
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energia. Com excecdo da energia' as equagbes da massa e
guantidade de movimento linear sdo definidas a seguir.
Conservacdo da massa: conforme a definicdo de
HIRSCH, C. [ 54 ], a lei de conservacdo de massa é uma
expressdo geral de natureza cinematica, independente da
natureza do fluido ou das for¢cas que agem sobre o fluido. E parte
do principio que em um sistema fluido a massa nédo pode
desaparecer ou ser criada. Utilizando a notag&o indicial, conforme

apresentado em KAYS, W. M.; CRAWFORD, M. E. [55], alei
de conservacédo da massa é descrita pela seguinte equacéo.

dp . 9(py;)

% 0%, =0 ( 69 )
onde,

x; S840 as coordenadas generalizadas;
e u;as velocidades generalizadas.

Quantidade de movimento linear ou momento linear:
aplicando a segunda lei de Newton em um volume de controle,
pode-se afirmar que a soma de todas as forcas externas atuando
sobre o volume é igual a taxa de variacdo no tempo da sua
guantidade de movimento linear. A partir deste principio, conforme
apresentado em KAYS, W. M.; CRAWFORD, M. E. [ 55 ], obtém-
se a equacgdo da conservacao da quantidade de movimento linear
em sua forma conservativa e em notagao indicial:

a(Pui)_I_ olpuiny) _ opP + 9(7y5)

Jat OxJ t axi ax]

( 70 )

Os termos do lado esquerdo representam a taxa de
variacdo da quantidade de movimento e do lado direito
representam o somatorio das forcas externas (de superficie e de
campo) que atuam no volume de controle. Esses termos séo
dados em unidade de for¢ca por unidade de volume.

Especificamente,

1 A equacdo da energia ndo sera utilizada nesse trabalho,
pois 0 escoamento é considerado isotérmico.
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f; sdo as forgcas de campo, como por exemplo a gravitacional,
eletromagnética ou centrifuga;
P ~ L
5, sdoas forgas de presséao hidrostatica;
l
a(tij)

e—— sdo as forcas devido as deformagdes do fluido.
J

Onde o somatdrio dos dois ultimos termos da equacao 70
compde o tensor das tensbes. Ao considerar um fluido newtoniano
com viscosidade dindmica, u, o tensor das tensfes viscosas, i,
pode ser decomposto da seguinte forma:

1 d(pw;)
Tij =24 <5ij ~ 35 O
l

Onde o primeiro termo da expressao entre parénteses S;; é
0 tensor taxa de deformacdo representado na equacdo 72 e o
segundo termo é a parte simétrica do tensor de deformacéo, onde
6 é o delta de Kronecker ou tensor identidade.

S = 1 aui au] 72
g 2 Oxj + axl- ( )

(7))

Ao substituir as equagbes 72 e 71 na equacgédo 70, obtém-
se a equacdo de Navier-Stokes para um fluido newtoniano. De
acordo com FOX, R. W.; McDONALD, A. T. [ 19 ], essa equacgéo
pode ser bastante simplificada dependendo das caracteristicas do
escoamento, por exemplo, se o escoamento estiver em regime
permanente, for incompressivel, sem atrito e ao longo de uma
linha de corrente, a equacao de Navier-Stokes reduz-se a equacgao
de Bernoulli:

P V2
;+7+gz:cte ( 73 )

Em situacbes onde o escoamento estd em regime
permanente, incompressivel e as forcas de campo séo
despreziveis, a equacédo de Navier-Stokes é escrita da seguinte
forma:
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a(puiuj) —_ oP n a(TU)
an axi ax]

(74 )

Para escoamentos pertencentes a um sistema de
referéncia rotativa, girando a uma velocidade angular constante,
w, as forcas de campo geradas devido ao efeito de rotacdo sédo as
forcas de Coriolis e centrifuga?. Portanto, ao realizar as mesmas
consideracdes da equacgdo 74 e acrescentar as forcas de campo
devido a rotagdo constante, conforme notacdo de ANSYS, Inc
[56 ], tém-se:

d(pu;u;) P a(Tij) Coriolis
~ ax. + — 2pw XU
axj axi ax] ( 75 )
Centrifuga

—pw X (w XT1)

onde, r € o vetor posicao que localiza cada volume do sistema em
relacdo ao sistema de coordenadas;

e U é a velocidade relativa entre o sistema rotativo e a referéncia
global.

Conforme DESCHAMPS, J. C. [ 57 ], a solu¢gdo completa
das equacdes de Navier-Stokes fornecem os campos de
velocidade e presséo e consequentemente a descricdo rigorosa
do fendmeno da turbuléncia, porém as solucfes numéricas dessas
equacdes tornam-se muito dispendiosas ou invidveis para os
problemas de engenharia. Pois, 0 escoamento turbulento €&
sempre tridimensional e transiente, caracterizado pela presenca
de vortices, que possuem larga faixa de escalas de comprimento
e de tempo, as quais requerem niveis de discretizagcdo espacial e
temporais extremamente pequenos para sua correta solugédo.

2 No presente texto a nomenclatura adotada para a
componente de forca devido a rotacdo do sistema ser4 a mesma de
NUSSENZVEIG, H. M. [ 58] (centrifuga, direcionada para fora do eixo
de rotacdo), porém outros autores utilizam forca centripeta. As duas
nomenclaturas indicam forcas na mesma direcdo, porém em sentidos
contrarios.
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Estes tipos de simulagbes, conhecidas como simulacbes
numeéricas diretas (DNS) atualmente s&o realizadas em casos de
escoamentos e geometrias relativamente simples, com o objetivo
de obter informagdes complexas ou impossiveis em medicbes
experimentais.

Uma alternativa as DNS sado as simulacdes de grandes
escalas (LES), as quais sao similares as simulagdes do tipo DNS
caracterizadas por serem tridimensionais e transientes, pois
atuam com intuito de resolverem parte da turbuléncia. Apesar das
simplificagdes incorporadas, a demanda computacional é ainda
invidvel para a maioria das situacdes industriais, quanto a
utilizacdo de simulacdes do tipo LES. Portanto, a formulagéo
largamente utilizada em CFD para solucdo de escoamentos
turbulentos é baseada nas equacdes de Navier-Stokes com média
de Reynolds (RANS), onde séao utilizados modelos de turbuléncia
para simplificar algumas caracteristicas do escoamento.

Modelos de turbuléncia: além da impraticabilidade da
solucdo completa das equacdes de Navier-Stokes em termos
computacionais, a maioria dos problemas industriais requerem
somente a solugdo macro, ou parte do fendmeno do escoamento.
Portanto, para eliminar a necessidade de resolver todos os
detalhes do escoamento utiliza-se uma média temporal (Uiy) das
variagdes como a definida por Osborne Reynolds (DESCHAMPS,
J.C.[57)]:

1 [to+3™
Ui(t) = —f Ui(t) dt ( 76 )

T t _Tmin
o 2

onde,

Tmin define um tempo minimo necessdario para realizacdo da
média;

tp € o tempo inicial;

e Ui(t) € a velocidade média instantanea.

Em CFD, os modelos de turbuléncia mais usados
incorporam este conceito de média temporal, o conceito e
demonstracéo da obtencdo dos modelos de turbuléncia ndo estéo
em foco e podem ser consultados em referéncias como POPE, S.
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B.[59 ], SCHLICHTING, H. [ 60 ] e TENNEKES, H.; LUMLEY, J.
L.[61]

Os modelos de turbuléncia mais utilizados nas aplicacdes
industriais sdo os modelos de duas equacdes, pois oferecem
generalidade e flexibilidade suficientes para a solucdo dos casos
frequentes. Dentre esses modelos estéo o k-¢, k-w e k-w baseado
no transporte da tensdo cisalhante, SST, apresentados adiante.
Conforme FREIRE, A. P. S.; ILHA, A.; COLACO, M. J. [62], os
modelos de duas equacfes utilizam duas equacdes diferenciais
de transporte de propriedades turbulentas, configurando-se como
modelos de fechamento completos. Ambos adotam uma equacgao
de transporte para a energia cinética turbulenta, k e a segunda
equacao refere-se a alguma variavel relacionada a viscosidade
cinética turbulenta, u:.

O modelo k-¢ utiliza a taxa de dissipacdo de energia
cinética turbulenta por unidade de massa, ¢. O k-¢ é considerado
como um modelo robusto, porém ndo consegue capturar
corretamente o descolamento dos escoamentos (VERARDI, M.
[ 28 1), outra deficiéncia desse modelo é na previsdo de
escoamentos afastados da condicdo de equilibrio local
(DESCHAMPS, C. J. [ 57 ]). De forma geral os modelos de
turbuléncia baseados em equagdes da taxa de dissipacao viscosa,
como o ¢, predizem o ponto de descolamento mais afastado que
0 ponto real, subestimando o valor de forgas de arraste em corpos
submersos (ANSYS, Inc.[ 56 ]).

O modelo k-w utiliza a taxa de dissipacdo de energia por
unidade de volume e tempo, w, conforme definido em FREIRE, A.
P. S.; ILHA, A.; COLACO, M. J. [ 62 ]. Esse modelo apresenta
melhores resultados proximo a parede quando comparado ao k-«,
definindo mais precisamente o descolamento da camada limite.
Porém, em escoamentos livres, afastados da parede o modelo k-
€ consegue predi¢cdes mais realisticas do escoamento.

No modelo SST sd8o combinadas as melhores
caracteristicas dos modelos k- e k-w para melhor predicdo do
escoamento proximo e afastado da parede. Conforme proposto
em VIESER, W.; ESCH, T.; MENTER, F. [ 63 ], para unificar os
dois modelos ja citados no SST introduz-se uma fungcédo de
mistura, Fssr1, que na superficie da parede possui um valor igual a
um e na regido afastada igual a zero, ou seja, na parede essa
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funcdo ativa o k-w e no escoamento livre ativa o0 k-e. A seguir
apresenta-se a formulacdo do SST.

00k) | a(puik)

- 0 ok
Z(Pk_ﬁ*pkw)+7(Fk_> ( 77 )

at axi 6 i 6xl-
e
d(pw) +6(puiw) _
at axi
Y d dw
(7= o)+ (o) + @ ¢ 78
L L
F (2 1 0k 6w>
sst,1) | 20042 © 0x; 0%;
onde,
Lo=u+t e L=p+t (79 )
Ut
Ve = — 80
t =7 ( )
Py = 1y 65—1;;) e 13k = min(Py; c;€) ( 81 )

As constantes do modelo sdo determinadas
experimentalmente e por otimiza¢cdo computacional (VERARDI, M.
[28]), sendo:

B* = 0,090 ; B = 3/40; g,, = 1,168
¢, = 10,000 g, = 2,000;

para k-¢. o, = 1,000 ; y, = 0,4403 ( 82 )
para k-w: o, = 2,000 ; y; = 0,5532
Ox = Fssr1 Op1 + (1 - FSST,l) Ok2 ( 83 )
Y = Fssrq1 Vi + (1 - FSST,l) V2 ( 84 )

Para a funcdo de mistura assume-se:
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Fssrq = tanh(argSST,14) ( 8 )

onde,

vk .500v> 4pk ) (8 )

argssy, = min (max(

Bwy y?w ) CDyy 04z 7
e
CDy, = max (Zp w;wz g—ig—:, 10‘1(’) ( 87 )
onde, y é distancia a partir da superficie ndo deslizante.
a, k
He = p ( 88 )

max(a; w; Ssst Fssr2)

onde, a; = 0,310;

e Fss72 tende a O no interior da camada limite e a 1 em
escoamentos livres, esta metodologia visa corrigir a previsdo do
ponto de separacdo do escoamento em superficies lisas,
deficiéncia que o modelo k-w baseado em SST ainda apresenta,
caso nao haja esta correcdo, conforme proposto por VIESER, W.;
ESCH, T.; MENTER, F. [ 63 ]. Seguem os calculos para as
variaveis da equacao 88:

Fssrp = tanh(argssmz) ( 89 )
onde,
vk 500v
argssr, = max <2m2 y2w> ( 90 )

e Ssst, que € uma medida invariante do tensor taxa de deformacéo
S;; € calculada por:
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SSST,Z = 25ij5ij ( 91 )

2.3.3. Método de Discretizacdo e Esquema Numérico

Apos definicdo do modelo matematico na subsecao 2.3.2,
0 proximo passo consiste na escolha do método de discretizacao.
Dentre os métodos mais conhecidos o método dos volumes finitos
(FVM) foi o método utilizado para determinacgéo das propriedades
do escoamento. De acordo com HIRSCH, C. [ 54 ], o FVM utiliza
a forma integral das equacdes das leis de conservacdo para a
discretizacdo, é atualmente o método mais utilizado no universo
de CFD, pois possui simplicidade conceitual e é relativamente facil
de aplicar para ambos tipos de malhas, estruturadas e néao
estruturadas.

Para determinacé@o das propriedades do escoamento, foi
usado como ferramenta de CFD o codigo comercial ANSYS CFX
- Versao 14.0, o qual utiliza o método dos volumes finitos baseado
em elementos (EbFVM). O EbFVM pertence a classe dos FVM e
foi concebido para agregar algumas caracteristicas do método dos
elementos finitos, como o emprego de malhas ndo estruturadas e
funcdes de forma (MALISKA, C. R. [ 64 ]). A eficiéncia desse
cédigo associada as consideracdes adotadas e descritas nas
préximas secfes para calculo do escoamento em VFARR ja foi
comprovada, conforme apresentado em VERARDI, M. [ 28 ] e
PALADINO, E.; etal. [65].

Os termos de convecgao (ou adveccao), representados no
lado esquerdo da igualdade da equacdo 70, sdo calculados
através de um esquema de alta resolucéo que possibilita uma boa
precisdo. Esse esquema evita problemas de oscilagfes e difusbes
numéricas as quais ndo possuem sentido fisico. E os termos de
difuséo, ultimo termo da equacao 70 e o termo da pressédo sao
obtidos através de interpolacdo linear, detalhes sobre os
esquemas numéricos podem ser consultados em ANSYS, Inc
[ 56 ], PATANKAR, S. V.[66 ] e RHIE, C. M.; CHOW, W. L. [ 67 ].
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2.4. ACUSTICA COMPUTACIONAL

Cavidades com aberturas possuem modos de ressonancia
acustica devido ao volume de ar enclausurado em seu interior, ao
analisar geometricamente o espaco existente entre o interior da
carcaca defletora e a carcaca estrutural identifica-se uma espécie
de cavidade com abertura, como destacado pela linha pontilhada
na FIGURA 27.

I I
FIGURA 27 — CAVIDADE COM ABERTURA EM VFARR

Analogamente & definicdo de KINSLER, C. R. et al. [ 66 ]
para ambientes enclausurados, as cavidades como as existentes
em VFARR respondem substancialmente aos sons cujas
frequéncias coincidem, ou sdo imediatamente vizinhas, as
frequéncia dos seus modos de ressonancia acustica. Cada modo
de ressonancia possui um comportamento espacial de distribuicdo
de presséo apresentando regides de nds (amplitude = 0) e anti-
nos (maxima amplitude). Esses modos podem descaracterizar
uma fonte acustica, amplificando ou atenuando o som em
determinadas frequéncias. Portanto, o ruido sonoro gerado por um
ventilador pode sofrer algum tipo de amplificacdo indesejada
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devido a cavidade formada pela carcaca defletora, conforme
apresentado em NODA, S.; MIZUNO, S.; SUZUKI, K. [69].

2.4.1. Modelamento dos Modos AcUsticos

Os modos de ressonancia acustica e suas frequéncias
podem ser calculados através de uma analise modal acustica do
ar delimitado pela carcaca defletora e a carcaca estrutural, devido
a complexidade da geometria essa andlise pode ser realizada
através de simulagdes numéricas.

A equacao que rege o fendmeno dos modos acusticos €
obtida a partir das equag¢des da conservacdo da massa e de
Navier-Stokes, que ao serem simplificadas obtém-se a equacgéo
da onda (ANSYS, Inc [ 70]). De acordo com KINSLER, C. R. et al.
[ 66 ], ao realizar as seguintes consideragfes:

- Fluido compressivel, onde a massa especifica do fluido
varia em funcéo da pressao;

- Fluido inviscido, ou seja, sem dissipagdo viscosa,

- Fluido estacionario;

- E massa especifica e presséao de referéncia constante em
todo o fluido.

A equacdo da onda é escrita da seguinte forma:

VP — o =0 (92 )

sendo que, o operador V? é o divergente do gradiente, ou o
Laplaciano, que em coordenadas cartesianas, representa:

02 02 02
V=t o (93)

P representa a flutuacdo na pressao do meio (pressao acustica);
¢ é a velocidade do som no fluido, definida por:

P
c= |[=2= fyRT (94)
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y € a razao entre o calor especifico do gas a pressao constante e
o calor especifico do gas com volume constante;

Py é a pressao de referéncia do meio;

po € a massa especifica de referéncia do meio;

R é a constante universal dos gases;

e T é a temperatura do gas em K.

Conforme apresentado em ANSYS, Inc [ 70 ], para a
presséo variando harmonicamente:

P = pel®t (95 )

onde,
P é a amplitude da pressao;

i=vT e w=2nf (9 )
sendo que, f é a frequéncia de oscilacdo da pressao.
A equacao 92 reduz-se a equacgao de Helmholtz:

2
VP -2P =0 (97 )
Cc
Ao discretizar a equacéo da onda usando o método de
Galerkin, desprezando os efeitos da interacdo entre fluido-
estrutura e da dissipacéo de energia devido ao amortecimento, a
equacao 92 pode ser escrita, conforme deduc¢éo apresentada em

ANSYS, Inc [ 70 ] e utilizando a mesma notacao, por:

[Me]{Pe} - [Ke]{Pe} =0 ( 98 )

onde,

[Me] é a matriz de massa;

{P,} é o vetor das derivadas segunda no tempo das pressées
nodais;

[Ke] é a matriz rigidez;

e {P,} € o vetor das pressdes nodais.
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Analogamente a uma analise modal estrutural, conforme
apresentado em JORDAN, R. [ 72], as frequéncias naturais e seus
respectivos modos de ressonancia acustica sdo determinados
através de metodologia aplicada em problemas de autovalores e
autovetores, que correspondem ao quadrado das frequéncias
naturais e a distribuicdo de pressdo dos modos acusticos,
conforme definido em FAHY, F.; WALKER, J. [ 73 ].

2.4.2. Simulagdo Numérica dos Modos Acusticos

As simula¢bes numéricas dos modos acusticos foram
realizadas utilizando o método dos elementos finitos (FEM) para
resolver a equacdo 98 discretizada da onda. Detalhes sobre as
técnicas de FEM empregadas nesse trabalho ndo serao
abordadas, mas podem ser consultadas com maior
aprofundamento em referéncias como BATHE, K. J. [ 74 ],
ZIENKIEWICZ, K. J.; TAYLOR, R. L. [ 75] e CHANDRUPATLA, T.
R.; BELEGUNDU, A. D.[76].

2.5. OTIMIZACAO

O conceito de otimizacéo refere-se & analise de situacdes
em que 0 objetivo € minimizar ou maximizar uma funcéo,
respeitando as restricBes intrinsecas do problema, através da
escolha sistematica dos valores das varidveis contidas no
problema. As etapas de otimizagdo normalmente constituem:

- definicdo do problema, que inclui a escolha da funcgéo
objetivo, suas variaveis (ou variaveis de projeto) e restricdes;

- escolha e aplicagdo do método ou algoritmo a ser usado
para obtencdo dos valores das variaveis que minimizam ou
maximizam a funcéo objetivo;

- etapa de andlise dos resultados para confirmar a
viabilidade da solucao obtida.

2.5.1. Definicao da Fungéo Objetivo
De acordo com ARORA, J. S. [ 77 ] geralmente a definicdo

e formulacdo de um problema demanda aproximadamente 50 %
do esforco total necessario para soluciona-lo, ndo existindo um
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Unico critério para essa etapa. Portanto, no presente trabalho
serdo consideradas trés variaveis de projeto, x;, x> € x3 € uma
funcéo objetivo de segunda ordem do tipo:

fGo = cx (99 )

onde, c representa o vetor dos coeficientes que multiplicam os
termos do polindbmio referentes as variaveis de projeto.

o]
62| ( 100 )
|

e x representa o vetor dos termos compostos pelas variaveis de
projeto.

( 101 )

A funcé@o f{(x) foi obtida através de uma regresséo
polinomial a partir dos resultados obtidos por simulagdo numérica.

2.5.2. Método de Otimizacéo

Todo o processo de otimizagdo, incluindo a regresséo
polinomial foram executados no programa comercial Mathcad —
Versdo 15.0, o processo de otimizacdo utiliza o método dos
gradientes conjugados para minimizar a funcdo objetivo. Em
resumo, 0 método dos gradientes conjugados é um método
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iterativo que busca o minimo local da funcdo através da
atualizacdo da direcdo de busca até que os critérios de
convergéncia sejam alcancados, as referéncias ARORA, J. S.
[ 77 ] e RAO, S. S. [ 78 ] abordam o método com mais
profundidade.

O fluxo de trabalho do programa consiste em:

- entrada de dados, que inclui a fungdo objetivo, valores
iniciais para cada variavel e as restricoes;

- execucdo da ferramenta de otimizacdo, utilizacdo da
funcdo de minimizacéo para a funcéo objetivo;

- saida de resultados, nesta etapa sao obtidos os valores
das variaveis de projeto gue minimizam a funcdo objetivo.
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3. METODOLOGIA

Nesta secdo serdo apresentadas as metodologias adotas
para o desenvolvimento do trabalho que incluem: a utilizacdo dos
métodos existentes de célculo do nivel de ruido aplicados para
VFARR, apresentacdo de uma nova metodologia para calculo do
nivel de ruido de VFARR, a verificacdo e validagdo dos métodos
de CFD utilizados, definicdo do experimento do nivel de ruido
sonoro, validacdo dos métodos de ressonancia acustica,
otimizagéo do rotor e validagdo da metodologia proposta.

3.1. APLICACAO DOS METODOS EXISTENTES PARA
CALCULO DE RUIDO EM VFARR

Conforme apresentado na sec¢do 2.2.4 existem diversos
métodos propostos para estimar o nivel de ruido gerado por
ventiladores, dentre esses métodos alguns sao generalizados ou
nao restringem seu emprego para os VFARR. Portanto, a primeira
etapa de execucdo do trabalho consiste em verificar a preciséo
dos resultados gerados por tais métodos.

Os métodos propostos por BERANEK L.L., KAMPERMAN
W. AND ALLEN C.H. [ 46 ] (1955), MALING, G.C.J. [ 48] (1963),
GROFF, G. C.; SCHREINER, J. R.; BULLOCK, C. E.[25] (1967)
e GRAHAM, J. B. [ 24 ] (1979) sdo compostos por parametros
experimentais calibrados para familias especificas de ventiladores
convencionais que nao incluem os VFARR, porém esses métodos
foram executados em uma tentativa de encontrar uma familia que
possua caracteristicas similares aos VFARR e que apresente
resultados satisfatorios.

O método de BERANEK, L.L., KAMPERMAN W. AND
ALLEN C.H.[46](1954) € um método generalizado desenvolvido
com base em experimentos de ventiladores centrifugos.
REGENSCHEI, B. [ 49 ] (1972) propde cinco equacdes para
predicdo do nivel de ruido em ventiladores centrifugos, néo
limitando & familias especificas de ventiladores. O método
apresentado na ASHRAE HANDBOOK [ 50 ] (2000), considera
oito familias distintas de ventiladores, sendo quatro configuracfes
de ventiladores centrifugos e quatro de ventiladores axiais,
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incluido nos axiais é considerada uma familia de ventiladores do
tipo centrifugos tubulares, o0s quais se assemelham,
construtivamente, com os VFARR.

De todos os métodos apresentados apenas 0s que
possuem equacfes com termos logaritmicos da pressao estéatica
nao foram efetuados, pois como a variagdo da pressao estatica
dos VFARR é praticamente nula (conforme método definido na
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ]), o termo logaritmico referente a
presséo estatica torna-se uma funcéo indefinida inviabilizando sua
utilizacao.

3.2. METODOLOGIA PROPOSTA PARA CALCULO DE RUIDO
EM VFARR

3.2.1. Deducéao da Equacéo para Calculo do Nivel de Ruido

Com intuito de obter uma equagéo para calculo do nivel de
ruido gerado por ventiladores os métodos apresentados por
MALING, G.CJ. [ 48 ], GROFF, G. C.; SCHREINER, J. R;
BULLOCK, C. E. [ 25 ], REGENSCHEI, B. [ 49 ] e CHANAUD,
R.C. [ 79 ] utilizam o mesmo principio do teorema dos Pi de
Buckingham, conforme apresentado em BRIDGMAN, P.W.[80],
para obter um parametro acustico adimensional.

Em resumo, o teorema dos Pi de Buckingham consiste em
uma relacdo entre parametros dimensionais que fornece um
parametro de natureza adimensional, seu emprego permite
desenvolver os pardmetros adimensionais de modo rapido e f4cil,
0s quais sdo amplamente aplicados na mecéanica dos fluidos
(FOX, R. W.; McDONALD, A. T.[19]).

Similarmente, conforme proposto nas referéncias
anteriormente citadas, propde-se um parametro adimensional de
poténcia aclstica com objetivo de obter uma expressdo que
permita representar o nivel de ruido gerado pelos VFARR. Esse
pardmetro de poténcia aclstica e a respectiva equacdo para
célculo do nivel de ruido sédo determinados conforme sequéncia
apresentada a seguir.

As perdas de um ventilador (W) podem ser calculadas
pela equacéo:

Wioss = Waps — Wy ( 102 )
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Escrevendo a poténcia absorvida em fungdo do
rendimento do ventilador, tem-se:

1%
Waps = 7’1 ( 103 )

sendo que, a poténcia hidraulica (W) é dada por:
W, = AP,V ( 104 )

Entdo, substituindo as equac¢fes da 103 e 104 na equacédo
102, tém-se:

(1
Wioss = APtV(E_1> ( 105 )

Considerando que a poténcia sonora emitida (Ws) possui
uma relacdo com a velocidade periférica do didmetro externo do
rotor, vazdo volumétrica, pressdo total e o rendimento do
ventilador, define-se aqui, um parametro acustico adimensional
diferente dos propostos anteriormente por outros autores.

We Ws

= => Ay = —————
WiossT T APYV(1—17)

4o (106 )

De acordo com GROFF, G. C.; SCHREINER, J. R.;
BULLOCK, C. E. [ 25 ] andlises dimensionais tém mostrado que o
ruido gerado por ventiladores podem ser relacionados com o
coeficiente de pressédo, o coeficiente de volume e o ndmero de
Mach. Esses coeficientes podem ser representados a partir das
respectivas equacdes 20, 22 e 25 escritas de forma modificada,
conforme segue.

Pressao total em funcdo do coeficiente de pressao:

_2AP,

- 2
pus

=> AP, = c,pds*n?y ( 107 )

Vazao em funcao do coeficiente de volume:
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% . ,
Qo = s => V = cndsTe ( 108 )

NUmero de Mach:

Us nd5
M== => M=c
CS CS

( 109 )

onde, ci, ¢z, ... € c1p SA0 constantes originarias dos coeficientes
adimensionais de referéncia (¥, ¢ e M) e das combinagfes entre
as mesmas.

Agora substituindo as equacdes 107 e 108 na equacao
106, obtém-se:
W

=>
p(1 —n)ds°n3pe ( 110 )
W, = c,Aop(1 —1)ds*n e

Ag = ¢4

Em NEISE, W. [ 30] séo apresentados os trés mecanismos
basicos de geracdo de ruido aerodindmico em ventiladores, que
sdo as fontes do tipo monopolo, dipolo e quadrupolo. Como
mostrado por CHANAUD, R.C. [ 79 ] e apresentado anteriormente
(equacdes 44, 45, 48 e 49) as poténcias sonoras emitidas por
esses trés mecanismos sao respectivamente proporcionais a:

Poténcia sonora emitida por uma fonte do tipo monopolo:

W, a ds°n* ( 111 )
Poténcia sonora emitida por uma fonte do tipo dipolo:

Wy a dsn® (112 )
Poténcia sonora emitida por uma fonte do tipo quadrupolo:

W, a ds''n® ( 113 )
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Logo, é possivel definir parametros adimensionais para 0s
trés mecanismos utilizando uma razdo em funcédo do nimero de
Mach. Portanto, o parametro adimensional referente a fonte
monopolo é expresso por:

- ( 114 )

Am

Substituindo as equacgfes 109 e 110 na equacdo 114 e
trabalhando os termos, tem-se a poténcia sonora da fonte
monopolo:

Wm= Cs c
S

Analogamente ao desenvolvimento executado para a fonte
monopolo, obtém-se as equacdes para 0s parametros
adimensionais e consequentemente para as poténcias emitidas
para as fontes dipolo e quadrupolo, respectivamente apresentadas
na sequéncia:

Ao Aap(1 = m)ds"n®e

Ad = W => Wm = Cg CS3 ( 116 )
Ao qu(l - U)dslonsl/)ﬁﬁ

Aq = m => Wm = Cy CSS ( 117 )

Fundamentado nos parametros adimensionais e nas
poténcias sonoras referentes as trés fontes de geracéo de ruido e
seguindo o procedimento proposto por GROFF, G. C,;
SCHREINER, J. R.; BULLOCK, C. E. [ 25 ], propbe-se um
parametro adimensional generalizado, que possibilite representar
todos os pardmetros adimensionais em apena um:

Ao

= o ( 118 )

Aa

onde, a € igual a 1, 2 e 3 para o0 monopolo, dipolo e quadrupolo,
respectivamente.
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Assim, ao aplicar a mesma metodologia utilizada para
obtencdo da equacédo 115, obtém-se a equacédo para a poténcia
sonora generalizada.

Agp(1 = m)ds> @ P2+ Dy
CSZa—l

Wa = Cg ( 119 )

A velocidade periférica inicialmente representada pela
equagdo 21, pode ser escrita, de forma simplificada, por:

Us = cynds ( 120 )
Trabalhando as equagbes 22, 119 e 120 obtém-se a

equacdo da poténcia sonora gerada por ventiladores,
representada a seguir:

Wy = agV (1 —nus**! (121 )
onde,
Aqpy
as = 610# ( 122 )
S

O termo as € uma funcdo da geometria e do ponto de
operacéo do ventilador e das propriedades do fluido, porém pode
ser considerado como uma constante para uma dada familia de
ventiladores.

Como na pratica as grandezas relacionadas ao ruido sao
representadas em decibel € conveniente aplicar a equagéo 29 a
equacdo 121 para converter a poténcia sonora em uma escala
decibel, conforme segue:

Ly = Ko+ 10log(V) + 10log(1 — ) + 10Blog(us) ( 123 )
onde,
Ky € uma constante;

e

B=2a+1 ( 124 )
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A grandeza poténcia sonora ndo pode ser obtida
diretamente através de medi¢cdes experimentais, portanto para
permitir uma comparagdo direta com dados experimentais,
converte-se a poténcia sonora em pressdo sonora através da
equacdo 33 aplicada a equacdo 123. Resultando na préxima
equagdo, a qual foi desenvolvida no presente trabalho para ser
aplicada aos VFARR.

L, =K, +10log(V) + 10log(1 —n) + 108 log(us) ( 125 )

Os parametros K; e § sdo consideradas constantes para
uma determinada familia de ventiladores e foram obtidas através
de experimentos. Nos préximos subitens serdo apresentados os
métodos para determinacdo das incognitas que compdem a
equagao 125.

3.2.2. Obtencao da Vazéo

A determinagdo da vazao através de calculos numéricos
permite uma série de vantagens, como abranger uma ampla faixa
de vazdo, estudar diversas variaveis de projeto, reduzir o tempo
de obtencdo das grandezas desejadas, niumero de prototipos e
custo. Portanto, ao considerar essas vantagens optou-se por obter
as vazOes através de simulagbes numéricas realizadas no cédigo
comercial ANSYS CFX - Versao 14.0, os parametros gerais para
essas simulacdes serdo definidos nas préximas subsecoes.

3.2.3. Discretizacdo do Espaco

Devido a complexidade do espaco geométrico optou-se
por utilizar uma malha ndo estruturada que possibilita uma
discretizacdo adequada da geometria. Para atender aos critérios
de refinamento préximo a parede foram utilizados elementos
prisméticos e nas regides afastadas da parede elementos
tetraédricos, a FIGURA 28 ilustra a malha gerada para o dominio
rotativo (definido mais adiante), onde sdo indicados os elementos
usados.
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3.2.4. Definicdo do Modelo Fisico

Para melhor representagdo do fendmeno fisico e
adequacdo a metodologia de trabalho do ANSYS CFX - Verséo
14.0, o dominio espacial a ser simulado foi dividido em trés
dominios dois estacionario e um rotativo. Onde o volume de
controle do dominio rotativo é delimitado pelas interfaces com o
dominio estacionario da carcaca defletora, as paredes do rotor, da
carcaca estrutural e da carcaga defletora, nesse dominio utiliza-se
a equacdo 75 para quantidade de movimento.

O dominio estacionario foi divido em dois volumes com
intuito de reduzir o tempo de gerac@o de malha, pois como foram
utilizadas varias configuracdes de carcaca defletora, esse devera
ser alterado conforme a carcaca defletora utilizada, porém o
dominio externo, da carcaga estrutural, € mantido sempre o
mesmo para todas as configurages.

Nos dominios estacionarios a equacdo 74 é usada para
célculo da quantidade de movimento, o dominio relativo a carcaca
defletora é circundado pelas interfaces com o dominio rotativo, as
paredes estacionéarias das carcagas e o piso. E o dominio externo
é delimitado pelas interfaces com o dominio da carcaca defletora,
as paredes estacionarias da carcaca estrutural, o piso e a fronteira
afastada do ventilador, conforme apresenta a FIGURA 29.
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Dominio
ivo

Dominio

defletora
FIGURA 29 — DOMINIOS DE SIMULACAO

As consideragdes gerais realizadas para as simulagdes de
CFD séao:

- Regime permanente com simulagdes do tipo RANS,
um VFARR operando com uma velocidade de rotagdo constante
gera um fluxo peri6édico. Porém, quando o objetivo e determinar
grandezas macro do escoamento como vazdo e poténcia
absorvida, as simulagdes podem ser consideradas como regime
permanente;

- Propriedades constantes do ar, como as variacdes de
temperatura e pressdo s8o0 pequenas as variagcbes das
propriedades do ar podem ser desprezadas, usou-se as
propriedades do ar a temperatura de 25 °C e na pressao de
101325 Pa;

- Gravidade desprezivel, pois a variacdo entre as alturas
geomeétricas sdo pequenas;

- Isotérmico, as variagbes de temperatura sdo minimas,
portanto pode-se desprezar;

- Modelo de turbuléncia SST, devido as vantagens
apresentadas na secao 2.3.2;
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- Tratamento automatico préximo a parede, a FIGURA
30 apresenta as divisbes da camada limite regifes interna e
externa. A camada interna, a qual encontra-se préxima a parede,
é dividida em trés camadas (VERARDI, M. [ 28 ]):

* Subcamada viscosa, onde o escoamento é praticamente
laminar e portanto, a viscosidade molecular tem grande influéncia;

* Camada de amortecimento, nessa camada os efeitos da
viscosidade molecular e da turbuléncia tem importancias da
mesma ordem;

* Camada logaritmica, que é dominada pelos efeitos da
turbuléncia.

Regido Regido

A Ui Regido interna externa

externa

s

logaritmica ! c logaritmica

I amada de

N,
3,

Subcamada amortecimento
£ ViSCOéa I Subcamada viscosa
u
N v+ 11,0 In(y*)

FIGURA 30 — DIVISOES DA CAMADA LIMITE

Conforme VERSTEEG, H. K.; MALALASEKERA, W. [71],
na regido externa os efeitos inerciais sdo dominantes perante os
efeitos viscosos.

Devido as variagdes intrinsecas a camada limite existe
uma formulacdo que melhor se adequa a cada divisdo, portanto o
tratamento automatico de parede tem a funcdo de alternar
gradativamente a formulagdo conforme a distancia da parede,
referenciando-se na propriedade do escoamento e nas dimensdes
da malha de volumes finitos (VIESER, W.; ESCH, T.; MENTER, F.
[63]);

- Paredes totalmente lisas e sem deslizamento do
escoamento, condicdo imposta em todas as paredes da
geometria;

- Funcdo de rotacdo contraria, em paredes que na
realidade sdo estaciondrias, mas integram o dominio rotativo,
utiliza-se essa funcgédo para simular a condigéo estacionaria;
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- Interfaces com médias circunferenciais, conforme
ANSYS, Inc. [ 56 ] é a opcdo mais adequada para simulacfes de
maquinas de fluxo do tipo VFARR em regime permanente.

A FIGURA 31 apresenta o dominio rotativo que €
delimitado pelas: parede interna da carcaca defletora (laranja
transparente), parede da carcaca estrutural (em vermelho),
paredes do rotor (em cinza) e interfaces frontal e traseira (em azul)
entre dominio rotativo e estacionario. Nota-se que o fluxo massico
do dominio rotativo existe apenas nas regides de interfaces, pois
nas paredes nao existe fluxo de massa. Portanto, pelo principio de
conservacao da massa, a vazao massica total que entra em uma
interface, obrigatoriamente, devera sair pela outra.

Interface frontal
(rotativo / estacionario)

Interface traseira
(rotativo / estacionario)

Parede estacionaria
(carcaca estrutural)

' Parede estacionaria
(carcaca defletora)

Rotor
FIGURA 31 — DOMINIO ROTATIVO

Logo, como o ar é considerado incompressivel, a vazéo
volumétrica do ventilador é calculada através da razdo entre a
vazao massica total, localizada na interface traseira do dominio
rotativo e a massa especifica do ar.

=" ( 126 )
o

Faz-se necessario utilizar uma medicéo indireta para a
vazao volumétrica, por meio da vazdo massica, pois o codigo
(ANSYS CFX - Versao 14.0) néo fornece este dado diretamente.
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3.2.5. Obtencéo da Poténcia Absorvida

Pelos mesmos motivos descritos no item anterior, a
poténcia absorvida foi obtida por meio de simulagées numéricas.
O cddigo utilizado ndo fornece o valor da poténcia absorvida
diretamente, portanto essa poténcia pode ser calculada através do
torque que o rotor (T:) exerce sobre o eixo de rotagdo, que é
obtido a partir dos resultados das simulagdes e da velocidade
angular, a qual é uma variavel de entrada.

Waps = Tror- @ ( 127 )
3.2.6. Obtencéo do Rendimento

O rendimento do ventilador é calculado conforme definicao
da ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11], apresentado na equagdo 103, onde
as grandezas primarias necessarias para o calculo do rendimento
sdo extraidas dos resultados das simula¢des de CFD.

3.2.7. Obtencéo da Velocidade Periférica

A velocidade periférica é prontamente obtida utilizando a
equacdo 21, ressalta-se que para todos os rotores analisados o
diametro externo das pas €é constante ao longo da largura da pa,
conforme FIGURA 10.

3.2.8. ObtencdodeK;epf

Os parametros K; e B8 foram obtidos para a familia dos
VFARR a partir de dados experimentais, que foram determinados
através de ensaios de ruido realizados em diversas configuracfes
de ventiladores do tipo VFARR. Cada configuracéo de ventilador,
ou ponto de projeto, foi determinada por meio de técnicas de
Planejamento e Andlise de Experimentos.

3.2.8.1. Método dos minimos quadrados
O método dos minimos quadrados (MMQ) consiste,

essencialmente, em uma técnica de otimizacdo mateméatica que
permite estimar os pardmetros em modelos de regressao,
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minimizando a soma dos quadrados das diferencas entre cada
valor calculado pelo modelo e seu respectivo valor observado
(MONTGOMERY, D. C.; RUNGER, G. C. [ 81 ]). Esse método foi
utilizado para determinagdo dos valores de K; e f do modelo
representado pela equacdo 125, o procedimento de calculo do
MMQ ¢é apresentado no APENDICE 3.

3.3. VERIFICACAO E VALIDACAO DOS METODOS DE CFD

Antes de obter os valores de vazao e poténcia absorvida
gue foram utilizados como paradmetros de entrada para obtencéo
dos parametros K; e [ e consequentemente utilizados para
predicdo do nivel de ruido foi verificada a confiabilidade das
técnicas de CFD que foram empregas.

3.3.1. Verificagdo e Validacdo da Vazéao

Um dos itens essenciais em uma andlise de CFD é a
definicdo do critério de malha, onde sdo definidos os tipos e
tamanhos dos elementos, nimero de camadas de prismas, taxa
de crescimento dos elementos, entre outros. Portanto, foram
executadas algumas simulacdes alterando parametros de malha,
no sentido de aumentar o refino de malha, até que os resultados
numericos apresentem estabilizacdo da convergéncia dos
resultados da vazéo, indicando assim, o critério minimo de malha
a ser atendido.

A FIGURA 32 apresenta uma malha grosseira, uma malha
com refino médio e outra com refino incrementado, nota-se que o
ndmero total de nds cresce consideravelmente com o refino de
malha, o que resulta em maiores esfor¢os computacionais.

O modelo geométrico leva em consideracgéo o sistema de
medicdo, apresentado a seguir. O intuito de incorporar o0 sistema
de medicdo ao modelo geométrico de interesse é aproximar ao
maximo a condicdo simulada & condi¢cdo real. As principais
condicbes de entrada e de contorno séo:

- rotacdo imposta do rotor;

- paredes nas superficies sélidas;

- na regido afastada do dominio de interesse, que faz
fronteira com o ar (setas azuis na FIGURA 33) considera-se
pressao atmosférica e direcao do fluxo normal a parede;
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- e na secdo de entrada do duto (regido destacada em
verde) impde-se pressdo estatica igual a atmosférica, o que
provoca uma pressao muito préxima da atmosférica também no
interior da camara, simulando a condicdo experimental.

ominio: Carcaca .
N° N63 Carcagca estrutural defletora Rotativo
219.810
2.502.086
7.063.599

FIGURA 32 — REFINO DE MALHA
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FIGURA 33 - DOMINIOS DE SIMULAGAO PARA VALIDAGAO DA
VAZAO

A medicdo de vazdo para este tipo de ventilador sem
auxilio de dispositivos auxiliares € bem complexa e de dificil
execucdo, portanto os experimentos relativos a medi¢édo de vazéo
foram realizados conforme especificacdo da norma
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ]. Nessa norma sdo propostos diversos
sistemas de medicdo adequados a medicdo de vazdo de
ventiladores do tipo VFARR. Dentre tais sistemas, optou-se por
utilizar o sistema do tipo cadmara de entrada apresentado na
FIGURA 34 e descrito na sequéncia.

Cémara de

equalizagdo

de pressdo Sistema
Direcionador ~ auxiliar de

de fluxo ventilacio

<~

Medidor

Ventilador de vazio

testado

FIGURA 34 — SISTEMA DE MEDICAO DE VAZAO
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- Ventilador testado: é acoplado a camara de equalizacao
de presséo;

- Camara de equalizacéo de presséo: nessa camara sao
efetuadas as leituras de presséo, considerada como pressao na
entrada do ventilador;

- Medidor de presséo: Acopla-se a camara uma tomada
de pressao, para permitir a conexao a um mandmetro, neste caso,
0 mandmetro usado esta especificado na TABELA 5.

- Duto: é incorporado a bancada de teste para fornecer um
plano de medi¢éo de vazao e um direcionador de fluxo;

- Medidor de vazao: é composto por uma placa de orificio,
tomadas de pressao e pelo manémetro, especificado na TABELA
5;

- Direcionador de fluxo: composto por pequenos dutos
de secdo quadrada agrupados lado a lado, especificado pela
ANSI/ASHRAE 51-07 [ 11 ] como tipo célula;

TABELA 5 — ESPECIFICACAO DO MANOMETRO

Marca: Dwyer
Série: 477-1
+0,5 % (15,6 — 25,6 °C)
Preciséo: +1,5% (0-25,6°Ce 25,6—-40°C)da
escala
Escala maxima: 0-5kPa

MANOMETER

Imagem:

- Sistema auxiliar de ventilagcdo: composto por um
conjunto camara tipo plenum / ventilador / motor / conversor de
frequéncia, que tem a funcdo de variar o ponto de operacao do
ventilador ensaiado. Neste caso o sistema auxiliar tem a funcao
especifica de igualar a pressao na camara a ambiente;

Conforme jd mostrado, os VFARR foco do trabalho operam
com variacao de pressao estatica, entre succao e descarga, igual
a zero, portanto o ensaio de medicdo de vazdo deve simular esta



123

condicdo. Considerando esta caracteristica segue a metodologia
para obtencéo experimental da vazao:

- Apos o acoplamento do ventilador a camara de
equalizagdo de pressdo, aciona-se o0 sistema de ventilagdo
auxiliar;

- Aciona-se o ventilador a ser testado;

- Ajusta-se o sistema de ventilacdo auxiliar para que a
presséao estatica na camara de equalizacdo de pressao seja igual
a atmosférica;

- Efetuar a leitura de pressdo na camara e na placa de
orificio;

- Efetuar medic&o de temperatura do ar.

As incertezas relativas aos ensaios de vazao foram
calculadas conforme especificagcdo da norma ANSI/ASHRAE 51-
07 [ 11], apresentadas no APENDICE 4.

3.3.2. Verificagdo e Validagéo da Poténcia Absorvida

O modelo geométrico utilizado nas simulacdes para
validacdo da poténcia absorvida difere-se do modelo da validacao
da vazédo, pois ndo necessita de dispositivos extras para sua
determinacdo, ou seja, é considerado apenas o conjunto do
ventilador, conforme apresentado na FIGURA 29. Os critérios de
malha e condi¢cbes de entrada e de contorno adotados para as
simulacdes referentes a validacdo da poténcia absorvida séo os
mesmos adotados para a validagdo da vazdo, com excecdo da
condi¢d@o imposta no duto do sistema de medicdo de vazao, uma
vez que este ndo sera mais contemplado.

Para obter a poténcia absorvida pelo rotor do ventilador é
adotado o seguinte procedimento:

Utilizando um analisador de poténcia, equipamento que
permite a leitura de poténcia absorvida pelo motor elétrico e
apresentado na TABELA 6, mede-se a poténcia absorvida pelo
conjunto motor/rotor do ventilador, em seguida desacopla-se 0
rotor do ventilador e efetua-se novamente a leitura da poténcia
absorvida pelo motor em vazio. A poténcia absorvida apenas pelo
rotor do ventilador é obtida pela diferenca das duas leituras
anteriores.
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TABELA 6 - ESPECIFICAGAO DO ANALISADOR DE
POTENCIA

Marca: LEM Norma
Modelo: D 5255 N
Imagem: s J @ d

Nas validac6es de poténcia utilizando CFD é importante
conhecer as propriedades do ar, as quais estdo relacionadas com
a temperatura, portanto efetua-se a leitura de temperatura para
ajuste das propriedades do ar utilizadas nas simulacdes.

Ressalta-se que para uma medi¢éo adequada de poténcia
utilizando um analisador, conforme especificado anteriormente, é
necessario que a fonte de alimentacao do motor tenha uma forma
de onda da tenséo senoidal com poucas distor¢ées. Porém, ao
acionar um motor com um conversor de frequéncia a forma de
onda da tensdo sofre muitas distorcdes devido as harmonicas
provocadas pelo conversor. Portanto, para eliminar a influéncia do
conversor e permitir medi¢cbes confidveis, as medi¢cbes de
poténcia foram realizadas sem o0 uso do conversor usando uma
fonte de tenséo senoidal de 50 Hz e 60 Hz. Como o ventilador é
acionado por um motor de Il pdlos, as rotacdes utilizadas na
validacdo da poténcia foram, respectivamente, 3000 e 3600 RPM.
A relacdo entre frequéncia de alimentagao (f.;), nUmero de pélos
do motor (np) e velocidade de rotacdo sincrona (ngn) € dada pela
seguinte equacao (JORGENSEN, R. [20]).

120fu
Ngyn = np

( 128 )

As incertezas relativas aos ensaios de poténcia absorvida
foram calculadas conforme especificado em BALBINOT, A
BRUSAMARELLO, V. J. [ 82], apresentadas no APENDICE 5.
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3.4. EXPERIMENTO DO NiVEL DE RUIDO SONORO
3.4.1. Método do Experimento do Nivel de Ruido

O nivel de pressdo sonora foi medido conforme
especificacdo das normas ISO 3744 [ 83 ] e ISO 3745 [ 84 ],
utilizando uma camara semi-anecdica como ambiente de medigao.
O microfone de medicdo foi posicionado na direcdo de maior
incidéncia sonora.

3.4.2. Campo Livre

O microfone deve ser posicionado a uma determinada
distancia do ventilador para evitar o campo préximo conforme
especificado pela norma ISO 3745 [ 84 ].

3.4.3. Nivel de Ruido de Fundo

Conforme especificacdo da norma ISO 3744 [ 83 ], deve-
se garantir que o nivel de ruido de fundo seja 10 dB menor que o
nivel de ruido total (nivel de ruido do ventilador acrescido do nivel
de ruido de fundo). Portanto, o nivel de ruido de fundo foi medido
na mesma posicdo que foram realizadas as medi¢bes, para
garantir que o nivel de ruido de fundo nao influencie no nivel de
ruido emitido pelo ventilador.

3.4.4. Sistema de Medicéo

O sistema de medicao do nivel de ruido sonoro é composto
pelos componentes apresentados na FIGURA 35. Nota-se que o
sistema de medigdo é composto por trés equipamentos principais,
0 medidor de nivel de pressao sonora, que incorpora o microfone
e o pré-amplificador, o analisador onde sao tratados os dados e o
computador que permite a interface com os dados medidos.



Eaiaainisinivniaaniatisisisisisininitin. S
1 1
\ \ / | \ \
Microfone 4 Pré Analisador
Tipo: 4188,  amplificador | Pulse, 3560-C, PC

condensador, ZC0030
1/2", B&K

Feie{gtidei

FIGURA 35 — SISTEMA DE MEDICAO DE PRESSAO SONORA
3.4.5. Aquisi¢do de Dados

Os dados experimentais de pressdo sonora foram
adquiridos conforme a configuracdo do analisador especificada a
seguir, na FIGURA 36 é apresentada a janela de configuracdo do
analisador.

Lines: maior nimero de linhas para maior resolucao,
maximo disponivel no equipamento: 6400 linhas;

Span: faixa de frequéncia de medicdo entre 0 e 6400 Hz;

Averaging Domain = Spectrum Averaging: média de
todo o espectro, sem eliminar nenhuma faixa de frequéncia;

Overlap: utiliza os dados medidos durante os ultimos 75%
do tempo de medi¢&o da Ultima medi¢cdo na medicao atual;

Analysis Mode = Baseband: toda a faixa de frequéncia,
de OHz até Span: 6400 Hz;

Averaging =@ Mode =2 Linear: énfase igual para todas as
medidas gravadas (recomendado para sinais estacionarios);
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| FET Analyzer E |

Setup lTrigger] Tirne ] Spectra] Slices ] Slice Setup]

Frequency Analysiz Mode

Lines: v| | |Basebard =
Sparn: B .4k Hz - LCentre Freguency:

dfi: 1 Hz
T:1= dt: B1.04u
Averaging Domain Averaging

{* Spectrum Averaging Hode: Lirear -
" Signal Enhancement Averages: (37

Owerlap Lime: 10s
E.0 % - Fied: Lyerages v
Dverload: Fiaject -

FIGURA 36 — AQUISICAO DE PRESSAO SONORA

=» Averages: fixa 0 numero de médias (37) em
relacdo ao tempo total de medigao;

= Time: tempo total de medicéo (10 s);

= Fixed 2 Averages: fixa o critério de medias
(referente ao item: Averages);

= Overload = Reject: rejeita as medi¢cdes com
valores medidos fora de escala.

3.4.6. Estacionaridade do Ruido

O ruido sonoro emitido por ventiladores operando em um
regime permanente pode ser considerado como estacionario, ou
seja, ndo sofre oscilacbes significativas durante o tempo de
operacgdo. Para verificar este fato foram realizadas oito medi¢bes
com o microfone e ventilador posicionados no mesmo local. Os
oito espectros obtidos deverdo ser aproximadamente iguais entre
Si.
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3.4.7. Planejamento do Experimento

Esta etapa consiste em determinar as faixas e respectivas
escalas de medi¢bes das grandezas envolvidas, os pontos de
projeto, niUmero e sequéncia de ensaios.

A faixa de frequéncia a ser considerada varia entre 125 Hz
e 5 kHz, pois a frequéncia minima recomendada devido aos erros
intrinsecos a camara acustica é 125 Hz. E ao operar até 5 kHz,
obtém-se a principal parcela do nivel de ruido sonoro emitido por
ventiladores do tipo VFARR, conforme apresenta um espectro
tipico dessa familia de ventiladores na FIGURA 37, onde o nivel
global de ruido para a faixa de 125 Hz a 6,4 kHz é de 88,65 dB e
entre 125 Hz e 5 kHz é de 88,64 dB.

ESPECTRO TiPICO DE VAFRR

100
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20 mmmmm FAIXA 125 Hz @ 5 kHz  ssswess FAIXA 5kHz a 6.4 kHz

BANDA ESTREITA e am o« GLOBAL

0 125 ' ' ' " 6400

Frequéncia [Hz]

Nivel de Presséo Sonora [dB]

FIGURA 37 — ESPECTRO TIPICO DE VFARR

Com referéncia em ensaios existentes de ventiladores
similares estima-se que o0s niveis de pressdo sonora dos
ventiladores a ser ensaiados irdo variar entre 61 dB e 98 dB,
portanto a escala de medi¢do adotada varia entre 30 dB e 110 dB,
conforme disponibilidade do equipamento.

As incertezas relativas aos ensaios de nivel sonoro foram
calculadas conforme especificacdo da norma ISO 3744 [ 83 ],
apresentadas no APENDICE 6.
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3.4.7.1. Parametros avaliados

Sao inlUmeros o0s parametros caracteristicos de
ventiladores que podem ser variados e que influenciam no
desempenho do mesmo, a escolha de variar muitos pardmetros
ao mesmo tempo resulta em grande nimero de ensaios e analises
gue inviabilizam o trabalho. Portanto, como o principal objetivo é
validar a metodologia regida pela equacao 125, o intuito é definir
0s parametros que mais influenciam as grandezas envolvidas
neste calculo. Logo, fazendo as dependéncias entre velocidade
periférica e parametros a serem avaliados tém-se:

us = f(ds; n) (129 )

Em projetos conceituais de rotores de ventiladores,
conforme apresentado em BRAN, R.; SOUZA, Z. [ 13 ] e
PFLEIDERER, C; PETERMANN, H. [ 15 ], os principais
parametros a serem considerados para o calculo da vazéo sao:

V = f(ds; bs; Z;n; outros) ( 130 )

A dependéncia entre o rendimento e 0s parametros a
serem avaliados é:

n = f(V; AP(V; Ag(doe; doy)); ( 131 )
Waps(ds; bs; doe; Z;n; outros))

Portanto, devido a forte interdependéncia das grandezas
envolvidas na equacao 125 com os parametros geométricos ds, bs,
doe € Z € 0 parametro dindmico n, optou-se por analisar o
comportamento do ventilador em funcdo desses parametros.

3.4.7.2. Planejamento dos pontos de projeto

Com o objetivo de alcancar maior precisao estatistica e o
menor custo de experimentos, optou-se por otimizar a escolha dos
pontos de projeto através da utilizagcdo de um modelo de segunda
ordem do tipo planejamento composto central (CCD - central
composite design), clubico de face centrada. Considerando trés
fatores (x1, X2, X3s) em trés niveis (-1; 0; +1), tem-se 0s pontos de
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projetos, conforme apresentado na FIGURA 38. As técnicas de
planejamento de experimento, incluindo essa, sdo abordadas em
MONTGOMERY, D.C.[85].

-1 0 +1
FIGURA 38 — CCD — CUBO DE FACE CENTRADA

Devido a dificuldade de construir diversos rotores optou-se
por utilizar a técnica do CCD, cubico de face centrada para os trés
parametros referentes ao rotor (ds, bs, Z), possibilitando a redugéo
do ndmero de rotores a serem fabricados. Os dois outros
parametros (do., n) também foram divididos em trés niveis, porém,
por serem independentes do rotor foram ensaiados de forma a
cobrir todas as combinag6es com os rotores, gerando uma matriz
de projeto com 15 rotores distintos, trés carcacas defletoras a
serem ensaiados em trés rotacdes, totalizando 135 pontos de
projeto.

Para permitir uma estimativa da faixa de erro experimental
e minimizar a necessidade de repeticdo de ensaios duvidosos,
foram realizadas trés réplicas experimentais para cada ponto de
projeto, resultando em um total de 405 ensaios.

3.4.7.3. Matriz de projeto

Os niveis das variaveis de projeto foram definidos a partir
da faixa de variacdo de cada variavel, apresentadas na TABELA
7. Os valores minimos e maximos foram definidos no sentido de
viabilizar a fabricagdo dos rotores e carcacas defletoras, além de
permitir a execugao 0s ensaios.



TABELA 7 — FAIXAS DAS VARIAVEIS DE PROJETO

Variavel de Minimo Maximo
projeto
ds [mm] 190 312
bs [mm] 39 v
Z [mm] 3 9
dge [mM] 432 503
n [RPM] 1800 3000

Na TABELA 8 séo apresentados 0s pontos de projetos dos
rotores que foram ensaiados, devido a limitagdo de fabricacédo
alguns dos pontos de projeto que possuem o nivel maximo da
largura da péaigual a 77 mm teve que ser alterado para 50 mm e o
nivel central do nimero de pa igual a 6 teve que ser alterado para
5 pas.

TABELA 8 — MATRIZ DE PROJETO DO ROTOR

ds bs Z
[mm] [mm] [-]
312 58 5
251 39 5
190 50 3
312 77 9
190 39 9
312 39 9
251 58 9
190 50 9
312 77 3
312 39 3
251 77 5
251 58 3
190 58 5
251 58 5
190 39 3

Todos os rotores foram ensaiados com as trés carcacas
defletoras (do. = 432, do. = 456 € do. = 563) e nas trés rotacbes
(1800 RPM, 2400 RPM e 3000 RPM). A carcaca defletora central
teve seu diametro (ds.) alterado para 456 mm, para viabilizar sua
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fabricacdo. Para facilitar a identificacdo, os componentes dos
ventiladores e dos pontos de projeto foram nomeados conforme
suas dimensdes principais, os rotores foram identificados por ds -
bs - Z, as carcacas defletoras por ds. € 0S pontos de projeto por ds
- bs - Z - doe - n, exemplificando: o ponto de projeto central com as
caracteristicas: ds = 251 mm, bs =58 mm, Z =5 mm, dg. = 456 mm
e n = 2400 RPM, foi identificado simplesmente por 251-58-5-456-
2400. As imagens dos componentes dos ventiladores estdo
ilustradas no APENDICE 7.

3.5. VALIDACAO DOS METODOS DE RESSONANCIA
ACUSTICA

O objetivo das analises de ressonancia acustica é
identificar os primeiros modos de ressonancia das defletoras e
suas respectivas frequéncias que possam influenciar no nivel de
ruido do ventilador, a seguir sdo apresentados os métodos
propostos para execucdo dessa etapa.

3.5.1. Simulagdo Numérica de Ressonancia Acustica

O programa comercial ANSYS Mechanical - Versédo 14.5
foi utlizado como ferramenta de calculo numérico para
determinacédo das frequéncias naturais e seus respectivos modos
de ressonéncia acustica.

Conforme recomendacédo de ANSYS, Inc.[ 86 ], como o
dominio a ser simulado é um corpo exterior, deve ser
enclausurado por uma casca esférica, a qual delimita o volume de
ar que envolve a geometria de interesse. A superficie esférica
define o campo afastado, seu centro deve coincidir ou estar
localizado o mais préximo possivel do centro da geometria e a
distancia minima (4sfnin) entre a geometria e o campo afastado
deve ser de 20 % do maior comprimento de onda de interesse
(Amax)-

Asfmin = 0,2 Anax ( 132 )
Analogamente as simulacbes de CFD, é de extrema

importancia que o modelo geométrico seja adequadamente
discretizado, para que os resultados numéricos sejam confiaveis.
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Portanto, seguindo a recomendagdo de ANSYS, Inc. [ 86 ], a
malha deve ser refinada o bastante para capturar os formatos dos
modos de ressonancia da estrutura. Neste caso, deve-se garantir
que para o menor comprimento de onda (Amin) de interesse existam
seis elementos da malha, portanto o tamanho maximo dos
elementos (delnax) devem ser:

A
Aelpay = —= (133 )

Ressalta-se que essa recomendacdo é valida para
elementos quadraticos (de segunda ordem). A FIGURA 39
apresenta as dimensdes de malha para uma faixa de frequéncia
entre 125 Hz e 4000 Hz, elaborada conforme a recomendacéo
descrita e que foi utilizada nas execucdes das simulacdes.

a7, Ta¥ N N A A n

FIGURA 39 — CRITERIOS DE MALHA: RESSONANCIA ACUSTICA

Nota-se, que 0 centro da casca esférica de raio (re)
coincide com o centro geométrico do rotor do ventilador e como o
dispositivo de ensaio é apoiado sobre um piso reflexivo, a fronteira
do dominio é composta pela casca semiesférica, piso e paredes
da estrutura. Conforme adotado por NODA, S.; MIZUNO, S,
SUZUKI, K. [ 69 ], nas fronteiras do dominio com o piso e as
paredes da estrutura sdo consideradas como condicdo de
contorno paredes rigidas, ou seja:
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VP =0 ( 134 )
E no campo afastado utiliza-se presséo nula:
P =0 ( 135 )

A proxima tabela apresenta um resumo comparativo das
analises realizadas variando as condigbes de contorno. Ao
analisar as faixas de frequéncias em que os modos ocorrem, nota-
se (que existe uma proximidade entre as faixas,
independentemente da condi¢do de contorno imposta. Porém, o
tempo de processamento é consideravelmente superior para a
condicdo de dominio infinito. Logo, devido a estes fatos optou-se
por utilizar a condicdo que propicia um menor tempo de
processamento.

TABELA 9 — CONDICAO DE CONTORNO NA FRONTEIRA

g (@]
—_ C
S 3 s 2
S z o g Faixas dos Modos
() Q n
o ° g0 [Hz]
() o o 9
o zZ [ 8
(e} Pust
(s o
o
'g 10 . 10 . 20
8 [-] [s] Axial Circun- Circun-
ferencial ferencial
':%ri‘;i_e 267.051 621 373 | 615-693 | 910 — 933
P=0Pa | 267.051 432 370 | 631-654 | 920 -933
Parede | ;49 008 184 372 | 626-708 | 893 -927
rigida:
Dominio | 169 008 | 52.034 | 386 | 633-729 | 894-911
Infinito:

No APENDICE 8 sdo apresentadas com mais detalhes as
analises e discussfes sobre a condicdo de contorno imposta na
fronteira do campo afastado.
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3.5.2. Experimentacdo para Validacdo das Simulacdes
Numeéricas de Ressonancia Acustica

Semelhante as técnicas aplicadas por HELLMICH, B.
[ 87 ], os experimentos para validacdo dos modos de ressonancia
acustica, foram obtidos utilizando uma técnica conhecida como
Waterfall. Nessa técnica sao realizadas varias medi¢cdes do
espectro da pressdo sonora ao longo do tempo, permitindo a
visualizacdo do comportamento do nivel de ruido em funcdo do
tempo.

A configuracdo do analisador utilizada para os ensaios de
ruido sonoro do tipo Waterfall é apresentada na FIGURA 40,
onde a principal diferenca para a subsecao 3.4.5 esta no calculo
da média que usa o0 modo exponencial, descrito a seguir.

Lines: configurado 1600 linhas para obter divisdo de 1 Hz
no espectro;

Span: faixa de frequéncia de medicdo entre 0 e 1600 Hz,
suficiente para detectar até o segundo modo de ressonancia
acustica das defletoras;

5 Waterfa el
Setup ITrigger] Time ] Spectra] Slices ] Slice Setup]
Frequency Analyziz Mode
Ll ~| | |Bassband  ~
Sparn: Bl 1ckH: - Centre Frequency:
df: 1 Hz
T:1s= dt 244.1u
Averaging Domain Averaging

(s Spectum Averaging Mode: Exponential +
(" Signal Enhancement Lverages: 10

Overlap

For fined overlap zet
Fiecord Trigger ta Free

Run on Trigger-tab. Overload: |Rgject -
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FIGURA 40 — AQUISICAO DE PRESSAO SONORA MEDICOES TIPO
WATERFALL

Averaging =2 Mode = Exponencial: realiza a média
utilizando as 10 Ultimas medicdes efetuadas (recomendado para
medicdes transientes do tipo Waterfall);

A deteccdo dos modos de ressonancia acustica consiste
em utilizar o proprio rotor do ventilador como fonte de excitacéo
dos modos de ressonancia, especificamente usando a frequéncia
de passagem e suas multiplas para excitar os modos de
ressonancia, portanto, para acentuar a BPF acrescentou-se ao
ventilador um dispositivo composto por uma aleta (pontos 7 e 8 da
FIGURA 10) coincidente com as pas, conforme apresentado na
FIGURA 41.

Ao coincidir a BPF e/ou suas multiplas com as frequéncias
dos modos acusticos espera-se que ocorra uma amplificagdo do
ruido sonoro no entorno dessas frequéncias, possivel de serem
identificadas. Portanto, como inicialmente n&o sédo conhecidas as
frequéncias dos modos acusticos, faz-se uma exploragdo
utilizando a BPF para encontrar as frequéncias dos modos. Para
ampliar a faixa de exploragéo da frequéncia foi fabricado um rotor
de 15 pas, que permite uma BPF de 750 Hz em 3000 RPM e uma
multipla (2 x BPF) de 1500 Hz.

A exploracdo do espectro de frequéncia é realizada
através da variacao da rotacao (e consequentemente da BPF), da
seguinte forma: eleva-se a rotagédo até 3000 RPM, iniciam-se as
medicdes de pressdo sonora pelo método de Waterfall, com o
auxilio do conversor de frequéncia, inicia-se a reducéo de rotacéo
do motor usando uma rampa de desaceleracéo de 10 minutos até
que a rotacao atinja 0 RPM, em seguida cessam-se as medicoes.
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FIGURA 41 - DISPOSITIVO PARAACENTUAR A BPF

3.6. OTIMIZACAO DO ROTOR

Apbs a obtencdo de uma equacgdo que permita estimar o
ruido gerado por um VFARR, é possivel desenvolver uma
metodologia que permita projetar um ventilador otimizado para o
menor nivel de ruido e que atenda a determinadas especificaces
de desempenho aerodinamico.

3.6.1. Metodologia de Otimizagdo

A otimizacdo do ventilador consiste em minimizar o valor
do nivel de ruido dado pela equacao 125 atendendo aos requisitos
de vazao e rendimento, que devem ser definidos como restricbes
no procedimento de otimizacdo. Porém, a vazao e o rendimento
sdo grandezas que dependem da geometria e da rotagdo do
ventilador e podem ser obtidas por técnicas de CFD, conforme
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proposto anteriormente. Portanto, a metodologia proposta para
otimizacao é sintetizada no fluxograma apresentado na FIGURA
42.

« Definicdo dos limites inferiores e superiores permissiveis dos
parametros do ventilador (ex.: d;, b5 2);

» Utilizagdo do CCD para defini¢do dos pontos de projeto;

* Simulagdes de CFD, para obtengdo dos valores de vazdo e
rendimento de cada ponto de projeto;

* Entrada de dados no procedimento de otimizagdo
desenvolvido em Mathcad;

v,

* Simulagdo de CFD, para verificacdao do ventilador obtido na
otimizagdo.

y

« Se os resultados sdo satisfatérios: procedimento finalizado; h

» Se 0s resultados ndo sdo satisfatdrios: acrescentar no 42
passo, os resultados obtidos no 52 passo e continuar os passos
seguintes até que os resultados sejam satisfatorios.

J

)< < < < < 4

FIGURA 42 — FLUXOGRAMA DO PROCEDIMENTO DE OTIMIZAGAO

O procedimento de otimizacdo elaborado em Mathcad
encontra-se no APENDICE 9.

3.6.2. Definicdo dos Parametros de Operacao

Os parametros de operagcdo do ventilador foram
estipulados com base no projeto de um motor elétrico, que tem
como pré-requisitos de projeto do sistema de ventilacdo a
velocidade média de ar sobre o motor, a qual deve ter um valor
minimo para garantir o coeficiente de conveccao e a vazdo minima
de ar, para garantir a variacdo da temperatura do ar entre entrada
e saida da carcacga do motor. Portanto, adotando uma velocidade
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média de ar de 15 m/s (valor tipicamente utilizado em motores
elétricos) e restringindo a area As em 0,0402 m? para utilizar a
defletora 456 ja existente, tem-se uma vazdo de 0,603m?3s.
Adotou-se uma rotacdo de 2400 RPM e um rendimento superior a
10 %.

As dimensdes do ventilador escolhidas para avaliagéo no
procedimento de otimizacdo foram ds, bs e Z, onde seus valores
maximos e minimos utilizados como restricdo foram adotados
conforme os limites apresentados na TABELA 7.

3.7. VALIDACAO DA METODOLOGIA

Apbs execucao do procedimento de otimizacdo do rotor,
foi fabricado um protétipo com as dimensdes resultantes da
otimizagdo e comparado os resultados estimados conforme
metodologia proposta e os resultados experimentais, incluindo
vazao, poténcia absorvida e nivel de pressao sonora.

Como se tem disponivel o protétipo de rotor (15 pas)
fabricado, exclusivamente, para a validacao dos modos acusticos,
foram comparados os resultados estimados e experimentais
também para esse rotor.
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4. ANALISE DE RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo sdo apresentados os resultados e
discussbes dos ensaios, simulacbes e calculos definidos no
capitulo anterior. Em funcdo de alguns resultados inesperados
obtidos na metodologia proposta, necessitou-se de ensaios extras
para identificacdo dos efeitos ocorridos, tais ensaios e seus
respectivos resultados sao apresentados no presente capitulo,
conforme a sequéncia das analises e execucoes.

Seria invidvel apresentar todos os calculos e resultados
obtidos, pois muitos séo rotinas de célculos, gréaficos, espectros e
figuras que somados despenderiam inUmeras paginas para suas
apresentacdes, o que nao faria sentido neste trabalho. Portanto,
0s resultados serdo apresentados de forma a resumir as
informacdes essenciais, necessarias para garantir a credibilidade
do trabalho desenvolvido.

4.1. RESULTADOS DOS METODOS EXISTENTES

Para verificar se 0s métodos existentes, conforme
apresentados na subsecdo 2.2.4, podem ser aplicados aos
VFARR, foram efetuadas as simulacbes de CFD para obtencdo
dos dados de entrada (Wass, V, AP;) das equacdes dos métodos
existentes. Também foram realizados os ensaios de ruido para
comparagdo entre resultados experimentais e estimados pelos
métodos.

Os pontos de projeto utilizados para comparacdo foram
definidos na subsec¢éo 3.4.7.3 e seus respectivos resultados das
simulagbes de CFD e dos experimentos sdo apresentados nas
préximas subsecdes. E nas tabelas entre a TABELA 10 e a
TABELA 15 s&o apresentados as diferengas obtidas entre os
valores estimados pelos métodos e os experimentais, conforme
equac0es definidas a seguir.

Diferenca maxima:

ERpmax = maX(chali - Lpexpi) ( 136 )
onde,

Lpcai € 0 valor do nivel de presséo sonora calculado conforme o
método analisado;
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Lpexy € 0 valor do nivel de pressdo sonora medido
experimentalmente;
e i € o numero inteiro que varia de 1 a 135, indicando o ponto de
projeto.

Diferenca minima:

ERpin = min(chali - Lpexpi) ( 137 )

Diferenca média absoluta:

135

|(LPcar, — LDexp,)|
ERmeq_abs = E “”135 exp ( 138 )
i=1

Os resultados dos métodos sao apresentados nas tabelas
nomeadas de acordo com cada método e dividas em colunas
conforme o tipo de ventilador.

TABELA 10 — METODO DE BERANEK, KAMPERMAN E ALLEN (1954)

Diferenca [dB]
Tipo do ventilador: Todos
Méaximo: 13,4
Minimo: -4,3
Médio absoluto: 55
TABELA 11 — METODO BERANEK, KAMPERMAN E ALLEN (1955)
Diferenca [dB]
8 S | g
o Qg 2 g L
o | 5o 5oy o £
Tipo do ventilador: | $€ | S8 3sg & =
= © E 87 E G« < x
c c 2 c 2 =2
o] Q> Q> L.
O O ©° O ©°
Maximo: 0,0 0,3 -1,7 19 3,5
Minimo: -29,9 | -29,6 | -31,6 | -28,0 | -26,4
Médio absoluto: 13,0 12,7 14,8 11,2 9,7
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TABELA 12 — METODO DE MALING (1963)

Diferenca [dB]
Tipo do ventilador: Todos
Maximo: 25,3
Minimo: 14,2
Médio absoluto: 20,4
TABELA 13 — METODO DE REGENSHEIT (1972)
Diferenca [dB]
03| o8 || 88| 8d
2 o 2 o @ o 2 o 2 o
- o 2@ | 26 | 2% | 2@ | 2
Tipo do ventilador: ES|EQ|EQ|EQ|EY
32| 3232|832 |82
O | O | ©OCo | Cao |00
Maximo: 495 | 32,2 9,8 9,8 9,9
Minimo: 388 | 10,0 | -09 | -0,9 | -0,8
Médio absoluto: 458 | 23,4 6,1 6,1 6,2
TABELA 14 — METODO DE GRAHAM (1979)
Diferenca [dB]
e 8
—- o | & S o
S -% % E n g
ie]
s | £ g |8 |2E|¢8 o | B
— = [} e]
o S o n| ¢8| & o = Q
S | 2| E|S8|S5/ | 8| 8|3 | &
CIC) S © oo S n o2 © Q _CC) "‘U:)
> | 8 | B |ZE|gg|gg| =S| 2|2 ¢
o e S 1cE| 53| 8= w T = °
o S, 5 So| cL| = = X IS S
2 E | 2|8 |sE|3 < =
= E E |2 o5 | E o
O c = 20| =
O 8 | € | =& 3
@) g £ 3
O
Méx. | 59 | 57 | 52 [-161]-138]| -70 | 37 | 58 | 54
Min.: | -36,4 | -50,2 | -41,4 | -60,2 | -57,9 | -51,8 | -49,2 | -49,6 | -39,4
g";sdj 11,5 | 22,8 | 13,6 | 33,0 | 30,5 | 249 | 21,8 | 22,9 | 12,7
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TABELA 15 — METODO ASHRAE HANDBOOK (2000)

Diferenca [dB]
g 0
. _ | 88| 2 |3 -
= s | S5 8 |2 .| 8| &
2 8 |2s8| & |3e| 3| B | 5 | 2
= o Q c 8 > < 2
c e} N o @© \g ) © a °
g > 88| 5 |2=| ® 2 8 &
=] ke o)) .. @© — — = >
o = 5 © 3 o = IS K = =
°© = o.E = 28 | % % < =
o < = = 2 < < = c
2 3 E ¢ = = < @
= O == (] =] O
53| © | &
O (@]
Max.: 12,0 -3,4 -3,4 -2,2 11,0 | 13,6 15,6 7,5
Min.: -135 | -28,2 | -28,2 | -26,8 | -146 | -11,5 | -8,7 | -16,9
g/lbesd: 55 126 | 12,6 | 11,4 5,0 6,3 7,8 4.7

Dentre todos o0s métodos e tipos de ventiladores
analisados os que apresentaram menores diferencas absolutas
foram os: de BERANEK L.L., KAMPERMAN W. AND ALLEN C.H.
[ 46 ] (1955) com 5,5 dB, de REGENSCHEI, B. [ 49 ] (tipo
centrifugo: equacbes 62 e 63) com 6,1 dB e da ASHRAE
HANDBOOK [ 50 ] (tipo: centrifugo tubular) com 4,7 dB. Sendo
gue o menor intervalo de diferenga encontrado foi no método de
REGENSCHEI, B. [ 49 ] (tipo centrifugo: equacgbes 62 e 63), onde
ambos apresentaram uma faixa de diferenca da ordem de -0,9 dB
a 9,8 dB. Variac¢des de diferengas no nivel de ruido sonoro desta
ordem de grandeza sao muito elevados, pois ndo permitem
estimativas satisfatorias, principalmente na fase de projeto.

Ressalta-se que dentre os métodos avaliados nenhum
deles apresenta uma equacédo especifica de calculo do nivel de
ruido para VFARR, conforme discutido anteriormente. O que nao
invalida a utilizacdo dos métodos para suas finalidades originais,
associadas adequadamente a cada tipo de ventilador. Porém, a
tentativa de associar algum desses métodos e tipos de
ventiladores a predicdo do nivel de ruido de VFARR néao obteve
sucesso, 0 que justifica o desenvolvimento de um método
especifico para estimativa do nivel de ruido gerado por VFARR.
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4.2. VALIDACAO DA VAZAO

A validacdo das simulagcbes de CFD para a vazéo foi
realizada utilizando o ponto de projeto central do CCD (251-58-5-
456°), os resultados apresentados no grafico da FIGURA 43,
referentes a convergéncia de malha mostram que a partir de certa
configuracdo de malha, totalizando 1.552.476 nés, comeca a
ocorrer a estabilizacdo dos valores das vazfes. Portanto, para
garantir uma qualidade minima de malha e ao mesmo tempo nao
exagerar nos custos computacionais, adotaram-se os critérios da
malha de 2.502.086 nés para as simulacées de CFD.

CONVERGENCIA DE MALHA

0,40 - § N

0,20 _—

0,15 _— T
0,10 & \

219810 1087252 1552476 2016451 2502086 4579330 7063599

Vazio Massica [kg/s]
0
v
|
N

Numero de Noés
FIGURA 43 — CONVERGENCIA DE MALHA REFERENTE A VAZAO

Como critério de parada das simulacbes adotou-se a
estabilizacédo da grandeza desejada em funcdo das iteracfes e a
convergéncia dos residuos, os graficos das FIGURA 44 e FIGURA
45, apresentam as curvas dos critérios de parada, que comegam
a estabilizar a partir da iteracdo 100, porém para garantir a

3 Devido as limitagcbes da bancada experimental ndo foi
possivel executar os ensaios em 2400 RPM, portanto as validacdes
para a vazdo foram realizadas em 1500 RPM, 1800 RPM e 2100
RPM.
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qualidade os resultados, optou-se por realizar 400 iteracdes para
todas as simulactes de CFD.

054

Vazao Massica [kg/s]

T T T T T T T T 1
0 50 100 200 250 300 350 400

Pl;sso de Tempo Acumulado
FIGURA 44 — ESTABILIZACAO DA VAZAO MASSICA

106400

[72]
E L
= ‘
Quall | T
= N
B ot
w B e e ey oSy v
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-
poess T T T T T
Passo de Tempo Acumulado
—— Massa; Componente de velocidade: coordenada x;
—— Componente de velocidade: coordenada vy; Componente de velocidade: coordenada z.

FIGURA 45 - CON\!ERGENCIA DOS RESIDUOS REFERENTE A
SIMULACAO DA VAZAO

A FIGURA 46 apresenta o gréfico com os valores das
vazdes obtidos nas simulacfes de CFD (em azul) e os valores
experimentais (em vermelho), onde a diferengca maxima ocorrida
entre resultados numéricos e experimentais foi da ordem de 4 %
para a rotacdo de 2100 RPM, permanecendo dentro das faixas
das incertezas experimentais, conforme calculadas no APENDICE
4.
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VALIDACAO DA VAZAO

CFD @ Experimental

‘@ 0,35

1500 1800 2100
Rotacéo [RPM]

FIGURA 46 — COMPARAQAO DOS RESULTADOS DE VAZAO ENTRE

CFD X EXPERIMENTAL

Experimentalmente, a pressdo estatica na camara €
ajustada para igualar a presséo atmosférica, a qual € medida no
mesmo plano em destague na FIGURA 47. Nesse plano é plotada
a pressao relativa (& atmosférica) da simulagdo em 1800 RPM,
onde a variagdo maxima é da ordem de * 0,4 Pa, ou seja, muito
préxima da atmosférica.

Pressao

e

r0.2

lm

-0.1

I 03

[Pa]

— |-
FIGURA 47 — PRESSAO ESTATICA NO PLANO DE MEDICAO DA
CAMARA EQUALIZADORA
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O comportamento geral do escoamento pode ser
observado através das linhas de corrente sobre a carcaca
estrutural, conforme apresentado na FIGURA 48. Nota-se que o
escoamento na saida da carcaca defletora possui uma
componente tangencial consideravel devido as pas serem do tipo
radial e pela auséncia de guias direcionadoras apo6s o rotor.

FIGURA 48 - COMPORTAMENTO DO ESCOAMENTO COM O
VENTILADOR ACOPLADO A CAMARA DE EQUALIZACAO DE
PRESSAO

4.3. VALIDACAO DA POTENCIA ABSORVIDA

De acordo com os critérios definidos para a validacdo da
vazao, seguem apresentados nas FIGURA 49 e FIGURA 50 a
estabilizacdo da poténcia absorvida pelo ventilador e a
convergéncia dos residuos, respectivamente. Nota-se que,
analogamente as simulacdes da vazao, as simula¢fes da poténcia
absorvida comecam a estabilizar aproximadamente a partir da
centésima iteragdo, portanto o critério de atingir 400 itera¢des
também é suficiente para garantir a qualidade dos resultados da
poténcia absorvida.
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Poténcia absorvida [W]

' . B Passq de TempguAAcumuI;::Io - h -
FIGURA 49 — ESTABILIZACAO DA POTENCIA ABSORVIDA
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FIGURA 50 — CONVERGENCIA DOS RESIDUOS REFERENTE AS
SIMULACOES DA POTENCIA ABSORVIDA

O ventilador utilizado para validagdo da poténcia absorvida
foi 0 mesmo da validagdo da vazdo (251-58-5-456), porém as
rotacdes foram 3000 RPM e 3600 RPM, conforme definido na
subsecdo 3.3.2. Na FIGURA 51 sdo mostrados os resultados
obtidos para as duas rotagdes, onde as diferencas entre CFD e
experimental foram de 3,8 % e 5,2 %, respectivamente, para 3000
RPM e 3600 RPM.
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VALIDAGAO DA POTENCIA ABSORVIDA

CFD
g @ Experimental
1200

Poténcia Absol
[=)]
3

3000 3600

Rotacao [RPM]
FIGURA 51 — COMPARAQAO DOS RESULTADOS DE POTENCIA
ABSORVIDA ENTRE CFD X EXPERIMENTAL

Nas FIGURA 52 (a) e FIGURA 53 (a) sdo apresentados os
vetores de velocidade de ar na saida e na entrada do ventilador,
respectivamente. E para efeito de comparagéo sdo apresentadas
nas FIGURA 52 (b) e FIGURA 53 (b), as linhas de corrente obtidas
experimentalmente através de um dispositivo visualizador de
fluxo, mostrando coeréncia entre os resultados de CFD e
experimental.

(a) CFD (b) EXPERIMENTAL
FIGURA 52 — VALIDACAO VISUAL NA SAIDA DO VENTILADOR
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:1" ﬁ? R
(a) CFD (b) EXPERIMENTAL
FIGURA 53 — VALIDACAO VISUAL NA ENTRADA DO VENTILADOR

O comportamento do escoamento na condi¢ao livre pode
ser observado através das linhas de corrente na entrada e saida
do ventilador, conforme apresentado na FIGURA 54. Nota-se que
0 escoamento na saida da carcaca defletora é semelhante ao

escoamento do ventilador acoplado a camara e na entrada o
escoamento é aproximadamente axissimétrico.

= o -

FIGUR 54 - COMPORTAMENTO DO ESCOAMENTO COM O
VENTILADOR EM CONDICAO LIVRE
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4.4. RESULTADOS DO NIVEL DE RUIDO DE FUNDO

Como o objetivo é analisar apenas o ruido aerodinamico,
deve-se garantir que o ruido (eletromagnético e mecanico) sonoro
emitido pelo conjunto motor/estrutura ndo ira interferir nos
resultados. Portanto, o nivel de ruido eletromagnético e mecanico,
além do ruido da camara acustica, foram considerados como ruido
de fundo e foram medidos em todas as condi¢fes de rotagles e
defletoras dos pontos de projeto sem rotor acoplado ao eixo para
quantificar apenas o nivel de ruido fundo, os valores séao
apresentados no grafico da FIGURA 55.

NIVEL DE RUIDO DE FUNDO

~
o

60 =<5 e iwows
50
40
30
20
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00

Nivel de Pressdo Sonora [dB]
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- "i—" ]
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kt =X
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FIGURA 55 — NiVEIS DE RUIDC DE FUNDO
FIGURA 55 — NIVEIS DE RUIDO DE FUNDO

4.5. RESULTADOS DA ESTACIONARIDADE DO RUIDO
SONORO

O grafico da FIGURA 56 apresenta 0 espectro das oito
medicdes realizadas com o microfone posicionado no mesmo local
e o ventilador operando em regime permanente. Observa-se que
0s espectros se sobrepdem dificultando, até mesmo, a
identificagdo da correspondéncia entre 0s espectros e suas
respectivas medi¢bes, o que comprova a estacionaridade do ruido
sonoro.
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FIGURA 56 — ESTACIONARIDADE DO NIVEL DE RUIDO DO
VENTILADOR EM REGIME PERMANENTE

4.6. RESULTADOS DE K; E 8

4.6.1. Resultados dos Niveis de Ruido para os Pontos de Projeto
Iniciais

Apébs executar os procedimentos definidos na subsecgéo
3.2.8 para os pontos de projetos da subsecdo 3.4.7.3, obtém-se
os valores de K; = 21,1 e § = 4,57, ao substituir esses valores na
equacao 125 é possivel estimar os niveis de ruido para os pontos
de projeto conforme metodologia proposta. A diferenca obtida
entre 0s resultados estimados e experimentados s&o
apresentados de forma distribuida no grafico da FIGURA 57 pelas
faixas das diferencas em dB versus a quantidade de ocorréncias
em porcentagem. Destacado entre parénteses acima das barras
de distribuicdo sdo apresentadas as ocorréncias acumuladas
pelas faixas das diferengas, onde 50 % dos pontos de projeto
apresentaram uma diferenca entre + 1 dB e em 77 % dos casos 0
intervalo das diferencas foi de + 2 dB.
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FIGURA 57 — DISTRIBUICAO DAS DIFERENCAS REFERENTES AOS
PONTOS DE PROJETO ORIGINAIS

Os ventiladores que apresentaram diferencas inferiores a
- 2 dB em relacéo ao experimental destacados pela regido A sao
discriminados na TABELA 16 e possuem como caracteristica
especifica o diametro externo do disco interno (ds) maior que o
diametro médio externo das pas (ds), conforme exemplo mostrado
na FIGURA 58 (a).

Ao lado direito do eixo das diferencas sdo destacados, na
regido B, os ventiladores com diferencas superiores a 2 dB e
apresentados na TABELA 17, os quais possuem o didmetro
externo do disco interno (ds;) menor que o diametro médio externo
das pas (ds), conforme exemplo mostrado na FIGURA 58 (b).
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TABELA 16 — VENTILADORES COM DIFERENCAS INFERIORES A - 2

dB
ds bs A doe n Diferenca
[mm] [mm] [-] [mm] | [RPM] [dB]
251 58 9 432 3000 -2.0
251 58 5 563 2400 -2.0
251 58 5 432 1800 2.1
251 58 3 432 3000 -2.1
251 58 3 563 3000 -2.2
251 58 3 456 3000 -2.5
251 39 5 456 1800 -2.7
251 39 5 432 1800 -2.7
251 39 5 563 1800 -2.8
251 58 5 432 2400 -3.7
251 58 5 432 3000 -3.8
251 39 5 456 3000 -4.2
251 39 5 432 2400 -4.7
251 39 5 432 3000 -4.7
251 39 5 456 2400 -5.1
251 39 5 563 3000 -5.3
251 39 5 563 2400 -5.6

(a) dsi > ds
FIGURA 58 — ROTORES COM ds # dsi

(b) dsi < ds
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TABELA 17 — VENTILADORES COM DIFERENCAS SUPERIORES A 2
dB

ds bs Y4 doe n Diferenca
[mm] [mm] | [-] | [mm] [RPM] [dB]
312 39 9 456 2400 2.6
312 77 3 432 3000 2.8
312 39 9 456 1800 2.9
312 39 9 456 3000 3.1
312 77 3 432 2400 3.2
312 39 9 563 2400 3.2
312 39 3 456 3000 3.3
312 77 3 432 1800 35
312 39 3 456 2400 35
312 39 9 563 1800 3.6
312 39 9 563 3000 3.7
312 39 3 563 3000 3.8
312 39 3 456 1800 3.8
312 39 3 563 2400 3.8
312 39 3 563 1800 4.7

Ao ser destacada a questdo do disco interno nos rotores
que pode estar associada as maiores diferencas, parte-se para
uma andlise dos espectros com objetivo de identificar alguma
caracteristica particular de cada rotor. Selecionando os espectros
do ventilador 251-39-5-563 (FIGURA 59), o qual apresentou
maiores diferencas, nota-se que existe uma amplificacdo na regido
de 725 Hz em todas as rotagdes. Onde em 2400 RPM essa
amplificacdo é tdo significativa que sobrepassa 0s niveis de
presséo sonora em 3000 RPM. O mesmo acontece na regido de
550 Hz, onde os niveis de pressdo sonora em 1800 RPM séo
maiores que em 2400 RPM. E na regido de 780 Hz o ventilador
apresenta uma amplificacdo significativa na rotacédo de 3000 RPM.



157

VENTILADOR: 251-39-5-563
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FIGURA 59 — ESPECTROS DO NIVEL DE PRESSAO SONORA DO

VENTILADOR 251-39-5-563

Para mostrar que essas amplificacdes estdo associadas
ao rotor, utilizam-se os espectros do mesmo rotor combinado com
a defletora 456, esses espectros possuem comportamento similar
nas mesmas regides informadas no paragrafo anterior, conforme
apresenta a FIGURA 60.

VENTILADOR: 251-39-5-456
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FIGURA 60 — ESPECTROS DO NIVEL DE PRESSAO SONORA DO
VENTILADOR 251-39-5-456
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4.6.2. Identificacdo das Maiores Diferencas

Com objetivo de identificar os motivos que incrementam as
diferencas da metodologia proposta fabricou-se dois novos
protétipos para verificar o efeito da desigualdade entre ds e ds; no
valor do ruido gerado. Na FIGURA 61 (a) sdo apresentados 0s
rotores que propiciaram maiores diferengas, 251-39-5 e 312-39-3
(ds # ds;). E na FIGURA 61 (b) sdo mostrados os protétipos dos
rotores modificados com ds = ds; que foram testados e comparados
0s resultados com seus equivalentes.

251-39-5:

312-39-3:

(a) ds # ds; (b) ds = ds;

FIGURA 61 — PROTOTIPOS PARA INVESTIGACAO DO EFEITO DO
DIAMETRO DO DISCO INTERNO

Os resultados obtidos com os prot6tipos sdo apresentados
na TABELA 18, para facilitar a comparacao do efeito do diametro
do disco interno, os dados foram dispostos com o protétipo original
em uma linha e na seguinte estdo os dados do protétipo
modificado. Nota-se que, a influéncia do disco interno pode ser
bastante significativa na diferengca da metodologia, conforme se
mostraram os resultados do prototipo 251-39-5-563-2400 em que
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a modificacdo do didmetro externo do disco interno de 295 mm
para 251 mm propiciou uma reducdo de 5,1 dB entre a diferenca
do valor estimado e do experimental. No caso do ventilador 312-
39-3-563 a reducdo média da diferenca foi da ordem de 1,4 dB, o
que comprova que o disco interno pode influenciar
significativamente no nivel de ruido gerado pelo ventilador.

TABELA 18 — COMPARACAO DAS DIFERENGCAS GERADAS PELO
DISCO INTERNO

ds dsi bs Z doe n Diferenca
[mm] | [mm] | [mm] | [] | [mm] | [RPM] [dB]
251 295 39 5 563 2400 -5.6
251 251 39 5 563 2400 -0.5
251 295 39 5 563 3000 -5.3
251 251 39 5 563 3000 -1.7
251 295 39 5 563 1800 -2.8
251 251 39 5 563 1800 0.4
312 270 39 3 563 1800 4.7
312 312 39 3 563 1800 3.1
312 270 39 3 563 3000 3.8
312 312 39 3 563 3000 2.6
312 270 39 3 563 2400 3.8
312 312 39 3 563 2400 2.3

Ressalta-se que a alteracdo no disco interno ndo afeta
somente os niveis de ruido, mas também os parametros de
desempenho aerodindmicos do ventilador, como vazdo e
poténcia. Salienta-se, que os rotores modificados foram simulados
e nos dados da TABELA 18 os valores de vazdo e rendimento
estdo atualizados conforme resultados nas novas condic¢des (ds =
dsi).

Nos espectros da FIGURA 62, onde o espectro em verde
é do ventilador 251-39-5-456-2400 com ds; = 295 mm, em
vermelho é referente ao ventilador 251-39-5-456-2400 com ds; =
251 mm e o espectro em azul representa o disco interno com ds; =
295 mm sem pas (FIGURA 63), com a defletora 456 e rotacédo de
2400 RPM, é notavel a influéncia do disco interno no ruido do
ventilador, pois sua assinatura aparece no espectro do rotor com
pas, conforme destacado nas regides circuladas. E ao modificar
apenas o diametro do disco interno (comparar espectros verde e
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vermelho) alteram-se as caracteristicas do espectro, reduzindo
algumas regifes de amplificacé@o do nivel de ruido.

D9e = 456; n = 2400RPM

d5=251; d5i=295;39-5-456-2400
—— d5=251; d5i=251;39-5-456-2400
-+ d5=0; d5i=295;0-0-456-2400
0

125 625 1125 1625 2125 2625 3125 3625
Frequéncia [Hz]
FIGURA 62 - ESPECTROS COMPARATIVOS REFERENTES AO DISCO
INTERNO

] [SY] =y w1 <2} ~
o o o o o (=]

Nivel de Presséo Sonora [dB]

[
(=]

L

FIGURA 63 — DISCO INTERNO 295 SEM PAS
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A utlizacdo dos rotores com ds # ds; Ocorreu, pois se
considerou inicialmente, que ndo houvesse influéncia significativa
do disco interno no nivel de ruido do ventilador, sendo que o
parametro ds tivesse influéncia muito maior que o ds;.. De fato, isso
ocorreu para a maioria dos casos, pois em 93 % dos casos a
diferenca ficou entre + 2 dB. Porém, de acordo com os resultados
ndo se deve desprezar a influéncia do disco interno no nivel de
ruido gerado pelo ventilador.

4.6.3. Resultados dos Niveis de Ruido dos Pontos de Projeto
Modificados

Considerando que na pratica o diametro externo do disco
interno é igual ao didmetro externo médio das pas, refez-se os
célculos apresentados na subsecéo 4.6.1, substituindo os dados
do rotor 251-39-5 com ds; = 295 mm pelo de ds; = 251 mm e os
dados do ventilador 312-39-3-563 com ds; = 270 mm pelo de ds;i =
312 mm*. Ap6s adotar este procedimento, obtiveram-se os valores
de K; = 21,0 e B = 4,54, os quais ndo sofreram alteracbes
significativas, em relacdo ao calculado na subsecdo 4.6.1, nos
seus valores devido ao tamanho da amostra. A distribuicdo das
diferencas com os valores de K; e  atualizados s&o apresentados
no grafico de barras da FIGURA 64, onde 51 % dos pontos de
projeto apresentaram uma diferenca entre £ 1 dB e em 93 % dos
casos o intervalo das diferencas foi de = 2,5 dB.

Analogamente ao ocorrido na subsecao 4.6.1, as maiores
diferencas estdo associados ao disco interno. As diferencas
inferiores a — 2,3 dB em relagdo ao experimental destacados pela
regido A possuem ds maior que ds e as diferengas superiores a
2,1 dB, destacados pela regido B possuem ds; menor que ds.

4 O rotor 251-39-5 com ds; = 251 mm foi ensaiado em todas
as combinacdes de defletoras e rotacbes. E o rotor 312-39-3 com ds;
= 312 mm foi ensaiado nas trés rotacées com a defletora 563.



162

5
22 [ in
20
18

< 16

& B

@ 14 A

% 12 'I N _",

510 pmdey N Q!

e ning

[N . N\ AR
04 1N NNNRNINRE
e
Oow,v:glwg -:2%',2-’2?:3
U'iﬁﬁ' A R R
LZF %0 D|ferenga [dB] ===

FIGURA 64 — DISTRIBUICAO DAS DIFERENGCAS REFERENTES AOS
PONTOS DE PROJETO MODIFICADOS

4.6.4. Leis de Semelhanca de Nivel de Ruido

Adotando os resultados de K; e 8 obtidos na subsegéo
anterior juntamente com a equacédo 125, propdem-se as seguintes
equacles de L, para serem aplicadas como leis de semelhanca
para os VFARR.

Considerando o0 mesmo rendimento para a condigcédo
conhecida e a desejada, tem-se:

v,
Ly~ —LWl+1010g< )+4510g( )
Vi nq

d,
+4510g(d )
1

Substituindo a equagédo 26 na 139:

( 139 )

d,
LWZ—LW1+5510g( )+7510g<d) ( 140 )
1
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Ao comparar as equacdes 27 e 140 das leis de
semelhanca para o nivel de poténcia sonora nota-se que 0s
coeficientes dos termos logaritmicos da vazdo (50 e 55) e da
geometria (70 e 75) apresentam valores aproximados,
aumentando a confiabilidade da metodologia proposta, quanto sua
utilizacdo para as leis de semelhanca do Ly.

Mantendo-se a considerac¢do de rendimento constante e
trabalhando a equacédo 139 para um mesmo ventilador, com
dimensdes geométricas invariaveis e n variavel, chega-se a:

n
Lyz = Ly + 55log (n—2> ( 141 )
1

Utilizando a equacdo 139 e considerando o caso de n
constante e dimensfes geométricas variaveis:

d
Ly = Lyyy + 75log (d—z) ( 142 )
1

4.7. RESULTADOS DOS MODOS DE RESSONANCIA
ACUSTICA

Nesta subsecdo serdo apresentados os resultados
numericos e experimentais referentes aos modos de ressonancia
acuUstica das carcacas defletoras, os quais apresentaram
coeréncia entre si.

4.7.1. Resultados dos Modos de Ressonancia AcuUstica da
Carcaca Defletora 432

A FIGURA 65 apresenta o gréafico em trés dimensbées dos
espectros do nivel de ruido em funcao do tempo, a frequéncia em
Hz é representada no eixo horizontal, o tempo em segundos no
eixo inclinado e a pressdo sonora em Pa® é representada no eixo
vertical ao fundo. No instante t = 0 s a rotacdo é de 3000 RPM e

5 Utiliza-se escala linear para a pressao a fim de facilitar a
visualizagdo das regides de amplificacado.
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apos 10 min a rotacdo é igual a 0 RPM. As setas com linhas
tracejadas representam as frequéncias de passagem e suas
mdltiplas, conforme indicagdo no grafico. De acordo com
BLEVINS, R.D. [ 88 ] e MARDERNESS, E. R. [ 89 ] os principais
modos de ressonancia acustica de um cilindro sao do tipo axial,
circunferencial e radial, devido a sua forma cilindrica os modos de
ressonancia acustica das carcacas defletoras também possuem
estas caracteristicas. Nos resultados das andlises Waterfall, os
modos de ressonancia acustica do tipo axial sdo representados
por RAA e os modos circunferenciais por RAC, os modos do tipo
radial ndo foram detectados nas andlises realizadas.

Os modos acusticos representados nas figuras dos
espectros foram identificados por meio das simula¢des numeéricas,
conforme mostram as FIGURA 66 a FIGURA 68, onde as regifes
de amplificacdo dos espectros coincidem com o0s modos
simulados.

Pressao [Pa]

100 20 0 400 500 500 700 £l 300 Tk 11k 12 1% 1.4 1% 18

Frequéncia [Hz]

FIGURA 65 — WATERFALL DA CARCACA DEFLETORA 432

O primeiro modo axial mostrado na FIGURA 66, ou
conforme apresentado por NODA, S.; MIZUNO, S.; SUZUKI, K.
[ 69 ]: modo de Helmholtz, est4 associado a faixa de frequéncia
entre 437 Hz e 444 Hz, nessa frequéncia a excitacdo sonora
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experimental possui baixa intensidade, dificultando a visualizagéo
no gréafico da FIGURA 65.

437 Hz 444Hz
FIGURA 66 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA AXIAL (MODO
DE HELMHOLTZ) DA CARCACA DEFLETORA 432

Os efeitos dos dois primeiros modos circunferenciais sao
nitidamente visiveis na FIGURA 65 e seus resultados numéricos
sao representados nas FIGURA 67 e FIGURA 68. As faixas de
frequéncia do 1° RAC variam entre 595 Hz e 697 Hz e do 2° RAC
variam entre 957 Hz e 1020 Hz, nas figuras a seguir sdo
representados apenas algumas frequéncias dos modos
circunferenciais, porém dentre as faixas especificadas existem
varias outras frequéncias com caracteristicas dos mesmos modos.

-
595 Hz 679 Hz 697 Hz
FIGURA 67 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA

CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 432
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989 Hz 1020 Hz
FIGURA 68 — 2° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA
CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 432

4.7.2. Resultados dos Modos de Ressonancia Acustica da
Carcaca Defletora 456

De acordo com a descri¢cdo anterior, o grafico da FIGURA
69 apresenta as regibes de amplificagdo sonora e seus
respectivos modos identificados através dos resultados das
simulagdes numéricas da carcacga defletora 456.

Presééo [Pa]

) 1 ARl
100 200 300 400 500 00 700 800 %00 1 11k 120 1 T4k 1.5 18
Frequéncia [Hz]

FIGURA 69 — WATERFALL DA CARCACA DEFLETORA 456
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Os resultados numéricos indicaram que o primeiro modo
acustico axial da carcaca defletora 456 esta préximo a faixa de
frequéncia entre 407 Hz e 421 Hz (FIGURA 70), proxima de uma
regido de amplificagdo no grafico anterior.

O primeiro modo circunferencial obtido numericamente
esta entre 593 Hz e 670 Hz, de acordo com alguns exemplos na
FIGURA 71, coincidindo com uma regido de alta amplificagdo na
FIGURA 69.

421 Hz
407 Hz

FIGURA 70 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA AXIAL (MODO
DE HELMHOLTZ) DA CARCACA DEFLETORA 456

593 Hz 632 Hz

670 Hz
FIGURA 71 - 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA
CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 456

A faixa de frequéncia do segundo modo circunferencial
varia entre 888 Hz e 983 Hz conforme apresentado na FIGURA
72, indicado por uma regido de amplificacdo nos resultados
experimentais (FIGURA 69).
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FIGURA 72 - 2° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA
CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 456

4.7.3. Resultados dos Modos de Ressonancia Acustica da
Carcaca Defletora 563

Analogamente as apresentagfes dos resultados das
carcacas defletoras anteriores, seguem 0s resultados
experimentais da carcaca defletora 563, conforme mostrado na
FIGURA 73, nota-se que existem duas faixas de RAC,
discriminadas pelos indices 1 e 2, que foram associados ao
didametro de saida e de entrada da carcaca defletora,
respectivamente.

E=
-
280m:

240m. + +
Press&o [Pa]

0 20 0 400 500 500 70 800 %00 i 1k 1 1% 14 15 18k

Frequéncia [Hz]
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FIGURA 73 — WATERFALL DA CARCACA DEFLETORA 563

O primeiro RAA da carcaga defletora 563 esta associado a
duas frequéncias, 308 Hz e 432 Hz, conforme mostrado na
FIGURA 74, nota-se que pelo espectro (FIGURA 73) existe a
mesma dificuldade de identificacdo das demais carcacas
defletoras por ser uma regido com baixa excitagdo sonora.

308 Hz 432 Hz

FIGURA 74 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA AXIAL (MODO
DE HELMHOLTZ) DA CARCACA DEFLETORA 563

Nas FIGURA 75 e FIGURA 76 sao apresentados 0s
primeiros modos de ressonancia acustica circunferencial, que
aparecem em duas faixas de frequéncias, a primeira associada ao
didmetro de saida da carcaca defletora, apresenta-se na
frequéncia de 477 Hz e a segunda faixa, associada ao diametro
de entrada da carcaca defletora, compreende as frequéncias entre
529 Hz e 576 Hz, ambas coincidentes com regides de amplificacéo
no grafico da FIGURA 73.
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477 Hz
FIGURA 75 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA
CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 563 -
ASSOCIADO AO DIAMETRO DE SAIDA DA CARCACA

DEFLETORA
529 Hz 558 Hz 576 Hz
FIGURA 76 — 1° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA

CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 563 — ASSOCIADO
AO DIAMETRO DE ENTRADA DA CARCACA DEFLETORA

Ao contrario das demais carcacas defletoras o 2° RAC da
carcaca defletora 563 ndo apresentou uma regido de amplificacédo
significativa, conforme ilustra a FIGURA 73. Através dos
resultados numeéricos constatou-se que o 2° RAC encontra-se na
faixa de frequéncia entre 711 Hz e 820 Hz, de acordo com algumas
frequéncias relativas a esse modo mostrado na FIGURA 77.
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711 Hz 759 Hz 820 Hz

FIGURA 77 - 2° MODO DE RESSONANCIA ACUSTICA
CIRCUNFERENCIAL DA CARCACA DEFLETORA 563

4.7.4. Resultados dos Modos de Ressonancia Acustica Sem
Carcaca Defletora

A FIGURA 78 apresenta os resultados do Waterfall sem a
carcaca defletora para mostrar que algumas amplificacfes
existentes nos experimentos das carcagas defletoras e néo
identificadas nas andlises numéricas estdo relacionadas ao
conjunto rotor/aleta/carcaca/motor, o qual ndo foi considerado nas
simulagdes.

PressgofPal | |

QQEORR

\ W y 4
100 2! 300 400 500 600 00 200 900 " 1k 12 13 14 15 16

Frequéncia [Hz]
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FIGURA 78 — WATERFALL SEM CARCAGA DEFLETORA

Essas amplificacdes ocorrem nas regides proximas as frequéncias
de 540 Hz, 650 Hz, 1250 Hz e 1400 Hz, conforme destacado no
gréfico.

4.7.5. Andlise dos Resultados dos Modos de Ressonancia
Acustica

1° RAA: o primeiro modo axial aparece em todas as
carcacas defletoras simuladas com caracteristicas muito
semelhantes entre as mesmas, porém devido a baixa excitacéo
acustica fornecida pela BPF do ventilador nestas frequéncias, a
amplitude apresentada experimentalmente é pequena.

1° RAC: o primeiro modo circunferencial esté presente nas
simulacdes de todas as carcacas defletoras, sendo facilmente
identificados experimentalmente, pois possuem as maiores
amplificacdes no espectro.

2° RAC: o segundo modo circunferencial é nitidamente
observado nas simulacbes e experimentos das carcacas
defletoras 432 e 456, porém € pouco significativo na carcaca
defletora 563, este fato pode estar relacionado com a relagéo entre
doe € doj €/0u a relagdo entre didmetros e comprimento da carcaca
defletora que quanto maiores, menor a significancia dos modos,
pois a geometria deixa de possuir caracteristicas de cavidade.

Na carcaca defletora 563 0s modos circunferenciais
apresentam faixas de frequéncias distintas para 0 mesmo modo,
identificados como RAC:1 e RAC,, 0s quais sdo associados aos
maiores e menores didmetros da carcaca defletora, este efeito se
deve as caracteristicas da geometria que ao ter as relacdes entre
didmetros (do. / dic) incrementados em relacdo as outras carcagas
defletoras e/ou descontinuidade circunferencial no didmetro de
saida® (FIGURA 79) passam a ter caracteristicas acusticas
especificas para cada regido da geometria.

6 A descontinuidade do didmetro ocorre apenas na carcaca
defletora 563.
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Descontinuidade
circunferencial

FIGURA 79 — DESCONTINUIDADE CIRCUNFERENCIAL DO ds DA
CARCACA DEFLETORA

O fato dos modos se repetirem em uma determinada faixa
de frequéncia esta associado a auséncia de simetria da geometria
(influéncia do piso e suporte de fixacao) e da propria discretizacéo
da malha.

4.8. RESULTADOS DA METODOLOGIA PROPOSTA

Para verificar a eficiéncia da metodologia proposta seréo
apresentados e comparados os resultados estimados e medidos
experimentalmente da vazdo, poténcia absorvida e nivel de
pressao sonora dos protétipos fabricados apés o desenvolvimento
da metodologia.

4.8.1. Resultados do Rotor Otimizado

Aplicando-se a metodologia descrita na subsecéo 3.6 para
otimizacdo de um ventilador obtém-se o rotor otimizado com as
seguintes dimensdes 247-77-9, apresentado na FIGURA 80.

Para verificar a confiabilidade da metodologia proposta
executaram-se 0s ensaios de medicdo de vazdo e poténcia
absorvida do ventilador otimizado, ha condi¢&o especificada (247-
77-9-456-2400) e comparado com o0s resultados numéricos,
conforme dados da TABELA 19. Devido as restricbes de ensaios
discutidas anteriormente, as vazdes foram medidas em 1500
RPM, 1800 RPM e 2100 RPM e através de uma regressao linear
obteve-se a vazdo em 2400 RPM. E a poténcia absorvida foi
medida em 3000 RPM e 3600 RPM e através da equacéo 26 das
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leis de semelhanca obteve-se o valor em 2400 RPM para as duas
rotacdes medidas, onde se utilizou o valor médio.

FIGURA 80 — ROTOR OTIMIZADO 247-77-9

Os resultados da TABELA 19 séo referentes aos valores
diretamente obtidos através do procedimento de otimizacéo
(coluna “Otimizag&o”). Na coluna “Numeérico” sdo apresentados os
resultados de CFD obtidos com o ventilador resultante do
procedimento da otimizacdo (ver fluxograma da FIGURA 42). Na
coluna “Experimental” sdo apresentados os resultados de ensaios
e na coluna “Diferenca” encontram-se as diferencas percentuais
entre os valores numéricos e 0s experimentais, onde a diferenca
maxima foi da ordem de 8 % para a poténcia absorvida.

TABELA 19 —- RESULTADOS DE VAZAO E POTENCIA ABSORVIDA DO
VENTILADOR 247-77-9-456

[RIgM] Otimizacdo | Numérico | Experimental D'fe[g/‘j ]nc;a
1500 0,383
14 1800 0,460
[m3s] | 2100 0,535
2400 0,603 0,574 0,611 -6,1
Wos 3600 2355,0
- 3000 1350,1
(W] 2400 629,1 635,8 694,5 -84
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Na TABELA 20 séo apresentados os resultados dos niveis
de pressdo sonora, onde, na segunda coluna estdo os valores
calculados através da equacgédo 125 e seus respectivos parametros
obtidos na subsecéao 4.6.3, na linha especificada como “Numérico”
utilizaram-se os valores de vazdo e poténcia absorvida obtidos
numericamente e na linha “Experimental” utilizaram-se os valores
de vazao e poténcia absorvida obtidos experimentalmente. E na
Ultima coluna estdo as diferencas encontradas em relacdo ao
experimental, onde a diferenca entre o valor estimado e o
experimental é da ordem de 1,8 dB.

TABELA 20 — RESULTADOS DE NIVEL DE PRESSAO SONORA DO
VENTILADOR 247-77-9-456

Dados de Entrada Diferenca
(Vazao e Estimado | Experimental [dB]
Poténcia Absorvida)
Otimizacao 86,0 -1,7
Numeérico 85,9 87,7 -1,8
Experimental 86,1 -1,6

4.8.2. Resultados do Rotor de 15 Pas

Andloga & TABELA 19, na TABELA 21 estao os resultados
de vazao e poténcia absorvida para o ventilador 234-80-15-456, o
qual foi utilizado nas analises dos modos acusticos. Onde as
diferencas entre numérico e experimental para esse ventilador
foram menores que os encontrados no ventilador anterior, sendo
gue a maxima diferenca foi de — 4,4 % para a poténcia e de -0,4
% para a vazao.

Na TABELA 22 sdo apresentados os niveis de presséo
sonora apresentados da mesma forma que na TABELA 20, nota-
se que as diferencas entre o nivel de ruido calculado e
experimental foi de — 1,5 dB, para ambos os dados de entrada da
vazao e poténcia.
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TABELA 21 - RESULTADOS DE VAZAO E POTENCIA ABSORVIDA DO
VENTILADOR 234-80-15-456

[RIgM] Numérico | Experimental lecig/tj]nga
1500 0,342
14 1800 0,415
[m3/s] 2100 0,479
2400 0,547 0,549 -0,4
Wos 3600 1953,0
o 3000 1099,8
(W] 2400 545,8 570,9 -4,4

TABELA 22 — RESULTADOS DE NiVEL DE PRESSAO SONORA DO
VENTILADOR 234-80-15-456

Dados de Entrada Diferenca
(Vazéo e Estimado | Experimental [dB]
Poténcia Absorvida)
Numeérico 84,7 86.2 -1,5
Experimental 84,7 ' -1,5

Ressalta-se que a metodologia para estimativa do nivel de
ruido foi elaborada com base em rotores com nimero de pas entre
3 e 9 pas e larguras entre 39 mm e 77 mm, os resultados mostram
que a metodologia pode ser expandida para rotores com
grandezas maiores, conforme o caso do rotor de 15 pas e 80 mm
de largura de p4, pois as diferengas encontrados foram da mesma
ordem das diferencas obtidas para os demais rotores.

4.9. INFLUENCIA DE CADA PARAMETRO NO NiVEL DE RUIDO

Com intuito de verificar o efeito de cada parametro da
equacdo 125 no nivel de ruido, tracaram-se as curvas
apresentadas nos graficos da FIGURA 81 para as faixas de
velocidade periférica (a), vazéo (b), e rendimento (c) equivalentes
as analisadas. Para cada curva variou-se apenas o termo
referente a grandeza em questdo, mantendo-se a soma dos
demais termos constante.
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Devido ao coeficiente de multiplicagdo do logaritmo da
velocidade periférica ser aproximadamente 4,5 (expoente da
velocidade periférica, originario das fontes de geragdo sonoras)
vezes maior que o coeficiente multiplicador do logaritmo da vazéo
e do rendimento, nota-se que a velocidade periférica possui maior
influéncia no nivel de ruido que as demais grandezas. Na TABELA
23 estao quantificados os incrementos do nivel de ruido em fungéo
do aumento percentual individual de cada grandeza base. Para
exemplificar, se aumentar apenas a velocidade periférica em 20
%, ocorre um incremento de 3,6 dB no nivel de ruido.

TABELA 23 — INCREMENTO DO NIVEL DE PRESSAO SONORA EM dB

A da grandeza base [%)] Us Vazéo Rendimento
10 1,9 0,4 - 0,08
20 3,6 0,8 -0,12
50 8,0 1,8 -0,40

Como o termo logaritmico do rendimento ndo permite uma
relacdo direta com o incremento percentual do rendimento, como
as demais grandezas, utilizou-se como referéncia um rendimento
nominal do ventilador de 15 %.

Através dos valores apresentados na tabela, nota-se que
a velocidade periférica é a grandeza com maior influéncia no nivel
de ruido, a vazao possui influéncia intermediaria e o rendimento
tem pouca influéncia no nivel de ruido.

Dentre os parametros do ventilador avaliados, o namero
de pas, largura da pa e diametro da defletora ndo aparecem
explicitamente no calculo do ruido do método proposto. Porém,
por possuirem influéncia direta na vazdo e no rendimento do
ventilador, esses parametros sédo associados ao ruido de forma
indireta, de acordo com o método proposto. Especificamente, o
ndamero de pas possui relacdo direta com a frequéncia de
passagem de pas e suas harménicas.



5. CONCLUSAO

Através das revisdes bibliogréficas realizadas confirma-se
a preocupacao mundial na predicao, controle e reducao dos niveis
de ruido sonoro em equipamentos diversos. Especificamente, no
universo dos ventiladores que atuam como maquinas principais
e/ou secundarias em sistemas € evidente a importancia do
conhecimento da geracao, predicéo e reducao dos niveis de ruido
emitido, devido aos inimeros trabalhos desenvolvidos.

Conforme bibliografia encontrada, a estimativa do ruido
aerodindmico em ventiladores vem sendo estudada desde
meados do século passado, onde varios métodos de predicéo ja
foram propostos. Tais métodos sao baseados em calculos
analiticos, calibrados experimentalmente e/ou célculos numéricos.
Os métodos analiticos fornecem valores do nivel de ruido de forma
relativamente rapida com informacdes restritas ao nivel de
poténcia sonora global ou em bandas de oitava, porém os
métodos numéricos sdo capazes de predizer detalhadamente o
comportamento localizado e global da geracdo do ruido, os
espectros em banda estreita e consequentemente 0s espectros
em bandas de oitavas e os niveis globais, contudo, seus tempos
e custos computacionais, atualmente, sdo expressivos tornando-
0s invidveis para a maioria das aplicac@es industriais. O fato é que
nao existe consenso do corpo técnico sobre os métodos de
predicdo do ruido e suas precisdes.

O método proposto neste trabalho é especifico para
ventiladores de fluxo axial composto por rotores de pas radiais e
mostrou-se eficiente na predicdo do nivel de ruido para esta
familia de ventiladores atingindo diferencas da ordem de + 2,5 dB
em 93 % dos casos, sendo que os outros métodos existentes
proporcionam diferencas muito superiores. As principais
vantagens do método proposto sédo a simplicidade e rapidez na
forma de estimar o nivel de ruido, porém limita-se a valores
globais.

As diferencas superiores a 2,5 dB encontrados, estdo
associados aos parametros inicialmente ndo contemplados,
especificamente o efeito da geometria do disco interno pode ser
significativo na utilizacdo do método proposto. Além do efeito
especifico do disco interno, as amplificacbes devido as
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ressonancias acusticas, principalmente as associadas aos modos
de cavidade acustica, podem influenciar significativamente no
nivel de ruido. Sobretudo, se as frequéncias dos modos se
apresentarem préximas de outras frequéncias de maior geracao
ou amplificacdo do nivel de ruido, por exemplo, as BPF.

O uso do CFD associado ao método proposto mostrou-se
efetivo no sentido de possibilitar a predicdo do campo de
desempenho do ventilador, incluindo o nivel de ruido, ainda na
fase de projeto, reduzindo tempo e custo na fabricagédo e ensaios
de protétipos. Esta metodologia de predicdo do campo de
desempenho de VFARR proporciona a utilizacdo de uma
metodologia de otimizacdo, a qual permite desenvolver um
ventilador otimizado ainda na fase de projeto.

Ressalta-se que a utilizacdo das técnicas de CFD deve
estar condicionada a validacé@o de seus resultados, o que envolve
toda uma metodologia de simplificacdo do modelo geométrico,
geracao de malha, selecdo dos modelos matematicos e condicbes
de contorno e ainda o pds-processamento. Em caso de uso
incorreto, as técnicas de CFD podem induzir a erros significativos
no desenvolvimento de ventiladores e equipamentos em geral. No
caso apresentado, as validagdes realizadas de CFD utilizaram
como referéncia resultados de ensaios obtidos de forma criteriosa
conforme especificacdo de normas técnicas e instrumentos de
medicdo calibrados, onde as diferencas maximas entre CFD e
experimental foi da ordem de 5 %.

E ao aplicar toda a metodologia proposta incluindo o
procedimento de otimizacdo obteve-se diferencas maxima da
ordem de 8 % para os calculos de CFD e 1,8 dB para o nivel de
ruido, quando comparados os resultados estimados e o0s
experimentais do protétipo otimizado. Essa ordem de diferencas
reforca a confiabilidade da metodologia desenvolvida.

Conforme apresentado na bibliografia estudada os
mecanismos de geracdo do ruido sonoro em ventiladores séo
compostos pelos tipos monopolo (8 = 3), dipolo (8 = 5) e quadruplo
(8 = 7), porém o dipolo é predominante sobre os outros dois
mecanismos para esse tipo de ventilador. O B obtido pela
metodologia proposta foi de 4,5, 0 que confirma a predominancia
da fonte de geracgdo de ruido em VFARR ser do tipo dipolo, além
de ratificar a confiabilidade do método proposto perante a literatura
existente.
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Ao comparar as equacdes das leis de semelhanca que
envolvem o nivel de poténcia sonora para os VFARR, nota-se que
os coeficientes das equagles propostas e das existentes na
literatura apresentaram valores préximos, 0 que novamente
confirmam a confiabilidade do método proposto.

As simulacdes numéricas referentes as ressonancias
acuUsticas apresentaram resultados satisfatérios quando
comparados com o0s resultados experimentais, através desta
analise foi possivel comprovar que os primeiro e segundo modos
de ressonancia acustica circunferencial das defletoras sdo muito
significativos na amplificacdo do ruido, quando comparados aos
demais. Nota-se pelos resultados, que as simulagdes numeéricas
podem ser utilizadas como recurso para identificacdo dos
primeiros modos de ressonancia acustica, o que permite evitar que
as frequéncias desses modos coincidam com as BPF ou
frequéncias de maiores amplitudes, ainda em fase de projeto.

5.1. SUGESTOES PARA DESENVOLVIMENTOS FUTUROS

- Expandir o método proposto para outras familias de
ventiladores;

- Calibrar a constante da equacéo proposta para calculo
do nivel de poténcia sonora por faixa de banda de oitava, para
possibilitar os espectros em bandas de oitava;

- Aprofundar os estudos do efeito do disco interno no
nivel de ruido;

- Verificar a influéncia de mais variaveis, como materiais
do rotor, formatos geométricos da defletora, entre outros, no nivel
de ruido;

- Considerar a influéncia da BPF nos calculos propostos.
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APENDICES

ARENDICE 1 - CARACTERISTICAS ADIMENSIONAIS DE
MAQUINAS DE FLUXO

Em adicdo aos coeficientes de presséo () e de volume
() apresentados, respectivamente, nas equagfes 20 e 22, a
seguir sdo apresentados alguns parametros adimensionais,
comumente utilizados no universo das maquinas de fluxo,
conforme disponivel em BRAN, R.; SOUZA, Z.[13].

- Rotacgdo especifica relativa a poténcia, n,: é a rotagcéo
de uma maquina semelhante a original, que sob a queda ou
elevacéo de 1 m fornece uma poténcia de 1 cv (PFLEIDERER, C;
PETERMANN, H. [15]).

P>
n. = atil ( 143 )
S "H125

onde,

Py € a poténcia util em cv;

H é a altura total de elevacdo ou queda em m;
e n é arotacdo em RPM.

- Coeficiente de poténcia, A: é a relacdo entre a poténcia
eficaz e a poténcia ficticia.
Para maquinas motoras:

8.p.V.Y.
p=0 0 (144 )
m.ds . uz
Para maquinas geradoras:
8.p.V.Y
A= — = ( 145 )
m.ds . uz.m

- Coeficiente de vazao, ¢, € definido por:
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_ Cms
¢—u—5 ( 146 )

- Coeficiente de velocidade, o, é definido por:

Us
o= 0,671.W ( 147 )
- Coeficiente de didmetro, 6, é definido por:
Yo%, d
§= 1,054 —— (148 )

V0.5
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APENDICE 2 - LEIS DE SEMELHANGCA DE MAQUINAS DE
FLUXO

Neste apéndice serdo apresentadas as equacdes das leis
de semelhanca de maquinas de fluxo que complementam as
equagdes 26 e 27 (JORGENSEN, R. [201]).

Considerando, n;: = 2, tem-se:

d, 2 n2\? (P2
AP, = AP.(—) (—) (—) ( 149 )
2 ! dy ny/ \p1
W = Wansro(22) - (2) (2) ( 150 )
abspy — absq* dl . n 01

d; n;
Ly, = Ly, +70.log (d_1> + 50.1log (n_1)
+ 20.1log (&>

P1

( 151 )
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APENDICE 3 — PROCEDIMENTO DE CALCULO USANDO O
MMQ

METODOS DOS MINIMOS QUADRADOS

PROJETO: Equagdo para nivel de ruido sonoro em WVFARR
ELABORADO POR: Samuel 5. Borges — DATA:  12/03/2013
CALCULADO: Mome DATA:  dd/mm/aaaa
VERIFICADO: Mome DATA:  dd/mm/aaaa

Este procedimento calcula os coeficientes da equagdo do
modelo de regressdo em fungdo dos valores observados.

Referéncias Bibliograficas:

- MONTGOMERY, D. C_; RUNGER, G. C. Estatistica Aplicada e
Probabilidade para Engenheiros. 4. ed. Rio de Janeiro, RJ,
Brasil: LTC, 2009.

Egquagédo proposta para calculo do nivel de pressdo sonora:

NPSc; = Ky + 10log[Vz) + 101og(1~ n;) + B-10-og(Vp,) + €

Escrevendo na forma matricial:

y=Xa+w+E ou E=y-—-Ha-w ou E£=z-—-Xa

onde: y: nivel de ruido medido;

X matriz das variaveis que & multiplicada pelos coeficientes
desconhencidos:;

a: coeficientes desconhecidos:;

w: vetor com a soma dos termos com coeficientes
conhecidos:;

£: vetor dos residuos.



y; = NPS ¢,

[ = [(1} 10-1ag|.1.'pi.:.]

Objetivo & minimizar:

ET— zT— aT XT

E(a) =l - %)z

T

E{a)= zT-z -z -Xa

197

= ll}-lngﬂ'zi:. + 10-log{1 - 1]i:'

=N T
n . T
E[a}:Z |Ei:"=E £
i=1
= f=z—Xa
— X-a)
T.T T.T

—-a -® -z+a X -XK-a

O primeiro termo ndo depende de a. o segundo e terceiro termo sdo
iguais & o quarto termo & uma forma quadratica dos elementos de a.

Para minimizar: d_E[a} =2 X+2X Xa=0
da
a= |XTX:'
Dados de entrada
D=
4 ] B 7
1 ["Defletora" "Rot." "Wz" "Wwp"
2 "dae"| "[RPM]"[ "[m3/s]" "[m/s]"
3 432|  1.8-103 0.077 |  17.907
4 432|  2.4-103 0.103|  23.876
3 432 3-103 0.128 29.845
6 432 1.8-103 0121
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Mimero de observacdes: nd = rows(D) = 128
il= |i< 0 x2 = 10-log{submatrin(D, 3 nd, 7. 7))
for il .nd-2
i1
i
X
w= i 10
for 1= 3. .nd
i D S“n
; ) { 1.8 ¢
w. o+ 10-log| D. + 10-log 1— — |
=2 "l._ 1_.|5-_:I l_lk 100
W
= i« 0
for 1= 3. nd
i D S“n
; ) { 1,8 ¢
W, — ll}-lng|D. :.+ 10-log 1 — — |
i =176, = 00 )
¥i< D
e R
z
X = augment{xl, x2) v = submatrix(D), 3. nd,9.9)
(1ot (21.009")
a= |I>S.TI>S.:' -XT-I a=| |
43544 )

NP5Ec = a, + 2, %+ W

erro = NPSc —

erro_max = max{erro) = 3.4
erro_min = min{erro) = -2.9
desvpad erro = Stdevierro) = 1.3

med_erro = mean{erro) = =33 x 10 3
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APENDICE~4 — PROCEDIMENTO DE CALCULO DA INCERTEZA
DE MEDICAO DE VAZAO

INCERTEZA DE MEDICAO PARA DESEMPENHO DE
VENTILADORES
CONFORME ANSI/ASHRAE 5107

PROJETO: VWentilador: @5 = 251 mm, b5 = 58 mm, Mpa =5, @9 =
456 mm, 1800 RPM

ELABORADO POR: Samuel 5. Borges  DATA: 13/07/2012
CALCULADO: Mome DATA: ddfmm/faaaa
VERIFICADO: Mome DATA: ddfmm/faaaa

Este procedimento calcula as incertezas de medigdo para
ventiladores ensaiados conforme a norma ANSIFASHRAE 51-07 a
partir dos dados obtidos em ensaio.

Referéncias Bibliograficas:
- ANSIPASHARAE 51-07, "Laboratory Methods of Testing Fans for
Certified Aerodynamic Performance Rating”, August, 2007.

- Frank M. White, "Fluid Mechanics”, 4th edition

Definicdo da unidade °C: =K

Dados de Entrada:
Alt == 30m Altitude do local em metros

Conforme:

http-{fwww jaraguadosul.sc.gov.brfmodules/xt_conteudofindesx php?i
d=330

Td = 22°C Temperatura de bulbo seco

Tw = 17.1°C Temperatura de bulbo dmido

Calculadora para Tw em fungdo da umidade
relativa e Td: http:/fwww dwx comfwxcalc/th.php
3

m - .y ..
Vamx = 03604 — Wazdo volumeétrica maxima
5
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3
Vzmd = 03565 — Vazio volumeétrica média

5
Pmx = 9.8Pa Pressio maxima do ventilador
Pmd = 49Pa Pressdo média do ventilador

k 2
1.197 —gg-vmd
Pv=——  _30007Pa Presséo dindmica do ventilador
Bl
. W2
244159 207
Equacio da pressdo em funcio da vazdo

-
P(Q) = —330.8931-Q" — 433.6667-Q + 1952905

Calculos e Resultados:
Incerteza devido a pressao Barométrica

Pressdo barométrica comforme: Frank M. White, "Fluid
Mechanics”, 4th edition (eq. 2.27):

-

H

E:= IZI'.I]'[I'I.‘ri[I'E T = 288.16K

pp = 101350Pa R =287 o

2
5 -K
Pressdo atmosférica em Pascal:

E

(- pan\*B
Pb = Pal 1- |
% Ty S
Pb = 1.0099 x 10°-Pa Pressdo barométrica em Pa.
170Pa 3 Incerteza da pressdo barométrica

= 5y b 1683 > 10 por unidade de pressio.

Incerteza devido a temperatura de bulbo seco
1*C

-5 e, = 0045
Td d

EdZ



Incerteza devido a temperatura de bulbo imido

3FC
g =——— &_ = 0812
W oTd-Tw %

Incerteza devido a rotagao do ventilador

ey = 0.003 (0.5 %)

Incerteza devido ao torque
e = 0.02 (2.0 %)
Incerteza devido a placa de orificio

e. =002 (2.0 %)

Incerteza devido a area do duto de medigao

ey =0005  (0.5%)

Incerteza devido a8 medigio de pressdo para determinacgao

da vazao
=
2
2 " Vzmx |
ee = [001°+ 001 — |
\ Vzmd |
_ 0014 Incerteza devido & pressdo da placa
= de orificio por unidade de pressdo.

Incerteza devido a4 medigio de pressao do ventilador

7 T

(PP [ [ v

ey = ju.m] + [u.m-: P } + [0.1.; B }
= II.\_and_‘,ll II._\_and._.,ll

e, = 0.796 Incerteza devido 38 medicdo de pressio do

ventilador por unidade de pressdo.

Incerteza devido & massa especifica do ar

.
Tw N (Td  Tw||

e, = (|| 0.00002349-— — 0.0003204 |-| —— - — |
C JACIEY
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7 il il

= Eb +E“. +Ed

P

&= 0,045 Incerteza devido & massa especifica do ar por
unidade de massa especifica.

Incerteza devido a vazao do ventilador

Fom2 82
2 2 | EfH‘. ! Eph"_ 2
= - +l=1 +1 =1 +ey
QT e TRA T L) T T TN
e = 0.032 Incerteza devido & vazdo do ventilador par

unidade de vazdo.

Incerteza devido a pressao do ventilador

2 2 12
ep = Jeg ey |2eng)

ep = 0.708 Incerteza devido & pressdo do ventilador por
unidade de pressdo.

Incerteza devido a poténcia do ventilador

2 2 12
e = JET e+ {2ey)

Incerteza devido & poténcia do ventilador por

ey = 0.031 unidade de poténcia.

Incerteza caracteristica

Vzmd
Q=2 dP_dQ = Z—QP[Q} > —669.5949063

3
m

2
Fatores de correcdo:
_ —dP_d) _
Fo= — Fg = 0.961
Pa
Vzmd

3
m

2. - dP_dQ

]
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- Fp = 0.039

b

=

4 =eqFn+ —F = 0.048
i = Qo+ 5 Fp 1
. 2 - 2 - 2
(<) 2% 2 2 ()
Ek = ;I‘M?Jl- + Ew,i + F I“-?J + FQ El:- + E:".L + ;__‘-EJ;

Incerteza caracteristica por
unidade.

Incerteza devido & poténcia de saida do ventilador

=0.105 Incerteza devido & poténcia de saida

g, = e
do ventilador por unidade.

Incerteza devido ao rendimento do ventilador

H" 2 1"-’-5‘" s 2

E
-+Ex‘ +e1~ + & FP
y J . h

_ =)
E,].I =1 5

ey = 0.084 | Incerteza devido ao
rendimento por unidade.
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APENDICE~5 —PROCEDIMENTO DE CALCULO DA INCERTEZA
DE MEDICAO DE POTENCIA ABSORVIDA

INCERTEZA DE MEDICAO PARAA POTENCIA
CONSUMIDA POR VENTILADORES

PROJETO: VWentilador: @5 = 251 mm, b5 = 58 mm, Npa = 5, @9 =
456 mm, 3600 RPM

ELABORADO POR: Samuel 5. Borges  DATA:  2%/08/2012
CALCULADO: Mome DATA: dd/mm/aaaa
VERIFICADO: Mome DATA: dd/mm/aaaa

Este procedimento calcula as incertezas de medigdo para poténcia
consumida por ventiladores, utilizando como instrumento de
medigdo analisadores de poténcia. A metodogolia de ensaio
consiste em medir a poténcia do motor que aciona o ventilador,
com e sem o rotor do ventilador acoplado ao motor e
posteriormente subtrai-se os dois valores para obter a poténcia
consumida pelo ventilador.

Referéncias Bibliograficas:

BALBINOT, A_; BRUSAMARELLD, V. J_ Instrumentagéo e
Fundamentos de Medidas, 2. ed.., v 1. Rio de Janeiro, Brasil:
LTC, 2010, p. 60 71.

Definicdo da unidade RPM:  RPM = 6_1

Dados de Entrada:

Mimero de medigdes com (nmey) e sem (nmsvy) o ventilador
acoplada:

A

-
Il

(=]

nmev = 3



205

Rotacdo em RPM com (Rev) e sem (Risv) o ventilador acoplado:

Ecv = 3360EPM Esv = 3600EPM

Poténcia em W com (Pcv) e sem (Psv) o ventilador acoplado:

Pev = Psv =
0 0
0| 1.549-103 0 178
1| 1.557-103 1 172
2| 1.545°103 2 173
3| 1.569-103 3 177
4 | 1.583'103 4 178

Incerteza de medicdo em W do analisador de poténcia, obtida no
certificado de calibragio:

u(p) = (0.00022-p + 0.554)W

Incerteza de medicdo em RPM da lAmpada estroboscopica, obtida
no certificado de calibragdo:

urpm = 1RPM

Fator de cobertura (k=2 p/ 95.5% int. confianca || k=3 p/ 99.7% ||
k=2.56 p/ 99% || k=1.96 p/ 95% ||k=1.64 p/ 90%):

k=2

Calculos:

Poténcia do ventilador corrigida para a mesma rotagao do
motor sem ventilador:

Devido ao escorregamento do motor a rotagdo do motor sofre uma
pequena variagdo com e sem o ventilador, portanto, deve-se corrigir
a poténcia do ventilador para a mesma rotacdo do motor sem o
ventilador. Para essa correcio utiliza-se leis de semelhanca de
ventiladores.

icv = 0. nmev — 1
(Rsv”

Peev. = Pev. - | -W
1ev iev | Rev )
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Poténcia corrigida média consumida com ventilador:
Pemv == mean{Peov) = 1602°W

Poténcia média consumida sem ventilador:
isv = 0. nmev — 1

psv. = Psv. W Transformando tabela em vetor
18W 15W

Pems = mean({psv) = 176 W

Incerteza individual (uicv) e global (ucv) da poténcia do
ventilador corrigida, devido ao analisador:

(0.9047
{Pecv. 0.906
. | KV | .
wcv. = ul | wicy = | 0903 | W
1ICW I"'.\_ 1;;&"' J|
0.008
\0.911)
nmev—1 s { . 2 )
ucv = Z | —————-uicv. | = 0.307TW
= L nmev — 1 4
1=

Incerteza individual (uisv) e global {usv) da poténcia sem
ventilador, devido ao analisador:

(0.5937)
0392
uisv.,_ = u(Psv._| uisv=| 0392 |W
18y L7 s,
0.593
| 0.593 )

nmev—1 { Y-
usv = Z | —————-misv. | = 0331W
| nmsv — 1 4
i=0
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Incerteza devido 4s medigao da poténcia com (umc) e sem

(ums) ventilador:

ume = Stdew{Peev) = 15.026W

ums = Stdevipsv) = 2.881W

Incerteza devido a rotagado com (urtc) e sem (urts) ventilador:

Considerando maximo intervalo possivel e distribuicdo retangular.

dstr =+/3 Distribuigio retangular.

Pemv | [ Rsv |
urte = 41 |
2dstr |\ Fev — wrpm )/
Pems | [ Rsv |
urts = 11 |
2dstr || Bsv — urpm /

g’f BEsw H‘I_J
;thm' + u.tpmJ.'- N

.’J Bsv Y

;kE_sr + u.tpmj N

0.798 W

0.084W

Incerteza devido as oscilagbes das caracteristicas do motor
com (uomc) e sem (uoms) ventilador:

ume 3
uome = — = 3.185W
J

ums }
uoms = — = 0.376W

3

Obs.: adotado 5% menor que a incerteza de medicdo

Incerteza devido as oscilagtes das caracteristicas ambiente
com (uoac) e sem (uoas) ventilador:

u0AC = o — 0T%6W
20

uoas = = 0.144W
20

Obs.: adotado 20x menor gque a incerteza de medigdo

Incerteza combinada com {umc) e sem (ums) ventilador:

gl a3 il

il 2

ucc = Jum" +ume + uome + uoac + urtc = 163W

gl a3 il

ucs = Jus*." +ums  + uoms + uoas

oY

=
+urts = 3W

Incerteza combinada da poténcia liquida consumida pelo

ventilador:

=)

-
ucpv = yJuce +ucs = 16.335W
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Incerteza expandida da poténcia liguida consumida pelo
ventilador:

Uepv = k-ucpv = 33.11W

Poténcia liquida consumida pelo ventilador:

Pvent = Pemv — Pems = 1426 % 107 W

Resultados:

Poténcia liquida consumida pelo ventilador em
Esv = 3600-RPM
& de Pvent = 1426 W = Uepv = 33.1W
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APENDICE~6 — PROCEDIMENTO DE CALCULO DA INCERTEZA
DE MEDICAO DO NIVEL DE POTENCIA SONORA

INCERTEZA DE MEDIGAO DO NIVEL DE POTENCIA SONORA CONFORME ISO

3744[83]
Q g e 2| § 3 'S ©
= 9 2,55 85| ¢ P
2 55 588 g, | O 5 | %
o [%2] [=) =
8 £8% |685| 8088 | &« | E| 2
[ [] [dB] [-] [-] [-] [dB] | [dB]
Ometodo | Método 0,4 Normal |1 :35;313744 0,40 | 0,16
. Repetibilidade 1+ 1ISO 3744
L'os) dasp medicbes | StPSTIrer Normal 1/[10°'2-1] | p.71 038 10,14
Area da
S superficie de | Ar/3 Rflt:rn- 8,7Ir IS%3744 0,25 | 0,06
medico 9 P-
Correcao do 0.1ALp_ 1SO 3744
Ky ruido de fundo | St® Normal | 1/[10 1] 0.72 0,34 | 0,11
KD grf]rk:?e‘?rig do | y,a Normal | 1 Ls%3744 057 |0,33
Corregao da
C,+ |impedéancia de | Annex G Trian- 1 1ISO 3744 010 |oo1
C radiagcdo e (ISO 3744) | gular p.73 ' '
meteoroldgica
; : Metro-
Osim Medldor de Slsmmﬁ de Normal | 1 logia 0,55 | 0,30
nivel sonoro medicao Weg
Omic Amostragem | Vi/Vn Normal | 1 :)87033744 0,28 | 0,08
A 0,25 (semi- | Retan- 2110 1ISO 3744
Oanguo | Angulo esférica) qular 10 0.73 0,15 | 0,02
Retan- 1ISO 3744
e Temperatura | AB/N3 qular | Vered P75 0.75 0,19 | 0,04
5, |Humidade |, Retan- | o oq. P75 [1SO3744 1012 | 0,01
relativa gular p.75
ORro Z\/(Ciui)z 1,13
o Montagem e 1ISO 3744 05
°m¢ | operagéo p.27 '
Desvio padréo
Ot total 1,23
Probabilidade
k [%]: 95 1,96
Incerteza
U expandida 2,42

D

ISO 3744 p.33
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APENDICE 7 — COMPONENTES DOS VENTILADORES

ROTORES
ds = 190 / 251 [ 312

CARCACAS DEFLETORAS
563 456 432
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APENDICE 8 — ANALISE DA CONDICAO DE CONTORNO PARA
AS SIMULACOES DE RESSONANCIA ACUSTICA

O objetivo das analises realizadas nesse apéndice é
verificar qual a influéncia da condicdo de contorno imposta no
campo afastado das simulagbes numéricas de ressonancia
acustica no resultado dos modos e suas respectivas frequéncias.

Para esta avaliagdo considerou-se trés opc¢bes para a
condic&o de contorno no campo afastado, conforme apresentadas
a seqguir.

- Parede rigida, ou seja:

VP =0 ( 152 )
- Presséao nula:
P =0 ( 153 )

- Dominio infinito (ou campo livre), para simular esta
condicdo utiliza-se uma fronteira com propriedades de absorcéo
acustica, definida como condi¢éo de radiagdo de Sommerfeld. Em
adicdo a equacédo 92 a condicdo de Sommerfeld deve satisfazer,
no infinito, a seguinte condi¢do (Ansys, Inc [ 91 ]):

oP 1.
limr(—+—P)=0 ( 154 )
r-o \dr ¢

onde,
r € a distancia radial a partir a origem;

oP . : N O .
S €éa derivada da pressdo em relacdo a direcdo radial;
¢ é a velocidade do som no fluido;

e P, a derivada da pressdo em relacdo ao tempo.

A seguir sdo apresentadas duas comparacdes entre 0s
modos obtidos alterando a condicdo de contorno. A primeira
comparacdo (TABELA A6. 1) é realizada no programa ANSYS
Mechanical - Versdo 14.5, onde o dominio é composto pelo
elemento fluido FLUID221 (Ansys, Inc [ 91 ]), considerando o
campo afastado como parede rigida e como pressao nula, esta
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Gltima é a mesma adotada por NODA, S.; MIZUNO, S.; SUZUKI,
K.[69].

TABELA A6. 1 — PAREDE RIGIDA E PRESSAO NULA

Campo Afastado semiesférico: dge = 456
Condicao
de contorno
o
3 Elemento
E fluido:
& FLUID221
Parede Rigida Pressdo =0 Pa
s 8 267.051
o
c
()
o E
°cg3 621s 432 s
[o3N7)]
Qo
53
o
s
x
[
o 311 Hz
e)
o
€
o
—
373 Hz




1° modo circunferencial
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631 Hz

634 Hz

2° modo circunferencial

880 Hz

888 Hz
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2° modo circunferencial

933 Hz

Através dos resultados obtidos, nota-se que os modos
acusticos da defletora e suas frequéncias apresentaram poucas
diferencas ao alterar a condi¢&do de contorno, porém ao utilizar a
pressdo nula o tempo de processamento reduziu em
aproximadamente 30 %, quando comparado com a condi¢cdo de
parede rigida.

Na préxima comparacao foi utilizado o programa Ansys
Mechanical APDL 14.5 para solucdo do problema, onde sdo
comparadas as condi¢bes de parede rigida e de dominio infinito.
Para considerar absor¢do acustica na fronteira é necessario
utilizar o elemento acustico infinito FLUID130 (Ansys, Inc[911]), o
qual exige que a fronteira seja uma casca esférica e que envolva
todo o dominio de simulagdo, o qual € composto pelo FLUID221
(Ansys, Inc [ 91 ]), conforme apresentado na TABELA A6. 2.
YUHUI, L. [ 92 ] apresenta simula¢gdes que consideram absorcao
acustica na fronteira e também utliza o elemento infinito
FLUID130.
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TABELA A6. 2 — PAREDE RIGIDA E DOMINIO INFINITO
Campo Afastado esférico; dge = 456

Condigao de

contorno

(FLUID130 R=1m

para dominio
8 | infinito) Elemgnto
'y fluido:
e FLUID221
o
[«
o

Parede Rigida | Dominio infinito
8 169.008
184 s 52.034 s

Tempo de
processamento

1° modo axial

386 Hz
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1° modo circunferencial

2° modo circunferencial

9Hz ' 911Hz

Os resultados obtidos mostram que os modos acusticos da
defletora e suas frequéncias correspondentes sofrem pequenas
alteracdes quando a condigdo de contorno é modificada. Porém,
0 tempo de processamento é consideravelmente superior quando
utiliza-se a condi¢do de dominio infinito.
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O fato do incremento do tempo na condi¢do de dominio
infinito ocorre, pois o problema de autovalores e autovetores que
para a condicdo de parede rigida e pressao nula ser de primeira
ordem, passa a ser um problema de segunda ordem quando
introduz-se absorcao acustica (Ansys, Inc [ 91]).
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APENDICE~ 9 - PROCEDIMENTO DE CALCULO PARA
OTIMIZACAO DO ROTOR

PROCEDIMENTO PARA PLANEJAMENTO E
ANALISE DE EXPERIMENTO

PROJETO: Ruido em ventiladores de fluxo axial, com rotor radial
de pas retas

ELABORADO POR: Samuel 5. Borges DATA: 02/04/2012
CALCULADO: Mome DATA: ddfmm/faaaa
VERIFICADO: Mome DATA: ddfmm/faaaa

Este procedimento permite ao usuario executar as etapas de
planejamento e analise de experimentos usando o método de
segunda ordem: composto central (CCD). Esse & um procedimento
iterativo que demanda conhecimento basico na area de planejamento
e andlise de experimentos.
O procedimento € dividido, basicamente, em quatro partes:

1- definigdo dos pontos de projeto;

2- entrada dos dados obtidos nos ensaios/simulacdes;

3- analise estatistica dos resultados;

4- otimizagdo da fungdo obtida nas analises estatisticas.

Referéncias Bibliograficas:
- MOMTGOMERY. D.C. Design and Analysis of Experiments. &.
ed. United States of America: John Wiley & Sons, 2001.

BTN 8 LS N N L A e
Parametros de entrada
BT O S 8 A A S e

nbw =3  numero de fatores de projeto (minimo=2 & maximo=9)
o= 07 distancia entre ponto axial e centro (Default = 0)

ne =1 nimero de pontos centrais (Default = 0)

conf = 0.95 intervalo de confianca (entre 0 e 1, Default = 0.95)

op =2 ordem polinomial (Default = 2)
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Interv =
] 1 2 3
0 [Fatores" "A" "g" "t
1 [nferior:" 180 40 5
2 |uperior:" 251 80 17

|dentificacdo dos fatores:

A=dg
B=b
C=7

HOOOOOOCOODOONOCOOONN0OC0ONNOO0NNNCO0CNNNOOOONNNOONO0NNK
Calculo do @ e nc, default ou especificado
HOOOOONOOOCOOOOOO0NNOODO0NNOONO0NNNOOOONONCOODNOUOOONNK

= |0 if nbwz22~nbw =4
1 f nbw= 3 A nbw =7 fracdo de poténcia
2 if nbwz 8 Anbws0

ndimero de ensaios/simulagdes/observagdes fatoriais

of = 20T nf = 8

distancia entre ponto axial e centro default
1
4

op = nf op = 1682

distancia entre ponto axial e centro auxiliar

o= o if =0 oo = 0.7

op if =10

nimero de pontos centrais default
nep = n:eil[_-l--m - E-nbw_.l' nep =6
nimero de pontos centrais auxiliar

nex = |nc if nox0 nex =1

nep if ne=10
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HOOOCCOCOCOOCOCOO00COOCOOOOOOCOOO0COCOONNCOONNOODCOCONTIT
Definicdo da matriz de projeto
JCOOOCCOO0CCOOCCCOONCCO00CCOOCCoOOtCCO00CO000CO00NCo0n

X = boxwilson(nbw_nex, o)

Nimero de ensaios: runs = rows(X) — 1 nmns = 13

SO000COCOODO00N00000CCCONOO00N0000COCOONNO00NO00DOCONN
Definicdo dos valores reais
HOCOOCOCODOCCOONOCOCNOCOOCOCONN0COCNOCOOCCOONOCOOCONNNG

Matriz dos valores reais de projeto para o diferente de 1:
Valsl = |j « 1

for j = 1..nbw

Interv, . — Inten'l - _ _
Aint_ e ——3 ¢ IeScalar{Interv, | =0 A IsScalar(Interv, | =0
-1 2 \ L)) \ L)
Talj—l_.D « Intervl}__j
Interv, . + Interv . :
val_ e ——3 i IsScalar(Interv, | # 0 A IsScalar(Interv, | =0
1-1.3 2 \ L) \ Lj
val, , , ¢ NaN if IsScalar(Interv, .|= 0 A IsScalar{Interv, .| =0
j-1.3 A 1.j! \ L.j)

wal. 1 — 1'r1j.r1.|;'\':1.1j_lr3 - oo antj_l__]ntervlrj} if IsSc.ala.t[]nten'lrj} =0

& Interv, . if IsScalar(Interv, j'}= DAoxz1

i-1.1 L

val . ¢ NaN i IsScalar(Interv, |=0n cx<1
j-1.1 \ N}

Tal'—l_.! {—mmq..'\'alj_lj— i

val. ., . Interv, . if IsScala.r[Inter'\' ..:.= Dmox=<l
j-1.2 1.j \ N}

& NaN i IsScalar(Interv, j':.= 0noxzl

oo Adnt,_ Tnterv; j';. if IsScalar|Interv, j';. =0

7=1.2
‘\'a.lj_lr__1 — mj.n.|_.'\'alj_1r3 + cuc-ﬁj.ﬂtj_l

4 & Interv, i if IsScalar(Interv, j':.= Omox<l

Interv, __J.:;. if IsScalarInterv, __J.:;. =0

‘\'a.lj_l A NaN if IsSca.lEi.r[].tlter*\'1 ]}= Dmoxzl

’\'E.l-_l - = 1':!‘1.2!.)(.|..’\'E.Lj_1:3 + 00 T

3 __I_l_.l.'lf].'lief‘q'2 ]? 1 ].Sb(',E.la.‘[|..l.'|51'I:Ef'\'2 ]? = U

val, ;€ Interv., ; if IsScala:[]nter'\'1 j':.= Dmnomzl

val_; ¢ NaN if IsScalar{Interv, j}= 0nox<l




("A" 130 190.65 2155 24035 251)
Valsl=|"B" 40 46 60 74 80
¢ 5 68 11 152 17

Alteragdo de valores a serem Valsl, , =7
) . . 2.2

ensaiados/simulados (se necessario

alterar os pontos de projeto): "»’alsl2 = 15

("A" 130 190.65 2155 24035 251)
Valsl=|"B" 40 46 60 74 80
e s 7 11 15 17)

Matriz dos valores reais de projeto para o = 1:

1 3

( ¥ o 53|
Vals2 = auzment| Vatst  vats1 Y vatst i)

g
 Vals

("A" 180 2155 251)
Vals2=| "B" 40 60 80
¢ 5 1 17)

Matriz dos valores reais de projeto:

Vals = if (o= 1,Vals2, Vals1)
("A" 180 191 216 240 231

Vals= "B" 40 46 &0 74 30
¢ 5 7 11 15 17)

221

R R R R A R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R

Definicdo da matriz de projeto com valores reais

R R R R A R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R

D = doelabel{X, Vals)
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MOCOOCOOOOCOO0COOOCOONCOOOCOONCOOOCOONCOOOCOONCOOOCOMN
Ordem decrescente do ndmero de pas da matriz de projeto com
valores reais
MOCOOCOOO0COOCC0O0COCCC000CO0CO0O0CONCOON0CONOCON00000

Sequéncia para realizagdo das simulagdes
RC5d = reverse{csort{submatrix(D, 1.15.0_4) . 4})
RCSD = stack(submatrix(D,0.0,0,4) . RCSd)

Substituigdo dos pontos inviaveis:

RCSD, , =191 RCSD, ;=38 RCSD, ,=38 RCSD ,:= 191
RCSD,s ;=38 RCSD, ;=46 RCSD,, ;=46
0 1 2 3 4
0| "Run"| "Block" "A" "g" e
1 1 180 40 17
2 1 191 58 17
3 1 251 80 17
4 6 1 251 46 17
5 14 1 216 60 15
6 11 1 191 58 11
RCSD=| 7 9 1 216 60 11
8 10 1 240 60 11
9 12 1 216 74 11
10 13 1 216 46 11
11 15 1 216 60 7
12 5 1 251 46 5
13 7 1 251 80 5
14 1 1 180 40 5
15 3 1 191 58 5
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MOCOOOCOOOCOOOCOOCCOOOCOOOCOOOCOOCCOOOCOOOCOOOCOOOCOO0CT
Resultados das obsemacgdes
MOCOOOCOOOCOOOCOOCCOOOCOOOCOOOCOOCCOOOCOOOCOOOCOOOCOO0CT

Vazdo Massica [kg's] Vazdo Volumétrica [m3/s]
¥ kg s=
0 0

] 0.209 ] 0.177
1 0.343 1 0.289
2 0.727 2 0.614
3 0.491 3 0.415
4 0.396 4 0.334
] 0.295 5 0.249
6| 0.486 v ks |6 0.41
7| 0.607 1183 7| 0512
8 0.566 8 0.478
a 0.373 a 0.315
10| 0.478 10| 0.403
11| 0.424 11| 0.358
12| 0.706 12| 0.596
13| 0.195 13| 0.164
14| 0.285 14 0.24
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Rendimento [%5] Rendimento [-]
Y 100 =
0 0

0 |3.042 0 0.03
1 | 6.857 1| 0.069
2 114.538 2| 0.145
3 | 5.513 3| 0.055
4 | 5.614 4| 0.056
5 | 4.613 5| 0.046
6 | 7.861 vy o 100 6| 0.079
7 | 8.866 100 7 | 0.089
8 |9.931 8 | 0.099
9 | 5.196 9| 0.052
10| 9.495 10| 0.095
11| 6.942 11| 0.069
12 [14.506 12| 0.145
13| 4.018 13 0.04
14| 5.803 14| 0.058

O OOOCOOOOOOCOODNOUOCOOOOOOOCOOONOOONOOOOOONCOOOOONN
Analise estatistica de regressio polinomial
HoOCOCOCCOC0COCCOCNCONCCCOCODCOCUOODCOTODOCOODODOTDODo.

Para a vazdo volumetrica:

Pf = polyfitstat(RCSD, Y, op, conf)
Fquad = Pf, 1= 097

Para o rendimenta:

Pfn = polyfitstat(RCSD, Y1, op, conf)

Bquadn = Pfi, | = 0.933
o S S S S Cr SO e K,

Otimizagdo do rotor para minimizar o nivel de ruido sonoro
OO OCOOOOOOONOONOOCNOOOOOONONOOOONONCOONNOUCCOONOUOOCNN
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Coeficientes do polindmio de regressdo da vazdo:

orv = submatrix(Pf, . 1,rows(Pf, | - 1.1,1)

Variaveis x; do polindmio de regressao:
va(x) = |for i= 0 rows{crv) — 1
mi, — X
0 1]
Mmx. — X.
1 1

mx

Equacio para calculo da vazdo:
vz{x) = -:n'T-vx[x}
Coeficientes do polindmio de regressio do rendimento:

ofm) = suhmatrix[Pﬁ]:,_ i 1. rows |Pf‘1]., 1.} -1.1, 1.:|

Equacio para calculo do rendimento:
M%) = u:n]T-vx[x}

Fungio objetivo:

; A
[ =
[ & |
fo{x) = 21.01 + 10-log{va(x)) + 45.44-log 23153+ WHeg(l — n(x)
L 2000 J
Valores iniciais para x;:
xD=1 x1=ISI} £==1-EI' x3=i Ry = EpEy

(iven
Restricdes:

xD=1 ISDiixliflil} :1-[#11132??' 523329 Ky = Ky
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P = Minimize{fo ,x) vz{P) = 0.603
_I.-* "I="0

Ees = augment) | "bi=" | submatrix{P, 1 nbw 0 0)
-I\.IINP3=“JI

Valores recomendados para as variaveis de projeto gue minimizam
o objetivo:

"@5=" 247
Res=| "bS=" 77
"NPE. _n 0

R R R R R e R e A e R R R R e R R R R L R R R R R R R R R R R

Calculo do nivel de pressdo sonora

JfRes

0.1
L, = 2101 + 10-log(vz(P)) + 45.44-log :
LY

3
2513 | + 1040g(1 - (P}
J

R R R R R R R R R R e R R I R R R R R R R R R R R R R R I R R A R R

Resultados para os valores otimizados

R R R R R R R R R R e R R I R R R R R R R R R R R R R R I R R A R R

"B5=" 247 va(F) = 0.603
Res=| "bi=" 77 M(P) = 0.129
"Npa=" 9 L, = 86.006

P



