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Resumo

NUNES, Osmar, Analise Tedrica E Experimental Do Campo Sonoro Irradiado Por Um
Compressor Hermético, Campinas, Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade
Estadual de Campinas, 2005. 88 p. Dissertacao (Mestrado).

As caracteristicas acusticas de compressores herméticos tém se tornado cada vez mais
criticas no projeto destes equipamentos e as predi¢des destas caracteristicas ao longo do projeto,
obrigatérias para a adequacdo deste produto as condicdes de consumo. Este trabalho apresenta
um método de avaliacdo vibro-acustica de compressores herméticos através de modelos de
elementos finitos. Para estas avaliacdes, forcas harmodnicas com amplitudes unitdrias sao
aplicadas em pontos especificos da carcaca e os seus campos de pressdo sonora resultantes sao
calculados sob condicdes anecdicas, sendo que, estas condi¢cdes foram modeladas através de
elementos infinitos acusticos. Através deste método, € possivel obter numericamente a poténcia
acustica irradiada por diferentes versdes de projeto, compard-las, escolher a versdo mais
adequada e, se for o caso, obter informacdes para direcionar modificacdes em uma versao para a
sua adequacdo aos niveis de poténcia sonora exigidos. O trabalho mostra as verificacdes
executadas durante o processo de desenvolvimento desta metodologia como andlise modal,
andlises de convergéncia e comparacdes de resultados numéricos com analiticos através de
modelos de fontes omnidirecionais. Para a verificacao de seu funcionamento, sdo apresentadas as
andlises vibro-actsticas numéricas de duas versdes de compressor. Além disto, dois protétipos
com caracteristicas semelhantes aos modelos analisados foram testados em camara reverberante
para a obten¢do de suas poténcias sonoras e a comparacdo com os resultados numéricos. Os
resultados obtidos desta comparacdo mostraram boas correlacdes entre numérico e experimental e

fornecem subsidios para avaliar o desempenho entre as diferentes versdes de projeto.

Palavras chave: compressor hermético, elementos finitos, poténcia sonora, anélise vibro-acustica.
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Abstract

NUNES, Osmar, Theoretical And Experimental Analysis Of The Acoustic Field Irradiated By An
Hermetic Compressor, Campinas, Mechanical Engineering Faculty, State University of
Campinas, 2005. 88 p. Final Thesis Of Master Degree.

The importance of the acoustic characteristics in design of hermetic compressors has
increased along the years. As a consequence, to predict these characteristics in the design phase is
mandatory for this product to meet the consumption requirements. This work presents a method
for evaluating the vibration and acoustic characteristics of hermetic compressors through finite
element models. To perform these evaluations, harmonic forces with unitary amplitudes are
applied in specific locations of the compressor housing and their resulting acoustic pressure fields
are calculated under anechoic conditions obtained through the acoustic infinite elements. By
using this method, it is possible to numerically obtain the acoustic power level irradiated by
different versions of design in order to compare them and to choose the most adequate version.
With the use of this method it is also possible to obtain information to guide modifications in the
design and suit it to desired acoustic power levels. This work presents the verifications performed
during the development process of this methodology such as modal analysis, convergence
analysis and comparisons between analytical and numerical results by using omnidirectional
sources. To validate this methodology, the acoustic numerical analysis of two versions of
compressor’s housing was presented. Furthermore, two prototypes similar to the models
characteristics were submitted to tests in reverberant chamber for obtaining their acoustic power
levels and compared with the numerical results. The obtained results of this comparison presented
a satisfactory correlation between numerical and experimental results and provided relevant

information to evaluate different design versions.

Keywords: hermetic compressor, finite element, sound power, acoustic analysis.
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Capitulo 1
1 Introducao

Desde a revolucdo industrial, a preocupacdo com o ruido sonoro emitido por bens de
consumo tem se tornado cada vez mais intensa. Esta preocupacdo pode ser notada tanto por parte
dos consumidores quanto por parte dos 6rgdos governamentais e tem motivado fabricantes a
oferecer os seus produtos em conformidade com as leis do pais em que desejam comercializar e a
buscar, no minimo, as suas adequacdes as mesmas condi¢des de ruido sonoro oferecidas pela
concorréncia. Desta forma, o antincio de um produto mais silencioso em relagdo ao do
concorrente poderd ser um diferencial determinante na escolha de uma marca em relacdo a outra
pelo consumidor e um produto que ndo atenda aos requisitos minimos exigidos poderd

simplesmente ser retirado do mercado.

Dentre os equipamentos de freqiiente utilizacdo no século XX estd o compressor hermético
de refrigeracdo, o qual é largamente empregado em domicilios e edificios empresariais. Segundo
Ramani et al. (1994), os compressores eram bastante ruidosos antes de 1970 e o desenvolvimento
tecnoldgico para reduzir o ruido emitido teve um avanco a partir da década de 1970. Em 1972,
Ingalls et al realizaram um estudo introdutério do ruido gerado em compressores herméticos e o
separou em dois tipos. O primeiro seria proveniente do movimento de corpo rigido da carcaca e o
segundo seria da deformacdo da carcaca. Tojo et al. (1980) identificaram dois caminhos de
propagacdo de vibragdo e ruido no interior do compressor: propagacdo via estrutural através da
suspensdo e propagacdo via aérea através do fluido refrigerante contido na cavidade acustica.

Através dos trabalhos publicados, pode-se verificar uma segmentacdo cada vez maior dos



trabalhos relacionados com ruido. Esta segmentacdo foi natural e necesséria para que houvesse o
aprofundamento dos conhecimentos de ruido em compressores nas suas dreas de estudo como

suas fontes, propagacao, poténcia, qualidade sonora, para citar somente algumas.

Para se obter um resumo das caracteristicas acusticas do compressor conforme citado no

trabalho de Oztiirk et al. (1996), sdo levadas em consideragiio as seguintes grandezas:
o Campo de pressao sonora;
o Nivel de pressao sonora;
o Poténcia sonora;
o Qualidade sonora.

Através da andlise destes quatro fatores pode-se ter uma caracterizacio do espectro
freqliencial com as respectivas amplitudes de cada modelo de equipamento. Somados com a
andlise direta da reacdo do consumidor ao ouvir o equipamento e compard-lo com outras versdes
ou marcas conforme publicado por Baars et al. 2002 fornecem ferramentas para a indudstria poder
verificar com dados objetivos se o produto atende aos requisitos legais e as exigéncias do

mercado.

A crescente necessidade do mercado por produtos com niveis de emissao de ruido cada vez
mais baixos obriga os fabricantes a investirem tempo e recursos financeiros para se chegar a
projetos de compressores adequados. Uma das abordagens mais comuns é a utilizacdo de
laboratérios muitas vezes equipados com camaras anecdicas, reverberantes, equipamentos de
aquisicao de dados e sensores para avaliar tanto prot6tipos como produtos ja comercializados. O
problema de se adotar somente esta estratégia no desenvolvimento do produto € que a emissio de
ruido € sempre avaliada ao final do processo de criacdo. Desta forma, qualquer modificacdo que
seja necessdria deverd passar novamente por etapas anteriores, implicando custo e tempo. Para
agilizar e baratear o processo de criagdo de produto, ferramentas numéricas t€m sido cada vez
mais empregadas. Estas ferramentas permitem que se obtenham resultados prévios do
comportamento vibro-acustico do compressor ainda na fase de criagdo, sem a necessidade de

prototipos reais.



Conforme citado, ensaios em laboratérios sdo amplamente utilizados para avaliar as
caracteristicas acusticas de compressores. Porém, esta metodologia necessdria e iterativa, possui
como principal desvantagem a necessidade de se fabricarem protétipos para cada modelo e versao
os quais se desejam avaliar. Este trabalho propde o desenvolvimento de uma metodologia para a
avaliacdo através da utilizacdo do método dos elementos finitos. Esta metodologia permitird
avaliar produtos sem a necessidade de se fabricar um protétipo, permitindo tanto identificar
versdes com melhor desempenho como identificar a influéncia de determinadas caracteristicas de

projeto, gerando diretrizes para projetos futuros.

1.1 Metodologia

Este trabalho propde um método numérico para a predi¢do da poténcia sonora irradiada por
compressores. Como parte do desenvolvimento desta metodologia, tem-se o estudo das diversas
fontes de ruido do compressor, estudo das forcas dinamicas envolvidas no funcionamento, estudo
do balanceamento de mecanismo reciproco bem como o estudo dos diversas estratégias de

modelagem numéricas que foram aplicadas a este problema.

O método numérico adotado para a predicdo da poténcia sonora neste trabalho ¢ o Método de
Elementos Finitos (FEM). Apesar deste método ser comumente empregado em andlises
mecanicas estruturais, analisando as publicacdes disponiveis sobre modelagem actstica de
compressores, nao foi encontrado nenhum trabalho que se utiliza exclusivamente de FEM para o
calculo de radiacdo sonora em campo livre. As estratégias de modelagem e cdlculo adotadas por
diversos autores como Biscaldi et al. (1998), Zhou et al. (1996) e Ramani et al. (1994) para citar
somente estes, foram as de utilizacdo de FEM para o cdlculo da vibragdo e ruido internos a
carcaca do compressor e as de utilizacdo do Método dos Elementos de Contorno (BEM) para o
calculo da irradiacdo externa a carcaca. Como vantagem da ado¢do do método proposto neste
trabalho, tem-se que somente um programa de simulacdo poderd executar os cdlculos,
dispensando a compra de um programa que se utiliza da metodologia de elementos de contorno.
Este fato também poderd ser utilizado para simplificar a tarefa de modelagem e fazer todo o

calculo com a utilizacdo de somente um modelo.



Capitulo 2
2 Descricao Do Problema

Para possibilitar a pesquisa e desenvolvimento da metodologia para a predicdo do
fendmeno fisico abordado neste trabalho, € necessario conhecer os fatores que mais influenciam
nos resultados deste fendmeno. H4a, portanto, a necessidade de avaliar qualitativamente e/ou
quantitativamente, a participacdo de cada fator no fendmeno abordado para definir o seu grau de
importancia no modelo numérico e, caso o fator seja relevante, quais estratégias serdo adotadas

para a sua modelagem.

Como o foco do trabalho é o desenvolvimento de uma metodologia para avaliacdo vibro-
actstica de um compressor de refrigeracdo, o fenomeno fisico o qual se deseja avaliar € o campo
de pressdo sonora em uma regido e, através deste campo, calcular a poténcia sonora irradiada. A
regido adotada por este trabalho € a externa a carcaca do compressor em condi¢des anecdicas.

Para simplificar esta abordagem inicial, a acustica no interior do equipamento ndo foi abordada.

Como fatores influentes no campo de pressdo actstica no exterior do compressor, podem

ser citadas:
o As fontes de ruido;

o Os caminhos pelos quais a vibragdo e o ruido se propagam no compressor até atingirem

o exterior;



o As solucdes geométricas adotadas para os diversos componentes e

o Os posicionamentos destes componentes no equipamento e as propriedades dos

materiais que os compdem.

Segundo a publicacio de Oztiirk et al. (1996), como exemplos de fontes de ruido podem-se
citar o sistema de motorizacdo (forcas magnéticas e variacoes da densidade de fluxo magnético),
o sistema mecanico (dindmica, ressondncias e desbalancos), as pulsacdes do sistema de
bombeamento e o movimento das vdlvulas (de succdo e descarga) que produzem efeitos de

modulagio.

No interior do compressor existem duas formas principais de transmissdo de ruido das
fontes para o meio externo (entenda-se por meio externo a regido externa a carcaca do
compressor): via aérea e via estrutural. No caso da propagacdo via aérea o som € produzido nas
fontes internas, propaga-se através da cavidade acustica interna, excita a carcaga e, através desta
excitacdo o som € transmitido ao meio externo. No caso da propagacdo via estrutural as fontes
produzem vibragdes nos componentes da bomba e estas vibracdes sdo transmitidas a carcaca
através das conexoes estruturais do sistema de bombeamento do fluido com a carcaga, que sdo as
molas e serpentina. As demais formas s@o através do fluido contido na serpentina de descarga,
através do 6leo acumulado na regido inferior da carcaca e externamente da carcaca para o

gabinete do refrigerador através dos suportes externos e amortecedores.

O trabalho de Craun et al. (1994) mostra os caminhos de propagacao e os relaciona com as
faixas de freqiiéncia e suas fontes. E importante que se tenha em mente os conceitos bdsicos ao
classificar fontes e meios de propagacdo. O trabalho de Buligan et al., por exemplo, utiliza estes
termos citando fonte com propagacdo via aérea e fonte com propagacdo via estrutural. Tomando
as fontes principais como a entrada de fluido da mufla de succdo, a propagacdo da onda gerada
pelo fluxo turbulento é predominantemente aérea na cavidade acustica, porém esta mesma onda
pode ter interacdo com a estrutura principalmente na regido da entrada da mufla, propagando-se
estruturalmente da mufla para a bomba, da bomba para as molas e serpentina e destas duas
ultimas para a carcaca. Portanto, a fonte é aérea, mas a propagacdo pode ter uma componente
estrutural mesmo que infima e deve ser citada para que haja um bom entendimento conceitual.

Outro exemplo seria da vibragdo interna da bomba causada pelo desbalanceamento do



mecanismo reciproco. Uma parte desta vibragdo é transmitida estruturalmente através das molas e
serpentinas excitando a carcaga. A outra parte é transmitida para a cavidade acustica e as ondas

na cavidade excitam a carcaca.

As solucdes geométricas para os componentes do compressor influenciam diretamente nas
freqliéncias naturais e conseqlientemente no campo de pressdo sonora produzido pelo conjunto
em funcionamento, conforme citado no trabalho de Oztiirk et al. (1996). A carcaca estd entre os
componentes de maior importancia na producao de ruido e devido a sua area de contato com o ar
externo, a irradiacdo sonora poderd ser minimizada com a modificacdo do projeto desta,
conforme verificado no trabalho de Lowery et al. (1984) e de Saito et al. (1980). Além da forma
geométrica, o posicionamento das molas na carcaca também deve ser levado em consideracdo
para reduzir a vibracdo e, conseqiientemente, a producdo de ruido conforme os trabalhos de
Kjeldsen et al. (1978) e Saito et al. (1980). A influéncia do posicionamento da serpentina e do

tubo de succao na emissao de ruido é apresentada por Yoshimura et al. (1994).

As propriedades dos materiais utilizados nos componentes do compressor como rigidez,
densidade e amortecimento também devem ser consideradas quando se estd interessado em sua
irradiacdo acustica. Como exemplo disto tem-se o trabalho de Xinghua (1986), que leva em
consideracdo o amortecimento do material utilizado na valvula para reduzir a producao de ruido
provocado pelo choque deste componente com a sua base. A utilizacdo de um material com maior
coeficiente de amortecimento implicou considerdvel redu¢do na producdo de ruido. As
propriedades do material utilizado na carcaca também foram verificadas como influentes na

producdo de ruido conforme observado por Kawai et al. (1988).

Uma vez conhecidos de uma forma geral os principais fatores influentes na produciao do
campo de pressdo sonora, os principais componentes do compressor serdo apresentados em 2.1.
Para cada componente é apresentada uma andlise dos principais fatores relacionados com a
producdo de ruido, o que prepara o leitor para entender os fatores que foram utilizados pela
metodologia, bem como explica porque estes fatores foram considerados em detrimento de outros

para o método e modelo de célculo propostos.



2.1 Analise Construtiva

O mercado de compressores oferece uma vasta gama de modelos. Estes modelos podem ser
agrupados conforme suas capacidades, aplicacdes (doméstica, industrial, automotiva etc.) e
também conforme o conceito de projeto como, por exemplo, o conceito de compressor reciproco,

rotativo, parafuso, automotivo, entre outros.

O conceito de projeto do compressor escolhido para aplicar a metodologia proposta neste
trabalho € o reciproco com um pistdo, para aplicagdes domésticas. Uma descri¢do genérica de seu
projeto e funcionamento serd apresentada apenas com finalidade de situar o leitor no projeto deste

modelo de compressor.

Um modelo de compressor com mecanismo reciproco € apresentado na Figura 1.

Parafuso de Fixagio do Mufia Descame
Contraneso

Tubo de Succdo

Tubo de Descarga

Carcaca

Figura 1 — Corte de um compressor reciproco tipico.



Nas proximas secodes os principais componentes mostrados na Figura 1 serdo descritos.

2.1.1 Bomba

A bomba € a denominacdo dada a montagem de todas as pecas do sistema de motorizacdo e
bombeamento do compressor. A bomba possui um chassi freqiientemente denominado corpo, no
qual os principais componentes deste sistema como eixo, rotor, estator, muflas, mecanismo
reciproco e placas vélvula sio montados. A bomba € apoiada pelas molas de suspensdo (item
2.1.3) que fazem as ligagdes estruturais entre a bomba e a carcaca (além da outra ligacdao

estrutural que faz a serpentina de descarga).

Pelo fato da bomba possuir todos os componentes mecanicos dindmicos do compressor, € o
maior gerador de vibragdo e ruido, produzindo freqiiéncias que vao desde 50 Hz até 8kHz

conforme citado no trabalho de Oztiirk et al. (1996) .

O compressor utilizado neste trabalho possui massa de 10.4kg e os momentos de inércia

calculados através do programa de CAD Unigraphics sdo:
o Ix =18.83 Nmm’
o Iy=16.53 Nmm®
o Iz=16.38 Nmm’

Estes momentos de inércia foram calculados nos eixos que passam pelo centro de massa da
bomba, também obtidos através de CAD. As dire¢des dos eixos X, Y e Z sdo apresentadas na

Figura 7.

2.1.2 Conjunto Biela Manivela Pistao

Transforma o movimento de rotacdo do motor em movimento de avanco e retrocesso do
pistdo, sendo também conhecido como mecanismo reciproco. Este movimento reciproco do
pistdo € necessdrio para bombear o fluido através de todo o sistema. A Figura 2 e a Figura 3

mostram o mecanismo reciproco instalado em um compressor com a carcaga superior removida.



Figura 2 — Carcaca aberta de um compressor para a visualiza¢do de seu mecanismo reciproco -

vista 1.

Figura 3 - Carcaca aberta de um compressor para a visualizagdo de seu mecanismo reciproco -

vista 2.



A importancia das forcas dindmicas geradas pelo desbalanco deste mecanismo é observada
no trabalho de Oztiirk et al. (1996) . Neste trabalho & citada a freqgiiéncia da maior forca dinAmica
deste mecanismo correspondente 2 freqiiéncia da rede elétrica (no exemplo 50Hz). E também
apresentado um espectro do ruido produzido pelo compressor reciproco utilizado no trabalho de
Oztiirk. O maior pico deste grafico espectral localiza-se na banda de 50Hz, que é relacionada ao
desbalango do mecanismo reciproco. As forcas dinamicas geradas por este mecanismo ndo foram
utilizadas neste trabalho de mestrado. Portanto, as informacdes sobre as formulas analiticas para o
calculo destas forgas, bem como os parametros para minimizéa-las serdo apresentadas apenas para
ajudar o leitor a entender este tipo de mecanismo e para incentivar futuros trabalhos incluindo

estas informagdes no cdlculo do ruido.

2.1.2.1Balanceamento Do Mecanismo Reciproco

A Figura 4 mostra de forma esquemdtica o mecanismo reciproco com o0s parametros
importantes para o seu projeto que sao a massa excéntrica (mA) e a massa do pistdo (mB), as
massas adicionais de contra-peso (mC ), o comprimento da manivela (/) , a excentricidade da

massa excéntrica ( r ) em relacdo ao eixo do motor e a velocidade angular do eixo do motor (@).

Segundo Shigley et al., o balanceamento de um mecanismo reciproco consiste na técnica de
minimizacdo das forcas de inércia indesejaveis, jA que ndo € possivel balancear totalmente este e
conseqiientemente eliminar estas forcas provindas do desbalanceamento. No caso do compressor,

¢ importante otimizar o balanceamento do sistema de bombeamento a pistdo, pois € um dos

responsdveis pela excitagdo do equipamento e producio de ruido.

¥
|
|
‘ mA
|
| .

Q)

2

mB

mC

Figura 4 — Diagrama esquemadtico dos principais parametros em um mecanismo reciproco.
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Em seu livro, Shigley et al. calcula as forgas dinamicas resultantes do movimento reciproco
calculadas no eixo do motor e a equacao final é apresentada na equagdo 2.1. Esta equacdo contém

as componentes da forca resultante nas direcoes X e Y.

Para verificar o efeito do contra-peso no balanceamento das for¢as dindmicas envolvidas no
movimento de um mecanismo reciproco, uma rotina em MatLab foi desenvolvida para o estudo
de caso com dimensdes e massas baseados em um mecanismo pré-existente. Esta rotina permitiu
o célculo do esforco resultante em vérios casos de aplicacdo de contra-pesos para ter uma anélise

de sensibilidade dos resultados com a alteracdo da massa de contra-peso.

O programa desenvolvido estd integralmente mostrado na listagem 2 do apéndice A e tem
um funcionamento bastante simples e direto. Inicialmente gera-se um vetor mC o qual armazena
diferentes massas de contra-peso. Estas massas de contra peso, foram variadas entre 0 mesmo

valor da massa excéntrica mC = mA e o valor mC = mA + 2mB .

Onde:
mA = Massa excéntrica
mB = Massa do pistdo

mC = Massa do contra-peso

Os demais valores permaneceram constantes. Os resultados tragados no gréfico contido na
Figura 5 mostram o comportamento da resultante das forgas inerciais para cada massa utilizada
como contra-peso. Quando o contra-peso € igual a mC =mA, a resultante ¢ minimizada nos
angulos proximos a 75° e 284°, pois, além da massa do contra-peso ser totalmente equilibrada
com a massa excéntrica, proximo a estes dois angulos a acdo da massa do pistdo também ¢é
minima. Porém, para esta configuragio (mC =mA) a resultante tem o maior valor em 0° e o
segundo maior valor em 180° devido a inércia do pistdo. Ao aumentar a massa do contra-peso a
aproximadamente mC = mA + 0.6mB obtém-se uma minimizacdo da resultante em relacdo as
demais configuracdes de massa do contra-peso em toda a volta do mecanismo. Acima deste valor,

o desequilibrio do sistema nos angulos de aproximadamente 75° e 284° continua a aumentar até o
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ponto que se tenha um desequilibrio total em todos os angulos do sistema e as resultantes tornam-

se cada vez maiores com o aumento de mC .

A variacdo da méaxima amplitude da forca resultante obtida em uma revolugdo, com o
aumento da massa do contra-peso € mostrada no grifico da Figura 6. Este grafico tem como

abscissa um multiplicador (FATOR) para mB na férmula mC =mA+ (FATOR)mB. Este
(FATOR) varia de 0 a 2. No eixo das ordenadas, as maximas forcas obtidas em cada volta

completa do mecanismo.

A formulacao da forga resultante apresentada por Shigley et al. € mostrada na equagao 2.1.
F =[(mA+mB — mC)re* cos(at) + mBra® %cos(Za)t)]i' +[(mA —mC)ra’ sen(wr)] ] 2.1)

A partir da andlise dos parametros na equacdo. 2.1, observa-se a origem das forcas de
segunda ordem na forca resultante. A primeira ordem atua na freqii€ncia fundamental @ e a
segunda ordem atua na freqii€éncia de 2w (onde @ ¢é referente a velocidade de rotagdo do motor

[rad/s]).
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Figura 5 — Tragados das forcas dinamicas resultantes ao longo de uma revolucdo do mecanismo,

variando-se o valor da massa do contra-peso.
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Figura 6 - Proporcao do valor da massa do pistdo adicionada a massa do contrapeso versus forca

resultante maxima.

2.1.3 Molas De Suspensao

A funcdo das molas de suspensdo € suportar a bomba, ligando-a estruturalmente com a
carcaca e fazendo com que a transmissibilidade das forcas dindmicas entre bomba e carcaca seja
minimizada implicando menor producdo de ruido. As molas podem ser localizadas suspensas
como no compressor mostrado na Figura 1 e também podem ser posicionadas na regido inferior

da carcaga, dependendo do projeto do compressor.

Como é uma conexdo estrutural entre a bomba e a carcaca, o conjunto de molas ¢ um
importante transmissor da vibracdo produzida na bomba e deverd ser calibrado e posicionado
adequadamente a fim de minimizar excitacdo do ponto de contato com a carcaca. No compressor

utilizado neste trabalho, as 6 primeiras freqiiéncias naturais do conjunto bomba e molas de

14



suspensao estdo na faixa entre 3 a 8Hz como pode ser visto através dos resultados de elementos

finitos do modelo utilizado neste trabalho, apresentado na Tabela 2.

Tomando 50Hz como a freqiiéncia fundamental das forcas dindmicas produzidas pelas
fontes do compressor e os conceitos apresentados em Meirovitch (2001) sobre transmissibilidade
de forcas dinamicas, conclui-se que quanto menores as freqiiéncias naturais do conjunto bomba e
molas (em relacdo a freqiiéncia fundamental das forcas dinamicas), menor serd a
transmissibilidade destas forcas dinadmicas produzidas na bomba para os pontos de contato das
molas com a carcaca. Porém, existe uma limitacdo de projeto que faz com que estas freqii€ncias
naturais nido sejam ainda inferiores e desta maneira reduzindo esta transmissibilidade. Esta
limitacdo € dada pela propria relagdo entre o espaco disponivel para deformagcdo da mola e as
deformacdes que efetivamente ocorrem desde a partida, o funcionamento e o desligamento da
bomba a qual implicard choques entre a bomba e regides da carcaca caso esta relacdo seja
insuficiente. Além disto, existem problemas com o transporte do compressor o qual provoca

vibracdes com grande amplitude no conjunto bomba a molas.

2.1.3.1Rigidez Das Molas

Como a rigidez das molas € um pardmetro necessdrio para a modelagem numérica, um
experimento simples foi executado para a obtenc@o destas em 3 graus de liberdade (translacdes X,
Y e Z) do conjunto de molas. Estes resultados foram utilizados na modelagem do compressor,
conforme serd descrito no Capitulo 4. Para que esta rigidez fosse avaliada de uma forma mais
realista, este experimento foi realizado com todo o conjunto montado no compressor, ao invés de
somente executar a medicao de cada mola individualmente. Uma carcaca foi cortada de forma
que se pudessem aplicar forcas na bomba nas dire¢des X, Y e Z conforme ilustradas na Figura 7.
Neste experimento foram utilizados um dinamdémetro e um escalimetro (equipamento utilizado
para a medicdo de deslocamentos). Os pontos de aplicagdo das forcas foram escolhidos de
maneira tal que os movimentos fossem sempre de translagdo, eliminando ou minimizando as

rotacdes.
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Carcaca

Figura 7 — Aplicacdo das forgas para ensaio de rigidez das molas de suspensio.

Como resultado, obteve-se a relacdo entre forca e deslocamento conforme o grafico
mostrado na Figura 8. Através dos pontos medidos, uma curva linear foi aproximada e o

coeficiente de rigidez de cada mola foi calculado conforme mostrado na Tabela 1.
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Calculo Da Constante K Das Molas Do Compressor

25

F=0.6863x -0.05058

20 a F2=0.9986

15 o / H2=U_99?8/
/ / ¢ X
1.0
//// "
0.5

Forga (KGF)

00 T T T T T [l
0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 25 3.0 3.5

Deslocamento (mm)

Figura 8 - Gréfico com os resultados de deslocamento das molas do compressor.

Tabela 1 - Coeficientes obtidos para cada unidade de mola:

Diregao K
(N/mm)
X 1.68
Y 1.66
zZ 3.13

2.1.4 Carcaca

A carcaca aloja hermeticamente todos os componentes internos do compressor utilizado
neste trabalho, bem como os suportes externos através dos quais o compressor € montado no

gabinete da geladeira.

Este componente ¢ de fundamental importancia na produ¢do de ruido, pois este € irradiado
principalmente pela vibracdo da carcaca conforme o trabalho de Saito et al. (1980). O compressor
estudado possui carcaca com espessura média de 3.5mm produzida através da estampagem de
chapa de aco. Esta carcaca € composta por duas partes: inferior e superior. Apds a montagem de
todos os componentes na carcaga inferior, a superior € entdo soldada tornando o equipamento

hermeticamente fechado.
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Conforme os trabalhos de Saito e Lowery et al. (1998), as freqiiéncias naturais da carcacga
influenciam diretamente no espectro de freqiiéncias da poténcia sonora irradiada. O projeto do
compressor deve, portanto, levar em consideracdo este fator para uma melhor sintonia com os

demais componentes do compressor com a carcaga € a minimizacao do ruido.

Além da sua forma, espessura, material e tipo de tratamento do metal utilizado na carcaga,
os pontos de apoio das molas de suspensdo também devem ser estudados levando em
consideracdo os modos e freqii€ncias naturais da carcaca conforme visto no trabalho de Kjeldsen
et al. (1978). O mesmo estudo deve ser executado para o ponto de conexdo da serpentina na

carcaca conforme o trabalho de Yoshimura et al. (1994).

2.1.5 Muflas De Sucgéo E De Descarga

Conforme o trabalho de Man-Sun et al. (1994), o papel da mufla de suc¢do € atenuar o
ruido produzido pela flutuacdo do fluido na succdo. Neste trabalho, € mostrada uma experiéncia
na qual a mufla é re-projetada e, através desta nova versao, obtém-se uma reducdo na banda de
500Hz de 10dB(A), e no ruido total do compressor é alcangcada uma reducdo de 4 dB(A). O
mesmo papel € atribuido a mufla de descarga a qual é responsavel pela filtragem de freqiiéncias
produzidas pela pulsacdo do sistema de bombeamento do fluido. O trabalho de Akella et al.
(1998) mostra a modificacdo do projeto da mufla para aumentar a banda de filtragem desta mufla

e conseqiientemente reduzir o ruido produzido pelo equipamento.

2.1.6 Serpentina De Descarga

A serpentina (Figura 1) é responsdvel pelo direcionamento do fluxo do fluido da descarga
para a tubulacdo externa do equipamento. Este componente faz a ligacdo estrutural entre o
sistema de bombeamento e a carcacga, implicando um canal de transmissao estrutural da vibragcao
da bomba para a carcaga. Portanto, conforme apresentado no trabalho de Yoshimura et al. (1994)
o posicionamento do ponto de conexdao da serpentina com a carcaga, deverd ser estudado para

minimizar a excitacdo desta.
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2.1.7 Valvulas De Succ¢ao E Descarga

Estas vdlvulas atuam em conjunto com o sistema de bombeamento e restringem o sentido
do fluxo do fluido para que ndo haja retorno de fluido pela abertura de succdo quando o pistao
estiver na fase de compressao, e ndo haja retorno do fluido que foi expelido para a serpentina e

tubulag@o externa a camara do pistdo quando este estiver na fase de succao.

De acordo com a publicacao de Lio et al. (1994), a dindmica do funcionamento da palheta
que compde a valvula estd estreitamente ligada com a dinamica do fluido do compressor na

tubulagdo, e este comportamento resulta em producao de ruido em bandas de alta freqii€ncia.

2.1.8 Suportes E Amortecedores Externos

Os suportes sustentam externamente todo o equipamento e, para um mesmo modelo de
compressor, sofrem variacdes de desenho de acordo com o modelo de gabinete no qual serd
fixado. Segundo Wilson (1974), a transmissdo da vibracdo através do suporte ocorre em
quaisquer modelos e tamanhos de compressores. Wilson cita que as molas utilizadas para apoiar a
bomba sdo capazes de reduzir a transmissibilidade das vibra¢des em baixas freqii€ncias geradas
compressor a niveis aceitdveis. Porém estas molas sdo ineficazes em altas freqiiéncias e
transmitem grande parte da vibracdo a carcacga. Portanto, para evitar que estas altas freqii€ncias

sejam transmitidas para o gabinete do refrigerador, amortecedores sintéticos sao empregados.
Wilson sugere a andlise das seguintes caracteristicas para a escolha do amortecedor:
o Grau de isolacdo requerido;
o Vida util requerida para a bucha sob condi¢des de temperatura e vibracdo elevadas;

Capacidade de suportar o compressor também quando este estd sendo transportado;

O

o Tamanho, forma e facilidade de montagem no gabinete do refrigerador;

o Custo.
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Wilson comenta ainda que, dependendo da rigidez do amortecedor utilizado, este serd capaz

de filtrar também baixas freqii€éncias.

2.1.9 Motor

Parte fundamental do compressor, o0 motor € responsdvel pelo acionamento de todo o seu
mecanismo. Para este trabalho, o modelo de compressor utilizado possui motor alimentado por
corrente alternada com freqii€éncia de ciclo de 50Hz. Sua velocidade de rotagdo € fixa e com valor

de 3000rpm, de acordo com a freqiiéncia da rede elétrica.

O motor é uma importante fonte de vibracio e ruido no compressor. Conforme o trabalho
de Oztiirk et al. (1996) , os motores em compressores reciprocos geram vibracio e ruido devido
as forcas eletromagnéticas oscilando tanto na freqiiéncia fundamental (50Hz) como nas suas
harmdnicas. Oztiirk também lista outras fontes de vibracdo e ruido provindas do funcionamento
do motor como as variagdes da densidade do fluxo eletromagnético, as ressonancias mecanicas,

as forcas de desbalanco e o ruido gerado pelo fluxo de fluido nas aletas do rotor.
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Capitulo 3
3 Metodologia De Analise

Pode-se, genericamente dizer que o funcionamento de um compressor de refrigeracdo
produz uma variedade de ruidos suficiente para ser comparado a uma orquestra. Esta diversidade
de producdo de ruidos se deve aos diferentes fendmenos mecanicos envolvidos no seu
funcionamento, tais como fluxo de fluido, movimento rotativo, movimento reciproco, abertura e
fechamento de vélvulas, pulsacdo do gis, choque de componentes em juntas com pequenas folgas

e gotejamento de Oleo, para citar somente os principais.

A modelagem matemética de todos estes fendmenos mecanicos para simular as condigdes
reais de funcionamento nao € uma tarefa facil. Modelos analiticos sdo precisos apenas para
geometrias e condi¢des de funcionamento simples e as alternativas, que sao os programas de

simulacdo, exigem computadores com alto poder de processamento.

Apesar deste trabalho adotar um modelo especifico de compressor, esta escolha foi mais de
conveniéncia do fabricante do que uma restricdo da metodologia, pois esta podera ser aplicada, a
principio, em quaisquer modelos existentes com as limitacdes dos custos computacionais em
modelos com geometrias mais complexas. Como vantagem da escolha, as caracteristicas de
funcionamento jia sdo bem conhecidas pelos colaboradores do fabricante e as decisdes para
instrumentar e ensaiar foram tomadas baseadas em ensaios e resultados prévios, agilizando este

processo.
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3.1 Histérico De Modelagens Numéricas

Os primeiros trabalhos publicados nos anais da International Compressor Conferences na
Purdue University que utilizaram elementos finitos com o objetivo de reduzir o ruido produzido
por compressores, lancaram mao deste método para o célculo das freqii€ncias naturais da
cavidade acustica interna, das vibra¢des resultantes em componentes estruturais ao excitar a
cavidade e do efeito da interacdo fluido-estrutura na resposta em freqiiéncia, conforme visto nos
trabalhos de Albrizio et al. (1990) e Bucciarelli et al. (1992). O trabalho de Bush et al. (1992) por
sua vez, executa uma andlise modal na carcaca superior para evitar o alinhamento das primeiras
freqliéncias naturais desta com as da pulsacdo do gads, reduzindo assim a excitacdo daquela regido
do compressor e, conseqiientemente, o ruido produzido nas freqiiéncias de interesse. Akella et al.
(1992) realizaram um estudo das ressonancias da cavidade acustica com diferentes geometrias

através de elementos finitos e sem a utilizacdo de experimentos.

Os trabalhos publicados em anais de Purdue até o ano de (1994) utilizaram elementos
finitos para célculos envolvendo actstica apenas em componentes internos de compressores como
muflas, palhetas da valvula (Lio et al. (1994)), excitacdo da carcaca via fluido interno,
ressonancias da carcaga como fator amplificador de ruido e as freqii€éncias naturais da cavidade
acustica. Ozturk et al. (1996) publicaram um dos primeiros trabalhos em Purdue no qual modelos
de elementos finitos (FEM) e elementos de contorno (BEM) sao utilizados em conjunto para a
predicdo do campo acustico produzido por um compressor e o cdlculo de sua poténcia sonora
irradiada. O célculo foi executado em uma regido esférica com 0.33m de raio a partir do centro do
compressor, e utilizou como carregamento as medidas de vibracdo na carcaga. Portanto, as fontes
de ruido nao foram modeladas neste trabalho pois os dados de entrada do modelo foram as
respostas de um compressor em funcionamento medidas na carcaca. J& Zhou et al. (1996)
executaram a modelagem também utilizando FEM e BEM para a predicdo da poténcia acustica
irradiada pelo compressor ao ser excitado apenas pelo fluxo de gés. Para isto, Zhou utilizou como
excitacdo, os resultados de um outro programa de simulacdo que € capaz de estimar através do
método quadripolo, as variacdes de pressdao na entrada da mufla e no ponto de entrada do fluido
ao interior do compressor apds este fluido circular pela tubulagdo externa. Portanto, esta € uma
das primeiras técnicas desenvolvidas para se obter o campo actstico externo ao compressor,

proveniente de excitacdo de uma fonte de ruido.
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Um modelo proposto por Biscaldi et al. (1998), inclui as excitagdes das fontes de ruido
mais importantes como a succdo, a radiacdo do ruido no cabecgote, as forcas de desbalanco do
mecanismo reciproco e do motor, sendo que todas estas excitagdes foram determinadas através de
experimentos. Como resultado, Biscaldi obteve a poténcia sonora irradiada pelo compressor

devido as excitacdes das fontes internas.

3.2 Estratégia Adotada Para Este Trabalho

Uma vez conhecida a evolu¢do dos modelos numéricos e as diferentes estratégias adotadas
para se atingir o objetivo (predicdo da poténcia sonora irradiada por um determinado projeto de
compressor), a apresentacdo da estratégia adotada neste trabalho poderd ser apresentada e

comparada com as demais.
Assim sendo, a estratégia adotada para este trabalho foi:

- Andlise modal (item 3.2.1) para verificar se a discretizacdo adotada para o compressor
representava bem os modos de vibrar da estrutura cujas freqiiéncias estavam na banda de 2500
Hz. Esta banda foi adotada pois testes previamente executados pelo fabricante com este modelo
de compressor obtiveram niveis de poténcia sonora nesta banda que influenciam a poténcia total
irradiada por este compressor havendo uma necessidade de aprofundar os estudos nesta banda e
verificar as maneiras para reduzir estes niveis de poténcia irradiada. Posteriormente, verificou-se
que as primeiras freqiiéncias naturais da carcaca ocorrem nesta banda, conforme apresentado na

Tabela 2;

- Andlise do campo e da poténcia sonora gerados por uma fonte simples (item 4.2.1). Este
modelo foi escolhido por representar uma simplificacdo do modelo final desejado e por possuir
uma solu¢do analitica para comparacdo. Adotaram-se dimensdes proximas as do caso real do

COmpressor;

- Andlise do campo e da poténcia sonora gerados por um compressor. Quatro modelos
foram gerados: dois para avaliar se o raio do volume de controle adotado era suficiente para
representar o campo e permitir o cdlculo da poténcia sonora (item 4.2.2). e outros dois para

avaliar a convergéncia dos resultados utilizando-se diferentes discretizacdes (item 4.2.3). Os
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resultados deste modelo foram posteriormente comparados com ensaio experimental do mesmo

compressor.

- Andlise do campo e poténcia sonora gerados pelo mesmo compressor com modificacdo
em sua estrutura. Um reforco (Figura 42) foi proposto na estrutura do compressor para verificar a
influéncia do mesmo na poténcia sonora emitida. Uma das principais vantagens do
desenvolvimento de um modelo numérico € a possibilidade de se avaliar a influéncia de

modificacdes na estrutura sem a necessidade de se construir um novo protétipo.

A partir da decisio do modelo de compressor que iria ser utilizado para este trabalho,
iniciou-se a modelagem dos seus diversos componentes mecanicos com a finalidade de se obter
primeiramente os modos e freqiiéncias naturais deste e comparar com os resultados de uma
andlise modal experimental. Portanto, a carcaga, as molas de suspensio internas, a serpentina, os
suportes externos, a bomba e a estrutura metdlica do fusite foram modelados. A bomba foi
modelada como um elemento de massa concentrada com 6 graus de liberdade. Tanto o centro de
massa da bomba como os seus momentos de inércia nos eixos X, y € z foram obtidos através do
programa de CAD Unigraphics. Elementos de mola com 3 graus de liberdade foram utilizados
para a modelagem da suspensdo interna e elementos de tubo para a modelagem da serpentina. O
modelo inicial pode ser visto na Figura 9. Para a modelagem da ligacdo entre as carcagas inferior

e superior, adotaram-se elementos s6lidos para que o volume da solda fosse também modelado.

As propriedades nominais dos materiais tais como mddulo de elasticidade, coeficiente de
Poison e densidade foram utilizados em todo o modelo. Os coeficientes das molas de suspensao
internas foram determinados experimentalmente conforme descrito no capitulo 2.1.3. Adotou-se
como simplificacdo ndo considerar o amortecimento interno da estrutura na andlise modal. Ja nas
andlises harmodnicas, para evitar que os cdlculos nas freqiiéncias de ressonancia do modelo nao
obtivessem valores infinitos e aproximar mais as propriedades do modelo das encontradas em

estruturas, o fator de amortecimento estrutural £=0.02 (2%) foi adotado.

As condicdes de contorno foram adotadas de forma a restringir as translacdes em X, Y e Z
nos pontos de fixacdo das buchas nos suportes externos (Figura 10). Estas restricdes foram
distribuidas nos quatro pontos das buchas. Cada ponto restringiu as translacdes em combinacdes

de direcdes diferentes para evitar o enrijecimento do modelo, pois as buchas permitem que haja
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deformacdo entre estes pontos de contato. As aplicacdes das condi¢des de contorno podem ser

vistas na Figura 10.

T dx=dy=dz=0 | | dx=dz=0

av=0dz=0 dz=0

Figura 10 - Vista inferior do modelo dos suportes externos do compressor e a sua aplicacao de

condi¢des de contorno.
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3.2.1 Analise Modal

A primeira verificacdo da validade do modelo foi executada através de andlise modal
estrutural, utilizando o método de elementos finitos. Para esta andlise, foi utilizado o modelo
estrutural do compressor adotado, sem levar em consideracio as interagdes com o ar externo,
o fluido refrigerante e o 6leo, por motivos de simplificacdo. A bomba foi representada por um
elemento de massa concentrada com 6 graus de liberdade. Os resultados desta andlise foram
comparados com resultados de andlise modal experimental, obtidos previamente na Tecumseh
Company. A faixa de freqiiéncias analisada foi de 0 a 5S000Hz com maior enfoque nas

freqiiéncias da banda de 2500Hz.

Os resultados da andlise modal podem ser agrupados conforme a regido da estrutura que
sofre as principais deformagdes e/ou deslocamentos. Portanto, nesta faixa de freqiiéncias os

resultados modais podem ser agrupados da seguinte forma:
I. Modos do conjunto bomba e suspensio interna;
II. Modos de corpo rigido da carcaga (deformag@o dos suportes externos) (Figura 11);
III. Modos dos painéis laterais (Figura 12);
IV. Modos do painel inferior (Figura 13);
V. Modos do painel superior (Figura 14);
VI. Modos da estrutura do fusite;
VII. Modos da serpentina;
VIII. Modos dos suportes externos.

E importante lembrar que o modelo néo utilizou amortecedores no suporte externo e sim
as condi¢cdes de contorno descritas em 3.2 e ilustradas na Figura 10. Estes amortecedores
poderdo ser modelados em trabalhos futuros para se obter os modos do equipamento
relacionados aos amortecedores, bem como o amortecimento que estas pe¢as proporcionam a
estrutura. Para este primeiro trabalho, ndo houve preocupacdo com as suas modelagens devido
a faixa de freqiiéncias adotada para o cdlculo acustico de 2240 a 2800Hz. Esta faixa de

freqiiéncia possui os modos dos painéis laterais nos quais este trabalho foi totalmente focado.
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O conjunto bomba e suspensdo interna possui a menor faixa de freqiiéncias, variando
entre 3 ¢ 9 Hz. Em seguida, vém os modos da serpentina de descarga, acompanhados pelos
modos de corpo rigido da carcaca onde as principais deformagdes encontram-se na regido dos
suportes externos. A deformacgdo dos painéis da carcacga inicia-se a partir de 1926 Hz com a

deformacio dos painéis laterais.

A Tabela 2 apresenta as freqii€ncias correspondentes aos 6 modos de corpo rigido do
elemento de massa concentrada, bem como os modos em freqii€ncias dentro da faixa de
freqiiéncias da banda de interesse neste trabalho (2500Hz). As freqiiéncias imediatamente
abaixo e a acima da banda também sdo apresentadas nesta tabela. A Figura 15, Figura 16,

Figura 17 e a Figura 18 apresentam os 4 modos obtidos nesta banda.

Figura 11 — Modo de corpo rigido.

Figura 12 —Modo do painel lateral.
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Figura 13 — Modo do painel inferior.

Figura 14 — Modo do painel superior.

Figura 16 — Modo correspondente a freqii€ncia de 2498Hz.
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Figura 18 — Modo correspondente a freqiiéncia de 2890Hz.

Tabela 2 — Resultados da analise modal numérica:

Modo Freqiiéncia [Hz] Comentario
1 4.4 1° Modo da bomba e suspensdo interna
2 53 2° Modo da bomba e suspensao interna
3 6.7 3° Modo da bomba e suspensdo interna
4 7.2 4° Modo da bomba e suspensdo interna
5 8.6 5° Modo da bomba e suspensdo interna
6 94 6° Modo da bomba € suspensio interna
29 1933 2° Modo da carcaga — painel lateral
30 2493 3° Modo da carcaga — painel lateral
31 2498 4° Modo da carcaga — painel lateral
32 2733 5° Modo da carcaga — painel lateral
33 2891 6° Modo da carcaca — painel lateral
34 2904 7° modo da carcaca — painel lateral
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Conforme ja comentado, esta andlise modal numérica foi comparada com uma anélise
modal experimental previamente realizada e processada no laboratério de acustica da
Tecumseh Company. O objetivo desta comparacdo foi verificar se haveria um modo
correspondente a primeira freqii€éncia natural obtida na banda de 2500Hz através de elementos
finitos. Esta freqiiéncia numérica foi de 2493Hz conforme mostrada na Tabela 2 e as ordens

de grandeza do modo correspondente obtido através do experimento foram comparadas.

Nao houve inteng@o de se fazer ajuste de modelo nesta comparagdo e sim de confirmar
que as freqiiéncias do modelo e experimento possuem a mesma ordem de grandeza para
langar uma primeira proposta de modelagem que representasse os principais componentes.
Posteriormente, um trabalho de ajuste e detalhamento deste modelo poderd ser executado

conforme as necessidades do usudrio.

Como resultado desta comparagdo entre modelo numérico e experimento, as suas
respectivas freqii€éncias obtidas foram de 2493Hz e 2480Hz. Estes valores obtidos neste modo

foram razoavelmente préximos (Figura 19).

Figura 19 — Primeiros modos numérico e experimental.

3.2.2 Analise Acustica

Uma vez definida a modelagem estrutural do compressor, iniciou-se a modelagem
actstica com a finalidade de se obter a irradiacdo actistica externa a carcaga, sem levar em

consideragdo o fluido interno do equipamento.

Conforme visto em 3.1, os trabalhos publicados e consultados para a elaboracio desta

dissertacdo que realizaram a avaliacdo da poténcia sonora irradiada externamente por
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compressores, utilizaram modelos de elementos de contorno para este cdlculo. Nestes
trabalhos, os campos de vibragdo da carcaga calculados através de modelos de elementos
finitos foram dados de entrada (carregamento) para os modelos de elementos de contorno
(BEM). Além disto, os modelos apresentados para a avaliacdo acustica utilizaram resultados
experimentais como carregamento, havendo a necessidade da realizacdo de testes para todos
os carregamentos que se deseja acrescentar ao modelo. Entenda-se como carregamento, a

excitacdo mecénica produzida pelas fontes de ruido internas.

Este trabalho foi totalmente desenvolvido com a utilizacdo de modelos de elementos
finitos, igualmente para o cdlculo acustico. Para isto, utilizaram-se elementos de fluido
acustico para a modelagem do ar externo a carcaca, em conjunto com elementos infinitos para
a modelagem da condicdo anecdica. Como vantagens, os resultados acusticos sdo calculados
de uma s6 vez sem a necessidade de exportar os resultados de FEM para um programa de
BEM. Outra vantagem € que a modelagem € realizada uma tnica vez em FEM, poupando este
trabalho em BEM. Conseqiientemente, um programa de BEM se torna dispensavel no calculo
executado desta maneira. A desvantagem desta maneira de modelagem € a necessidade da
realizacdo de um trabalho de verificagcdo mais cuidadosa do comportamento de elementos
finitos e infinitos para o célculo acustico, pois, € uma maneira de modelagem ainda ndo muito

explorada, principalmente na drea de compressores de refrigeracéo.

A Figura 20 e a Figura 21 ilustram a modelagem externa realizada. Para esta primeira
modelagem, somente a carcaca foi conectada aos elementos de fluido acusticos, pois, na faixa
de freqiiéncias de interesse (banda de 2500Hz, 1/3 de oitava) os principais modos sdo modos
de carcaga. Para a modelagem do ar, existe uma camada de elementos de fluido acustico
diretamente em contato com a estrutura (modelada em vermelho na Figura 20). Cada né
destes elementos possui, além do grau de liberdade da pressdo acustica, as translacdes em X,
Y e Z. Estes elementos sdo responsdveis pela interacdo entre o fluido e estrutura. Ja os
elementos em amarelo (também na Figura 20) possuem como unico grau de liberdade por n6

—a pressdo acustica.

A terminacdo anecéica desta esfera de elementos de fluido acustico € obtida através dos
elementos infinitos acusticos. Apesar da denominacdo “elementos infinitos”, estes também
sdo elementos finitos e tém este nome devido a sua funcdo de simular a propagacdo da onda

sonora para o meio infinito.
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Elementos para a
interacdo fluido-
estrutura

Elementos de
fluido acustico

Figura 20 — Modelagem do ar externo ao compressor através de elementos de fluido acustico.

Elementos
acusticos infinitos

Figura 21 — Modelagem das condi¢des anecdicas através de elementos infinitos.

Definidas as modelagens estrutural e acustica, bem como as condi¢des de contorno, é
necessdrio definir o carregamento a ser aplicado ao modelo. Conforme ja citado no capitulo 2,
diversas fontes de for¢as dindmicas e de ondas acusticas estdo envolvidas no funcionamento

do compressor. Além disto, existem diversos caminhos de propagacdo no interior do
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compressor através dos quais estas forcas dindmicas e ondas acusticas atingem a carcaga do
compressor, excitando-a e produzindo ruido ao exterior. Vale lembrar que se estd
considerando apenas o ruido produzido ao exterior pela carcaca do compressor. Este trabalho
ndo considera o ruido produzido tanto pela tubulagdo externa como pelo gabinete do
refrigerador. Esta decisdo foi tomada por razdes de foco e ndo por considera-los sem

importancia nesta primeira modelagem.

Para a modelagem de uma fonte de forca dindmica ou de ondas acusticas e transforma-
la em carregamento de um modelo de elementos finitos, € necessario obter os valores de forga
ou pressdes envolvidos com o seu funcionamento ou no dominio do tempo ou da freqiiéncia,
caracterizd-los em aleatdrio, periddico ou transiente e, a partir destas informagdes, escolher os
melhores métodos disponiveis para o seu cdlculo. A determinagdo dos valores de forgas
dindmicas ou de ondas acusticas pode ser executada de maneira experimental, numérica,

analitica ou através da combinacao destas.

Ao se estimarem as caracteristicas das excitagdes produzidas por uma fonte, deve-se
considerar também que as interagdes com restante do sistema podem ser importantes. Assim
sendo, a0 modificar uma caracteristica do sistema as excitagdes produzidas por uma fonte

ligada a esta podem ser afetadas.

O carregamento adotado neste trabalho parte do principio de que duas versdes
diferentes de carcaca, modeladas de maneira idénticas podem ser avaliadas através da
aplicacdo do mesmo carregamento. Se este carregamento for unitdrio, tem-se diretamente a
relacdo entre a poténcia sonora por unidade forca aplicada (entenda-se forca dindmica). Desta

forma, adotou-se o carregamento dindmico unitdrio harmonico neste trabalho.
Como vantagens tém-se:

o O método podera ser aplicado aos demais modelos de compressor sem a necessidade

de se especificar os tipos de carregamento a serem adotados;

o No caso especifico das forcas reais transmitidas pelas molas e serpentina a carcaga,
evita-se a necessidade da medicdo destas forcas dindmicas para a obtencdo de sua

poténcia sonora;
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o

A interpretacdo dos resultados no dominio da freqiiéncia permite a obtencdo das
bandas com maior emissdo de ruido. Nestas bandas, podem-se obter quais as

freqiiéncias criticas na emissao;
o Possibilita a avaliagdo de posicionamento de molas e serpentina na carcaga;

o Permite a avaliagdo numérica de diferentes versdes de carcaga nas quais parametros

de geometria e de material podem ser virtualmente testados;

o Resultado como campo de pressdo pode ser utilizado como guias para modificagdes

na carcaga;
Como desvantagens tém-se:

o O método das forgas dindmicas unitarias ndo permite que se obtenha a poténcia
sonora real que serd emitida pelo compressor em funcionamento. Isto somente é
possivel se forem modeladas as diversas excitacdes envolvidas no seu

funcionamento;

o Os resultados deste método ndo levam em consideracio a superposi¢do de ondas. Na
realidade a carcaca do compressor € excitada estruturalmente por molas e serpentina
(limitando-se a analise da excitagdo estrutural da carcaca e nao considerando outros
caminhos de propagacdo como o fluido e 6leo) concomitantemente em seis graus de
liberdade. Esta metodologia limitou-se a aplicagcdo individual de for¢as unitdrias nas
diregcdes X, Y e Z e ndo propde a aplicagdo de momentos. Estudos complementares
para a avaliacdo do impacto da superposicao de ondas bem como da importancia das

aplicacdes dos momentos dindmicos serdo bem vindos em trabalhos futuros.

Em sintese, o método das forgcas dindmicas unitdrias consiste em uma andlise de
sensibilidade com forcas dindmicas harmdnicas (considerando-as de amplitudes constantes ao
longo da freqiiéncia) transmitidas através das molas e serpentina para a carcaca nas direcoes
X, Y e Z. A Figura 22 mostra os pontos de aplicacio destas for¢as, somando 5 pontos. Para
cada ponto, foram aplicadas forcas em 3 direcOes, totalizando 15 andlises por versdo de

projeto.
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Figura 22 — Pontos de aplicacdo das forcas dinamicas P1 a P5.
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Capitulo 4
4 Modelagem Numérica

Uma vez definida a estratégia através da qual este problema acustico sera abordado, a
correta utilizag@o dos recursos disponiveis em programas de elementos finitos € critica para se
obterem resultados consistentes e representativos dos fen6menos fisicos que se tem interesse e
também servir como referéncia para as futuras modelagens com maiores graus de

detalhamento.

Este primeiro modelo procurou simplificar ao maximo possivel os diversos
componentes pertencentes ao projeto do compressor, algumas vezes subtraindo alguns de seus
componentes, os quais ndo foram de extrema importincia para o desenvolvimento desta
metodologia. Talvez alguns dos componentes subtraidos neste modelo possam ser

adicionados em futuros trabalhos, mediante a avaliacdo de sua influéncia nos resultados.

Dois campos do conhecimento da engenharia sdo envolvidos neste trabalho: estrutural e
acustico. Além disto, estes dois campos sdo interligados, apresentando influéncia mitua e
necessitando que haja coeréncia entre as duas partes do modelo que representam cada uma

destas areas.

Portanto, as caracteristicas de cada um destes modelos serdo apresentadas de forma

separada nas proximas segdes.
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4.1 Modelo Estrutural

A modelagem estrutural foi executada a partir dos desenhos provindos do CAD. Estes
desenhos possuem um alto grau de detalhamento e representam a estrutura real de forma
completa. Portanto, detalhes como furos menores que 3mm, cabos e contatos elétricos, tubos
(exceto a serpentina de descarga) foram excluidos da modelagem. Além disto, a bomba foi
simplificada por um elemento de massa concentrada com 6 graus de liberdade. Portanto, seus

componentes ndo foram incluidos neste modelo.

Em seguida sdo apresentadas as modelagens de cada componente estrutural modelado.

4.1.1 Carcacga

A chapa estampada da carcaca foi modelada com a utilizagdo de elementos comuns de
casca linear (Shell 63) com 6 graus de liberdade por né e formulag@o capaz de calcular tanto
as deformagdes devido a flexdo como do efeito membrana. Este trabalho ndo considerou as
tensdes residuais e diferencas de espessura ao longo da superficie devidas ao processo de
estampagem. Como neste trabalho a carcaga € o tinico componente diretamente em contato
com os elementos de fluido actstico, uma andlise de convergéncia foi realizada para verificar

se o grau de discretizacao a ser adotado estd gerando resultados consistentes.

4.1.1.1Andlise De Convergéncia

De acordo com o manual do programa Ansys, para verificar se o nivel de refinamento
em que se estd trabalhando € adequado para a realizacdo de uma andlise, € sugerido dobrar o
nimero destes elementos nas regides criticas e comparar os resultados. Caso estas duas
malhas com diferentes graus de refinamento produzam resultados proximos, a malha menos
refinada ja é adequada para representar a geometria do problema. Caso contrdrio, pode-se

realizar a mesma andlise com a malha mais refinada e verificar a sua convergéncia.

Voltando & carcaga do compressor, para a sua modelagem inicialmente foi adotada uma
malha com elementos de casca de tamanhos médios iguais a 10mm. Para verificar a
convergéncia desta, o mesmo modelo foi refinado e os elementos de casca foram reduzidos
para o tamanho médio de 5 e 2.8mm. A Figura 23, a Figura 24 e a Figura 25 mostram os
modelos obtidos respectivamente com malhas de elementos com Smm, 2.8mm e 10mm. Para

esta andlise de convergéncia, somente a estrutura foi modelada e, além disto, somente a
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carcaca foi refinada por se tratar do componente estrutural que possui a maior relacdo com a

producdo de ruido neste trabalho.

Figura 23: Modelo com malha de 5Smm.

Figura 24: Modelo com malha de 2.8mm.
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Figura 25: Modelo com malha de 10mm.

Andlises modais foram executadas e as freqii€ncias naturais dos modos relacionados a
banda de interesse (2500Hz) foram analisadas e comparadas entre as 3 versdes. Conforme
mostrado na Tabela 3, as diferencas entre elas foram no maximo de 2%, considerado um valor

satisfatorio para este trabalho.

Tabela 3 - Resultados modais obtidos em 3 graus de refinamento da carcaca:

Freq [Hz] | Freq [Hz] Diferenca Freq [Hz] Diferenca
Modo | VersaoA VersiaoB _ VersdoB —~VersdoA «100%] VersaoC _ VersaoC —~ VersdoB < 100[%]
(10mm) (5mm) VersdoA (2.8mm) VersdoB
14 2248.8 2221.0 -1.24% 2202.2 -0.85%
15 2643.0 2645.0 0.08% 2600.8 -1.67%
16 2835.4 2838.5 0.11% 2779.2 -2.09%
17 2879.5 2877.6 -0.07% 2830.4 -1.64%

Apesar dos resultados satisfatorios para a carcaca menos refinada de 10mm, a carcaca
de Smm foi adotada devido a irregularidade e complexidade da geometria da carcaga e pelo

fato de ter um papel fundamental nos demais resultados que foram obtidos neste trabalho.
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4.1.2 Bomba

O sistema de bombeamento, composto pelo conjunto de motorizacdo, mecanismo
reciproco, muflas e vdalvulas, entre outros, foi simplificado por um elemento de massa
concentrada, com 6 graus de liberdade. Os 3 primeiros sdo de translacdo representados por
massas concentradas nas direcdes X, Y e Z e os 3 restantes sdo de rotacdo representados pelos
momentos de inércia relativos aos eixos X, Y e Z. Os valores das massas foram obtidos
através de uma balanca digital e os valores dos momentos de inércia através do modelo da
bomba em CAD. Tanto a posicdo da massa concentrada (Figura 26) como a escolha da

origem para o cédlculo dos momentos de inércia foram baseados na posicdo do centro de

massa da bomba, também obtida através de CAD.

S

pRSbERERRT

EVAVAVY .
LT 7 Posicdo da
massa
concentrada

Figura 26 — Posicionamento da massa concentrada utilizada para a modelagem da bomba.

Tabela 4 — Parametros utilizados no elemento de massa concentrada:

Valores Unidade de medida
Massas X,
6.8 [kel
YeZ
Ixx 18.83E3 kg mm-]
Iyy 16.53E3 [kg mm”]
Izz 16.38E3 kg mm-]
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4.1.3 Demais Componentes

Em seguida, é apresentado um resumo dos demais componentes utilizados no modelo.

A Figura 27 e a Figura 28 mostram, respectivamente, as vistas externa e interna do modelo.

Carcaca
< superior
Estrutura do Cordao de
] solda
fusite
Carcaca
inferior
<«
Suporte
externo
Figura 27 — Modelo do compressor: vista externa.
Serpentina

Figura 28 — Modelo do compressor: vista dos componentes internos.



4.1.3.1Molas

O modelo das molas utilizou elementos especificos unidirecionais de molas. Como as 3
direcoes (X, Y e Z) foram consideradas importantes, cada mola do compressor foi modelada
através de 3 elementos cujo posicionamento foi baseado no centro geométrico desta mola
apods sua compressdo devido a forga peso da bomba. O coeficiente de amortecimento, apesar

de disponibilizado pelo elemento, ndo foi utilizado.

4.1.3.2Serpentina

Para a serpentina, o elemento de tubo foi adotado. A geometria gerada pelo CAD serviu
como base para esta modelagem (linha de centro) e a ligacdo entre o tubo e a bomba se deu
através de um elemento rigido (Figura 28) que ligou a extremidade do tubo a massa

concentrada.

4.1.3.3Soldas E Ligacdes Rigidas

Existem duas maneiras pelas quais as soldas do modelo foram modeladas. Uma maneira
utilizou elementos sélidos para modelar a solda que liga as duas metades da carcaca. A outra
maneira utilizou elementos de pértico com médulo de elasticidade aumentado seguindo as
orientacdes de Craveur. De acordo com as informagdes contidas neste livro, as propriedades
como dimensdes e modulo de elasticidade utilizadas no elemento de portico modelado como
elemento rigido devem ser adequadas para tornd-lo como tal, tomando cuidado para ndo
descondicionar a matriz de rigidez com valores desproporcionais. Estes elementos de portico

modelaram as soldas entre a carcaca e suportes externos e a estrutura do fusite.

Estes mesmos elementos de solda rigidos (elementos de portico), também foram
adotados para a ligacdo das molas a carcaga, das outras extremidades das molas & bomba e da

bomba a serpentina.

Complementando, por motivo de simplificacdo, modelou-se a solda que liga a carcaca
inferior a superior com elementos sélidos possuindo as mesmas propriedades materiais dos

elementos da carcaca.
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4.1.3.4Suportes Externos E Estrutura Do Fusite

Tanto os suportes externos como a estrutura do fusite utilizaram os mesmos elementos
de casca utilizados pela carcaca, cada qual com as propriedades materiais e espessuras

originais do projeto.

4.2 Modelo Acustico

Uma vez definida a modelagem estrutural do compressor, o célculo da sua irradiacdo
sonora implica modelar o seu meio de propagacao externo a carcaga: o ar. Além disto, quando
se quer calcular a propagacdo em campo livre, elementos especificos com esta formulagio

precisam ser adotados.

Para a modelagem do ar externo do compressor, o0 modelo numérico utilizou o elemento
de fluido acustico 3D Fluid30 disponivel no Ansys. Este elemento é adequado para a
modelagem tanto da interface fluido-estrutura, como do fluido pelo qual a onda sonora iréd se
propagar. Apesar deste elemento possuir também o amortecimento como parametro de

entrada, este ndo foi utilizado nesta modelagem.

De acordo com o manual do Ansys, as principais caracteristicas da formulacdo dos

elementos Fluid30 sio:

o O fluido ¢ tratado como compressivel e sua densidade € alterada de acordo com as

variagdes de pressdo;
o O fluido ¢ inviscito e os efeitos dissipativos devido & viscosidade sdo ignorados;
o Nao ha fluxo de fluido;
o A densidade e a pressdo hidrostética sdo uniformes ao longo do fluido.

Nota-se, portanto, um alinhamento entre estas caracteristicas da formulagdo e as
hipéteses para a formulacdo da equacdo linearizada da onda encontrada em livros texto de
acustica geral (Kinsler et al. (1980)) onde a equacdo da onda € linearizada e € desprezado o

amortecimento viscoso do fluido.

Na interacdo fluido-estrutura, o elemento acustico possui 4 graus de liberdade em cada
um de seus nds. Trés graus de liberdade relacionados as translagcdes em X, Y e Z e um

adicional relacionado a pressdo acustica. Na modelagem, estes elementos formam uma
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camada tunica diretamente em contato com a superficie da carcaca para transformar as

respostas da desta em ondas sonoras.

Externamente a esta camada de elementos que fazem a ligacdo entre fluido e estrutura,
sdo utilizados elementos de fluido acustico apenas com 1 grau de liberdade por nd, para o
cilculo da pressdo acustica. Esta dltima camada foi finalmente envolvida por uma camada de

elementos infinitos acusticos para que as condi¢des anecdicas fossem modeladas.

4.2.1 Verificagcado Analitica

Além das verificacdes ja executadas pela desenvolvedora do programa de elementos
finitos adotado, um modelo foi gerado para complementar esta verificagdo em condi¢des mais
proximas das que o modelo final serd desenvolvido. Trata-se de uma simulagcdo de uma fonte
omnidirecional esférica com raio de 0.10m. Os nds desta esfera foram submetidos a
deslocamentos harmonicos na direcdo radial (em fase). Portanto, foi modelada uma esfera
pulsante com os pardmetros de deslocamento e de freqii€ncia fixos para a obtengdo do campo

acustico em um raio de 0.40m.

A comparacdo com o modelo analitico utilizou a formulagdo contida em Kinsler et al.
(1980) para o cdlculo do campo de pressdo acustica radiada por uma fonte esférica. As
restricdes de freqii€ncia em relacdo ao raio da fonte foram respeitadas. De acordo com
Kinsler, o tamanho da fonte deve ser pequeno em relagdo ao seu comprimento de onda. Neste
problema, a fonte possui raio de 0.10m. A verificagdo foi feita considerando freqiiéncia de
excitacdo de 3000Hz em meio aquoso com velocidade de propagacao de 1500nvs, implicando
comprimento de onda de 0.5m. Portanto, o comprimento de onda foi da ordem de 5 vezes

maior do que o raio da fonte.

O modelo de elementos finitos utilizou elementos de fluido acustico 3D para a
modelagem do fluido e elementos infinitos acusticos 3D para a modelagem da propagagdo em
condi¢cdes anecdicas. A Figura 29 mostra um corte do modelo da fonte omnidirecional. Os
elementos encontrados na primeira camada interna deste modelo, possuem funcdo de
acoplamento fluido-estrutura e possuem 4 graus de liberdade em cada um de seus nos,

conforme descrito no item 4.2.
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Figura 29 — Modelo de fonte simples omnidirecional (vista em corte).

Tanto o cdlculo através da formulacio analitica como através da formulagdo numérica
fornecem resultados em nimeros complexos. Para este trabalho de verificacdo, somente o

valor absoluto (médulo) foi analisado. A férmula utilizada para o cdlculo analitico é mostrada

na equagio 4.1.

Formulagao analitica do Kinsler:

pCka’U,
P(r)=
(= T (ka))™ 1)

Onde:

£ =Densidade do fluido [kg /m’]
C =Velocidade da propagacdo da onda no fluido [m/ s]
k = Numero de onda [rad / m]

a = Raio da esfera [m]

U, = Amplitude da velocidade de deslocamento da esfera[m/ s]

r = Distancia entre o centro da esfera e os pontos de célculo no fluido [m]
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Os resultados numéricos obtidos através de modelagem em elementos finitos estdo
mostrados na Figura 30. Observa-se através desta imagem, o comportamento radial do

gradiente de pressdo esperado em uma fonte esférica.

FRES (AVG)
REYS=0

DMX =.Z&5E-06&
SMN =1414

8MX =5703

L
1414 2367 3320 4273 5226
1890 2843 3797 4750 5703

Figura 30 - Amplitude de pressao sonora distribuida no modelo de elementos finitos.

A comparacdo entre as curvas de pressdo acustica obtidas numericamente e
analiticamente versus o raio € mostrada na Figura 31. Estas curvas possuem uma pequena
variagdo de pressdo na regido mais proxima a esfera até aproximadamente 0.10m da

superficie desta. Esta variacdo foi considerada pequena e aceitavel.
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Figura 31 - Distribui¢do da amplitude da pressdo sonora [Pa] a (f = 400Hz)

Portanto, os resultados obtidos na verificagdo do modelo numérico de fontes simples
através da formulagdo analitica foram considerados proximos e continuaram-se os trabalhos

para a modelagem actstica do compressor.

4.2.2 Determinagao Do Raio Da Esfera Acustica

Os elementos infinitos acusticos foram modelados seguindo as recomendacdes contidas
no manual de elementos do programa Ansys. Um contorno esférico foi modelado e a malha
de elementos infinitos foi criada neste contorno, totalmente ligada a camada interna de
elementos de fluido acustico. O raio desta esfera foi especificado levando em consideragdo o
maior comprimento de onda a ser calculado neste trabalho. A recomendacdo é de que a
distancia minima entre a condi¢do de contorno de campo livre e a estrutura dentro dela seja de
0.2 vezes o comprimento de onda. Como a menor freqii€éncia da banda de interesse ¢ 2240Hz
e a velocidade de propagacdo da onda no ar € 343m/s, tem-se um comprimento de onda
maximo na banda de 2500Hz de 0.153m o que significa que uma esfera a 0.031m de distancia
do modelo da carcaca estaria em conformidade com a recomendagao. Porém, a distancia entre
a carcaca e a esfera de elementos infinitos acusticos foi consideravelmente maior devido a
geometria da carcaca. A Figura 20 e a Figura 21 mostram respectivamente o modelo acustico

do ar com elementos de fluido actistico e o modelo actistico de campo livre com elementos

acusticos infinitos.
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Devido a geometria da carcaca do compressor, diferentemente da geometria esférica
utilizada na verificacdo analitica, andlises adicionais foram executadas para a verificacdo de
que o raio escolhido ndo altera os resultados das andlises. Para esta andlise, dois modelos
foram utilizados: o primeiro com uma esfera de elementos infinitos acisticos de raio=300mm
(denominado EISRE300) e a segunda com raio=150mm (EISRE150). Ambos os modelos
foram discretizados com elementos de mesmo tamanho (8mm) na camada externa conforme

mostrado na Figura 32e na Figura 33.

A banda de 2500Hz foi totalmente analisada em intervalos de 46.7Hz, totalizando 12
freqiiéncias de célculo. O carregamento foi aplicado no ponto de contato entre a serpentina de
descarga e a carcaca (ponto P5 da Figura 22), com valor unitario conforme descrito em 3.2.2 e
ilustrado na Figura 22. As condi¢des de contorno foram as mesmas das utilizadas em 3.2 e

ilustradas na Figura 10.

Os resultados dos modelos EISRE150 e EISRE300 sdo apresentados no gréfico da
Figura 34. Nestes graficos, sdo tragados os valores obtidos de niveis de poténcia sonora
calculados a partir da equag@o 4.4 no dominio da freqii€éncia. Observa-se que as duas curvas
sdo muito préximas havendo a caracterizag@o da convergéncia dos resultados. Portanto, o raio
de 150mm foi considerado suficiente para modelar o volume de ar em condicdes anecdicas

para esta banda de freqiiéncia.

Figura 32 — Modelo EISRE150.
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Figura 33 — Modelo EISRE300.

Hivel De Poténcia Acdstica Irradiada
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Figura 34 — Graficos comparativos dos niveis de poténcia sonora calculados utilizando os

modelos numéricos EISRE300 e EISRRE150.
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4.2.3 Definicdo Do Tamanho Dos Elementos

Por estar em contato com a superficie da carcaca do compressor, a malha seguiu o
tamanho de elementos ji estabelecido nesta superficie através de andlise de convergéncia do
modelo estrutural descrito em 4.1.1.1. J4 a malha de elementos infinitos actsticos, encontrada
na superficie externa da esfera, foi escolhida baseada em andlise de convergéncia em modelos
com diferentes graus de discretizagdo. Complementando esta andlise de convergéncia dos
elementos, uma andlise adicional com diferentes tamanhos de raio da esfera acustica foi

realizada e comparada para cobrir todas as combinacdes.

Para esta andlise de convergéncia, foram verificados os resultados de célculo em 4

versoes de modelo:

EISRE150 (mesmo modelo utilizado em 4.2.2) — modelada com elementos infinitos

com tamanho médio de 8mm e raio da esfera acuistica de 150mm;

EI16R150 - modelada com elementos infinitos com tamanho médio de 16mm e raio da

esfera acustica de 150mm;

EI8R300 (mesmo modelo utilizado em 4.2.2) - modelada com elementos infinitos com

tamanho médio de 8mm e raio da esfera acustica de 300mm;

EI16R300 - modelada com elementos infinitos com tamanho médio de 16mm e raio da

esfera acustica de 300mm;

Figura 35 e Figura 36 mostram duas das quatro diferentes versdes de modelo
(EISRE150 e EISRE300) com suas respectivas distribui¢des de pressdo acustica (amplitudes).
Através das pressoes acusticas distribuidas na superficie externa da esfera, foram calculadas
as poténcias acusticas totais conforme descrito em 4.2.4 e finalmente os niveis de poténcia
sonora irradiados no dominio da freqii€ncia. Estes resultados de niveis de poténcia sonora sdao

apresentados na Figura 37.
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Figura 35 — Distribuicdo das pressdes sonoras para o modelo EISRE150.
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Figura 36 — Distribuicdo das pressdes sonoras para o modelo EISRE300.
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75

v0

ES

L —+— EIBREIND
5// _=_ EIZFREND

ENERE300
ENEREIS0

Lw [dB]

B0

55

50
2260 2300 2350 2400 2450 2600 2650 2600 2660 2700 2750 2800

Freqiiéncia [Hz]

Figura 37 — Graficos comparativos dos niveis de poténcia sonora calculados utilizando os

modelos numéricos EISRE300, EISRE150, EI16RE300 e EI16RE150.

Através dos resultados apresentados na Figura 37 pode-se verificar a ocorréncia da

convergeéncia dos resultados entre as diferentes versdes de modelos.

4.2.4 Calculo Da Poténcia Sonora

Como resultado da modelagem acustica, tem-se o campo de pressdes acusticas
complexas ao longo da malha de elementos de fluido acusticos. Através destes resultados
complexos, pode-se obter o campo de amplitudes de pressdo sonora. Através desta
distribuicdo de pressdo, pode-se ter uma idéia das principais dreas irradiadoras de som para a
freqiiéncia na qual foi calculada. Porém, para avaliar a irradiacdo sonora total, pode-se utilizar
o valor de sua poténcia sonora irradiada e também este valor em escala logaritmica relativo ao
valor de referéncia de 20 pPa denominado nivel de poténcia sonora. Para estes calculos, foi
necessdrio o desenvolvimento de uma rotina auxiliar de pds-processamento pois esta fungdo
ndo encontra-se disponivel no Ansys. A equacdo 4.4 foi utilizada para o cdlculo dos niveis de

poténcia sonora.
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4.2.4.1Rotina Em APDL (Ansys Parametric Design Language)

A elaboragdo da rotina para o célculo da poténcia sonora utilizou a formulag¢do de ondas
esféricas contida em Kinsler et al. (1980). Portanto, todos os resultados complexos obtidos
nos nos da superficie esférica de elementos infinitos foram utilizados para este calculo. Os
moédulos dos resultados complexos foram calculados em cada n6. O valor médio dos 3 nds
pertencentes a cada elemento foi calculada em seguida, conforme mostrado na Figura 38 e a
intensidade acustica referente a cada elemento foi entdo calculada através da equagdo 4.2.
Esta intensidade actstica obtida foi multiplicada pelo valor da 4rea de seu respectivo elemento
e as suas poténcias acusticas irradiadas foram calculadas através da equagdo 4.3 . A soma das
poténcias acusticas obtidas ao longo dos elementos actsticos infinitos foi entdo executada
para a obtengdo da poténcia sonora total conforme a equagdo 4.4. A Figura 38 ilustra um
elemento triangular da superficie acustica e a rotina em APDL ¢ apresentada na listagem 1 do

apéndice B.

2 3
Figura 38 — Elemento € da malha de elementos infinitos actsticos.
P> Watt

20

] 4.2)

2
m
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I,=5xI,=§,x k [Watt]
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4.3)

nelem
1= Y"1, [Wat]
! (4.4)
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Onde:

nelem= Numero total de elementos infinitos acudsticos no modelo

. . .. Wart
I = Intensidade acustica[—-]
m
P =Pressdo acustica absoluta[ Pa]

p = Densidade do fluido (ar) [k—‘i]
m

. )
c = Velocidade do som no fluido[—]

s
I, =Poténcia sonora por elemento infinito acustico [Watt]
IT = Poténcia sonora total[Watt]

S =Area[m?]
e  =Elemento no qual o cédlculo estd sendo executado

4.2.5 Quantidade De Frequéncias Calculadas Na Banda

A solucdo do Ansys utilizada para o cdlculo das equacdes de elementos finitos neste
trabalho calcula individualmente cada freqiiéncia em andlise harmonica. Para cobrir uma
banda de freqiiéncia € necessario que se definam quantas freqii€ncias serdo calculadas para
obter uma curva que apresente os picos importantes para a andlise dos resultados. Para isto,
para a banda de interesse de 2500Hz, foram executadas andlises de convergéncia alterando a
densidade de freqiiéncias calculadas em um dos picos da curva de nivel de poténcia sonora. O
pico escolhido estd indicado no gréfico da Figura 39. Inicialmente, foi tracada uma curva
utilizando-se uma densidade de 48 freqii€ncias calculadas por banda, conforme mostrado na
Figura 40. O valor mdximo encontrado nesta curva foi de 61.07dB. Esta densidade foi entdo
dobrada e 96 freqiiéncias foram obtidas para a banda de 2500Hz conforme apresentado na
Figura 41. Neste caso, o valor maximo obtido foi de 61.09dB. A diferenca, portanto, foi de

0.02dB e este valor foi considerado aceitdvel. As variagdes obtidas entre os picos nas
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densidades de 96 e 48 freqii€ncias por banda, sdo bem menores do que a mixima variagdo que

foi determinada neste trabalho de 0.10dB.

Hivel De Poténcia Acistica Irradiada
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Figura 39 — Curva de nivel de poténcia sonora.
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Figura 40 — Pico tragado com densidade de 48 freqii€ncias por banda.

55



Hivel De Poténcia Actstica Irradiada

]

E15

| —— Semreforco

Lw [dB]
1

535

Ba0

525

620
2632 2682 2632
Freqiiéncia [Hz]

Figura 41 — Pico tragado com densidade de 96 freqii€ncias por banda.

4.3 Versdes De Carcaca Para Verificacdo

Para a primeira verificacdo do funcionamento da metodologia de avaliagdo acustica de
compressores foram criadas duas versdes de carcaca. A primeira versdo (modelo MAS) foi
modelada com as caracteristicas originais do projeto e foi utilizada como referéncia. A
segunda versdo (modelo MBS5) foi modelada com um anel de reforco em sua lateral. Este
reforco foi adotado pelo fato desta drea possuir as maiores deformagdes de painéis nesta area

para a banda de freqii€ncia de interesse (2500Hz) conforme pode ser observado na Figura 12.

Para a inclusdo deste anel de refor¢o, uma parte da malha da carcaca inferior foi
removida e substituida por uma malha com propriedades independentes. O refor¢co foi
modelado dobrando-se a espessura de sua casca. A Figura 42 mostra o modelo do compressor
com a inclusdo do reforco. A escolha desta modificacdo na carcaca para a verificagdo
numérica, além de considerar esta regido com as maiores deformagdes em relacdo as demais
do modelo nesta banda, também considerou a viabilidade de manufatura desta modificagdo
para a realizacdo de verificacdo experimental em protétipos. A mesma malha foi utilizada
tanto para os modelos MAS5 como MBS, porém, alterando-se as espessuras em cada uma

delas.
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Regido com
malha alterada

Figura 42 — Modelo do compressor com a adi¢do de anel na carcaga com propriedades

independentes.
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Capitulo 5
5 Resultados Numéricos

Para a verificacdo do funcionamento da metodologia desenvolvida neste trabalho, apenas
um ponto de excitacdo estrutural foi adotado. Este ponto foi escolhido na regido de contato entre
a serpentina e a carcaga (P5) conforme mostrado na Figura 22. Este ponto foi escolhido devido a
restricdo da parte experimental deste trabalho pois foi o mais favordvel ao posicionamento do
excitador eletromecanico, bem como dos demais equipamentos para a excitacdo do protétipo sem

nenhuma alteracdo nos suportes e base de apoio do compressor.

A aplicacdo da forca dinamica foi normal a estrutura naquela regido conforme apresentado

na Figura 43.
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Figura 43 — Forca dindmica unitdria com dire¢do normal a superficie da regido da serpentina de

descarga.

5.1 Campo De Pressao Acustica

Conforme citado em 4.3, duas versdes de carcaca foram criadas. Uma carcaga foi modelada
com base nos parametros originais de projeto do equipamento (MAS) e a outra com um reforco

na regiado lateral (MBS5) (Figura 42).

Como resultados da andlise harmdnica, t€ém-se a distribuicdo de deslocamentos nodais na
parte estrutural do modelo e as distribuicdes nodais de pressdo acustica na parte acustica do
modelo. A Figura 44 e a Figura 45 mostram o campo de pressdo acustica (10°Pa ou MPa)
calculados respectivamente com uma esfera acudstica de 150mm e outra de 300mm e sob
excitacdo unitdria com freqiiéncia de 2800Hz. Através da observacdo destes campos resultantes,
pode-se notar que as regides com maiores producdes de pressao sonora correspondem as regioes

da carcaga que possuem maior mobilidade como resposta a excitacdo em questao.
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Figura 44 — Resultados obtidos do modelo EISRE150 a 2800Hz.
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Figura 45 — Resultado obtido do modelo EISRE300 a 2800Hz.

60




5.2 Nivel De Poténcia Sonora

As poténcias acusticas efetivas foram calculadas de acordo com a equacdo 5.1 a partir de

seu cdlculo absoluto conforme mostrado previamente em 4.2.4.

IT,, :% (5.1)
Lw= 1010g[ij[d3] (5.2)
[Tref
Onde:
II = Poténcia sonora absoluta|[Watt]
IT,, =Poténcia sonora efetiva[Watt]

I1,, = Poténcia sonora de referéncia [107°Wart]

Os resultados da poténcia sonora efetiva de ambas as versdes do modelo sdo apresentados
no gréafico da Figura 46. A Figura 47 apresenta este mesmo grafico com a aplicacdo do fator de

correcao dB(A) (Kinsler et al. (1980)) para esta banda de 2500Hz.
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Figura 46 — Niveis de poténcia sonora [dB] obtidos através das versdes MA5 e MBS5.

Nivel De Poténcia Aciistica Irradiada [dBA]

E4.0
e
B2 /

::j: AT

=

—a— Semreforoo

—&— Ciom reforeo

Lw [dBA]
=2
=

il
=
=

_.r""__
| o = /
520 /

500

420
2250 2300 2350 2400 2450 2500 2850 2600 2650 2700 2750 2800

Freqiiéncia [Hz]

Figura 47 — Niveis de poténcia sonora [dB(A)] obtidos através das versdoes MAS e MBS5.
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Finalmente, para a comparacdo da poténcia sonora total irradiada nesta banda, todas as

poténcias calculadas foram somadas através da equagao 5.3. Os parametros I, (1) pertencentes a

esta equacdo provém do cdlculo de poténcia sonora efetiva previamente realizado ao longo de

cada freqiiéncia calculada na banda.

(5.3)

I, 1) II,(2 I,
Lw(2500Hz):1010g[ J ()+ o ( )+ +Mj[d31

Iref  Tlref [Tref

Onde:

nfreq = Numero de freqii€éncias que serdo utilizadas para o cdlculo da poténcia em uma

determinada banda

IT,, =Poténcia sonora efetiva[Watt]

I1_. = Poténcia sonora de referéncia [10™"*Watt]

ref

Para a obtencdo do valor corrigido pela curva “A” utilizou-se a equacdo 5.4. Como a banda

escolhida para os cdlculos neste trabalho foi a de 2500Hz, o valor do parametro fator =+1.3.

IT,, (D) N IT,(2) o IT,, (nfreq)

LwA(2500Hz) = lOlog[ j+ fator[dB(A)] (5.4)

Mref Tref [Tref
I1,(n 1
Como ) _ (10 Yo (5.5)
ref
entao:
1 1 1
Lw(2500Hz) = lOlog((l 04" Jio + (102 Jio ..+ (100 Fj[dB] (5.6)

Utilizando o valor corrigido:

1 1 1
LwA(2500Hz) = 1010g((10LW“’ Jio 4+ (107 Jio + ..+ (1020 )loj + fator{dB(A)] (5.6)
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Para este trabalho, o nimero de freqii€ncias adotado para o cdlculo da poténcia total foi de

nfreq = 24 . Este valor foi escolhido devido a sua proximidade com a recomendagdo da ISO3741

(1999) Nesta norma, € recomendada a utilizacao de 26 freqii€ncias para esta banda de 2500Hz.

Os resultados dos célculos de niveis totais de poténcia sonora obtidos nas duas versdes de

carcaga sdo apresentados na Tabela 5.

Tabela 5 — Poténcias resultantes das duas versdes de modelos:

Versio LwA minimo na LwA maximo na LwA total na Diferenga entre as versdes
banda [dB(A)] banda [dB(A)] banda [dB(A)] (B-A) [dB(A)]
MAS (Sem reforgo) 53.2 63.9 73.1 s
MBS5 (Com reforco) 514 61.0 70.6
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Capitulo 6
6 Experimento

A validacdo de modelos numéricos pode ser feita através de modelos analiticos como foi
realizado em 4.2.1 ou através da realizacdo de experimentos. Para a primeira opc¢do, onde o
campo de pressdo de uma fonte acustica esférica foi avaliado tanto por elementos finitos como
por formulagdes analiticas, isto somente foi possivel devido a relativa simplicidade do modelo e,
obviamente, a disponibilidade de uma solu¢do analitica. Porém, modelar analiticamente um
equipamento complexo como o compressor € uma tarefa praticamente invidvel. Portanto, a
validacdo dos resultados numéricos de poténcia acustica foi realizada através de testes em

laboratério sob condi¢gdes controladas e monitoradas.

A poténcia sonora irradiada pelo compressor foi utilizada como pardmetro de comparacao

e, conseqiientemente, os experimentos foram realizados com a finalidade de estimar este valor.

6.1 Configuracbes Para Os Testes

Conforme descrito no Capitulo 4, duas diferentes versdes de carcaca foram modeladas e
avaliadas acusticamente através de modelos numéricos. Para cada versdo, as curvas de poténcia
sonora foram calculadas no dominio da freqiiéncia, analisadas quanto aos niveis de emissdo e
comparadas entre si para a verificacdo das suas diferengas. Feito isto, as poténcias sonoras totais

irradiadas pelas duas versdes também foram calculadas e comparadas.
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6.1.1 Producéo De Protétipos

Para a realizagdo dos experimentos, dois protétipos de compressor foram produzidos,
incorporando as mesmas caracteristicas geométricas sob as quais estas duas versdes foram
modeladas numericamente e foram codificadas em PRA e PRB. Basicamente, as diferencas entre
as versdes PRA e PRB sao localizadas nas suas carcacas. A versio PRA do protétipo do
compressor foi utilizada como base de comparacdo e possui as mesmas caracteristicas fisicas do
projeto original e que se encontra em linha de producdo. Ja na versao PRB, o compressor original
sofreu uma alteracdo (aumento) na espessura de uma area da carcaca. Este aumento de espessura
se deu através da soldagem de uma chapa confeccionada através de um corte em outra carcaca

deste mesmo modelo de compressor e a espessura resultante praticamente dobrou nesta regiao.

Estes dois protétipos foram preparados de modo a aproximar-se ao maximo das condi¢des
sob as quais os modelos numéricos foram analisados. Para isto, o Oleo lubrificante foi
completamente removido, o fluido refrigerante foi trocado para ar sob pressio ambiente para

igualar as condigdes de pressdo interna e externa a0 cCOmpressor.

6.1.2 Condi¢des De Contorno E Carregamento

Os protétipos foram fixados rigidamente (engastados) através de parafusos em uma base
rigida de aco conforme mostrado na Figura 48. Este tipo de suporte foi utilizado para se
aproximar as condi¢cdes da modelagem. Como os modos encontrados na banda de freqii€éncia de
interesse encontram-se na carcaga, optou-se por este tipo de fixacdo devido a sua simplicidade em
relacdo a utilizacdo de buchas. Sugere-se, porém, que tanto os modelos como os experimentos
futuros utilizem as mesmas condi¢des de contorno utilizadas em suas aplica¢cdes para uma maior

aproximacgdo com as condicdes em que o compressor € utilizado.

O carregamento utilizado para a comparacdo foi aplicado na regido da serpentina de
descarga conforme indicado na Figura 48. Um excitador eletromecanico (shaker) foi empregado
para a aplicacdo de forgas dinamicas (ruido rosa) neste ponto para verificar a resposta actstica do
compressor a esta excitacdo. Entre o excitador e a carcaca, um sensor de forca foi utilizado para

se obter a relacdo entre os resultados acusticos e a amplitude da for¢a dinamica aplicada.
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Figura 48 — Prot6tipo da versao PRA posicionado na camara reverberante para a realizacdo de

As medigdes das poténcias acusticas irradiadas por estes protétipos foram foi executadas
em uma camara reverberante especialmente construida para a avaliacdo acustica de

refrigeradores, seguindo a norma técnica ISO 3741 (1999). Os sinais dos microfones foram

Excitador
eletromecanico e
sensor de forca

testes.

adquiridos com a utilizacao dos equipamentos e programas listados na Tabela 6.

Tabela 6 — Equipamentos utilizados para a realizagdo do experimento:

Equipamento

Marca / Modelo

Quantidade

Microfones

G.R.A.S./Modelo 40HF (D =1 pol.)

6

Power supply de 10 canais

G.R.A.S./Modelo 12HM

1

Sistema de aquisi¢@o

National Instruments / Modelo 4472

1

Programa

Lab View / Sound & Vibration

Calibrador de microfone

Bruel&Kjaer / 4231 (94dB SPL, 1kHz)

Excitador eletromecinico

Marca PCB / Modelo 712A02

Sensor de forca

Marca PCB / Modelo 208C03

Sistema gerador de sinais

Bruel&Kjaer (PULSE) / Médulo tipo 3107
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Seis microfones foram utilizados para o monitoramento das pressdes acusticas, cujos
posicionamentos seguiram as recomendacdes da norma ISO 3741 (1999). Através das medicoes
das pressdes actsticas obtidas através destes 6 microfones, a poténcia sonora irradiada pelo
compressor sob a a¢do do excitador eletromecanico foi calculada em bandas de 1/3 de oitava, ao
longo da faixa de 100Hz a 10000Hz. O motivo desta obtencdo das poténcias sonoras foi
primeiramente para verificar as diferencas de irradiacdo sonora na banda de 2500Hz entre as duas
versdes de carcaga sob teste: versao PRA (sem reforco lateral) e versio PRB (com reforco
lateral). Estas diferencas de irradiacio foram esperadas devido a andlise dos resultados

previamente obtidos através de modelos de elementos finitos descritos no Capitulo 5.

Uma vez observada a ocorréncia de diferencas nas poténcias sonoras irradiadas nas versoes
testadas, as ordens de grandeza dos valores medidos serdo analisadas e comparadas com as dos
modelos numéricos e, finalmente, os valores destas diferencas. Para este trabalho serd dada uma
importancia maior as tendéncias das curvas nos resultados numéricos em comparacdo aos
experimentais do que os seus valores absolutos. Isto se deve ao fato de tanto esta metodologia
como os modelos numéricos e as formas pelas quais os testes foram concebidos estarem em
desenvolvimento. Desta forma, alguns parametros como amortecimento estrutural, tensdes
residuais nas chapas estampadas, variacdes nas espessuras das chapas apds as suas conformacgoes,
entre outros, foram ou desconsiderados ou estimados através de outros trabalhos publicados. Isto

foi feito para viabilizar este trabalho no intervalo de tempo disponivel.

E importante observar que todos os resultados de pressio acistica obtidos através dos
microfones foram divididos pela amplitude da for¢a dindmica aplicada através do excitador
eletromagnético. Isto foi feito para que os resultados dos dois protétipos pudessem ser
comparados entre si e, além disto, para permitir as suas comparacdes com os resultados das
andlises numéricas através do método de aplicacdo de forcas unitdrias adotado. Portanto, os
campos de pressdo acustica obtidos sdo normalizados pelas suas respectivas forcas de excitagao.
Outro dado importante € que a poténcia sonora efetiva foi calculada tanto na andlise numérica
como experimental e sua unidade é expressa em [Watts/N*] (ji normalizada pela forca dindmica

aplicada).
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Capitulo 7
7 Resultados Experimentais

Os diversos parametros de configuracao dos equipamentos e programas para a realizacio de
medicdes acusticas no laboratério de acustica da Tecumseh ndo necessitaram de grandes
alteracdes e possibilitaram as medi¢des das poténcias sonoras nas bandas de interesse sem
grandes dificuldades. Os resultados destas poténcias sonoras obtidos nos testes dos protétipos sao
apresentados em bandas de freqii€éncia de 1/3 de oitava ao longo das freqii€ncias minima e
maxima de 125 e 10000Hz. Apesar dos resultados experimentais abrangerem todas estas bandas
de freqii€ncia, a tinica banda utilizada para a comparag¢do com os resultados deste trabalho foi a
de 2500Hz. As demais foram apresentadas apenas para que o leitor possa observar as respostas

normalizadas desta carcagca em outras bandas.

Conforme comentado no capitulo 6, uma vez obtidas as pressdes acusticas nos microfones,
estas foram normalizadas pelas suas respectivas amplitudes das forcas dinamicas aplicadas.
Portanto, para o célculo do nivel de poténcia acustica resultante da press@o normalizada foram
utilizadas as equacdes 7.1 a 7.8. Estas equagdes foram obtidas da norma ISO3741 (1999) e

sofreram algumas alteragdes devido a normalizacdo.

Tem-se nesta ISO que:

- 1 Ny
L, :1010g{—2100“”}—Kl[dB] (7.1)
Ny S
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e, L, =L, + K,[dB] (7.2)
Onde:

L,, = Nivel de poténcia sonora irradiada pelo equipamento em teste

L, = Nivel de poténcia sonora médio

L,; = Nivel de pressao acustica medido através do i-ésimo microfone
N,, = Numero de microfones utilizados

K, = Ruido de fundo

K, = Area de absorcio equivalente da cAmara (vide ISO3741)

NM
Assim, L, = 101og[NL210°~‘LH } — K, +K,[dB] (7.3)
M i=l

Desenvolvendo L, , tem-se:

Pefi ’

L, =10log| —— (7.4)
ref

Dai vem:
1 (P, :

L, =10log N—Z P—f ~ K, +K,[dB] (7.5)
M=t \ Lref

Onde:

P, ; = Pressao actistica efetiva medida no i-€simo microfone [Pa]

Normalizando os resultados de pressao acustica pela amplitude da forca medida em cada

banda de freqiiéncia, tem-se que:
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Pyi Pa
Pnarmal,i = Ij’: [W] (76)
_ (P | 2
Ly wommary =1010g wml | |- K, + K,[dB] (7.7)
Ny & Pref
[ 1 % P, ’
LW(narmal) :1010g N . _Kl +K2[dB] (78)
Ny T\ FBy
Onde:
Ly ormay = Nivel de poténcia sonora obtida com a utilizagdo das pressdes acusticas

normalizadas pelas forcas aplicadas [dB]

P

normal

L. . . . Pa
= Pressdo acustica normalizado pela for¢a de excitacdo [7]

F = Amplitude da forca de excitacdo medida [N]

Através da equacdo 7.8, as gréficos contidos na Figura 49 e na Figura 50 foram gerados
respectivamente apresentando os niveis de poténcia sonora em dB e os corrigidos pela curva “A”

(dB(A)).
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[dB(Normalizado)]

FUNCAO DE RESPOSTA EM FREQUENCIA [dB(Normalizado)]

100

Banda de
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160 250 400 630 1000 1600 2500 4000 6300

Freqiiéncia [Hz]

W Versio A (com refargo) W Versdo B {sem reforgo) ‘

YI I

10000

Figura 49 — Resultados experimentais [dB].
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[dBA(Normalizado)]

100

FUNCAO DE RESPOSTA EM FREQUENCIA [dBA(Normalizado)]
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2500Hz

160 250 400 520 1000 1600 2500 4000

Freqiiéncia [Hz]

5300

W Versao A (com reforgo) W Yerséo B (sem refarco)

10000

Figura 50 - Resultados experimentais [dB(A)].
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Capitulo 8
8 Analise Dos Resultados

O texto abaixo descreve de uma maneira geral os principais desenvolvimentos que este

trabalho proporcionou as dreas em que foi concebido. Sdo eles:

8.1 Pesquisa Bibliografica Focada Em Problemas Acusticos De
Compressores

Como resultados, podem ser citados:

o A producdo de um breve histérico das publicacdes relacionadas a modelagem numérica

de compressores enfatizando as abordagens em problemas vibro-acusticos;

o A mencio de referéncias importantes ao longo do texto para o melhor entendimento das
principais caracteristicas das fontes de ruido, suas freqiiéncias criticas e a forma de

reduzir as suas produgdes de ruido;

o Referéncias a trabalhos nos quais os caminhos de propagagdo siao classificados e

qualificados quanto as suas faixas criticas de freqiiéncia;

o Também foram citados trabalhos com estudos de materiais e de projetos de estruturas

para a reducdo da producao de ruido.
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8.2 Desenvolvimento De Modelo Numeérico
8.2.1 Estrutural

Lancada uma proposta de modelagem contendo as principais caracteristicas para que o
modelo possa representar a realidade e com sugestdes para trabalhos futuros para direcionar o seu

aprimoramento.

8.2.2 Acustico

Este trabalho propds uma forma alternativa de executar a modelagem acustica de um
compressor reciproco somente através da utilizacdo de elementos finitos, que pode ser adotada
integralmente para outros modelos de compressor. Além disto, o leitor tem acesso tanto aos
elementos acusticos que foram utilizados como as técnicas de verificacdo que foram empregadas
para a sua validacdo. Como vantagem desta forma de modelagem, pode-se citar que o método é
baseado em somente um programa de elementos finitos, evitando a necessidade de utilizacdo de
programas de elementos de contorno. Outra vantagem € que a modelagem e a andlise vibro-
acustica sdo feitas através de apenas um modelo, evitando a necessidade da modelagem estrutural

e acustica independentes.

8.3 Método De Analise Acustica

Além do modelo alternativo para a avaliagdo actstica, este trabalho propds um método de
andlise de sensibilidade a modificacdo de suas caracteristicas de projeto através de forgas
unitdrias. As vantagens sdo: a possibilidade de poder executar as andlises mesmo sem o
conhecimento das forgas reais envolvidas no funcionamento do compressor e a sua aplicacdo em

quaisquer modelos de compressor.

8.4 Rotina De Po6s-Processamento

O programa de elementos finitos adotado possui apenas como saida as pressdes sonoras.
Porém, para a avaliacdo acustica de compressores, € usual o cdlculo das suas poténcias acusticas
totais. Desta maneira, uma rotina adicional de pds-processamento foi desenvolvida para contornar

a inexisténcia deste recurso no programa. Esta rotina calcula o campo de poténcia acustica na
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superficie de elementos infinitos e o integra para o célculo da poténcia acustica total nesta

superficie. Esta rotina foi validada através da sua comparagdo com equagdes analiticas.

8.5 Teécnica Adotada Para A Avaliacao Experimental

O trabalho propds também uma forma de validar os resultados numéricos através de
experimentos. Como nos ensaios experimentais nao houve controle das forcas aplicas, somente 0s
seus monitoramentos através de sensor de forca, os resultados das pressdes acusticas foram
normalizados pela amplitude da for¢ca dinamica aplicada, o que possibilita a comparacdo entre as
poténcias calculadas com a utilizagdo das equagdes contidas na norma ISO3741 (1999) com os
resultados numéricos. Esta normalizacdo assumiu que existe uma relacdo linear entre forca e

pressao acustica.

8.6 Resultados Obtidos De Niveis De Poténcia Acustica

Analisando os resultados apresentados na Figura 47, sdo encontrados dois picos: um menor
na freqiiéncia de 2560Hz e outro maior a 2775Hz. Provavelmente, estes picos sdo associados as
freqiiéncias naturais contidas entre os modos 31 (f = 2498Hz) a 33 (f = 2733Hz) da carcacga,

listadas na Tabela 2.

As duas curvas mostradas na Figura 47 possuem tanto diferencas em niveis maximos e
minimos de niveis de poténcia sonora irradiada, como nos valores das freqii€ncias onde ha
ocorréncia de picos. Isto mostra que houve alteracdo das freqii€ncias naturais na versao MBS em

relacdo a MAS.

O principal indicio de que as metodologias desenvolvidas e adotadas neste trabalho foram
adequadas para uma avaliagdo vibro-actstica confidvel do equipamento foram as correlacdes
entre os seus resultados com aqueles obtidos nos experimentos. Portanto, poderd ser empregada
como mais uma ferramenta de projeto, dando dire¢des aos engenheiros e projetistas na concepgao

de novas propostas.

A Tabela 7 apresenta os principais resultados obtidos neste trabalho: os niveis de poténcia
sonora. Através destes valores, pode-se observar que as ordens de grandeza entre os modelos e os
experimentos sao aceitdveis para este primeiro modelo. Além disto, tanto os modelos como os

protétipos, obedeceram as mesmas tendéncias de queda de niveis de poténcia sonora entre as
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versdoes A e B. Outro ponto a ser observado é que as ordens de grandeza para estas quedas de

valores foram também aproximadas.

Tabela 7 — Resumo dos resultados obtidos de poténcia sonora através dos modelos e protétipos:

Ferramenta Versdo LwA total na banda Diferenga entre as versdes
[dB(A)] (B-A) [dB(A)]

MAS5 (Sem reforgo) 73.1

Numérica -2.5
MBS5 (Com reforco) 70.6
) PRA (Sem reforgo) 71.6

Experimental -1.8
PRB (Com reforgo) 69.8
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Capitulo 9
9 Conclusoes

Através deste trabalho, pode-se observar o nivel de detalhe e o grau de complexidade que
existe por trds de um desenvolvimento de modelo de elementos finitos para cdlculo de grandezas
vibro-actsticas. Além disto, ao se considerar que diversos parametros foram aproximados,
desconsiderados ou simplificados, este grau de complexidade serd ainda maior. Portanto, a
investigacdo sistemdtica e continua nesta drea € essencial para que se atinjam niveis de
conhecimento e entendimento dos principais problemas acusticos que envolvem os compressores

de refrigeracdo e, mais ainda, para que se proponham solucdes a estes problemas baseadas em

metodologia cientifica.

Toda a pesquisa e desenvolvimento desta metodologia foram acompanhados de verificagdes
intermedidrias através de técnicas ja consolidadas e confidveis. Como exemplos, podem-se citar
as andlises de convergéncia para os tamanhos dos elementos, pois, como todo método numérico,
existe a necessidade de verificar o refinamento da malha adotada; outro exemplo de verificacao
foi a andlise de convergéncia dos resultados obtidos na superficie de elementos infinitos. Devido
a natureza do problema abordado, a escolha das caracteristicas do dominio é fundamental para
que os resultados do cdlculo possam representar a realidade. Estas verificagdes intermedidrias
foram essenciais para que o modelo final alcangasse um grau de correlacdo satisfatério e coerente

com os resultados experimentais.
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A utilizagdo desta metodologia como ferramenta no desenvolvimento do produto possibilita
a avaliac@o acustica de uma maior quantidade de versdes de equipamento e aumenta 0s recursos
disponiveis para a otimizacdo do projeto do compressor no sentido de minimizar a sua produgao

de ruido.

As respostas actsticas obtidas através dos métodos numéricos e experimentais na versao
modificada foram suficientemente menores para se demonstrar que hd uma tendéncia de queda

dos seus valores em relacdo a versdo utilizada como base de comparagao.

Este método possibilitou a realizacdo de avaliacdes vibro-acusticas no compressor sem a
necessidade de se utilizar o método de elementos de contorno (largamente empregado neste tipo
de cdlculo), abrindo espago para um melhor aproveitamento dos recursos de programas de cdlculo

disponiveis na empresa na qual este trabalho foi realizado (Tecumseh Company).

O amortecimento estrutural adotado foi essencial para evitar que a poténcia acustica
irradiada tendesse a valores infinitos nas ressonancias da estrutura. Caso isto ocorresse, as
comparagdes entre duas versdes de modelo em freqii€ncias préximas as de ressonancia seriam
impossibilitadas. Maiores investigacdes, porém, sdo recomendadas para que se obtenha os valores
de amortecimento estrutural o mais préximo possivel dos valores da estrutura real. Desta forma,

as diferencas entre os resultados numéricos e experimentais poderao ser reduzidas.

As andlises de convergéncia executadas possibilitaram a verificacdo das dimensdes dos
elementos e raio da esfera acustica inicialmente adotados. Porém, existem indica¢Oes de que ha
espaco para uma maior redu¢cdo da quantidade de elementos e do raio da esfera acustica pelo
menos para a realizagdo dos cdlculos acusticos nesta banda de freqiiéncia. Esta otimizacdo das

quantidades de elementos € essencial para reduzir o custo computacional.
Como trabalhos futuros, podem-se listar as seguintes sugestdes:

o Acrescentar os amortecedores externos de suporte do compressor (buchas) ao modelo
vibro-actstico, bem como executar ensaios com a utilizacdo destes para a correlagdao

com os resultados numéricos;

o Incluir no modelo o fluido interno e o 6leo lubrificante que fica depositado no fundo da

carcaga, bem como um modelo mais detalhado da bomba;
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o A partir de um modelo mais detalhado da bomba, poder-se-4 aumentar o nimero de
pontos de aplicacdo de forgas unitdrias e também avaliar a necessidade de aplicacdo de
momentos dindmicos harmonicos e unitdrios, em pontos como mancais e véalvulas, entre

outros;

o Estender a metodologia desenvolvida neste trabalho, aplicando pressdes harmdnicas
unitdrias nas principais fontes que possuem caracteristicas aéreas como, por exemplo, o
orificio de suc¢do da mufla de succdo e a entrada da vélvula de succdo. Através destas
pressdes unitdrias serd possivel avaliar a sensibilidade dos resultados a diferentes versoes

de compressor de forma semelhante a que foi apresentada neste trabalho;

o Expandir estas andlises para englobar outras bandas de freqii€ncia. Para estas andlises
talvez sejam necessdrias algumas modificacdes nos tamanhos dos elementos e raio da
esfera actstica de modo a adequé-los aos comprimentos de ondas envolvidos em cada

banda;

o Estudar a importancia e, se for o caso, incluir as tensdes residuais provocados pela

estampagem dos componentes da carcaga;

o Estudar as possibilidades de utilizacdo de rotinas de otimizagdo vibro-acustica, para

automatizar o quanto mais o processo de verificacdo de diferentes versdes do modelo.
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Apéndice A — Codigos Desenvolvidos

Listagem 1 — Rotina desenvolvida em APDL para o cdlculo da poténcia sonora do modelo:

! Calculus Of Radiated Acoustic Power

! Developed by Osmar Nunes (osmarrnunes@yahoo.com)
! Research & Development of Products

| Tecumseh Company

| Bibliography:

! Kinsler;

*DO,iSubCaso,SubCaso_Min,SubCaso_Max
/posti
LCDEF,STAT,ALL
LCDEF,ERASE
/dscale,1,off /DSCALE, WN, DMULT: Sets the displacement multiplier for displacement displays.
set,Caso,iSubCaso,1,0 ISET, Lstep, SBSTEP, FACT, KIMG, TIME, ANGLE, NSET, ORDER: Defines the data set to be read from the results file.
plnsol,pres
set,Caso,iSubCaso,1,1
/replot
Icdef,1,Caso,iSubCaso,0 ILCDEF, LCNO, LSTEP, SBSTEP, KIMG: Creates a load case from a set of results on a results file.
Icoper,srss,1 ILCOPER, Oper, LCASE1, Oper2, LCASE2: Performs load case operations.
/replot
*set,aux2,1
*set,pot_tot,0
*set,elem_atual,0
*get,num_elem,ELEM,elem_atual, NXTH
*DOWHILE,aux2
*set,elem_atual,num_elem
*GET,area_atual,ELEM,elem_atual, AREA
*set,area_atual,area_atual*1e-6
*get,no1,ELEM,elem_atual,NODE,1
*get,press1,NODE,no1,PRES
*set,pressi,press1*1e6
*get,no2,ELEM,elem_atual,NODE,2
*get,press2,NODE,no2,PRES
*set,press2,press2*1e6
*get,no3,ELEM,elem_atual,NODE,3
*get,press3,NODE,no3,PRES
*set,press3,press3*1e6
*set,press_media,(pressi+press2+press3)/3
*set,pot_tot,pot_tot+press_media*press_media*area_atual/(2*1.21*343)
*get,num_elem,ELEM,elem_atual, NXTH
*if,num_elem,eq,0,then
*set,aux2,0
*endif
*ENDDO
*set,potencia_total(iISubCaso),pot_tot
*ENDDO
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Listagem 2 — Rotina desenvolvida em MatLab para o célculo das forcas de desbalanceamento de

mecanismo reciproco:

% Study Of A Single Cylinder Engine Balancing

% Developed by Osmar Nunes (osmarrnunes@yahoo.com)

% Research & Development of Products

% Tecumseh Company

% Bibliography:

% Shigley, Joseph Edward ; Uicker Jr., John Joseph ; Theory of Machines and Mechanisms;
% Timoshenko

clear all;

close all;

clc;

frequency = 50 % [Hz]

omega = 2*pi*frequency; % [rad/s]
t=0:0.0001:1/50; % [s]

ma=0.0177/2; % excentric mass [kg]
mb = 0.0263; % piston mass [kg]

mc = (ma):0.004:ma+mb*2; % couterweight mass [kg]
r=0.0132; % excentric radius [m]

| =0.0436; % conecting-rod length [m]

NumMass = length(mc);
for i = 1:NumMass

Fex = -mc(i)*r'omega2*cos(omega*t); % counterweight centripetal X force [N]
Fecy = -mc(i)*rromega”2*sin(omega*t); % counterweight centripetal Y force [N]

Fabx1 = (ma+mb)*r‘fomega*2*cos(omega*t);
Fabx2 = (mb*r*omega’2*r/l*cos(2*omega*t));
Fabx = Fabx1+Fabx2; % Excentric umbalance force plus piston inercial force in X direction [N]

Faby = ma*r'omega*2*sin(omega*t);
% Excentric umbalance force plus piston inercial force in Y direction [N]

Fresx = Fcx+Fabx; % Resultant of all inercial forces in X direction [N]
Fresy = Fcy+Faby; % Resultant of all inercial forces in Y direction [N]

Fabres = Fresx."2+Fresy."2;
Fabres = sqrt(Fabres);

Yofigure(i);
hold on;
polar(omega*t,Fabres);
axis equal
DFabresx(i) = abs(Fabres(1)-Fabres(101));
DFabresy(i) = abs(Fabres(51)-Fabres(151));
[C,l] = max(Fabres);
Matriz_Max_Valores(i,:) = [C I];
[C,I] = max(Fabx1);
Matriz_Max_Valores_Fabx1(i,:) = [C I];
[C,I] = max(Fabx2);
Matriz_Max_Valores_Fabx2(i,:) = [C I];
if(i == 1)

omegatemp = omega*t;

Ftemp = Fabres;
end

end

figure(i+3)
plot((mc-ma)/mb,Matriz_Max_Valores(:,1))

figure(i+4)
plot(omegatemp*57.2958,Ftemp)
grid on
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Apéndice B — Resultados Adicionais

B1 — Célculos De Niveis De Poténcia Sonora Na Banda De 3150Hz

Lw [dBAMN]

Tao

F0.0

E2.0

@
@
=

E4.0

E2.0

ED.D

2800 280 2800

Nivel De Poténcia Acistica Irradiada (Pefetiva)

/

/ —d— Sem reforgo

—&— Comreforgo

4
~

N

]

4
N

N

2980 2000 2080 300

3180 3200

Fregiiéncia [Hz]

3EB0 3300 2360 2400 2460 3H00

3560

Figura 51 — Resultados obtidos na banda de 3150Hz.

Tabela 8 — Poténcias resultantes das duas versdes de modelos:

Versio LwA minimo na LwA maximo na LwA total na Diferenca entre as versdes
banda [dB(A)] banda [dB(A)] banda [dB(A)] (B-A) [dB(A)]
MAS 61.9 69.9 76.5 3
MB5 61.1 66.7 74.2
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B2 — Analise De Sensibilidade Do Modelo

Célculos adicionais na banda de 2500Hz para andlise de sensibilidade do modelo a

diferentes coeficientes de amortecimento. Resultados sdao apresentados na Figura 52.
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Figura 52 — Resultados obtidos em diferentes versdes e coeficientes de amortecimento.
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