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MACIEL, M. A. Controle ativo de ruido aplicado a venezianas acusticas. 2014. 119 p.
Tese de Doutorado, Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia.

RESUMO

O desenvolvimento de novas tecnologias para esquadrias acusticas ventiladas insere-se no
contexto da promocao da eficiéncia energética de edificagdes, que inclui a compatibilizacao
da dicotomia climatizacdo natural e isolamento acustico de edificagdes. Tradicionalmente, a
utilizacdo de métodos passivos para controle de ruido em esquadrias apresenta limitacdo de
isolamento acustico em baixas frequéncias, com perda por transmisséo inferior a 10 dB.
Alternativamente, técnicas para controle ativo de ruido vém sendo aplicadas a esquadrias,
incluindo-se aquelas ventiladas naturalmente. Entretanto, o estagio atual dessa tecnologia
ainda apresenta restricdes de utilizacdo para altas frequéncias. A utilizacdo de métodos
hibridos apresenta-se como uma solugéo para potencializacdo do desempenho acustico em
baixas, médias e altas frequéncias. Diante dessa perspectiva, o presente trabalho apresenta
a proposta de aplicacdo de técnicas de controle ativo de ruido aplicado em venezianas
acusticas. Destaca-se assim 0 conceito de venezianas acusticas ativas, uma tecnologia
hibrida que pretende o incremento da atenuacdo acustica em baixas frequéncias através da
incorporacdo de materiais inteligentes nas laminas da veneziana, que sdo dotadas de
materiais passivos para absor¢cdo acustica em altas frequéncias. Dessa forma, neste
trabalho, apresenta-se um procedimento para modelagem da perda por transmissdo de
venezianas acusticas ativa, utilizando-se métodos analiticos e numéricos associados a
técnicas de otimizacdo. Os resultados tedricos sugerem a viabilidade da aplicacdo de
técnicas de controle ativo de ruido em venezianas acusticas, com indice de reducdo sonora

ponderado superior a 35 dB e poténcia maxima requerida para o controle inferior a 15 W.

Palavras-chave: Isolamento acustico - Materiais inteligentes — Esquadrias ventiladas



MACIEL, M. A. Active noise control applied to acoustic louvres. 2014. 119 p. PhD
Thesis, Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia.

ABSTRACT

The development of new technologies for ventilated acoustic windows is within the context of
the promotion of energy efficiency of buildings, including the compatibility of the dichotomy
natural air conditioning and sound insulation of buildings. Traditionally, the use of passive
methods for noise control in ventilated window has limited sound insulation at low
frequencies, with transmission loss below 10 dB. Alternatively, techniques for active noise
control have been applied, including yourself those naturally ventilated. However, the current
state of this technology still has use restrictions for high frequencies. The use of hybrid
methods is presented as a solution to the acoustic performance enhancement at low,
medium and high frequencies. Given this perspective, the present work proposes the
application of techniques for active noise control is applied to acoustic louvres. So, highlights
the concept of active acoustic louvres, a hybrid technology that aims to increase the acoustic
attenuation at low frequencies by incorporation of smart materials in the blades of the
shutter, which are equipped with passive materials for sound absorption at higher
frequencies. Thus, this paper presents a procedure for modeling the transmission loss of
active acoustic louvers, using analytical and numerical methods associated with optimization
techniques. The theoretical results suggest the feasibility of applying the techniques of active
noise control in acoustic louvres, with weighted sound reduction index exceeding 35 dB and

a maximum power requirement of less than 15 W.

Keywords: Acoustic insulation — Smart materials — Ventilated windows
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CAPITULO |

INTRODUCAO

1.1Contextualizacao

O presente trabalho faz parte da linha de pesquisa Dindmica de Sistemas Mecanicos
do Programa de POs-Graduagdo em Engenharia Mecanica da Universidade Federal de
Uberlandia (UFU), com énfase em controle ativo de ruido utilizando estruturas denominadas
inteligentes. Ele vem sendo desenvolvido ha mais de 10 anos pelo Laboratério de Acustica e
Vibracdes (LAV) da Faculdade de Engenharia Mecanica (FEMEC) da UFU. Essa énfase é
dedicada a exploracdo de novas tecnologias, bem como a proposicdo de técnicas
inovadoras de controle vibroacustico para aplicagfes industriais.

As primeiras experiéncias com a utilizacdo da técnica de controle ativo vibroacustico
do LAV referem-se as pesquisas sobre modelagem analitica do comportamento acustico e
estrutural de placas retangulares instrumentadas por materiais piezelétricos
(SANTANA, 2002). Numa fase intermediaria, foram realizados estudos para aplicacdo das
técnicas de controle ativo de ruido em dutos para controle de modos de alta ordem,
primeiramente numa tese com abordagem exclusivamente numérica (NUNES, 2009) e
posteriormente realizada uma tese experimental para a validacdo dos resultados anteriores
(OLIVEIRA, 2012).

A utilizacdo de materiais inteligentes para controle de ruido foi objeto de novas
pesquisas tedricas para aplicacdo em controle de modos de alta ordem em dutos (NISHIDA,
2012), bem como para controle de transmissdo vibroacustica de lajes de edificacdes
(HOLANDA, 2012). Novos estudos experimentais foram delineados para otimizagdo da
posicdo de sensores e atuadores para fins de ampliagdo da faixa espectral de controle, em
detrimento ao controle ativo de ruido tonal ou frequéncias discretas (MIRANDA, 2013).

Inserindo-se neste contexto do desenvolvimento tecnolégico do LAV e dando
continuidade a proposi¢éo de soluc¢des inovadoras para o controle de ruido em edificacdes,
0 presente trabalho pretende a aplicagdo de técnicas de controle ativo vibroacustico em

esquadrias de edificagbes, mais especificamente em venezianas acusticas.



1.2Justificativa e questionamentos

1.2.1 Qualidade acustica de edificacdes

Na viséo juridica contemporénea, o direito a moradia digna, previsto na Constituicao
Federal de 1988 (BRASIL, 1988) em seu Artigo 6, ultrapassa o conceito de um simples
abrigo contra as intempéries da natureza, correspondendo a um lugar adequado as
necessidade béasicas do individuo, capaz de suprir adequada e suficientemente as suas
exigéncias com conforto e qualidade. O conforto acustico insere-se nesta perspectiva de
provimento da habitabilidade com qualidade ambiental. A busca por politicas publicas para a
melhoria da qualidade ambiental das edificacbes destaca-se neste contexto através da
implementacdo de normas e regulamentacdes para a obtencdo do conforto acustico nas
edificacoes.

A partir da promulgacdo do Coédigo de Defesa do Consumidor em 1990 (BRASIL,
1990), as normas deixam de ser instrumentos meramente técnicos e assumem valor
praticamente juridico pela obrigatoriedade de cumprimento das mesmas sob a forca de lei.
Isso pode ser comprovado pelo Artigo 39, Inciso VI, que considera como pratica abusiva a
insercdo no mercado de qualquer produto ou servico em desacordo com as normas
expedidas pelos 6rgdos oficiais competentes, incluindo-se a Associacdo Brasileira de
Normas Técnicas (ABNT).

No Brasil, apesar da existéncia de normas técnicas que determinam o0s niveis de
ruido para conforto acustico, tanto no ambiente urbano — NBR 10.151 (ABNT, 2000) —
guanto no interior de edificagcbes — NBR 10.152 (ABNT, 1987) —, desde a década de 1980,
ndo se evidenciavam referéncias as caracteristicas técnicas que os materiais e sistemas
construtivos deveriam contemplar. Apesar de ndo inviabilizar, isso dificultava a
caracterizacdo de problemas acusticos em edificacbes como defeitos de construcao, tais
como falta de privacidade acuUstica entre unidades ou em relagdo ao ambiente urbano.
Somente com o advento da norma NBR 15.575-4 (ABNT, 2013) é que sdo definidos os

requisitos e critérios de desempenho que as fachadas das edificacdes devem cumprir.



1.2.2 Interfaces do desempenho energético de edificacdes e poluicdo sonora

A primeira lei brasileira referente a eficiéncia energética de edificacdes surgiu em
reacdo ao racionamento de energia ocorrido em 2001, a Lei Federal n° 10.295, que dispde
sobre a Politica Nacional de Conservacdo e Uso Racional de Energia (BRASIL, 2001 a).
Esta lei foi regulamentada pelo Decreto n° 4.059, de 19 de dezembro de 2001 (BRASIL,
2001 b). Ela estabeleceu que deveriam ser criados niveis maximos de consumo de energia,
ou minimos de eficiéncia energética, de maquinas e aparelhos consumidores de energia

fabricados ou comercializados no Pais, bem como das edifica¢cdes construidas.

Essa preocupacdo com o consumo energético das edificacdes, inserida no contexto
da busca da sustentabilidade e da minimizacdo do impacto ambiental dos edificios, levou a
renovacgdo do interesse pela ventilagdo natural, especialmente em paises de clima tropical.
Uma das principais vantagens da utilizacdo de estratégias passivas de ventilacdo em
edificacOes refere-se a possibilidade de obtencdo do conforto térmico dos usuarios sem
aumento do consumo de energia elétrica da edificagdo. De acordo com dados de
Brasil (2010), 40% do consumo de energia elétrica em edificagbes comerciais referem-se a
utiizacdo de sistemas ativos para condicionamento de ar. Entretanto, a adocdo de
estratégias passivas de ventilagdo dos edificios comerciais inseridos em grandes centros
urbanos, via de regra, é limitada pelos elevados niveis de ruido de trafego veicular nas vias

lindeiras as fachadas.

Do ponto de vista acustico, a envoltéria das edificacbes tem a tarefa de reduzir o
ruido exterior a niveis aceitaveis de ruido interno, conforme previsto pela norma
NBR 10.152 (ABNT, 1987). No caso das fachadas, a presenca quase inevitavel de
esquadrias faz destas particdes estruturas vulneraveis acusticamente. Em paises de clima
temperado, esse problema é minimizado pela utilizacdo de tipologias de esquadria fixas,
ficando a solucdo praticamente restrita a adequada especificacdo técnica de vidros
especiais. De acordo com Naticchia e Carbonari (2007), a utilizacdo de vidros laminados
contribui para:

(a) O deslocamento do efeito de coincidéncia para frequéncias fora do limiar auditivo;

(b) Aumento do isolamento acustico para frequéncias superiores a 1.500 Hz, sem

nenhum incremento em baixas frequéncias;

(c) No caso de vidros duplos, adicdo de outro efeito de ressonancia em frequéncias

inferiores a 500 Hz, incrementando o isolamento acustico em frequéncias entre a

ressonancia e a frequéncia de coincidéncia.



No caso de clima quente e umido, a demanda por ventilacdo natural das edificagbes
para fins de conforto térmico e eficiéncia energética exige a presenca de aberturas para
entrada e saida de ar, tornando mais complexa a solucdo do isolamento acustico de
fachadas. Areas minimas de abertura prejudicam substancialmente o desempenho acustico
da envoltéria. Gerges (2000), por exemplo, indica que a insercdo de 1% de abertura huma
componente de perda por transmissao de 30 dB propicia um decréscimo de 10 dB no seu
indice de reducdo sonora, conforme evidenciado na Fig.1.1. Essa situacdo é ainda mais
grave gquando as fachadas estdo expostas a poluicdo sonora provocada pelo ruido de

trafego veicular ou qualquer outra fonte sonora.
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Figura 1.1 - indice de reducédo sonora de paredes com abertura
Fonte: Gerges (2000)

Considerando-se que os niveis de ruido de tr&fego em grandes centros urbanos sdo
da ordem de 70 a 80 dB(A), o desempenho acustico de uma fachada deve contemplar
indices de reducdo sonora ponderado de 35 a 45 dB, respectivamente, para atendimento
aos niveis de desempenho minimo e superior recomendados pela norma
NBR 15.575-4 (ABNT, 2013) para fachadas expostas a poluicao sonora (Anexo A).

No caso de fachadas cegas, isto é, sem esquadrias, 0s sistemas construtivos
convencionais de vedacao de edificaces brasileiras apresentam desempenho acustico para
isolamento de ruidos aéreos compativel com o nivel de desempenho superior recomendado
pela NBR 15.575-4 (ABNT, 2013). Citam-se, como exemplo, o bloco ceramico vazado de
0,15 m de espessura e bloco de concreto vazado de 0,14 m de espessura, com os indices
de reducédo sonora ponderado de 52 e 45 dB, respectivamente.

A diretriz SINAT 002 (BRASIL, 2012) apresenta, em conformidade com as
determinagBes da NBR 15.575-4 (ABNT, 2013), indice de reduc&o sonora ponderado de



35 dB para fachadas expostas a poluicdo sonora, devendo-se, em casos de sistemas
construtivos compostos (paredes com esquadrias), ensaiar cada componente e determinar o
isolamento global do conjunto.

A compatibilizacdo das exigéncias para desempenho térmico e acustico da
NBR 15.575-4 (ABNT, 2013) apresenta-se como um dos grandes desafios do presente
trabalho. Essa norma exige indice de reducao sonora ponderado minimo de 30 dB e areas
minimas de abertura para atendimento ao requisito de ventilacdo natural dos ambientes, que
utiliza como critério o percentual da area do piso do ambiente de 5, 8 e 10% para aberturas
pequenas, médias e grandes, respectivamente, em funcéo da zona bioclimatica.

Considerando um ambiente de 8 m?, com dimensdo minima de 3 m e pé-direito de
2,8 m, o percentual de abertura da vedacgdo resultaria em indices de redugdo sonora
inferiores a 15 dB, independentemente do tamanho da abertura ou tipo de bloco de
vedacgdo. Nesse caso, a vedacao ndo atenderia sequer o nivel minimo de desempenho para
0 requisito isolamento acustico aéreo da NBR 15.575-4 (ABNT, 2013).

Tendo em vista 0 exposto, como desenvolver estratégias para controle de ruido em
esquadrias ventiladas naturalmente compativeis com os critérios de desempenho térmico

definidos na norma de desempenho?

1.2.3 Estratégias passivas para controle de ruido em esquadrias ventiladas

Bittencourt et al. (2007) descrevem o peitoril ventilado como um dispositivo
geralmente executado em concreto, com formato em “L” invertido (FIG. 1.2), sobreposto a
uma abertura localizada no peitoril abaixo das janelas, que tem por finalidade atuar como

fonte complementar do movimento de ar proporcionado pelas aberturas.

%

Figura 1.2 — Peitoril ventilado
Fonte: Adaptado de Oiticica (2010)
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Pesquisas recentes acerca do desempenho acustico do peitoril ventilado foram
realizadas por Oiticica (2010), cujas melhores configuragées apresentam indice de reducao
sonora ponderado de 26 dB. Para fins de incrementar esse desempenho acustico, a autora

sugere o aperfeicoamento do sistema em frequéncias inferiores a 500 Hz, sem que haja



prejuizo do fluxo de ventilacao.

Viegas (2009) realizou um estudo do desempenho de diferentes configuragbes de
fachadas para fins de compatibilizacao entre conforto térmico e acustico. Para tanto, utilizou
modelos fisicos em escala reduzida e simulacdo computacional com pacotes comerciais
com métodos hibridos, isto €, método dos raios acusticos, do feixe cbnico e do feixe
triangular. Dentre os elementos arquitetbnicos cujo desempenho termo-acustico foi avaliado,
destacam-se as varandas e os jardins de inverno Os resultados indicam que a presenca de
varanda ou jardim de inverno contribui para a atenuacdo de 3 e 6 dB(A), respectivamente,
nos niveis sonoros no interior da edificacéo.

O conceito de varandas e jardins de inverno como filtros aculsticos ndo é uma
abordagem recente, como se observa nos trabalhos de Hammad e Gibbs (1982), bem como
de Oldham e Mohsen (1979). Esses trabalhos podem ser considerados como as primeiras
abordagens de uma investigagdo cientifica do desempenho acustico de fachadas com
aplicacdes préticas para especificacdo de caracteristicas geométricas de varandas e suas
respectivas atenuacdes de ruido de trafego para varias condicdes de exposicao. Nesses
casos, simulagdes utilizando a teoria da difracao para barreiras sélidas foram desenvolvidas
e comparadas a experimentos em modelo reduzido, cujos resultados indicam atenuacao de
10 a 15 dB(A).

No estudo do desempenho de diferentes configuracbes de fachadas para fins de
compatibilizacdo entre conforto térmico e acustico, Viegas (2009) também realizou
avaliagbes de vergas ventiladas, dispositivos em “L” similares ao peitoril ventilado. A
presenca destes elementos apresentou resultados mais satisfatérios do que a simples
presenca de varandas, com atenuagfes acusticas de até 13 dB(A) e 20 renovagbes de ar
por hora. Os métodos experimentais utilizados, contudo, ndo permitem uma avaliacao
consistente em baixas frequéncias. Assim, a autora sugere a utilizagdo do método dos

elementos finitos para superacao dessa limitacdo metodoldgica.

Uma alternativa passiva para isolamento acustico de baixas frequéncias é a
denominada “ressonador de Helmholtz”. Consiste em cavidades dimensionadas para
absorcéo acustica especifica de sons medios e graves. Pesquisas de Field e Fricke (1998),
por exemplo, resultaram no desenvolvimento de um produto utilizando ressonadores
multiplos de um quarto de onda, apresentado na patente Pl 0510741-5A (SILENCE AIR,
2007). Denominado comercialmente como Silence Air®, este bloco de policarbonato com
pequenas cavidades tubulares permite a passagem de ar e isola o ruido de edificacdes,
conforme evidenciado na Fig. 1.3. As reentrancias projetadas permitem a alternancia de
ondas destrutivas e construtivas responsaveis por um indice de reducdo sonora ponderado

de 27 dB. Ja para baixas frequéncias, este dispositivo apresenta indices de reducédo sonora



ponderado inferiores a 10 dB.

Figura 1.3 - Ressonadores multiplos Silence Air®
Fonte: Adaptado de Silence Air (2007)

Wang et al. (1991) apresentaram os resultados dos estudos da combinacdo de
ressonadores multiplos com material de absor¢é@o acustica, obtendo perda por transmissao

limitada entre 10 e 22 dB para a faixa de frequéncia entre 500 a 4000 Hz.

O principio de ressonadores multiplos também pode ser obtido através de painéis
perfurados, tal como a patente FR 2540912 (A2). Composta de dois painéis perfurados,
esse sistema pode ser utilizado para varias aplica¢des, incluindo sistemas de ventilacao, tais
como dutos e silenciadores (UZAN, 1984). De maneira similar, o modelo de utilidade
CN 2791217 (Y) utiliza dois painéis perfurados transllicidos para atenuacdo acustica em
janelas, cujos testes de desempenho acustico sugerem a reducdo efetiva de 20 dB
concomitante a ventilagdo (AN PEIDE, 2006) .

Alternativa desenvolvida por Aradjo (2010) foram os cobogds acusticos, que
consistem em blocos ressonadores dispostos com espacos entre eles e cavidades
coincidentes (FIG. 1.4) Dessa forma, obtém-se uma adaptacdo do ressonador,
transformando sua geometria em elementos vazados, cujas fendas permitem ndo somente a

entrada da onda sonora e de ar, mas também saida de ventilag&o.

Figura 1.4 - Cobog0s Acusticos
Fonte: Adaptado de Araujo (2010)



As melhores configuracbes de cobogds acusticos estudados por Araudjo (2010)
apresentam indice de reducdo sonora ponderado de 27 dB. H& que se ressaltar o uso
limitado dos cobog0s acusticos quando for desejado isolamento sonoro abaixo de 350 Hz, ja
gue nas baixas frequéncias, entre 160 e 200 Hz, os indices de reducao sonora ponderados
mostraram-se inferiores a 10 dB.

Venezianas acusticas sdo elementos da edificacdo que oferecem atenuacdo sonora
ao mesmo tempo em que reduzem a incidéncia de radiacdo solar e permitem o fluxo de ar
pela abertura. Quando utilizadas em fachadas, as venezianas acusticas podem ainda
desempenhar um importante papel estético, similar ao brise soleil.

De uma maneira geral, os modelos de venezianas acusticas passivas (FIG. 1.5),
comercializadas por diferentes fabricantes, apresentam como principais fatores para
caracterizacdo dos seus modelos 0 numero de modulos, que pode ser simples (L) ou duplo
(2 L), com profundidade (P) do mo6dulo minimo de 0,3 m e maximo de 0,6 m. Em todos os
modelos, observam-se laminas com 45° de inclinagdo e dimenséo da abertura (b) igual a
metade da largura. A razdo entre a dimenséo da abertura e o vao estrutural caracteriza o
fator de porosidade da veneziana, um dos fatores utilizados na determinagdo da massa

superficial das venezianas.
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Figura 1.5 - Venezianas Acusticas Passivas Simples e Dupla
Fonte: Adaptado de TROX (s.d)

Os principais mecanismos de atenuacdo sonora de uma veneziana acustica sdo a
mudanca de impedancia e absorcdo acustica, bem como interferéncias construtivas e
destrutivas. De acordo com Viveiros e Gibbs (2003), as venezianas acusticas nédo
apresentam isolamento satisfatorio, principalmente para ruidos de baixa frequéncia, cujas
melhores configuracdes apresentam indice de redugédo sonora ponderado de 12 e 21 dB

para venezianas simples e dupla, respectivamente.



Em todas as estratégias apresentadas, observa-se a dificuldade de atenuacao
acustica em baixas frequéncias de forma passiva. Assim, todos os dispositivos apresentam
indice de reducéo sonora ponderado inferiores a 30 dB, ndo atendendo aos critérios da
NBR 15.575-4 (ABNT, 2013) para isolamento acustico aéreo. Para superagdo dessa
limitacdo, Donadon (2002) sugere o uso de técnicas de controle ativo.

O desenvolvimento de uma tecnologia hibrida para controle de ruido em edificios
ventilados naturalmente, isto é, um sistema composto de duas ou mais estratégias de
controle, apresenta-se como uma solucdo eficiente para propiciar atenuacdo acustica em
toda a faixa de frequéncia de interesse, ou seja, 100 a 3.150 Hz (FIG. 1.6). Dessa forma,
neste trabalho, propde-se a aplicagdo das estratégias de controle ativo de ruido a
venezianas acusticas, sendo tal dispositivo de agora em diante denominado “venezianas

acusticas ativas”.

Dutos absorvedores

L

_—

Veneziana Ativa : %
: | | Venezianas acusticas,varandas, I
l L jardins de inverno, barreiras l

5

[ Painéis vibrantes
J
[ Ressonadores quarto de onda
’--I------ == =

‘-l----------

100 500 : 3150
Frequéncia, [Hz]

Figura 1.6 - Métodos de controle de ruido em funcao da frequéncia
Fonte: Adaptado de Salis et al. (2002)
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1.3 Premissas e Hipéteses

1.3.1 Premissas

Para a realizacdo desse trabalho, foram adotadas as seguintes premissas:

(@)

As esquadrias sdo o principal elemento construtivo responsavel pela
vulnerabilidade acustica das fachadas de edificagbes brasileiras expostas a

poluicdo sonora devido ao ruido de trafego nos grandes centros urbanos;

(b) O estado da arte atual do desenvolvimento tecnoldgico das esquadrias nao

(€)

(d)

contempla solug@es integradas que atendam concomitantemente aos requisitos
e critérios de desempenho térmico e acustico previstos na NBR 15.575-4 (ABNT,
2013);

Venezianas acuUsticas apresentam-se como uma alternativa interessante do
ponto de vista arquitetdnico para conciliar solugdes estéticas de edificacdes com
alto desempenho ambiental, tais como atenuacgdo acustica, sombreamento da
abertura e renovagéo do ar com baixo dispéndio energético;

A melhoria do desempenho do isolamento acustico de venezianas acusticas esta
condicionada principalmente ao incremento das atenuagbes em baixas

frequéncias;

(e) Técnicas passivas para controle de ruido apresentam desempenho limitado em

(f)

baixas frequéncias, sendo insuficientes para promover esquadrias com indices
de reducéo sonora ponderado superiores a 35 dB;

Técnicas de controle ativo de ruido utilizando materiais inteligentes apresentam-
se como uma alternativa viavel para o presente estudo por apresentarem baixo
consumo de energia, com potencial até mesmo para geracdo de energia de

forma autbnoma.

1.3.2 Hipédtese

As venezianas acusticas ativas apresentam-se como uma tecnologia hibrida sobre

as quais se acredita que sdo capazes de prover indices de reducdo sonora ponderado

superiores a 35 dB. Esse desempenho é propiciado pelo incremento da atenuacgéo acustica

em baixas frequéncias (inferiores a 500 Hz) através do controle ativo dos modos de vibragao

das laminas da veneziana excitadas por atuadores de materiais inteligentes. Em médias e

altas frequéncias (superiores a 500 Hz), a atenuacao acustica é funcao da vibracdo das

fibras dos materiais de absorcao, que transformam a energia acustica em energia mecanica

e calor.
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1.4 Objetivos

1.4.1 Geral:

Desenvolver um procedimento para modelagem tedrica da perda por transmissao de

venezianas acusticas ativas (Fig. 1.7)

1.4.2 Especificos:

(a) Levantar o estado da arte da utilizacdo de técnicas de controle ativo de ruido
aplicado a edificacgdes;

(b) Definir os indicadores de isolamento acustico aplicaveis a esquadrias ventiladas
naturalmente, bem como os métodos experimentais e numéricos recomendados para
caracterizacao do desempenho das venezianas acusticas;

(c) Compreender o comportamento das venezianas ativas, com énfase na dinamica
estrutural envolvida na aplicagdo de técnicas de controle ativo de ruido utilizando
atuadores piezelétricos;

(d) Avaliar os efeitos geométricos, estruturais e de controle ativo dos modos de vibracéo
das laminas no desempenho das venezianas acusticas, utilizando técnicas de
otimizacdo para incremento da perda por transmisséo;

(e) Determinar o desempenho das venezianas acusticas ativas em termos de perda por

transmisséo, indice de redug&o sonora e consumo de energia.

VENEZIANA ACUSTICA ATIVA

Perda por transmissdo, [dB]

N\

[
FACHADA > INTERIOR >—>

/
Nivel de ruido, [dB]

Figura 1.7— Modelagem da perda por transmisséo de venezianas acusticas ativas
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1.5 Estrutura de capitulos

Para atingir os objetivos propostos, o presente trabalho foi organizado em seis capitulos
(Fig.1.8), sendo esta Introducdo o primeiro deles. Os demais capitulos foram estruturados

da seguinte forma:

(a) No Capitulo Il, apresenta-se uma breve revisao bibliogréfica sobre controle ativo de
ruido, enfatizando o estado da arte dessa técnica aplicada a edificacdes;

(b) No Capitulo Ill, descreve-se a fundamentagdo tedrica para caracterizacdo de
desempenho acustico das venezianas;

(c) No Capitulo 1V, desenvolve-se o método de modelagem analitica e numérica
proposto para caracterizacdo do desempenho acustico de venezianas acusticas
passivas e ativas;

(d) No Capitulo V, apresentam-se as simula¢des de desempenho das venezianas ativas,
em termos de isolamento acustico e desempenho energético;

(e) No Capitulo VI, abordam-se as conclusfes obtidas para a proposta de aplicacdo de
técnicas de controle ativo de ruido em venezianas acusticas, incluindo-se
perspectivas para trabalhos futuros.

CONTROLE ATIVO DE RUIDO APLICADO A VENEZIANAS ACUSTICAS

CAPITULO |
.......... INTRODUGAO
CAPITULOII
.......... REVISAO BIBLIOGRAFICA e e S e e S L S
CAPITULO I
........... FUNDAMENTACAO
CAPITULO IV
........... MODELAGEM srssssssssssssssssssssssssssssssssssssssesasanaa:
CAPITULOV
........... SIMULACAO R e i b s Uabaus s s N s R SRR 4
CAPITULO VI
CONCITS ARG - oo vk ssia sk s aua s an A n an e s R e m s SR S

Figura 1.8 — Estrutura de capitulos da tese



CAPITULO I

REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Introducéao

O conceito de controle ativo de ruido € apresentado neste capitulo tendo como
marco tedrico a primeira patente depositada sobre o tema. Os desdobramentos em termos
de desenvolvimento tecnol6gico e as aplica¢des industriais do controle ativo sédo abordados
a partir de pesquisa bibliografica associada a busca em bancos de dados de patentes. A
estrutura basica de um sistema de controle ativo de ruido € apresentada em termos de seus
elementos componentes: sensores, atuadores e algoritmos de controle. Essa abordagem
apresenta como énfase o potencial da utilizacdo de elementos piezelétricos, como sensores
e atuadores para controle ativo de ruido. A apresentacdo do estado da arte da aplicacdo das
técnicas de controle ativo de ruido em edificacdes finaliza o presente capitulo, tendo
solucdes aplicadas a divisérias, fachadas e esquadrias, incluindo-se as ventiladas

naturalmente.

2.2 Controle Ativo

2.2.1 Conceito
Controle ativo é uma técnica utilizada para reduzir a intensidade de ruido ou vibracao

utilizando dispositivos que fornecem energia ao sistema. Assim, o termo “ativo” é utilizado
em contraponto ao “passivo”, em que apenas os mecanismos de dissipacdo de energia

interna dos materiais ja sdo suficientes para atenuagfes de ruido significativas (FIG. 2.1).
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Figura 2.1 - Métodos de controle de ruido

Utilizando-se do principio da interferéncia destrutiva, o controle ativo pretende a
atenuacao do ruido gerado por uma fonte priméria pela emissédo de um sinal, originado de
uma fonte secundéria, de mesma amplitude e defasado de 180 graus. Esse conceito foi
inicialmente apresentado na patente US 2.043.416. (LUEG, 1936). De acordo com Hansen
(2003), os mecanismos fisicos envolvidos nas aplicagcdes de controle ativo para atenuagdo
acustica incluem mudanga de impedéancia acustica e absor¢do do som, bem como reflexdo

do som no caso de ambientes fechados.

2.2.2 Desenvolvimento tecnolégico

Até a década de 1970, as limitagcdes intrinsecas aos sistemas anal6gicos
inviabilizaram a difusdo da técnica do controle ativo proposto pela patente US 2.043.416. De
acordo com Elliot e Nelson (1993), a reducdo de 20 dB de um tom puro necessita de um
controlador com sensibilidade de 0,6 dB em amplitude e 5° em fase, caracteristicas dificeis
de serem alcangadas com sistemas analdgicos. Entretanto, encontram-se na literatura
algumas iniciativas pioneiras de sistemas ativos, tal como o absorvedor sonoro eletrénico de
Olson e May (1953), ilustrado na Fig. 2.3, que é utilizado para geracdo de uma zona de

siléncio proximo a cabeca de ocupantes de aeronaves ou automoveis.
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Numa tentativa de superar as limitagdes tecnoldgicas, um sistema de controle ativo
manual foi desenvolvido por Conover (1956, apud Elliot e Nelson, 1993)" para atenuacdo de
ruido proveniente de transformadores de poténcia, cujo ganho e fase na frequéncia de
interesse eram controlados manualmente. De acordo com Elliot e Nelson (1993), esse
sistema manual foi possibilitado pela natureza periddica do sinal. Acrescenta-se a isso ainda
que a presenca de harmdnicos de mesma frequéncia da fonte primaria possibilitou sua
utiizagdo como uma referéncia adequada para o controlador que alimenta a fonte
secundaria.

Apenas no inicio dos anos 1970, os avanc¢os na tecnologia eletrénica permitiram o
desenvolvimento dos sistemas automaticos de controle ativo. Entretanto, somente na
década de 1980, temos a disseminacdo do uso desses sistemas, em funcdo do
desenvolvimento de processadores digitais de sinais, que permitiram implementagfes de
filtros de baixo custo, bem como algoritmos mais robustos.

O estégio atual de desenvolvimento de hardware para processamento digital de
sinais (PDS) permitiu uma maior sofisticacdo dos algoritmos, incluindo a implementacéo em
tempo real. Com o advento das novas geracdes de PDS, a implementacdo pratica do
controle ativo tornou-se viavel principalmente para sistemas hibridos, ou seja, materiais
passivos para altas frequéncias e controle ativo para baixas frequéncias.

De acordo com Hansen (2003), os sistemas ativos tornam-se bastante atrativos
guando comparados as técnicas passivas, especialmente para frequéncias inferiores a
500 Hz, em que se obtém bons resultados em termos de atenuacao do nivel de ruido. Na
atual fase de desenvolvimento tecnoldgico, a técnica de controle ativo ainda apresenta
limitacBes de aplicacdo pratica em problemas de alta frequéncia em fungéo das dificuldades
de controle de modos de ordem elevada, bem como da necessidade de alta taxa de
amostragem dos sinais.

Apesar da diversidade de aplicacbes possiveis para o0 controle ativo,
Hansen (2003) destaca algumas restri¢cdes a utilizacdo da técnica, tais como: reducéo global
de ruido em banda larga, ruido tonal em alta frequéncia, ruido transiente transmitido em

grandes espacos abertos e locais com muitas fontes de ruido atuando em conjunto.

! CONOVER, W.B. Fighting noise with noise. Noise Control, v.2, p. 78-82, 1956.
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2.2.3 Aplicacbes industriais

O controle ativo de ruido apresenta uma vasta gama de aplicacdes, em diversas
areas de atuacdo, com destaque para o setor industrial. O avango tecnolégico dos
processadores digitais de sinais a baixo custo faz com que os sistemas de controle ativo de
ruido apresentem-se como uma alternativa promissora para atenuacdo acustica,
principalmente para baixas frequéncias. Ja existem alguns produtos disponiveis no mercado
utilizando a tecnologia do controle ativo de ruido, com destaque para utilizacdo em sistemas
de ar-condicionado, refrigeradores, compressores, transformadores e comunicacgao celular.

Solugbes para controle de ruido em dutos tém sido objeto de intenso estudo para
aplicacdo comercial da técnica. Isso se justifica pela vasta aplicacdo, seja em dutos de
processos industriais, seja em edificacdes sensiveis ao ruido, tais como escritérios, salas de
concerto e hospitais. A patente HK 1015923 (Al), por exemplo, apresenta este principio de
controle de ruido aplicado a dutos. Nesse caso, 0 sistema € composto por microfones e alto-
falantes posicionados estrategicamente no duto, além de um sistema eletrdnico para
controle do ruido (ALDES, 2000).

Jé a patente CN101635144-A apresenta uma barreira acustica ativa para solugéo de
problemas de ventilagdo forcada e radiacdo em compressores (CHANG; LIANG, 2010). O
dispositivo apresenta um sensor e controladores automaticos conectados ao dispositivo de
isolamento acustico, cujo tamanho da abertura da entrada de ar também é objeto de
controle automatico, satisfazendo os diferentes requisitos de desempenho acustico. Em
ambos 0s casos, os dispositivos de controle ativo de ruido utilizam microfones e alto-
falantes como sensores e atuadores, respectivamente.

Outro produto utilizando a tecnologia de controle ativo de ruido, que ja € bastante
disseminada no mercado, sdo os protetores auriculares ativos. Nessa aplicacdo, sistemas
ativos apresentam atenuacdes na faixa de 10 a 15 dB para frequéncias inferiores a 500 Hz,
sendo a propria estrutura do protetor auricular responsavel pela atenuacao de ruidos de alta
frequéncia. Trata-se, portanto, de um sistema hibrido.

Sistemas comerciais para controle ativo de ruido em ambientes fechados ainda
encontram-se restritos as industrias automobilistica e aeronautica, mais especificamente
para reducdo do ruido no interior do veiculo ou de cabines de aeronaves. De acordo com
Kuo e Morgan (1999), apesar da existéncia de sistemas com apenas uma fonte de controle
que chegam a produzir atenuacdes de até 15 dB, via de regra, nestes casos, faz-se
necessario o uso de solugbes multicanais, que requerem algoritmos de controle mais

eficientes.
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2.3 Estrutura do Controle Ativo

A estruturacdo de sistemas de controle ativo envolve o trabalho conjunto dos
subsistemas fisico e eletrénico. O primeiro consiste na fonte de perturbacdo (priméria), a
fonte de controle (secundéria) e os sensores que monitoraram o desempenho do sistema,
incluindo a medicéo do ruido residual do campo sonoro a ser controlado. A parte eletrénica
envolve o processador de sinal, que é responsavel pela implementacdo do sistema de
controle.

Hansen (2003) apresenta como componentes basicos de sistemas de controle ativo:
0s elementos sensores, utilizados para captar as alteracdes ambientais ou operacionais;
elementos atuadores, responsaveis pela acao de adaptacdo do sistema; e os procedimentos
de controle, que determinam as acdes de controle a serem executadas pelos atuadores, a
partir das informacfes adquiridas pelos sensores. Donadon (2002) apresenta uma
classificacdo para os sistemas de controle ativo em funcdo dos tipos de atuadores e
sensores, destacando o controle ativo de vibragdes e o controle ativo de ruido.

2.3.1 Sensores

Os sensores sdo 0S mecanismos responsaveis pelas medi¢cdes dos niveis de
distarbios presentes no sistema fisico. Segundo Donadon (2002), a especificagdo técnica
dos sensores também depende da estratégia e do tipo de sistema de controle, conforme
Fig. 2.4. Dentre as varias tipologias de sensores, 0s materiais que exibem propriedades
piezelétricas, tais como as ceramicas PZT (zirconato titanato de chumbo) e os filmes
plasticos PVDF (fluorido de polivinilideno), destacam-se no desenvolvimento do presente
trabalho. Esses materiais desenvolvem um campo elétrico quando sujeitos a uma forga (ou
presséo), efeito direto, e, inversamente, apresentam uma deformacdo quando sujeitos a um
campo elétrico, efeito inverso. Esta reciprocidade entre a energia mecanica e elétrica

propicia aos materiais piezelétricos uma vasta gama de aplicagdes em diferentes areas.

A utilizacdo de materiais piezelétricos para controle ativo tem demonstrado
resultados interessantes com vantagens intrinsecas a tecnologia, tais como: permitem sua
utilizagdo em geometrias complexas; podem ser utilizados tanto como sensores quanto
como atuadores; e permitem sua utilizacdo em condi¢cdes ambientais severas, em funcéo da

sua relativa insensibilidade a temperatura e campo eletromagnético.
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Técnica Estratégia Sensor Tipo

Acelerdmetro

PIEZELETRICO

VIBRACAO Estrutural

Vibrémetro

CONTROLE Filmes PVDF
ATIVO

Microfone

Sensor

RUIDO Acustico Velocidide

Sonda
Intensidade

Figura 2.2 - Tipologias de sensores para controle ativo de ruido e vibracdes

2.3.2 Atuadores

Os atuadores séo classificados em fontes primarias e secundérias. Considera-se
como fonte priméaria qualquer fonte responsavel pela perturbacdo do sistema fisico,
enguanto fontes secundarias sao aquelas introduzidas artificialmente no sistema fisico para
eliminar os distarbios provenientes das fontes primarias.

A especificacdo técnica dos atuadores de um sistema de controle ativo relaciona-se
principalmente com a area de atuacdo, podendo os atuadores ser do tipo excitadores
eletromagnéticos (shakers), atuadores piezelétricos e alto-falantes. Na Figura 2.5,
apresenta-se uma relagcdo entre algumas estratégias de controle e respectivos tipos de
atuadores.

Os primeiros estudos sobre a eficiéncia de atuadores piezelétricos no controle de
vibracdo e da radiacdo sonora foram desenvolvidos por Bailey e Hubbard (1985), Crawley e
De Luis (1987), bem como por Dimitriadis et al. (1989). Bailey e Hubbard (1985) foram os
pioneiros da utilizacdo de materiais piezelétricos para controle ativo em sistemas dindmicos
continuos. ApoOs este estudo, Crawley e De Luis (1987) desenvolveram um modelo

detalhado que caracteriza a interacdo entre pastilhas piezelétricas e uma viga elastica.
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Técnica Estratégia Atuador Tipo

PIEZELETRICO

VIBRACAO Estrutural

CONTROLE
ATIVO

Eletrodinamico

RUIDO Acustico Alto-falante

Figura 2.3 - Tipologias de atuadores para controle ativo de ruido e vibracdes

Dimitriadis et al. (1989) expandiram este modelo para o caso de atuadores
piezelétricos com a funcdo de reduzir a pressdo sonora radiada por placas finas.
Wang et al. (1991) desenvolveram um modelo analitico de transmissdo sonora através de
uma placa retangular utilizando pastilhas piezelétricas multiplas e atuadores
eletrodinAmicos. Experimentos com placa retangular instrumentada com atuador piezelétrico
foram realizados por Fuller et al. (1991), em que a excitacdo da placa em regiées proximas
as suas frequéncias naturais resultou numa reducéo global de 45 dB para os dois primeiros
harmdnicos.

Santana (2002) desenvolveu a modelagem numérica de placas retangulares
instrumentadas com atuadores piezelétricos. Os resultados sugerem que o fator
determinante no nivel de atenuacgéo do ruido é o posicionamento dos atuadores, justificando
os estudos de otimizacdo da posicdo dos atuadores para maxima atenuagdo da poténcia
sonora radiada. J4& o tamanho dos atuadores ndo exerceu qualquer influéncia sobre a
reducdo méxima da presséo sonora total radiada em campo distante.

Wang (2001) apresenta uma metodologia para posicionamento dos atuadores
piezelétricos tendo em vista a minimizacdo do esforco e a estabilidade do sistema de
controle. De acordo com 0 autor, o posicionamento 6timo dos atuadores relaciona-se ao

local de méaxima deformacao modal para um modo especifico de vibrar, sendo essa posicao
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influenciada pelo nimero de elementos piezelétricos. Evidencia-se, assim, a demanda por
processos de otimizacdo em que o autor utilizou o método pseudorrandémico de algoritmos
genéticos que se destaca como uma técnica robusta, sendo bastante eficiente para busca
de minimos globais. A determinacdo do numero de atuadores para controle de um
determinado modo de vibracdo € realizada por Wang (2001) através da razdo entre a
energia de deformacado flexional elastica da estrutura e a energia potencial interna do
elemento piezelétrico.

Carneal e Fuller (2004) desenvolveram um estudo analitico e experimental para
controle ativo de ruido utilizando atuadores piezelétricos aplicados a painéis duplos
utilizados na industria aeroespacial. Os resultados encontrados indicam aumento da perda
por transmissdo dos painéis duplos ativos, desempenho esse atribuido ao aumento da
rigidez do painel, associada a menor densidade modal e melhor adaptagdo da impedancia
entre o atuador e a placa radiante. Demonstra-se, dessa forma, viabilidade da melhoria do

desempenho acustico de painéis duplos através de técnicas hibridas de controle de ruido.

2.3.3 Algoritmos de controle

Algoritmos de controle sdo responsaveis pela geracdo dos sinais de cancelamento
do ruido enviados as fontes secundéarias. Caracterizam-se por uma fungdo objetivo ou
fungéo de custo, que informam ao sistema de controle as caracteristicas do sistema fisico
gue deve ser alterado. As informacdes utilizadas pelos algoritmos de controle incluem:
conhecimento prévio do sistema fisico, sensores de referéncia e erro, dentre outras.

Na Figura 2.6, apresenta-se um comparativo entre duas estratégias de controle ativo
comumente estudadas, incluindo seus principais componentes, sendo eles: realimentacdo
(feedback) e alimentacg&o direta (feedforward). A existéncia de um microfone de referéncia
no sistema de alimentacao direta apresenta-se como o principal elemento que o distingue do
algoritmo de realimentacdo. Esse microfone é responsavel pela aquisicdo de amostras do
ruido gerado pela fonte primaria, enquanto o microfone de erro monitora o ruido residual

resultante da interacé@o entre os sinais das fontes priméria e secundaria.
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Figura 2.4 - Estratégias de controle ativo
Fonte: Adaptado de Nunes (2009)

De acordo com Donadon (2002), o cruzamento das informacdes provenientes destes
dois transdutores permite a variacdo dos parametros do controlador de acordo com uma lei
de adaptacédo, de forma a reduzir o sinal de erro e, consequentemente, atenuando o ruido.
Esse autor recomenda ainda que os sensores de erro em controles ativos globais sejam
posicionados no campo préximo a fonte primaria, evitando assim instabilidade e problemas

de convergéncia do algoritmo de controle.

E importante destacar ainda que os algoritmos de controle ativo mais utilizados s&o
baseados na teoria de filtragem adaptativa (feedforward), conforme evidenciado em
Kuo e Morgan (1999) e Donadon (2002). Este tipo de controle pode compensar varia¢cdes do
ruido provenientes da operagdo, bem como de caracteristicas do caminho acustico devido
principalmente as alteracdes nas condi¢cdes meteoroldgicas. Acrescenta-se a isso ainda que
a filtragem adaptativa contribui para a minimizacdo do erro de fase propiciando reducdes
significativas no nivel de ruido. E importante destacar como desvantagens para a
implementacdo do algoritmo da filtragem adaptativa a necessidade de microfone de
referéncia, bem como placas de processadores digitais de sinais ou FPGA (do inglés, Field
Programmable Gate Array).

Clark e Fuller (1992) desenvolveram um controlador feedforward adaptativo para o
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controle de ruido radiado por uma placa retangular com atuadores piezelétricos. Os
resultados sugerem que o0 aumento do nimero de atuadores nao contribui significativamente
para atenuacdo do ruido quando a frequéncia de excitacdo é proxima a uma das
frequéncias naturais da placa. De maneira distinta, o aumento do nimero de atuadores no
caso nao ressonante propiciou reducao adicional de ruido.

Tradicionalmente, os sistemas de controle ativo de ruido utilizam medi¢des diretas
para captacao dos sinais de referéncia e erro. Alternativamente, Hu et al. (2013) apresentam
uma proposta de controle ativo de ruido para janelas de edificacdes utilizando transdutores
acusticos transparentes (virtuais). A técnica consiste no processamento digital de sinais para
separacao de ondas com o auxilio de dois microfones e um algoritmo para a separagéo dos
sinais de referéncia e de erro baseado na direcdo de propagacdo. O desempenho do
sistema proposto é avaliado experimentalmente, cujos resultados sugerem a habilidade da
técnica em proporcionar niveis de ruido interno para conforto aculstico concomitante a

atenuacdao do ruido externo.

2.4 Controle Ativo de Ruido Aplicado a Edificacdes

O desenvolvimento do controle digital de rapido processamento a baixo custo vem
tornando viavel a aplicacdo do controle ativo de ruido em problemas praticos. Pesquisas
realizadas na Ultima década apresentam a viabilidade da incorporag¢é@o de controle ativo em
elementos arquitetdnicos para fins de atenuagéo acustica.

As aplicagBes de controle ativo de ruido em edificacdes estdo sendo desenvolvidas
para incorporacdo em divisorias acusticas e painéis de vidro, além de solucdes para
fachadas. Nesse caso, ressalta-se a énfase em esquadrias, incluindo as ventiladas,

permitindo a compatibilizacéo de ventilacdo natural e isolamento acustico.

2.4.1 Divisorias acusticas

Tarabini e Roure (2008) investigaram a viabilidade da utilizacdo de controle ativo de
ruido para reducdo da transparéncia acustica de divisorias de ambientes. Para tanto,
propuseram uma barreira acustica instrumentada com alto-falantes e microfones de erro.
SimulagBes permitiram a investigacdo dos efeitos das caracteristicas do ambiente, bem
como da barreira, observando como respostas a atenuag¢do sonora, a energia acustica total
do ambiente e a estabilidade do controle diagonal.

Utilizando procedimentos de inferéncia estatistica, os resultados foram analisados
em frequéncias discretas espacadas de 25 Hz, compreendidas na faixa de 25 a 300 Hz. Os

efeitos principais para a atenuacdo acustica e a estabilidade do controle ativo foram a
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disténcia entre os alto-falantes e os microfones de erro, bem como a diretividade dos alto-
falantes.

Efeitos menos pronunciados foram obtidos para a distancia entre os microfones de
erro e a diviséria, bem como pela refletividade da mesma. As dimensfes do ambiente e a
posicdo das fontes acusticas apresentaram efeitos despreziveis. Excluindo-se a frequéncia
de 80 Hz, os resultados experimentais permitiram a validacdo do modelo numérico,
demonstrando a eficiéncia da barreira ativa para a reducdo da transparéncia acustica de
divisérias. Segundo os autores, as fontes secundérias utilizadas nos experimentos
apresentavam eficiéncia limitada abaixo de 100 Hz, justificando as diferencas encontradas
entre valores experimentais e simulados em 80 Hz.

Carneal e Fuller (2003) estudaram a aplicacdo de atuadores piezelétricos em painéis
duplos para minimizagdo do campo acustico irradiado pela estrutura ativa. Os resultados
indicam aumento da perda por transmissao justificada pelo efeito do acoplamento acustico-

estrutural entre a estrutura ativa e o ambiente receptor.

2.4.2 Painéis de vidro

Zhu et al. (2004) desenvolveram mecanismos de controle ativo de ruido para painéis
de vidro, de maneira a incrementar o isolamento aculstico de janelas residenciais expostas a
elevados niveis de ruido provenientes de aeroportos ou vias de transito rapido, por exemplo.
Foram utilizados atuadores de terras raras e algoritmos que permitem a separagdo de ondas
incidentes e refletidas.

A utilizacdo de ondas acusticas incidentes como sinal de referéncia em controles
adaptativos de alimentacdo direta permite a obtencdo de pressdo acustica nula atras do
painel de vidro. A principal vantagem da utilizagdo das ondas acusticas incidentes como
sinal de referéncia consiste no fato do sinal ndo ser afetado pela acdo do sistema de alto-
falante. Acrescenta-se a isso ainda o fato de que para este tipo de controle ndo é necessaria
a utilizacao de sinais de referéncia nao acusticos. Resultados experimentais apresentam a
eficacia do algoritmo desenvolvido para fins de controle ativo de ruido em tempo real, com
reducdo da transmissao sonora em 20 dB para ruidos tonais e 10 a 15 dB para ruidos de

banda larga.

2.4.3 Fachadas de vidro

Naticchia e Carbonari (2007) desenvolveram um sistema de controle ativo para
fachadas envidragadas, de maneira a incrementar o indice de reducdo sonora global. Dentre
as técnicas disponiveis, os autores adotaram o controle ativo vibroacustico através da

utilizacdo de materiais piezelétricos. Isso se justifica por um baixo consumo de energia dos



24

materiais piezelétricos, que podem ainda ser facilmente incorporados em elementos
arquiteténicos em funcéo das reduzidas dimensfes. A auséncia de microfones de erro e
alto-falantes no ambiente receptor também contribuiu para a viabilizacdo deste tipo de
solucéo.

A utilizacdo do algoritmo de alimentacado direta é inviabilizada por questdes estéticas
e funcionais, jA que requer a instalacdo de microfones exteriores a fachada. Ap6s uma
validacdo experimental dos modos de vibracdo de painéis de vidro, o trabalho de
Naticchia e Carbonari (2007) foi delineado teoricamente através de simulacdes
computacionais utilizando o método dos elementos finitos, cujos resultados sugerem uma

reducéo superior a 15 dB nos niveis sonoros no interior do ambiente.

2.4.4 Esquadrias acusticas

Farshad e Roux (2004) apresentaram conceito de esquadrias dotadas de sistemas
de controle ativo de ruido utilizando materiais inteligentes, conforme apresentado na
Fig. 2.7 (A). Resultados numéricos e experimentais sugerem a viabilidade técnica do
produto, que apresenta consumo de energia estimado em 15 W, para controle ativo em
baixas frequéncias, especialmente aquelas inferiores a 200 Hz.

Jakok e Moser (2003) desenvolveram um protétipo de janelas de vidro duplo
utilizando controle ativo de ruido na cavidade formada entre os vidros, conforme
apresentado na Fig. 2.7 (B). A viabilidade da atenuacéo acustica propiciada pela janela ativa
€ demonstrada experimentalmente pelos autores, para varios tipos de ruido de trafego. Os
resultados apresentam um acréscimo superior a 12 dB nos niveis de perda por transmissao,
especialmente na regido da frequéncia de ressonancia do sistema massa-mola-massa. Em
termos de nivel de presséo sonora global, os resultados demonstram uma atenuagéo de
8 dB. Atenuacgfes superiores a 10 dB s&o obtidas para casos de ruido tonal. Os autores
ressaltam ainda a grande dependéncia entre a perda por transmissdo e as posi¢coes dos

alto-falantes e dos microfones de erro.
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L ESQUADRIA SIMPLES ] L ESQUADRIA DUPLA J

Materiais inteligentes Alto-falantes

(A) (B)
Figura 2.5 - Atuadores para controle ativo de ruido em esquadrias simples (A) e dupla (B)
Fonte: Adaptado de Farshad e Roux, 2004 (A) e Jakok e Moser, 2003 (B).

2.4.5 Esquadrias acusticas ventiladas

Kwon e Park (2013) apresentaram uma proposta de janela para reducéo de ruido
proveniente de aberturas para ventilagdo natural utilizando técnicas de controle ativo,
conforme Fig. 2.8 (A). O sistema utiliza sensores externos a fachada e as fontes de controle
séo posicionadas na esquadria. O algoritmo de controle utilizado foi o de alimentacéo direta
(feedforward), sem sensores de erros. O objetivo do controle foi de minimizar a poténcia
acustica total combinada do sistema de alto-falantes e da fonte sonora, que é
correspondente a janela aberta. O desempenho desse sistema foi validado
experimentalmente utilizando modelos em escala reduzida para ruidos exteriores
direcionais, obtendo-se reducfes de cerca de 10 dB em bandas de frequéncia de 400 a
1000 Hz.

Huang et al. (2011) estudaram a aplicabilidade de técnicas de controle ativo de ruido
para atenuacdo de ruidos de baixa frequéncia em peitoril ventilado, conforme
Fig. 2.8 (B). Para tanto, utilizou um modelo analitico baseado no método de expansdo modal
para célculo do campo acustico, tanto do peitoril ventilado quanto do ambiente, para fins de
utilizacdo em simulagdes de controle ativo de ruido. A eficacia do modelo analitico proposto
foi validada utilizando o método dos elementos finitos, cujos resultados apresentam boa
concordancia e indicam atenuacdes de 20 dB. Esses resultados foram obtidos para
frequéncias de controle inferiores a 390 Hz, considerando sistemas de controle ativo de

ruido monocanal.
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Figura 2.6 - Controle ativo de ruido aplicado a esquadrias (A) e a peitoril ventilado (B)
Fonte: Adaptado de Kwon e Park, 2013 (A) e Huang et al., 2011 (B)

2.5 Concluséo

A avaliagdo de técnicas de controle ativo de ruido em suas diversas aplicagbes na
tltima década demonstra a viabilidade da sua utilizagdo para reducdo global do ruido em
banda larga. Entretanto, ainda se observa melhores resultados experimentais para o0s
estudos realizados em cavidades em detrimento a espagos abertos. Dentre os parametros
fisicos mais importantes identificados para o desempenho satisfatério do sistema de controle
ativo de ruido destacam-se o0 numero de atuadores e sua posi¢ado no sistema de controle.

A aplicagdo de controle ativo de ruido a edificacdes tem demonstrado resultados
promissores para a difuséo da tecnologia. Ha que se destacar, contudo, que a incorporagéo
de atuadores a elementos da edificacdo ainda privilegia a utilizacdo de alto-falantes,
evidenciando a necessidade de mais estudos sobre a aplicabilidade de materiais inteligentes
para controle ativo de ruido.

No caso das esquadrias ventiladas ativas, os estudos dos ultimos cinco anos ainda
apresentam resultados apenas teoricos, seja utilizando modelos analiticos e/ou numéricos,
ou experimentais através de modelos reduzidos. Portanto, faz-se necessaria a compreensao
dos fundamentos tedéricos para caracterizacdo do desempenho acustico das esquadrias

utilizando métodos de medi¢do ou simulacdo computacional.



CAPITULO Il

FUNDAMENTACAO TEORICA
3.1 Introducéao

Para subsidiar a modelagem do desempenho acustico das venezianas ativas, neste
capitulo, sdo apresentados os indicadores de isolamento acustico aéreo comumente
utilizados para caracterizagdo da eficiéncia acustica de dispositivos de controle de ruido.
Destaca-se assim o conceito de perda por transmisséo e seus desdobramentos em termos
de indice de reducdo sonora, em conformidade com as normas NBR 15.575-4
(ABNT, 2013), ISO 10.140-1 (1SO, 2010) e ISO 717-1 (ISO, 1996).

Métodos de medicdo do isolamento acustico aéreo utilizando técnicas de pressao
sonora, ISO 10.140-1 (ISO, 2010) e método do Comité AcuUstico da Associacdo de
Fabricantes de Aquecimento, Ventilacdo e Ar-Condicionado, traduzido do inglés Heating,
Ventilation and Air Conditioning (HEVAC), bem como intensimetria acustica,
ISO 15.186-1 (ISO, 2000), sédo descritos em termos de ambiente de teste e procedimentos
para caracterizacdo do indice de reducdo sonora. Essa breve descricdo dos métodos
experimentais utilizados para medicdo do desempenho acustico de venezianas € utilizada
como fundamento para definicdo de procedimentos metodologicos de simulagdo acustica
para caracterizacao teérica do desempenho das venezianas ativas em termos de isolamento
acustico aéreo.

Finalizando o capitulo, sdo apresentadas as abordagens tetricas para modelagem
dos campos sonoros e suas respectivas aplicacfes e limitagcdes, com destaque para a
acustica ondulatdria, mais especificamente o método dos elementos finitos, que se
apresenta como uma alternativa para modelagem dos fendmenos fisicos envolvidos na

propagacao acustica atraveés de uma veneziana acustica.
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3.2 Indicadores de Isolamento Aculstico Aéreo

3.2.1 Perda por transmissao

Considerando-se o balanco de energia sonora incidente sobre uma superficie, temos
uma parcela que € refletida por esta superficie, outra parcela que é absorvida e outra
parcela que é transmitida através desta superficie. A relagdo entre a energia transmitida e a
energia incidente a esta superficie € denominada coeficiente de transmissdo sonora (t),
dado pela Eg. (3.1) onde E; é a energia acustica transmitida e E; a energia acuUstica

incidente.
E
r=—1 [dB] 3.1)
Ei

Em termos praticos, o coeficiente de transmissao ndo € utilizado diretamente, ele é
convertido em um indice denominado perda de transmissdo sonora, dado pela Eqg. (3.2).
Assim, a perda por transmissdo (PT) € um indicador de isolamento acustico que depende
apenas da frequéncia e das propriedades da particdo, incluindo-se o tipo de sistema

construtivo e condigbes de montagem.

PT :10|og1 [dB]
T (3.2)

De acordo com a ISO 10.140-1 (ISO, 2010), a perda por transmisséo € obtida pela

Eq. (3.3), onde L; e L, sdo os niveis sonoros, em dB, nas salas da fonte e do receptor,
respectivamente, S € a area total da particao e a area superficial total S, da sala receptora.

O coeficiente de absor¢do sonora meédio (@) da sala receptora é dado pela Eq. (3.4). Os

valores de «j referem-se ao coeficiente de absor¢do dos diversos materiais, sendo Sj a

respectiva area superficial dos mesmos.

S
PT=11-Ly +10Iog§ [dB] (3.3)
s

2451 (3.4)
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3.2.2 indice de reducéo sonora

O indice de reducdo sonora (R) € obtido pela diferenca entre a perda por
transmissdo e as caracteristicas de absor¢do sonora da sala receptora. Para ambientes
reverberantes, ou seja, com coeficiente de absorcdo sonora médio (@) inferior a 20%, R é
dado pela Eqg. (3.5). Para @ compreendido no intervalo entre 20% e 80%, R é dado pela
Eq. (3.6). J4 para condi¢cdes de campo livre, ou seja, @ superior a 80%, R é dado pela
Eq. (3.7). Nesse caso, a correcdo de 6 dB justifica-se pela incidéncia difusa na particéo,

enquanto, nas demais superficies do ambiente, temos condi¢do de campo aberto.

S
R =PT -10log——
009355 [dB] (3.5)
R=PT —10Iog(l+MJ [dB] (3.6)
4 Sex
R=PT -6dB [dB] (3.7)

3.2.3 Perda por insergéo

A perda por insercdo (Pl) refere-se a diferenca entre os niveis sonoros antes (L'3) e

apos (L) a insercdo de elemento ou equipamento para atenuagdo acustica, conforme
Eq. (3.8).

Pl = L3 - L3 [dB] (3.8)

3.2.4 Numero Unico para isolamento acustico aéreo

A fim de facilitar a comparacdo do desempenho de diferentes materiais e/ou
sistemas construtivos, foram desenvolvidos métodos para caracterizacdo do isolamento
acustico através de um valor Unico, denominado pela norma ASTM E-413 (ASTM, 2010)
como classe de transmissdo sonora e pela norma ISO 717-1 (1ISO, 1996) como indice de
reducdo sonora ponderado.

O método consiste num processo de simples comparacdo de valores da perda por
transmisséo da particdo com a curva de referéncia da ISO 717-1 (ISO, 1996), que no caso
da norma ASTM E-413 (ASTM, 2010) sdo apresentados como contornos padronizados. Em

ambos 0s casos, essas referéncias sdo constituidas por segmentos horizontais entre
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1250 e 4000 Hz, conectado a um segmento intermediario com inclinagdo de 5 dB entre
400 e 1250 Hz.
A curva atribuida ao material € aquela que, quando comparada com os valores de PT
em bandas de 1/3 de oitava, atenda simultaneamente a duas condigdes:
(@) A diferenca entre o valor de PT do contorno e do material, denominada
deficiéncia, ndo deve exceder 8 dB em nenhuma das bandas de 1/3 de oitava;
(b) A soma das deficiéncias nas dezesseis bandas de 1/3 de oitava entre 100 e

3150 Hz nao deve exceder 32 dB.

Definida a curva, o niumero Unico para isolamento acustico propriamente dito é o
respectivo valor do contorno na banda de frequéncia de 500 Hz. No caso especifico da
ISO 717-1 (ISO, 1996), a norma prevé a possibilidade de avaliagdo do numero Unico para

isolamento para bandas de oitava, devendo o somatério maximo das deficiéncias nao ser

superior a 10 dB.
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Figura 3.1 — Determinacao do indice de reducao sonora ponderado (Rw).
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3.3 Métodos de Medicdo de Isolamento Acustico Aéreo

3.3.1 Método ISO 10.140

O procedimento para a medicdo do indice de reducdo sonora (R) de elementos
construtivos, como portas, paredes, vidros e janelas, é especificado pela norma
ISO 10.140-1(1SO, 2010). A norma prescreve gue a camara reverberante, em que serédo
efetuados os ensaios, deve possuir duas salas com volumes minimos de 50 m3, e que
apresentem uma diferenca de no minimo 10% entre seus volumes. A area do material a ser
ensaiado deve ser de aproximadamente 10 m2 para paredes e 1,68 m2 para janelas. Para a
realizacdo do teste, recomenda-se ainda que o coeficiente de reducdo sonora da parede
gue compde a fachada deve ser bem mais elevado que o coeficiente do elemento avaliado,
para que a parcela do som, que se transmite pela parede da fachada, n&do contribua
significativamente para o nivel de pressao sonora medido no ambiente de recepcéo.

Pesquisa realizada por Lyons (1993 apud VIVEIROS, 1998)' com 45 fabricantes de
venezianas acusticas no Reino Unido retrata que o método da norma
ISO 10.140-1 (ISO, 2010) é o mais utilizado para caracterizacdo do isolamento sonoro de
venezianas. Entretanto, a comparagdo entre os resultados obtidos em laboratorio e em
campo permite a constatagdo de que esses resultados superestimam o isolamento acustico
das venezianas. I1sso pode ser explicado pela realimentacdo de energia pela abertura que
contém a veneziana, que da margem a um forte acoplamento entre as camaras fonte e
receptor, fazendo com que as corre¢cbes para a absorcdo da sala receptora sejam

problematicas.

3.3.2 Meétodo HEVAC

O método do Comité Acustico da Associacdo de Fabricantes de Aquecimento,
Ventilagcdo e Ar-Condicionado — traduzido do inglés Heating, Ventilation and Air Conditioning
(HEVAC) —, para caracterizacdo de isolamento acustico de venezianas, é apresentado por
Silva (1998) como uma alternativa para superacdo do acoplamento acustico existente entre
as camaras de teste. A proposta desse comité consiste na medicdo da transmissao sonora
através da veneziana de campo reverberante para campo livre.

De acordo com este método, as venezianas devem ser instaladas em paredes
externas de uma sala de testes com volume minimo de 50 m*® e proporcdes entre

comprimento, largura e altura recomendadas numa razdo de 5:4:3. Devem ser utilizadas

LYONS, R. Building elements of low sound insertion loss. 1993. Phd Thesis - University of Liverpool.
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duas posicdes de fonte sonora e nove posi¢cdes de microfone, em angulos que variam de 30
graus a 150 graus, em intervalos de 15 graus.

3.3.3 Método ISO 15.186

Silva (1998) apresenta um estudo que utiliza a técnica da intensimetria acustica para
caracterizacdo do isolamento acustico de venezianas, cujos resultados demonstraram ser o
método mais representativo do desempenho desses dispositivos, jA que condi¢cdes de
laboratério e de campo séo idealmente as mesmas.

A intensidade sonora (l) € uma grandeza vetorial que descreve o fluxo de energia em
[W/m?]. Ela pode ser medida com uma sonda de intensimetria acoplada a um analisador de
ruido. No ambiente onde o som é recebido, divide-se a parede em pequenos elementos da
area total, sendo que a intensidade sonora média € medida através de cada elemento.

Como a intensidade sonora pode ser medida em cada elemento de &rea, € possivel
determinar quais caminhos contribuem para transmissdo total da poténcia sonora no
ambiente de recepcdo do som. Destaca-se assim uma vantagem importante advinda da
medicao da intensidade sonora, que o indice de isolamento sonoro pode ser determinado
para cada elemento da parede.

Se uma parede é composta por diversos materiais, pode-se entdo determinar R’,
para cada um dos componentes, cujo indice de reducdo sonora é dado pela Eg. (3.9)
conforme 1SO 15.186-1 (ISO, 2000), onde L,s € a média espacial dos niveis de pressado
sonora, medidos no ambiente de emiss&o sonora; S é a &rea da parede de separacdo entre
o ambiente de emissé@o e de recepgdo; S, é a area de um elemento de parede; e L, € a

intensidade sonora média, avaliada através da area S,,.
' S
Rn =Lps —6-Lin +10|098— [dB] (3.9)
n

O indice de reducéo sonora total da particdo de area S é entdo dado pela Eq.(3.10)

N _Rn
R =-10log > 10 1 [dB] (3.10)

n=1
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3.4 Métodos de Simulagdo Acustica

A abordagem teorica dos campos sonoros utiliza trés teorias, a saber, acustica
ondulatoria, acustica estatistica e acustica geométrica, cada uma dessas associadas a uma
regido do espectro sonoro. Conforme apresentado na Fig. 3.3, a teoria ondulatéria é
aplicada para analises do campo acustico em baixas frequéncias, ndo sendo conveniente
para frequéncias médias e altas, devido ao grande nimero de modos que surgem. Nesse

caso, o0 uso dos modelos geométricos e estatisticos se torna mais interessante.
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Figura 3.2 - Definicdo do método de simulagdo acustica em funcdo da frequéncia

A definicdo do método de simulagdo mais adequado pode ser realizada utilizando o
conceito de frequéncia de corte (f;). Esse parametro refere-se a frequéncia mais baixa na
gual o campo sonoro reverberante pode ser considerado estatisticamente confiavel, sendo
obtido matematicamente pela Eq. (3.11), onde T é o tempo de reverberacado da sala, em [s]
e Vol é o volume da sala, em [m®. Assim, para avaliacdes de frequéncias inferiores &

frequéncia de corte, € recomendada a utilizagdo de métodos modais.

=
- _ 11
fe 2000\/; [HZ] (3.11)
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3.4.1 Métodos modais

A fundamentacéo teédrica dos métodos modais é derivada da natureza ondulatéria da
onda sonora. De acordo com Llinares et al. (1996), a acuUstica ondulatéria se baseia na
resolucédo da equacéo diferencial da onda acustica, que demonstra que cada regido de uma
sala representa um sistema capaz de vibrar nas suas trés dimensdes. Os modos proprios de
vibracdo de um recinto estdo associados as frequéncias préprias de vibracdo deste, as
quais dependem da geometria, dimensdes e das caracteristicas das suas superficies de
contorno, além da velocidade do som no ambiente. Para salas retangulares com paredes
rigidas, as frequéncias naturais e os modos de vibracdo sdo dados pela Eg. (3.10) e
Eqg. (3.11), respectivamente, onde c é a velocidade do som no ar, em [m/s]; Ly, L, e L, séo o

comprimento, largura e altura, dados em [m]; e m, n e p séo indices modais.

2 2 2
fmnp=E AL L (3.12)
2 L2x L2y Lzz
mx n n
Winnp = cos( » ]cos[ L:;y Jcos[ pLZ J (3.13)

Diesel (2009) apresenta uma analogia entre os comportamentos da dindmica de
sistemas acusticos e estruturais: a pressédo, considerada como grau de liberdade do sistema
acustico, é comparada a translagdo de uma analise estrutural. Assim, a obtenc&o da solugéo
do problema envolve a resolucdo da equacdo do movimento, que no caso acustico

corresponde a equacgéo de Helmholtz.

A propagacao de ondas de amplitude finita pode ser descrita por uma combinagéo
das seguintes rela¢gbes: equacdo da continuidade, equacdo do movimento, equacdo do
estado e equacao da entropia. Considerando que a massa ndo € criada nem destruida, a
equacdo da continuidade expressa uma conexdo entre o movimento do fluido e a sua
compressao ou expansdo. Para deduzir a equacdo da continuidade, considera-se que um
fluxo atravessando as faces de um pequeno volume de controle cuja taxa com que a massa
aumenta € igual ao divergente do fluxo, isto €, produto da velocidade (u) pela densidade (p),
conforme a Eq. (3.14). (DIESEL, 2009)

%O+V(pu)dv =0 (3.14)
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A equacao do movimento, também conhecida por equacdo de Navier-Stokes, é uma
equacao diferencial parcial que descreve o fluxo de liquidos e gases. Essa equa¢do pode
ser obtida considerando o balanco de massa, momento e energia para um volume de

controle infinitesimal, conforme Eq. (3.15).
ou n
p E-F(U.V)U +Vp=nVu+ 3*¢ V(V.u) (3.15)

O comportamento termodindmico de um fluido é descrito pela equacédo de estado
relacionando trés grandezas fisicas, sendo elas: temperatura, densidade e pressdo. O
processo acustico no fluido é considerado adiabatico e reversivel, sendo que a
condutividade térmica e o gradiente de temperatura no fluido sdo tdo pequenos que néo
ocorre nenhuma transferéncia apreciavel de energia entre os elementos adjacentes do
fluido. Assim, a energia do fluido permanece aproximadamente constante e o
comportamento acustico do gas € descrito por uma transformacédo adiabética. Para gases
ndo perfeitos é preferivel determinar a relagéo isentropica entre pressao e flutuagbes de
densidade, sendo essa relagdo pode ser expressa por uma série de Taylor. Tomando

apenas alguns termos dessa série, podemos obter a Eq. (3.16).

p_cz +i£ 2+(5_Pj 0.s (3.16)
ot oA e S |

Finalmente, a entropia é descrita na EQ.(3.17), sendo o potencial escalar da

velocidade dado pelas Eq. (3.18) e Eq. (3.19).
2

0s , 1 (ou ou; 2 _ oU
T| —+(uVs)|=kVT +¢(Vu) +=n| —+—L =5, —X (3.17)
R | R Y s e

0
p=pogw (3.18)

u=-Vy (3.19)
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A partir da combinagéo das Eg. (3.14) e Eq. (3.19), obtém-se a descricdo completa
da propagacdo de uma onda de amplitude finita num meio com perdas, compressivel e
rotacional, conforme Eg. (3.20).

10% 10 B/A(al//jz )
Vy-—=22 == " pb(Ap)+ 20 +(a 3.20
v c; ot? c; ot (a0) 2c; ot 2 (3:20)

Muitos problemas acusticos envolvem equactes diferenciais, condi¢cdes de contorno
e geometrias complexas tornando a resolugdo analitica da equacdo da onda
demasiadamente complicada. Assim, uma das formas de resolver esses problemas é utilizar

0 método de elementos finitos para obter uma solug&o aproximada.

O método de elementos finitos é utilizado para resolver equacdes diferenciais através
de aproximagdes por fun¢des continuas em pontos pertencentes a uma malha. Esse método
pode ser adaptado a problemas de grande complexidade, podendo incorporar propriedades
de materiais, anisotropia, condi¢des de contorno e geometrias ndo convencionais. Por isso,
este método € utilizado como base tedrica para a resolucdo de problemas concretos, em
situacdes onde os fenbmenos acusticos sao explicados somente através da consideracéo

do caréater ondulatorio.

Os principios fundamentais do método dos elementos finitos sdo sumarizados nos

topicos a seguir:

(a) O continuo é dividido em um numero finito de elementos, de formas geométricas

relativamente simples, conectados por nos;

(b) O campo de pressdo desconhecido é descrito por fungdes de interpolacdo
polinomiais, sob a forma de uma combinagdo linear dos valores dos
deslocamentos nos nés. Assim, os graus de liberdade elementares sdo os
deslocamentos e eventualmente suas derivadas e, no caso de estruturas

contendo materiais piezelétricos, acrescentam-se ainda os potenciais elétricos;

(c) As forcas aplicadas na estrutura sdo substituidas por um sistema equivalente de

forcas aplicadas nos nos;

(d) A formulacdo das equagBes do movimento ou de equilibrio é realizada para cada
elemento utilizando as leis da fisica que regem o problema, cujas incognitas séo

as variaveis nodais;

(e) A imposicdo de condicbes de equilibrio em nds compartilhados por elementos

vizinhos permite a combinacdo das equac¢des do movimento elementares em um
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conjunto de equacgfes globais que tem como incAgnitas todas as variaveis nodais
do modelo;

(f) Condicdes de contorno sao impostas, estabelecendo valores prescritos para um

subconjunto de variaveis nodais em nivel global.

Munjal (1987) considera que o método dos elementos finitos apresenta vantagens

em relacéo a outros métodos analiticos, tais como:

(a) Aplicacdo em problemas generalizados, visto que ndo apresenta limitacdo com
respeito a geometria e propriedades do meio;

(b) As condi¢cbes de contorno podem ser especificadas em qualquer ponto do
sistema;

(c) Qualquer grau de precisdo pode ser alcancado pelo incremento do nimero de

elementos com o qual o sistema é subdivido.

Considerando o carater dos fendmenos envolvidos na caracterizacdo da perda por
transmissdo de venezianas acusticas, observa-se que o0 método dos elementos finitos
apresenta-se como uma abordagem alternativa para consideracdo da complexidade

geométrica, bem como dos efeitos da transmisséo acustica através das aberturas.

No caso especifico da modelagem das laminas da veneziana ativa, destaca-se ainda
a necessidade de um método numérico para a solu¢cdo do problema para condicbes de
contorno distintas de apoio simples em todas as bordas da lamina, visto que o

desenvolvimento analitico leva a equacdes transcendentais.

3.4.2 Métodos estatisticos

A energia proveniente das reflexdes multiplas da irradiacdo acustica de uma fonte
num espaco fechado aumentaria indefinidamente se ndo fosse a capacidade de absorgéo
sonora do meio, das superficies e de objetos dentro do ambiente. Quando a emissdo da
fonte sonora € interrompida, a energia acumulada dentro da sala ndo desaparece
imediatamente, sendo absorvida pela sala durante certo intervalo de tempo, tornando-se,
em certo momento, inaudivel. Para estudar este fenbmeno, denominado reverberacao, néo
é suficiente analisar o caminho individual de cada raio acustico ou o comportamento de cada
uma das infinitas ondas sonoras presentes dentro de determinada sala. E conveniente,

entdo, avaliar estatisticamente o comportamento da energia acustica em seu conjunto.
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De acordo com Llinares et al. (1996), os principios da teoria estatistica aplicados em
acustica se assemelham aos da teoria cinética dos gases, a qual estabelece que todas as
particulas sdo idénticas em tamanho e energia. Dessa forma, considera-se que a
distribuicdo das velocidades se d4 de forma que a probabilidade das particulas sonoras
terem qualquer direcdo é a mesma, conferindo total incoeréncia ao seu conjunto, sendo
possivel somar estas energias sem levar em consideracao diferencas de fase.

O tempo de reverberacédo (T), segundo formulacdo de Eyring-Norris, pode ser obtido

pela Eq.(3.21), sendo V,, 0 volume do recinto em [m?], S é a area superficial total da sala em

[m?] e a é o coeficiente de absorcdo médio. (ABNT, 1992)

0.161V

o (3.21)

A principal hipotese da equacédo de Eyring-Norris é a uniformidade do coeficiente de
absorcdo para todas as superficies refletoras, ou, em caso de elementos com absorcdes

diferentes, estes devem estar regularmente distribuidos em toda a superficie de contorno.

3.4.3 Métodos geométricos

Os métodos geométricos aplicados a acustica relacionam a descricdo geométrica do
campo acustico a formulacdo fisica da propagagdo sonora. Esses métodos sédo
fundamentados na teoria dos raios, que considera a propagacao da onda sonora em forma
de raios, com propriedades semelhantes as encontradas na Otica geométrica. Essa
abordagem ndo esclarece todos os fenbmenos envolvidos na acustica de salas, mas

descreve de forma razoavel os aspectos mais importantes do ponto de vista pratico.

Tenenbaum e Camilo (2004) apresentam as caracteristicas dos raios sonoros,

sendo:

(a) os raios partem da fonte e se propagam ortogonalmente a frente de onda;

(b) a energia de cada raio decai com o quadrado da distancia até a fonte;

(c) aamplitude da pressao sonora decai linearmente com a distancia;

(d) cada raio corresponde a um cone ou piramide que transporta uma porcéo fixa da

energia da fonte e cuja area da base cresce com o quadrado da distancia.
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O fenbmeno da reflexdo € o mais importante a ser considerado no método
geométrico, sendo os demais fendbmenos, tais como refracdo e difragdo, em principio,
desconsiderados, o0 mesmo ocorrendo com a interferéncia. Sendo assim, a aplicagao deste

método é restrita aos seguintes casos:

(a) O comprimento da onda sonora deve ser inferior as dimensbes da sala, bem como
maior do que as dimensdes do relevo das superficies, caso contrario podem ocorrer
fendbmenos de difracdo e difusado, respectivamente, alterando a trajetoria do raio;

(b) A diferenca de impedancia do ar e dos fechamentos deve ser suficientemente grande

para que predomine o fenbmeno de reflexao.

Assim, 0os métodos geomeétricos ndo sdo recomendados para a simulagdo da perda
por transmissdo de venezianas acusticas, principalmente em baixas frequéncias, visto que

seu desempenho esta relacionado a fenébmenos de interferéncias, refracdo e difragéo.

3.4 Concluséo

O levantamento do estado da arte dos indicadores de desempenho acustico e seus
desdobramentos para sua caracterizacdo em condi¢fes de campo ou laboratério em normas
técnicas permite-nos identificar que ndo existem diretrizes especificas para o caso de
esquadrias, sendo adotados 0s mesmos critérios para outros sistemas construtivos.
Entretanto, dificuldades préaticas evidenciadas nos testes laboratoriais ou diferencas obtidas
entre o desempenho de esquadrias em condi¢cdes de laboratorio e de campo levaram a
proposicdo de métodos alternativos para caracterizacdo do desempenho acustico de
elementos com um elevado percentual de area de abertura, tais como as venezianas
acusticas. Portanto, nesse trabalho serd adotado como referéncia o método sugerido pela

HEVAC para caracterizacdo do desempenho acustico das venezianas ativas.

Tratando-se de um estudo teérico, a modelagem do procedimento de teste de
venezianas acusticas proposto pela HEVAC utilizara dos principios da acustica ondulatoria,
sendo selecionado o método dos elementos finitos como solugdo numérica, tendo em vista a
complexidade geométrica do dispositivo, os fendmenos de interferéncias, refracédo e difracéo
envolvidos na propagacdo sonora pelas aberturas da veneziana ativa e a frequéncias de

interesse para andlises de desempenho acustico inferiores a 500 Hz.



CAPITULO IV

MODELAGEM DE PERDA POR TRANSMISSAO DE
VENEZIANAS ACUSTICAS ATIVAS

4.1 Introducao

Neste capitulo, é apresentado o método de modelagem da perda por transmissao de
venezianas acusticas ativas, conforme Fig. 4.1. O método inicia-se com a modelagem
analitica da veneziana acustica passiva fundamentada no trabalho de Silva (1998), que
considera para a caracterizacdo da perda por transmissdo os fendmenos de difracdo e a
transmissdo através de uma barreira perfurada. Dados bibliogréficos de venezianas
acusticas comerciais séo utilizados para validacdo da modelagem analitica de venezianas
passivas.

Numa etapa intermediaria, é realizada a modelagem analitica da perda por
transmissao da veneziana acustica ativa fundamentada no trabalho de Santana (2002), em
gue a energia acustica transmitida € obtida pelo principio da superposicéo, isto €, pela
irradiagdo sonora da placa instrumentada por atuadores piezelétricos e pela fonte primaria
propriamente dita.

Os resultados obtidos pela modelagem analitica das venezianas ativas sao
comparados com a modelagem numérica realizada através do método dos elementos
finitos, fundamentada no principio fisico do controle ativo de ruido utilizando atuadores
piezelétricos, conforme abordagem de Brennan e McGowan (s.d.). O processo finaliza com
a obtencdo de pardmetros de projeto otimizados, com a respectiva definicdo do

desempenho da veneziana acustica ativa.
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Figura 4.1 — Método de modelagem de perda por transmissdo de venezianas

acusticas
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4.2 Modelagem Analitica de Venezianas Acusticas Passivas

4.2.1 Hipoteses

A modelagem da propagacdo acustica através do duto formado por cada par de
lAminas de veneziana apresenta as seguintes hipéteses:

(a) Energia acustica é refletida para a fonte sonora devido & mudanga de impedancia

do meio, propiciada principalmente pela massa superficial das laminas;

(b) Interferéncias destrutivas s@o geradas pelo padréo periédico de laminas e

aberturas, que podem ser interpretadas como fontes sonoras secundarias;

(c) Nas aberturas das venezianas, ocorrem perdas de energia devido a absorcdo

acustica nos limites do caminho de transmissao.

A configuracdo da veneziana de partes solidas e abertas implica a geracdo de
relacbes de ordem complexa. Neste caso, 0 comportamento acustico ndo pode ser descrito
apenas pela acustica geométrica. A natureza ondulatéria da propagacdo sonora deve ser
considerada, podendo ser convenientemente descrita por frentes de onda.

O principio de Huygens descreve a propagagdo como pontos numa frente de onda
num instante, considerando como novas fontes de frentes de ondas secundarias. A frente de
onda num momento posterior pode ser obtida pela constru¢cdo do envelope de frentes de
ondas secundarias devido a fontes pontuais distribuidas no envelope da frente de onda

anterior. Esse principio € ilustrado na Fig. 4.2.

[ PRINCIPIO DE HUYGENS }

Frente de onda
primaria

Figura 4.2 — Principio de Huygens
Fonte: Adaptado de Silva (1998)

Envelope
(nova frente de onda)

Ondas
secundarias
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4.2.2 Difracao acustica através da veneziana

Considerando uma veneziana como uma barreira perfurada, a perturbagdo no ponto
p: gerada por fonte sonora com propagacao esférica posicionada no ponto p,, conforme a
Fig. 4.3, € dada pela Eq. (4.1), onde A é proporcional & poténcia da fonte, k € o niumero de

onda (k =211/ 4) e rp; € a disténcia entre a fonte e a veneziana (SILVA, 1998).

Ae 1Ky (4.1)

P(p1) =

21

A perturbagdo no ponto p, é dada pela Eq. (4.2), denominada equagéo de Fresnel-

Kirchhoff, onde r,; e ry; séo, respectivamente, as distancias da fonte e do receptor ao
elemento da abertura de area (dS = dé&dg) nos angulos 6’21 e 6’01em relacdo a normal da

superficie, conforme ilustrado na Fig. 4.3.

- jk(r21+ro1)
P(Po)=—iﬂe— jk—ri cos6 + jk—i cosd |dS (4.2)

4 rr r 01
21 01 21 01

[ MODELO DE DIFRACAO GEOMETRICA ]

Microfone Receptor o
~ Toy
8oy
*/_ Veneziana AcUstica
- RRRGRRRAT
O ™.

Fonte Sonora

Figura 4.3 - Representacdo esquematica do modelo de difracdo geométrica
Fonte: Adaptado de Silva (1998)
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A teoria de Kirchhoff apresentada na Eq. (4.2) apresenta as seguintes hipoteses:

(a) A distribuicdo do campo acustico através da abertura € exatamente a mesma na
auséncia da lamina da veneziana,

(b) A distribuicdo do campo acustico sobre a regido que esta na sombra geométrica

da lamina é igual a zero.

Nesse contexto, a Eq. (4.2) pode ser reformulada conforme Eq. (4.3), onde I5(p1) e

dada pela Eq. (4.4).

b RN 4.3

P(po) =[P (p) —ds (4.3)

- _ jkr21

F’(p1):i “hen jk—i cosf + jk—i cosd |ds (4.4)
4z 21 r01 " r21 *

A aplicacdo do principio de Babinet a equagdo de Fresnel-Kirchhoff permite a
caracterizacdo do campo que é difratado pela veneziana (Silva, 1998). E importante
destacar as limitacdes dessa equacédo, que pode ndo conseguir reproduzir as condi¢des de
contorno supracitadas se o campo difratado for observado muito préximo da abertura.

Considerando que a veneziana apresenta massa superficial significativa, a
transmisséo direta pode ser desconsiderada e a sua atenuagéo acustica pode ser traduzida
apenas pelo campo difratado, Eq. (4.5), que é resultado da subtragcdo do campo acustico
incidente na abertura da veneziana, Eq. (4.1), pelo campo acustico obtido no receptor,
Eq. (4.2). Entretanto, é importante destacar que em baixas frequéncias a componente

transmitida n&o pode ser desprezada.

- jkr21 jk(r21+r1)[
P(Po)dif = ot 2 ° {jk—i cosf +| jk—— cos6_|ds (4.5)
r 21 r 1

r A rr

21 21 01 21 21
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4.2.3 Transmissao acustica atraveés da veneziana

O coeficiente de transmissao acustica de uma veneziana é dado pela Eg. (4.6), onde
o é a frequéncia, @ é o angulo de incidéncia, m é a massa superficial em [kg/m?] e ¢ é a
velocidade do som no ar em [m/s]. A mudanca de fase (¢) entre a onda incidente e

transmitida é dada pela Eq. (4.7).

70 = ! 5
14| mecosd (4.6)
2pC
—1( wmcos &
=t =
¢=tan { 20 J 4.7)

O efeito devido ao campo transmitido apenas através da veneziana no ponto
receptor é obtido pela integracdo do campo acustico sobre a area da veneziana, reduzindo a
pressdo incidente pela consideracdo da componente transmitida pela lamina, bem como
pela mudanca de fase. Assim, o campo transmitido pela veneziana é dado pela Eq. (4.8).

r
01

jk(r,+1,,) (

- A igle . 1 . 1
P(Po)trans :—Eﬂ'\/;ew Jk—r—Jc054921+[jk——]cosﬁ01 S (4.8)

21 01 21

A perturbacao total € agora a soma do campo acustico que é difratado em torno da
veneziana (Eq. 4.5) com o campo acustico transmitido pela mesma, Eq. (4.8), conforme
Eq. (4.9).

P(po)tot = P(Po)dif +P(Po)trans (4.9)
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4.2.4 Perda por transmissao de venezianas acusticas passivas

As relacbes entre comprimento de onda e dimensBes de uma veneziana acustica
determinam o modelo a ser adotado para a caracterizacdo da sua perda por transmissao.
No caso das baixas frequéncias, prevalece a lei da massa, ja que o comprimento de onda é
muito maior do que as dimensdes das aberturas. Nesse caso, a massa superficial da

veneziana (mg) em [kg/m?] é dada pela Eq. (4.10), onde: p ¢ a densidade do ar em [kg/m?;

o é o fator de porosidade, dado pela relacdo entre percentual de &rea aberta; Io € a

profundidade das |aminas da veneziana em [m]; e Al é a corregdo final que depende do

inverso da razao de area aberta e a distancia da veneziana da parede.

mg = g(lo +2Al) (4.10)

Observa-se pela Eq. (4.10) que o ar confinado nas aberturas da veneziana contribui
para o0 aumento da massa superficial, ndo podendo ser desprezado para baixas frequéncias.
Assim, a substituicdo da Eg. (4.10) na Eq. (4.6) e Eg. (4.7) modifica a Eq. (4.8), obtendo-se
a Eq. (4.11).

-1
~ / 2 k(r, )
A wmg cos d jo el o) I f g L1
P =——||4|1+| ———— ed”{—————|| jk——|cosé k—— |cos 8 s (4.11)
(pO)tranS 4r H +( 2pC ] { r21r01 J r21 “ . ro1 "

Dessa forma, a perda por transmisséo de venezianas acusticas passivas (PT,) em [dB] é

obtida pela razdo dos campos acustico difratado e transmitido, conforme Eq. (4.12).

P(Po)dif
PTp =20logyg| ———— (4.12)

P(Po)trans
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4.3 Modelagem Analitica de Venezianas AcuUsticas Ativas

4.3.1 Conceito de veneziana acustica ativa

As venezianas acusticas ativas apresentam-se como uma tecnologia hibrida
utilizando materiais de absorcédo acustica para controle de ruido em altas frequéncias e
controle ativo utilizando atuadores piezelétricos para atenuacdo do ruido nas baixas
frequéncias. Um esquema desse conceito de veneziana ativa é apresentado na Fig.4.4,

enfatizando seus componentes: sistema de laminas com material de absorcao acustica e
elementos atuadores.

[ Veneziana Acustica Ativa ]

o
m
3
Il o
> ‘;-_I
—1 —
Lx/2 Lx/2
3
o Lx=1,00
1
o
Atuador
PZT - ,
L=0,30 L=0,30 Sensor
PZT

NOTA: Dimensdes em metros

Figura 4.4 — Esquema do conceito de veneziana acustica ativa

4.3.2 Hipoteses

A modelagem analitica das venezianas acusticas ativas € realizada para o sistema
de laminas individualmente. Cada lamina da veneziana acustica é considerada como uma

placa fina contendo no minimo um par de elementos piezelétricos, sendo um sensor € um
atuador.
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A modelagem de venezianas acusticas ativas utiliza como fundamentacéo a teoria de
Kirchoff para vibragdes de placas finas, que apresenta as seguintes hipo6teses:

(a) a placa é fina e seu plano médio € o plano neutro;

(b) as tensdes e deformacdes na direcdo transversal da placa sdo negligenciadas;

(c) as secdes transversais permanecem planas e normais a linha neutra apds a
deformacéo;

(d) os deslocamentos u e v no plano O,, sé@o resultantes de dois efeitos, sendo um
campo de deslocamentos iniciais uniforme ao longo da espessura da placa
resultante de um carregamento no plano da placa e um campo de

deslocamentos devidos a rotagdo das sec¢des transversais.

Na Figura 4.5, apresentam-se os esfor¢os atuantes sobre um elemento de placa:
momento fletor em relagéo aos eixos x e y (My, M), momento torgor (M,,), esfor¢o cortante
em relagdo ao eixo x e y (Qx e Q,). Considerando as hipoteses da teoria de Kirchoff e
aplicando a segunda lei de Newton para as componentes de for¢ca e aceleracdo na direcédo
vertical, obtém-se a equacdo do movimento, dada na Eq. (4.13), que pode ser reescrita em
termos do operador Laplaciano, conforme apresentado na Eq. (4.14), onde A é dado pela
Eq. (4.15).

Q‘_.
Ox
My
xX
My My
® Yy
3 o Ma+dMx
l My i ¢ 4’ ¢L
y r
ﬁ ’lf('.'—(“q""n | /

Figura 4.5 - Esforgos atuantes sobre elemento de placa
Fonte: Adaptado de Santana (2002)

o'w o'w . d'w )
+2 +mW-p=0 (4.13)

6)(4 + ay4 8X26y2

D(AAW)+mW—p=0 (4.14)
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0 0
A= aT”W (4.15)

4.3.3 Vibracéo livre da lamina

Para o problema de vibracGes livres (sem carga externa), sem pré-tensdo e com
propriedades uniformes, admite-se uma solucdo da equacdo do movimento do tipo
apresentado na Eg. (4.16), conforme Santana (2002).

w(x, y,t) =W (x, y)e'* (4.16)

Introduzindo a Eq. (4.16) na Eq. (4.14), obtém-se a Eq. (4.17), onde B* é obtido
pela Eq. (4.18).

(AAW)-BW =0 (4.17)

2
w’m,

D

(4.18)

p'=

A rigidez de flexao da placa (D) é obtida pela Eq (4.19), sendo h a espessura da

placa em [m] e v o coeficiente de Poisson.

Eh®

D - ——— .
12(1-v?) (4-19)

Pode-se mostrar que a solucdo geral da Eq. (4.17), em termos de fungbes

hiperbélicas e trigonométricas, é dada pela Eq. (4.20), cujos valores de A, e do parametro

) dependem das condicées de contorno.

W (x, y) = Asen(y,x)sen(y,y) + A, cos(y,x)sen(y,y) + Asen(y,,x)cos(y, y)
+ A, cos(y, x)cos(y,y) + Aisenh(y, x)senh(y, y) + A, cosh(y, x)senh(y,y)  (4.20)
+ Assenh(y, x)cosh(y, y) + A, cosh(y,x)cosh(y, y)



50

Para o caso da placa simplesmente apoiada nas quatro bordas, cujas dimensfes ao
longo dos eixos x e y sdo designadas por L, e L,, respectivamente, as condigGes de
contorno sdo dadas nas Eq. (4.21) e Eq. (4.22). E importante destacar que a placa
simplesmente apoiada nas quatro bordas € o Unico caso para o qual é possivel obter uma

resposta exata.

W=0 e M, = =0 para X=0 e X=L, (4.21)
OX?
oW _L

W=0 e |\/|y=6y2 =0 para y=0 e Y=L, (4.22)

Introduzindo as condi¢des de contorno na solucéo geral, obtém-se a solugéo para a
placa simplesmente apoiada na Eg. (4.23), onde A é uma constante que permanece
indeterminada. Também devem ser satisfeitas as relacdes cujas solu¢des sao dadas pelas
Eq. (4.24) e Eq. (4.25).

W (X, y) = Asen(y,,x)sen(y, ) (4.23)

sen(y,,x)=0 e sen(y,y) =0 (4.24)
_mz _hz _

Vm = L e Vn Ly Comm,n=1.2, ... (4.25)

Assim, as frequéncias naturais da placa podem ser calculadas pela Eq. (4.26) e os

modos naturais correspondentes sdo dados pela Eqg. (4.27).

2 2
a’m,n=ﬂr%,n 2 g2 [m] J{ nj 2 (4.26)

Ms Ly I—_y Ms

Wm,n(X,y)= sen(rrl]_—zz(x}sen[nl—zy] (4.27)
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4.3.4 Acoplamento entre lamina e elementos piezelétricos

A colagem de pastilhas piezelétricas sobre cada uma das faces da lamina da
veneziana acustica ativa gera esforcos de tragdo em uma das faces e compressao na outra.
Essas pastilhas sdo ativadas através da aplicagcdo de tensdes elétricas (V) de mesma
amplitude e sinais opostos em cada uma delas. Devido a simetria fisica e geométrica, a
ativacdo das pastilhas resulta em flexdo pura da placa, sendo esse efeito representado por
uma distribuicdo de momentos fletores ao longo das bordas destes elementos.

Considerando-se que as espessuras de adesivos ndo sao significativas, é plausivel a
adocao de hipétese de adesdo perfeita entre a placa e pastilhas piezelétricas, conforme
Crawley e Luis (1987). Assim, os momentos fletores, M, e My, sé@o obtidos pela Eq. (4.28),
onde C, é uma constante determinada pelas propriedades fisicas e espessura da lamina; ds;
€ 0 mobdulo piezelétrico da pastilha em C/N; t é a espessura da pastiha em m; e V é a

tensao elétrica de entrada no atuador em V.

d
MX=My=co{¥v (4.28)

A constante C, é determinada de acordo com a Eq. (4.29), sendo E, e E, 0s
modulos de elasticidade da placa e da pastilha, respectivamente, em [N/m?], v, € Vpe O
coeficiente de Poisson da lamina e da pastilha, respectivamente, h é a espessura da lamina
em [m]. P é dado pela Eqg. (4.30), sendo K um parametro adimensional dado pela
Eq. (4.31).

B L+v,. )P 2,
Co="5, L-v, Ji+v, —(1+vpe)PJ§h (429)

P=-K (4.30)
Epil—vﬁei

3th(2h +1)

K= Z(h3 +t3)+ 3ht?

(4.31)
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4.3.5 Excitagdo da lamina por atuadores piezelétricos

Negligenciando o acréscimo de massa e de rigidez da placa devido a colagem dos
atuadores, em conformidade com Fuller et al. (1991), é possivel escrever a equacado do
movimento da placa com pastilhas acopladas, conforme Eg. (4.32). Pode-se notar que 0s
momentos induzidos pela acdo das pastilhas aparecem como esfor¢os externos que podem
ser obtidos pela diferenciagédo da Eq. (4.28), obtendo as Eq. (4.33) e Eq. (4.34).

4. A4 4 2 52
D[a Zv+a Zv+2 azwz}ms\}\'/:a ”;x +—r2y (4.32)
X" oy ox“oy X oy
2
0 d
% =Co—tV[3(x—xg)- a(x ~x2)J[h(y - y1)-h(y - y2] (4.33)
2
o m d
5 =Co flV[h(X— x)—h(x=x2)l[5(y - y1)-8(y - )] (4.34)

A solucao da Eq. (4.32) é obtida utilizando o teorema da expanséo, sendo a resposta

da placa escrita como uma combinagéo linear das autofungdes, conforme Eq. (4.35), onde
W . designa as amplitudes modais da placa e ¢mn sdo as autofungdes, que para placa

retangular simplesmente apoiada € dada pela Eq. (4.23).
o0 00
wit, X, y)= > 2 Wmn®dmn (X Y) (4.35)
m=1n=1

Apo6s desenvolvimento algébrico relativamente longo, obtém-se a expressédo para as

amplitudes modais da placa com atuadores piezelétricos, conforme Eq. (4.36).

2, .2

- 4CodzV

Wi = —— 08— | F00 feos(ymx ) - cos(rmacaJleos(rmya) - cos(rmy2)ly— (a.36)
tAms(wmn - j rm”n
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Introduzindo as amplitudes modais fornecidas pela Eq. (4.36) na Eq. (4.35), obtém-se
a resposta vibratoria da placa em regime harménico permanente, no dominio do tempo.
Considerando-se a pastilha localizada simetricamente em relacdo aos eixos x e y (Fig. 4.6),
obtém-se a expressao particular para as amplitudes modais da veneziana ativa, conforme
Eq.(4.37). Nesse caso, apenas os modos com m e n impares contribuem na resposta da

[amina da veneziana ativa.

2 .2
_ 4 Y
W = Codaz1 | ym*7rn {2 COS(M Xlﬂ 2co{”—” le (4.37)
tAms(wr%n _wz) e - Ly

-

Lamina da Veneziana
A /

Y
=

Y

~ \ Atuador Piezelétrico

Figura 4.6 - Efeito das caracteristicas geométricas das laminas na perda por transmissao
4.3.6 Perda por transmisséo de venezianas acusticas ativas

A pressédo acustica radiada total dada pela Eq. (4.38) pode ser obtida pelo principio
da superposicao, isto é, pela atuagdo da placa instrumentada com atuadores piezelétricos,

conforme Eg. (4.41), e pela fonte primaria, conforme Eq. (4.40). As amplitudes modais de
excitacdo causada por atuadores piezelétricos Wmn s&o dadas pela Eq. (4.37), enquanto as

amplitudes modais pela fonte priméaria sdo dadas pela Eq. (4.41), onde P, é a presséo

sonora incidente na placa em [Pa] e o, € a massa especifica da placa em [kg/m?3].
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P =Pt Py (4.38)
P, (r’0’¢) = KZZWnSnImIn (4.39)
m=1 n=1
Pa(r6,4) =KD D W_ 1.1, (4.40)
m=1 n=1
Pl I
W — I "m™n
mn L L 4.41
X4 y Pph(a)rfm —0)2) (4.41)

A partir das Eq. (4.42) e (4.43), é possivel se obter I, e I, respectivamente. O
parametro K é dado pela Eq. (4.44), sendo pO, a densidade do meio acustico e R a

distancia do ponto de observacgéo a fonte elementar.

Ly
. mrz

| = [eitosenocosp)eonl MZ (4.42)
m L

0 X

L, )
I = I ol (kxsen 0 cos ¢)sen[L—ﬂY}1y (4.43)

0 y

K="%%0 (4.44)

A partir da pressao acustica radiada total, € possivel obter a perda por transmisséo

da veneziana acustica ativa em [dB], conforme Eg. (4.45), sendo os valores da poténcia

acustica incidente (I1a ) e da poténcia acustica transmitida (I1a ) obtidos pelas Eq. (4.46) e

(4.47), respectivamente, sendo a funcéo objetivo @ definida pela Eq. (4.48).
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4.3.7 Consumo de energia de venezianas acusticas ativas
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(4.45)

(4.46)

(4.47)

(4.48)

A utilizacdo de atuadores piezelétricos em sistemas para controle ativo de ruido

importante parametro no projeto das venezianas ativas.

apresenta como requisito o consumo de energia para transformacao do sinal de entrada no

atuador num sinal de controle adequado. Assim, 0s requisitos de poténcia elétrica sdo um

Estimativas conservativas do consumo maximo de energia de atuadores piezelétricos

podem ser determinadas desconsiderando a dinamica entre o atuador e a estrutura para
situacdes oOtimas de controle (BRENNAN E MCGOWANN, s.d).

Segundo Leo (2007), a poténcia maxima pode ser obtida pela Eq. (4.49), onde P €

[m] ; e n é o niUmero de atuadores.

12 2
Pmax =7 @Viax 2| €33—d31Epe
i=1

bpelL
pe
W]

a poténcia maxima requerida, [W]; Vmax € 0 campo coercitivo do atuador, em [V]; £33 é a

constante dielétrica [nF/m]; bpe é a largura do atuador, [m]; L € o comprimento do atuador,

(4.49)
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4.4 Modelagem Numérica de Venezianas Acusticas Ativas

A modelagem numérica das venezianas acusticas ativas foi realizada através do método
dos elementos finitos associado a técnicas de otimizagdo. A modelagem foi realizada no
software Ansys®, contemplando etapas relativas a pré-processamento, solucdo e pos-
processamento, conforme Fig. 4.7.

Na primeira etapa, sdo definidos os materiais, com seus respectivos moédulos de
elasticidade, constantes de Poisson e densidades. Acrescenta-se a isso ainda a definicdo
dos elementos, assim como suas constantes reais, e o tipo de malha que sera utilizada, bem
como sua construcao, suas propriedades e possiveis refinamentos.

Na etapa relativa a solucdo, define-se o tipo de andlise que sera feita, bem como as
condi¢bes de contorno a que o sistema esta submetido. Na etapa de pos-processamento,
realiza-se a leitura dos resultados obtidos na etapa anterior, relativa a solugdo numérica

propriamente dita.

Inicio

A 4

PRE- ) o POS-
| PROCESSAMENTO | ’l 20y I al PROCESSAMENTO ]

MATERIAIS TIPO ANALISE VENEZIANA ATIVA
Veneziana Ativa Harmonica Deformacao
1 |
ELEMENTOS VENEZIANA ATIVA
Veneziana Ativa Atenuacdo
|
MALHA L 2
Veneziana Ativa [ Fim ]

Figura 4.7 — Modelagem numérica de venezianas acusticas ativas no Ansys®
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4.4.1 Modelagem acustica do ambiente de teste

A simulacdo computacional da atenuacdo acustica da veneziana ativa foi realizada no
ambiente de teste apresentado na Fig. 4.8, em que se observam 0s ambientes emissor
(externo) e receptor (interno), ambos interligados por um duto formado pela abertura entre
duas laminas da veneziana.

Esse ambiente de teste apresenta-se em conformidade com os procedimentos de teste
para desempenho acustico das venezianas apresentado por Silva (1998), que se utiliza
apenas de camara de teste para evitar o erro do acoplamento acustico existente no caso de

testes de venezianas em camaras reverberantes.

Lamina l
Superior da Q
Veneziana e
Ambiente o0
Receptor 'ql'“
(interno) (Y
v (&) Ambiente
CO_ Emissor =
o (externo)
1,65 | 3,00

Lamina
Veneziana

NOTA: Dimensdes em metros

Figura 4.8 - Modelo geométrico do ambiente de teste da veneziana acustica ativa

4.4.2 Modelagem da cavidade acustica

A cavidade acustica (Fig. 4.9) € modelada em elementos do tipo Fluid 29 para
geometrias bidimensionais, onde a equacdo da onda € discretizada para cada elemento
considerando-se o acoplamento da pressdo acustica e 0 movimento estrutural nas
interfaces. Esses elementos apresentam quatro nés de canto com trés graus de liberdade
por noé: translagbes e pressdes nas direcdes dos eixos X e y. As translagdes somente sao
aplicaveis aos nés que estdo na interface entre fluido e estrutura. A constante real exigida

para elementos do tipo Fluid 29 é a presséao acustica de referéncia.
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Apos a construgdo da malha de elementos finitos, algumas caracteristicas devem ser
atribuidas aos elementos do campo acustico, como a propriedade do material e se este
fluido esta em contato ou ndo com uma estrutura sélida. Todos os elementos que pertencem
ao contorno do volume séao definidos como elementos com estrutura presente e 0sS
elementos no interior do volume sdo definidos com estrutura ausente. Nos elementos com
estrutura ausente ndo é considerada a absorcdo do material. Para estes devem ser
definidas a massa especifica e a velocidade de propagacdo de som no meio. J4 para 0s
elementos com estrutura presente, além destas informacdes, também deve ser informada a
sua propriedade absortiva, sendo o valor nulo atribuido para superficies perfeitamente
rigidas e valor unitario para superficies perfeitamente absorvedoras.

A modelagem da cavidade acuUstica desse ambiente de teste € apresentada na Fig. 4.9,
onde se observa a malha de elementos finitos definida para os ambientes emissor e
receptor. De uma maneira geral, a determinacdo do tamanho dos maiores elementos do
campo acustico apresenta-se em conformidade com as recomendac¢fes de Silva (1998), que
sugere que o tamanho dos elementos deve estar entre 1/12 e 1/6 do comprimento de onda,
cerca de 30 cm e 60 cm, respectivamente, para a frequéncia de 100 Hz. Nas regides de

interface dos ambientes com o duto, observa-se o refinamento da malha de elementos.

Malha EF da
Cavidade @ .
Receptora

Malha EF da
Cavidade
entre Laminas
da.Veneziana

MalhaEF da
cavidade |
Emissora "

EF = Elementos Finitos (FLUID 29)

X

Figura 4.9 - Modelagem da cavidade acustica do ambiente de teste
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4.4.3 Modelagem das laminas da veneziana acustica

O modelo das laminas foi construido utilizando o elemento Plane 42 (Fig. 4.10),
amplamente utilizado em modelagens bidimensionais uma vez que ele pode ser usado tanto
como um elemento plano, isto €, tensédo no plano ou plano de deformacgédo, ou como um
elemento de simetria axial. Esse elemento é definido por quatro n6s com dois graus de
liberdade para cada né: transladar na direcdo de x e na direcdo de y. Destaca-se assim a
capacidade de deformacdo deste elemento, sendo recomendado para modelagem de
laminas finas e flexiveis que precisam se deformar com facilidade para serem capazes de
gerar o sinal necessério. Para representar o material de absorcao acustica das laminas da

veneziana acustica foi utilizado o elemento Fluid 29, conforme Fig. 4.11.

9

Sistema de
coordenadas do
elemento
KEYOPT(1)=1

(ou axial)

I
N L
(ouaxial) | X (ou radial) ® B
| 0 J
~ X (ou radial) Direcdo das tensdes para

KEYOPT(1)=0

Figura 4.10 — Elemento Plane 42

Plane 42

FLUID 29
(Estrutura presente)

FLUID 29
(Estrutura ausente

Figura 4.11 - Modelagem das laminas da veneziana acustica ativa



4.4.4 Modelagem do atuador

A modelagem bidimensional da excitacdo da lamina da veneziana pelos atuadores
piezelétricos foi realizada através da aplicacdo de uma forca nas direcdes x e y localizada
inicialmente no ponto de maxima deformacao modal. O posicionamento 6timo dos atuadores
foi definido a partir da modelagem analitica da veneziana ativa, utilizando-se do método
pseudorranddmico de algoritmos genéticos do MATLAB®. A funcéo objetivo consistia na
minimizagdo da energia transmitida pela vibragdo das laminas instrumentadas com

atuadores piezelétricos, excitadas para a faixa de frequéncias de 100 a 3.150 Hz, conforme

Fig.4.12.

Inicio

v

Modelo analitico
da veneziana
ativa

v

Definigao nimero
atuadores

\

NAO

Figura 4.12 — Otimizacao da posicdo dos atuadores na lamina da veneziana ativa

v

Posicionamento
atuador(es) na
lamina

A 4

Poténcia acustica
transmitida

SIM

Posicao otima
atuador(es)

Fim
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A forga aplicada na lamina da veneziana representa a forca de bloqueio do atuador.
De acordo com Brennan e McGowan (s.d), a forca de bloqueio do atuador é dada pela
Eq. (4.50), onde dz; € 0 médulo piezelétrico, em [m/V]; t € a espessura do atuador, [M]; Eye €
o modulo de elasticidade do atuador, em [N/m?]; e V é a voltagem aplicada no atuador, em

V1.

Faq =td31EpeV (4.50)

Para condigbes 6timas de controle, a forga externa deve ser menor ou igual a forca
de bloqueio atuador, conforme apresentado na Eq. (4.51). Considerando-se uma condicdo
de estrutura perfeitamente controlada, o deslocamento da estrutura com atuadores
acoplados deve ser nulo. Caso contréario, forcas adicionais sédo introduzidas contribuindo
para a reducéo da admitancia total do atuador, conforme evidenciado na Fig. 4.13.

|Fa| > |Fe| (4.51)
I
I
]
Forga atuador :
y
Fa :
Controle Otimo :
. >
l
Forca externa :
Fe=Fa+fe j
!
]
I
|

Figura 4.13 - Diagrama de for¢cas do controle 6timo do atuador

Fonte: Adaptado de Brennan e McGowan (s.d)
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A técnica de otimizagdo utilizando o método pseudorrandémico de algoritmos
genéticos do MATLAB® foi adotada para determinacdo da amplitude e da fase da forca de
bloqueio do atuador de maneira integrada a solu¢cdo harménica realizada pelo método dos
elementos finitos no Ansys®, conforme Fig. 4.14. Nesse caso, a funcéo objetivo do controle
ativo consistia na minimizacao do deslocamento das laminas da veneziana, cujas analises
harménicas foram realizadas para a faixa de frequéncias de 100 a 500 Hz, com resolucéo
de 20 Hz.

Temos, assim, como principal resultado, as deformacfes sofridas pelas laminas. A
atenuacdo acustica da veneziana ativa € obtida através da realizacdo de novas analises
harmdnicas considerando-se a aplicacdo da for¢a de bloqueio do atuador otimizada. A partir
da forca de bloqueio do atuador é possivel calcular pela Eq. (4.50) a espessura do elemento
piezelétrico e, consequentemente, determinar analiticamente o desempenho das venezianas
ativas em termos de perda por transmisséo, indice de reducdo sonora global e consumo de

energia.

Inicio
v

Modelo acustico
da veneziana

v

Posicionamento
otimo atuador

v

Calculoforca
> bloqueio atuador

v
Verificagao
deslocamento

lamina
~ Calculoda Avaliacao
NAO SIM s _
espessura > desempenho Fim
atuador venezianaativa

Figura 4.14- Controle ativo de ruido aplicado a venezianas acusticas
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4.5 Conclusao

O conceito de venezianas ativas como um dispositivo hibrido apresenta modelagem
do desempenho acustico em termos de sua perda por transmissdo através de um método
numérico associado a rotinas de otimizacdo e modelagem analitica. As venezianas passivas
apresentam como hipdtese de modelagem analitica a teoria de barreiras perfuradas,
enquanto as venezianas ativas utilizam a teoria de placas finas instrumentadas com
atuadores piezelétricos.

O modelo das venezianas passivas € validado utilizando dados experimentais
disponibilizados por fabricantes do dispositivo. Os resultados dessa modelagem sao
utilizados para comparagdo com o modelo da veneziana ativa, que incorpora os efeitos do
atuador piezelétrico na perda por transmissao das laminas da veneziana. O método analitico
considera a atuacdo dos materiais inteligentes como a aplicacdo de um momento fletor na
placa, enquanto a modelagem numérica considera a aplicacdo de forcas que representam o
efeito de bloqueio do atuador.

As rotinas de otimizacgéao utilizando algoritmos genéticos permitem a determinacao da
posicdo 6tima para atuadores mudltiplos, isto é, o local de aplicagdo da forca de bloqueio,
bem como as magnitudes dessa forca em termos de amplitude e fase para fins de controle
ativo. A modelagem numérica é utilizada para fins de comparacédo do desempenho acustico
do dispositivo para frequéncias inferiores a 500 Hz obtidos através da modelagem analitica.
A perda por transmissdo e seu respectivo indice de redugdo sonora ponderado para
diferentes configuragbes de veneziana ativa séo obtidos pela integracdo desses modelos

numéricos e analiticos.



CAPITULO V

SIMULACAO DE PERDA POR TRANSMISSAO DE VENEZIANAS ACUSTICAS

5.1 Introducéao

Neste capitulo é apresentada a avaliagdo do desempenho obtido pela técnica de
controle ativo de ruido aplicado a venezianas acusticas. Para tanto, é usado um processo
iterativo de simulagdo utilizando métodos analiticos e numéricos. A utilizacdo de métodos
estatisticos permite a inferéncia das causas das respostas obtidas nas simula¢des, bem
como a tomada de conclusdes objetivas.

A partir da validagdo do modelo analitico das venezianas passivas, sao definidas, por
andlises paramétricas, as diretrizes geométricas para a modelagem analitica do sistema de
laminas das venezianas ativas. Considerando dados de uma ceramica piezelétrica
comercial, sdo realizadas simulacdes de desempenho da veneziana ativa através da sua
modelagem analitica. Os parédmetros de simulacdo sdo definidos com base em analises
paramétricas e referéncias da literatura.

Técnicas de otimizacdo sdo aplicadas para definicho do posicionamento de
atuadores piezelétricos nas laminas da veneziana ativa, bem como da for¢a de blogueio
desses atuadores, em termos de amplitude e fase por faixa de frequéncia, definidas por
modelagem numérica das venezianas ativas utilizando o método dos elementos finitos. A
partir do conhecimento da amplitude dessa for¢a, é possivel determinar a espessura minima
dos atuadores para o desempenho acustico requerido.

Finalizando, a comparacdo entre os resultados obtidos pela modelagem numérica
das venezianas passivas e ativas permite a inferéncia do desempenho das venezianas
ativas em termos de perda por transmisséo e indice de reducéo sonora ponderado, ambos

em [dB], e poténcia maxima requerida para sua operacao, em [W].



65

5.2 Simulagéo analitica de venezianas acusticas passivas
5.2.1 Validacdo do modelo analitico de venezianas acusticas passivas

Um projeto estatistico foi realizado para a validacdo da modelagem analitica das
venezianas acusticas passivas. Para tanto, foi realizada comparacado dos resultados teéricos
obtidos pelo modelo analitico com dados experimentais de desempenho acustico de
venezianas acusticas passivas comerciais, obtidos em catdlogos dos fabricantes: IAC
(Industrial Acoustics Company), Tek e Trox (IAC, s.d; TEK, s. d; TROX, s.d).

Tendo em vista que cada um dos fabricantes supracitados comercializa modelos de
venezianas acusticas com perfil aerodindmico diferenciado para as laminas, optou-se por
utilizar como resposta do projeto experimental o incremento da perda por transmisséo obtida
pela diferengca do desempenho acustico entre modelos de venezianas simples e dupla (APT)
para frequéncias em bandas de oitava entre 125 Hz a 4000 Hz, conforme Fig. 5.1. Pretende-
se assim eliminar possiveis efeitos da geometria diferenciada das laminas entre diferentes

fabricantes.

Veneziana Simples (VS) Veneziana Dupia (VD)
\ PT(VS)' [d B] / \ I:,T(VD)' [d B] /

\ | APT| = [125, 250, 500, 1K, 2K, 4K ] Hz ]

{  TrRox H siva (1998)]

[ Dados Experimentais [ Resultados )
dos Fabricantes Modelo Analitico

Figura 5.1 — Projeto experimental para validacdo da modelagem analitica de venezianas

passivas
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Para a comparacdo desses resultados, foi realizada andlise de variancia para um
intervalo de confianca de 95%. Essa técnica permite avaliar se as varia¢cdes observadas sédo
em funcao do efeito dos diferentes niveis impostos aos fatores analisados, em detrimento do
efeito de erros aleatérios. Para tanto, considera-se, como pressupostos, que as amostras
sdo aleatérias e independentes, bem como que os grupos tém distribuicdo normal e sdo

homocedasticos, isto é, apresentam variancias constantes.

A andlise de variancia envolve a quantificacdo dos desvios entre grupos (SQqg) e

intragrupos (SQ,), cuja somatéria é igual ao desvio total (SQ,), obtidos pelas Eg. (5.1) a

Eq. (5.3), respectivamente, conforme Montgomery (2001).

a 2 (5.1)

SQ, = nZ(Xi- _)_()

i=1

a 2 (5.2)

Q. = ZZ(XU _Z)

i=1 j=1

a 2 (5.3)

SQ = ZZ(XU’ ‘)_()

i=1 j=1
O desvio médio quadratico é obtido pela razdo entre os desvios e 0 nimero de graus
de liberdade. Assim, temos que o desvio médio quadratico entre grupos (MQg) € dado pela

Eq.(5.4) e o desvio médio quadratico intragrupos (MQ,) é dado pela Eg. (5.5). Os

resultados da andlise de variancia sdo apresentados na forma da Tab. 5.1.

Y (x. -x) (5.4)
MQ, = I:la—l

ii(xu ‘Z) (5.5)
MQe _ i=1l j=1



Tabela 5.1 - Sintese dos resultados da analise de variancia.
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Fontede | Soma dos Graus de Médias
variacdo | quadrados | liberdade | quadraticas Fo | Flanvg ve)
Entre SQD, a-1 MQ, MQ,
grupos MQ
e
Dentro dos SQD, N-a MQ,
grupos
Total SQD, N-1

A hipétese nula da andlise de variancia é H,:u =, para i=1, ..., |, sendo a

hipotese alternativa H, : x4, # £, para pelo menos um i. Considerando os pressupostos
validos e a hipétese nula verdadeira, temos que a razdo entre o valor médio quadratico entre
grupos e o valor médio quadratico do erro é aproximadamente o valor da distribui¢céo F, para
0S V4 € Ve graus de liberdade do numerador e do denominador, respectivamente, conforme

se apresenta na Eq. (5.6).

MQ, N

F: NFVV
MQ, o

(5.6)

Para um indice de significancia (« ), temos que o critério para rejeicdo da hipétese
nula (H ) sera dado pela Eq. (5.7), onde F(a,v,,v,) € o valor observado da estatistica de

teste Fischer.

F>F

a,gly.9 (5.7)

Na Figura 5.2, apresenta-se a curva da estatistica F, onde se pode observar a regido
para um dado intervalo de confianca (o), que determina a existéncia da significancia

estatistica dos efeitos (Fo > Feriy).
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[ Significéncia
F ~ Estatistica dos
r=Lap—r [ Efeitos !l
4 ) M
y _
“f
0 e
Fcrit L.
0l In FO > Fcritico
ACEITA HO REJEITA HO

Figura 5.2 - Representacgéo grafica da andlise de variancia

Os dados de perda por transmissdo para moédulos simples e duplos disponiveis em
catélogos técnicos de fabricantes de venezianas acusticas (IAC, [s.d]; TEK, [s.d]; TROX,
[s.d]) sdo apresentados na Fig. 5.3. Observa-se que a perda por transmissdo para
frequéncias abaixo de 500 Hz é inferior a 20 dB, independentemente do modelo e do
fabricante. Observa-se ainda que o aumento da profundidade da veneziana contribui para o
incremento da perda por transmissao apenas para frequéncias superiores a 1000 Hz. Assim,
0s dados sugerem que o aumento da profundidade ndo se apresenta como uma estratégia

eficaz para o incremento do isolamento acustico em médias e baixas frequéncias.

40

35

30

25

15:=

Perda por transmissdo, dB
N
(=]
I

63 125 250 500 1000 2000 4000 8000

Frequéncia, Hz
=[=Tek(ACL1l) ={J=Tek(ACL2) =A=TROX-NL =p=TROX-NLH =Q=IACR ==O=IAC-2R

Figura 5.3 - Dados de fabricantes de isolamento acustico de venezianas acusticas passivas
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A comparagdo entre dados de fabricantes e respostas do modelo analitico de
venezianas passivas foi realizada através de uma analise de sensibilidade, tendo como
resposta o incremento da perda por transmissdo propiciada pela utilizagcdo de modulos
duplos em detrimento de mddulos simples (APT). Os resultados de andlise de variancia para
intervalo de confianca de 95%, apresentados na Tab.5.2, permitem a constatacdo de que
nao existem diferencas estatisticamente significativas entre as respostas obtidas entre os
dados de diferentes fabricantes e do modelo analitico. Comprova-se assim que o modelo
analitico de venezianas passivas apresenta boa correspondéncia com os dados de

desempenho experimentais para analises parameétricas.

20

18

16

14

12

10

Incremento Perda por Transmissdo (AdB), dB

63 125 250 500 1000 2000 4000
Frequéncia, Hz

«+0O- TEK «+fx+ TROX «+O- IACR =X=Modelo Analitico

Figura 5.4 - Comparagdo do modelo analitico com dados experimentais de venezianas

passivas.

Tabela 5.2 - Analise de variancia para validacdo de modelagem de venezianas passivas

Fonte de Adi
. Soma dos Graus de M,eQ|as Fo F(a,vg ’Ve)
variacio quadrados liberdade [ quadraticas
Entre 622,6 3 51 0,01 0,1
grupos
Dentro dos 10,3 24 25,9
grupos
Total 632,9 27
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5.2.2 Efeitos geométricos na perda por transmissdo de venezianas acusticas
passivas

A modelagem analitica da perda por transmissdo de venezianas passivas sera
utilizada para a avaliacdo do efeito de caracteristicas geométricas no incremento da perda
por transmissdo de venezianas acusticas passivas. Assim, foram realizadas simulagcdes
fundamentadas em projeto fatorial. O projeto fatorial € um caso particular do projeto
experimental, sendo um método para selecionar os testes a serem realizados em um
experimento. De acordo com Montgomery (2001), experimentos fatoriais sdo a Unica
estratégia para verificagdo da existéncia de interacdo entre as variaveis.

Os testes séo configurados pelas combinagfes particulares dos niveis dos fatores de
um experimento. Um projeto fatorial completo contempla todas as possiveis combinagdes
entre fatores e niveis, ou seja, 2K combinagfes sera o numero de testes do experimento. Por
convencao, os fatores e as interacdes sdo representados por letras maiusculas latinas. No
caso de dois fatores, por exemplo, um dos fatores recebe a letra “A” e o outro a letra “B”,
sendo a interagdo entre fatores denominada “AB”.

Para a determinagédo da matriz b com os efeitos principais e interacbes de segunda
ordem entre fatores do projeto fatorial 2%, pode-se utilizar o estimador dos minimos
quadrados, conforme Eq. (5.25), onde X é a matriz de sensibilidade formada pelos niveis
dos fatores, sendo a sua primeira coluna formada por valor unitario. As respostas dos testes

compdem a matriz Y.
[b]=2{[X T [X}} ' [XT [ ]=[bs.b,....b,] (5.25)

Para avaliacdo dos efeitos da geometria da veneziana passiva no seu desempenho
acustico, foram selecionados como fatores a largura da veneziana (L) e a distancia entre
laminas (A), cujos niveis sao apresentados na Tab. 5.3. Esses valores foram selecionados
com base nas especificagbes dimensionais dos fabricantes de venezianas passivas

comerciais.

Tabela 5.3 - Fatores e niveis do projeto fatorial 22

Niveis
Fator
@) (+)
L = Largura da veneziana [mm] 150 300
D = Distancia entre laminas [mm] 75 150
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Na Tabela 5.4, apresentam-se os tratamentos estatisticos simulados através do
modelo analitico para fins de avaliacdo dos efeitos geométricos no incremento da perda por
transmissdo de venezianas acusticas passivas. As simulacdes foram realizadas para
frequéncias compreendidas entre 40 a 5000 Hz, com intervalos de 25 Hz, sendo
posteriormente agrupadas em bandas de oitava entre 125 a 4000 Hz, em detrimento 1/3 de
oitava, para fins de comparacdo com os dados experimentais do desempenho acustico

disponibilizados por fabricantes de venezianas acusticas.

Tabela 5.4 — Testes de avaliacdo de efeitos geométricos

Incremento na perda por transmissao (APT)
Testes 125 250 500 1000 2000 4000
L D L D L D L D L D L D

O O O O O O Of OF O O O O

O O O O] O O Of B O B O &)

O O O B 6

Al W N P
—~
+
~
—
<
—~
+
~
—
<
—~
+
~
—~
<
—~
+
~

B O] O] O] O] O] O B B B B &)

Os resultados dos tratamentos estatisticos simulados dos efeitos principais da
largura da lamina (L) e da distancia entre laminas (D), bem como do efeito combinado (LD),
sdo apresentados na Fig. 5.5. Observa-se que os efeitos préprios dos fatores sdo inferiores
a média dos tratamentos, representada pela curva 1, independentemente da faixa de
frequéncia em avaliagdo. De maneira distinta, o efeito combinado apresenta resultados
superiores & média dos tratamentos, evidenciando-se a existéncia de interacdo entre os
fatores em estudo.

20
18
16
14
12

10

Incremneto Perda por Transmissdo (APT), dB

125 250 500 1000 2000 4000

Frequéncia, Hz

=<-1 L &b =X-Lb

Figura 5.5 - Avaliacdo das caracteristicas geométricas da veneziana acustica passiva
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Os resultados da analise de variancia para avaliacdo dos efeitos geométricos das
venezianas acusticas passivas sdo apresentados na Tab. 5.5, em que se observa que 0s
resultados obtidos para as médias entre grupos (SQ) e intragrupos (MQ) sdo as mesmas.
Consideram-se como efeitos significativos estatisticos e praticos para o incremento da perda
por transmissdo magnitudes para estatistica F, duas vezes superiores ao F.y, isto é,

superiores a 10.

Tabela 5.5 - Resultados da andlise de variancia para venezianas passivas

Frequéncia | Tratamentos SQ MQ Fo
L 7,23 7,23 24,61

125 D 2,19 2,19 7,47
LD 12,29 12,29 41,84

L 3,68 3,68 12,60

250 D 1,13 1,13 3,68
LD 17,70 17,70 60,54

L 0,93 0,93 4,18

500 D 3,09 3,09 11,95
LD 19,40 19,40 87,58

L 0,04 0,04 0,76

1000 D 3,64 3,64 65,38
LD 18,05 18,05 326,19

L 0,70 0,70 15,06

2000 D 4,63 4,63 104,86
LD 17,11 17,11 387,70

L 0,14 0,14 0,98

4000 D 0,92 0,92 6,24
LD 1,84 1,84 12,48
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Na Figura 5.6, observa-se que a largura da lamina da veneziana apresenta efeitos
positivos no incremento da perda por transmissdo apenas para frequéncias inferiores a
500 Hz e para a banda de frequéncia de 2000 Hz. De maneira distinta, o efeito da area de
abertura da veneziana apresenta efeitos apenas para frequéncias superiores a 500 Hz. O
efeito proprio do aumento da distancia entre laminas ndo contribuiu positivamente para o
incremento da perda por transmisséo. Esses resultados podem ser facilmente relacionados
as alteracfGes da massa superficial da veneziana, cujo efeito da lei da massa no incremento

da perda por transmissao é valido especialmente para baixas frequéncias.

4000
2000
~ 1000 |
T |
§ - AT T
: .
} ‘IIIIHIIHIII (AT
250
(T
125
6 10 2‘0 3'0 40 2 50
(2xFeritico)
mLD=Efeito Combinado (L+D) 0O D=Distancia entre Laminas W L=Largura Ldmina

Figura 5.6 — Significancia pratica e estatistica dos efeitos geométricos da veneziana passiva
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Na Figura 5.7, apresenta-se a hierarquizacéo dos efeitos significativos obtidos para a
andlise de sensibilidade dos efeitos geométricos no incremento da perda por transmissao
das venezianas passivas. Observa-se que o efeito combinado entre os fatores largura da
lamina e a distancia entre laminas (LD) mostrou-se significativo para o incremento da perda

por transmisséo para toda a faixa espectral.

388
326
| . N = =
LD{2000\ LD(lOOO D{2000) LD\S«/O mlmo LD{250) LD(125) L1125) L(2000) D{500) L(250) LD{4000)

Figura 5.7 — Hierarquizag&o dos efeitos significativos das venezianas passivas

5.2.3 Diretrizes projetuais

De acordo com os resultados e analises realizadas acerca dos efeitos geométricos
da veneziana passiva no incremento da sua perda por transmissdo, observou-se que 0S
melhores resultados de desempenho acustico referem-se a largura da veneziana de
300 mm e espacamento entre laminas de 150 mm. Esses parametros serdo considerados

para caracterizacdo geométrica das venezianas acusticas ativas.
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5.3 Simulacao analitica de venezianas acusticas ativas
5.3.1 Parametros de simulagéo

A simulacdo da perda por transmissdo da lamina da veneziana acustica ativa foi
realizada considerando-se um par de ceramicas piezelétricas da Midé Technology, cujas
propriedades sdo apresentadas na Tab. 5.6. Os atuadores foram inicialmente posicionados
no local de méaxima deformacdo modal da lamina para um modo especifico de vibrar.
Negligenciando o acréscimo de massa e rigidez da lamina devido a colagem dos atuadores
piezelétricos, conforme sugerido por Fuller et al. (1991), o par sensor e atuador foi
centralizado em relacdo aos eixos x e y. As laminas foram excitadas por uma onda plana
harménica obliqua de amplitude de 97,5 dB, equivalente a 10 N/m®. As avaliacdes foram
realizadas nas bandas de frequéncia de 1/3 de oitava para frequéncias entre 100 e 3150 Hz,
com resolucéo de 25 Hz, conforme Fig. 5.8.

Tabela 5.6 - Propriedades da ceramica piezelétrica da Midé Technology

Propriedade Valores Unidade
Mddulo de elasticidade - E,, 69 x 10° [N/m?]
Densidade - p 7700 [kg/m3]
Coeficiente de Poisson - vpe, 0,33 [adimensional]
Médulo piezelétrico - ds;, 190 x 102 [C/N] ou [m/V]
Espessura - t, 25 [um]
Comprimento - Ly, 25 [mm]
Largura - By, 25 [mm]

Lamina da

Veneziana

Onda Plana

Inudente\ 2

\\/\\
’ et
/
\7/74\\
e
)

~.

/
Pi= 10 N/m2=97,5 d %

F=[125; 250; 500; 1k; 2k; 4k] Hz

Receptor
R=3m

Figura 5.8 - Excitagcao da lamina da veneziana acustica
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Os angulos de incidéncia da onda sonora (6;) bem como dos angulos relativos ao
posicionamento dos microfones receptores (i) foram definidos a partir de uma analise
paramétrica do efeito desses paradmetros na perda por transmissdo das venezianas
acusticas ativas.

Na Figura 5.9, apresentam-se os resultados da analise paramétrica do angulo de
incidéncia da onda sonora (8;) de 0° 30° e 45°. Observa-se, pelas variacdes de perda por
transmissdo de cerca de 10 dB, que o angulo 6; apresenta-se como um importante
parametro na modelagem analitica da perda por transmissdo da veneziana ativa. Para
angulos de incidéncia 6; de 0° e 30°, obtiveram-se resultados de perda por transmissédo
méxima e minima, na sequéncia, independentemente da frequéncia de excitacao.
Desempenhos intermediarios em termos de perda por transmissdo sao obtidos para 6; de

45° para toda a faixa de frequéncia em avaliacao.
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Figura 5.9 - Efeito angulo 6 na perda por transmisséo

Assim, selecionou-se um angulo (0) de 45° para as simulag¢des, utilizando como
referéncia resultados experimentais obtidos por Silva (1998), que obteve com esse angulo a
melhor correspondéncia entre perda por transmissdo em condi¢cdes de laboratorio e a

atenuacgdo acustica das venezianas passivas em campo.
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Os microfones foram posicionados para angulos (i) de 0° a 60°, em intervalos de 15
graus, conforme recomendac¢des do método de medicdo de perda por transmissdo de
venezianas acusticas apresentado pela HEVAC (Figura 5.10). Os resultados da analise
paramétrica do angulo @i na perda por transmissédo das venezianas acusticas ativas sao
apresentados na Fig. 5.11. Observa-se que a perda por transmissdo € praticamente
independente do angulo de incidéncia, em conformidade com os resultados experimentais
obtidos por Silva (1998). Assim, seleciona-se um angulo (¢;) de 0° para posicionamento dos
microfones a uma distancia de 3 m da veneziana acustica ativa.

o
15" -15°
-509_' D
60° - \\ / --600

\ / Ambiente Interno

_60" K/ 60" Ambiente Externo

Posic6es Microfone

Figura 5.10 — Posicdo de microfones para analise paramétrica do modelo analitico das
venezianas acusticas ativas
Fonte: Adaptado de Silva (1998)

Perda por transmissdo, dB

500 1000

Frequéncia, Hz

m -0 Ho=15 Bg=30 H =45 O=60

Figura 5.11 - Efeito do angulo ¢; na perda por transmissao
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5.3.2 Efeitos geométricos das laminas da veneziana acustica ativa

Os efeitos das propor¢des da lamina no desempenho acustico da veneziana acustica
ativa sdo apresentados na Fig. 5.13. Observa-se que para larguras inferiores a 0,3 m a
perda por transmissdo € independente do comprimento da lamina. Esses resultados séo
compativeis com aqueles previstos no modelo analitico de venezianas passivas, em que
também se obteve com largura de 0,3 m o melhor desempenho acustico em termos de
perda por transmissdo. Sendo assim, especifica-se para as simulacdes das venezianas
acusticas ativas comprimento de 1,0 m e largura de 0,3 m.

Lamina

Ly

Lx

0,10 015 0,20 0,25 0,30 0,35 0,40

® © © © © © O

Largura lamina (Ly), m

o5 06 07 08 09 10 11 1,2

® 000600 000

Comprimento lamina (Lx), m

Figura 5.12 — Analise paramétrica de proporc¢des das laminas da veneziana ativa
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Figura 5.13 - Efeito das caracteristicas geométricas das laminas na perda por transmissao
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Para a avaliagdo do efeito da espessura das laminas no incremento da perda por
transmissao, foram realizadas simulagfes para espessuras comercialmente utilizadas para
fabricacdo de venezianas acusticas passivas, mais especificamente de 1 mm; 1,2 mm e
1,5 mm, conforme Fig. 5.14. Os resultados dessa analise paramétrica sdo apresentados na
Fig. 5.15, em que se evidencia que as diferentes espessuras de lamina apresentam uma
variacdo de 5 dB na perda por transmissdo, independentemente da faixa de frequéncia.
Observa-se ainda que os melhores resultados, em termos de perda por transmissao, estao

relacionados a utilizacdo de menores espessuras. Sendo assim, especifica-se para as

simulacdes das venezianas acusticas ativas espessura de 1 mm.

PZT Lamina

Espessura lamina (h), mm

Figura 5.14 — Andlise paramétrica da espessura das laminas da veneziana ativa
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Figura 5.15 - Efeito da espessura das laminas na perda por transmissao
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5.3.3 Efeitos geométricos dos atuadores piezelétricos

Para a avaliacdo do efeito do tamanho dos atuadores na perda por transmisséo das
venezianas acusticas ativas, foram realizadas simulacdes para dimensdes comerciais do
atuador, que variam de 0,010 m a 0,050 m, conforme Fig. 5.16. Observa-se que o tamanho
do atuador contribui para o incremento da perda por transmissdo para toda a faixa de
frequéncia, conforme Fig. 5.17, sendo um atuador de 20 mm suficiente para garantir a perda

por transmisséo de cerca de 40 dB.
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Figura 5.16 — Andlise paramétrica do tamanho dos atuadores
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Figura 5.17 - Efeito do tamanho de atuadores na perda por transmisséao da veneziana
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Para a avaliacdo do efeito da espessura dos atuadores na perda por transmissdo das
venezianas acusticas ativas, foram realizadas simulagcbes para espessuras comerciais do
atuador, isto é, 12 um; 25 um; 40 um e 50 um, conforme Fig. 5.18. Observa-se, pela
Fig. 5.19, que o aumento da espessura contribui significativamente para o aumento da perda
por transmissdo em toda a faixa de frequéncia. Estima-se que a espessura de 25 um é

suficiente para obtencao de perda por transmissado superior a 35 dB.
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Figura 5.18 — Andlise paramétrica da espessura dos atuadores

70

X
X:
50 - x\x—-—’——x/ \x/

20

v

125 250 500 1000 2000 4000
Frequéncia, Hz

Perda por transmissdo, dB

=O=t=12 mm =t =25mm ==t =40 mm =%-t=50 mm

Figura 5.19 - Efeito da espessura do atuador na perda por transmisséo da veneziana ativa
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5.3.4 Efeito do nimero de modos de vibracéo

Os modos naturais de vibragdo das laminas da veneziana, obtidos pelo modelo
analitico, sdo apresentados na Fig. 5.20. Observa-se que o posicionamento centralizado do
atuador na lamina apresenta eficiéncia para controle apenas de modos impares. Tendo em
vista que os modos naturais de vibragdo da lamina inferiores a 500 Hz incluem modos pares
e impares, conforme apresentado na Fig. 5.21, faz-se necessario um estudo do efeito dos

modos de vibracdo de controle ativo na perda por transmissédo da veneziana acustica ativa.

(1) 12) (1.3) (14) (1.5)

1) 22) 23) 24) (23

31 52) 33) (3.4) (35)
@) ) 43 (44) (45)
(5,1) 52) 53 (5,4) (55)

Figura 5.20 - Modos naturais de vibracdo da lamina da veneziana acustica
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Figura 5.21 - Frequéncias naturais de vibragdo da lamina da veneziana acustica

O efeito do nimero de modos de vibracdo na perda por transmissdo da veneziana
acustica ativa é apresentado na Fig. 5.22, em que se observa que 0 aumento da densidade
modal permite a obtencéo de uma curva de perda por transmissdo mais uniforme para toda

a faixa de frequéncias.
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Figura 5.22 - Efeito do numero de modos de vibracdo na perda por transmissdo da

veneziana acustica ativa
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Tendo-se em vista a importancia da densidade modal de controle para o incremento

da perda por transmissao, é realizada uma analise paramétrica para modos de vibragéo

para bandas de frequéncias inferiores a 500 Hz, correspondentes aos cinco primeiros

modos de vibracdo, conforme Fig. 5.23.

m=1; n=1 m=2; n=1 m=3; n=1 m=4; n=1 m=5; n=1

(1,1) (2,1) (3,1) (4,1) (5,1)

e &6 o o o

Modos controle (m,n)

Figura 5.23 — Andlise paramétrica do numero de modos de controle

Os resultados da analise paramétrica do efeito dos modos de vibrag&o inferiores a

500 Hz na perda por transmissdo da veneziana acustica ativa sdo apresentados na

Fig. 5.24. Considerando a amplitude espectral como a diferenca entre valores maximos e

minimos da perda por transmissdo, observa-se uma tendéncia de redugdo dessas

amplitudes espectrais a medida que se aumenta a densidade modal de controle.
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Figura 5.24 - Efeito do nimero de modos de vibracéo na perda por transmissao
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Em termos de indice de reducdo sonora ponderado, os resultados da andlise
paramétrica do efeito do controle dos modos de vibragdo da veneziana acustica ativa sao
apresentados na Fig. 5.25. Comparando os resultados obtidos para o controle apenas do
primeiro modo de vibragdo (1,1) com o controle até o segundo modo de vibragéo (2,1),
observa-se um acréscimo de 10 dB. Entretanto, os indices de reduc¢do sonora ponderados
para o controle apenas dos dois primeiros modos de vibracdo ainda sao inferiores a 35 dB.
Assim, faz-se necessario o aumento da densidade modal de controle para obtencdo de
desempenho acustico satisfatorio.

A partir do controle dos trés primeiros modos de vibracdo (3,1) jA se obtém uma
configuracdo da veneziana ativa com desempenho acustico satisfatorio, com indice de
reducdo sonora ponderado igual a 35 dB. Desempenhos acusticos superiores sao obtidos
com controle dos quatro (4,1) e cinco primeiros modos de vibragéo (5,1), obtendo-se indice
de reducéo sonora ponderado igual a 37 dB e 42 dB, respectivamente. Evidencia-se, assim,
um incremento de 20 dB quando se aumenta a densidade modal de controle para os cinco
modos de vibracgéo (5,1) em comparacao com o desempenho acustico obtido para o controle
apenas do primeiro modo de vibragao (1,1).

42

37
35

32

indice Redug3o Sonora Ponderado, [dB]

Modo (1,1) Modo (2,1) Modo (3,1) Modo (4,1) Modo (5,1)

Modos de Vibragdo (m,n)

Figura 5.25 - Efeito do niamero de modos de vibragdo no indice de redugdo sonora
ponderado
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5.3.5 Efeito da posic¢ao do atuador

A andlise paramétrica do efeito da posicdo dos atuadores para o incremento da
perda por transmissdo da veneziana acustica ativa é realizada considerando posi¢fes x
compreendidas no intervalo de [0,10; 0,90] e em todos os casos o atuador centralizado em
relacdo ao eixo y (y = 0,15), conforme Fig. 5.26.

j
:

:
y 4

N
ERig=s fn (=8 e
€ L?;'-I_-r L a2 >

X 1
H
H

Posicdo x do atuador

Figura 5.26 — Analise paramétrica da posi¢ao do atuador

Os resultados da andlise paramétrica do efeito da posi¢cao do atuador na perda por
transmissdo da veneziana acustica ativa sdo apresentados na Fig. 5.27. Considerando a
amplitude da perda por transmissdo em cada banda de frequéncia, observam-se variagfes
de cerca de 20 dB no desempenho acustico. Apenas para a frequéncia de 1000 Hz,
observa-se uma amplitude superior as demais frequéncias, isto €, 25 dB.
Independentemente da frequéncia, observa-se ainda que a maior perda por transmissao foi
obtida para a posicédo do atuador centralizada em relagdo aos eixos X, coincidente com a
posicdo de maxima deformacdo modal.

Em termos de indice de reducdo sonora ponderado, os resultados da andlise
paramétrica do efeito da posicdo do atuador na lamina da veneziana acustica ativa sdo
apresentados na Fig. 5.28. Observa-se uma tendéncia de incremento em cerca de 10 dB no
indice de reducdo sonora das extremidades da lamina para a posi¢do central do atuador,
com valor méximo de 37 dB.

A variacdo de 15 cm em relacdo a posicao centralizada do atuador contribui para um
descréscimo do indice de redugdo sonora ponderado de 3 a 4 dB. Nesse caso, O
desempenho acustico da veneziana ativa ja ndo atende ao critério minimo de desempenho
acustico  definido, isto &, indice de reducdo sonora ponderado de
35 dB.
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Figura 5.27 - Efeito da posicao dos atuadores na perda por transmissao da veneziana ativa
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Figura 5.28 - Efeito da posicado dos atuadores no indice de reducdo sonora ponderado da

veneziana acustica ativa
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5.3.6 Efeito do nimero de atuadores

A analise paramétrica do efeito do nimero dos atuadores para o incremento da
perda por transmissdo da veneziana acustica ativa € realizada considerando um a cinco
atuadores posicionados no eixo x em locais de maxima deformacdo modal para os cinco
primeiros modos de vibragdo e centralizado em relacdo ao eixo y (y = 0,15), conforme
Fig. 5.29.

~ ~N
O O O O O
N y

Numero de atuadores

Figura 5.29 — Analise paramétrica do efeito do nimero de atuadores na perda por

transmissao da veneziana acustica ativa

Os resultados da analise paramétrica do efeito do nUmero de atuadores na perda por
transmissdo da veneziana acustica ativa sdo apresentados na Fig. 5.30. Considerando a
amplitude da perda por transmissdo em cada banda de frequéncia, observam-se variacfes
de cerca de 30 dB no desempenho acustico. Apenas para a frequéncia de
2000 Hz, observa-se uma amplitude inferior as demais frequéncias, cerca de 20 dB.

Em termos de indice de reducdo sonora ponderado, os resultados da analise de
sensibilidade do efeito do nuimero de atuadores da veneziana acustica ativa s&o
apresentados na Fig. 5.31. Independentemente da frequéncia, observa-se ainda que as
maiores perdas por transmissdo foram obtidas para as configuragbes de lamina
instrumentada com um ou quatro atuadores piezelétricos. A configuracdo da veneziana
acustica ativa com o maior numero de atuadores apresentou menor indice de reducdo
sonora ponderado. Evidencia-se assim que o aumento do nimero de atuadores localizados
nos pontos de méaxima deformacdo modal ndo propicia necessariamente incremento do
desempenho acustico da veneziana ativa. Destaca-se assim a necessidade da utilizacao de
técnicas de otimizagdo para estudos do posicionamento de atuadores multiplos nas

venezianas ativas.
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Figura 5.30 Efeito do nimero de atuadores na perda por transmissao da veneziana acustica
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Figura 5.31 - Efeito do numero de atuadores no indice de redugédo sonora ponderado das
venezianas acusticas ativas
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5.4. Simulagdo numérica de venezianas acusticas ativas

5.4.1 Validacdo da modelagem numérica de venezianas acusticas ativas

Um delineamento estatistico foi realizado para a validacdo da modelagem numérica
das venezianas acusticas ativas. Para tanto, foi realizada comparacdo dos resultados
tedricos obtidos pelo modelo analitico da veneziana ativa com resultados obtidos pela
modelagem numérica utilizando o método dos elementos finitos. Para a avaliacdo da
significAncia estatistica dessa comparacdao, foi utilizado o teste t-pareado, com intervalo de
confianga de 95%. O teste t-pareado é uma técnica estatistica para comparacdo entre
tratamentos, permitindo a avaliacdo da existéncia de diferencas estatisticamente relevantes.
A estatistica do teste t-pareado (t;) € dada pela Eq. (5.1), sendo a média das diferencas
entre os pares de tratamentos (d) e o Sy obtidos pelas Eq. (5.2) e Eq. (5.3),

respectivamente.
to= d
“Sq (5.1)
Vi
g1 3, (5.2)
n j:]-
n ) 1/2
>, -a) |
Sd | J2 dj = yMij — yMEj J :1,2,18 (53)

No teste t-pareado, a hipétese nula é a inexisténcia de diferenca entre a média dos

tratamentos, ou seja, H, !4, =i, para i=1, .., |. Em contraposicdo, na hipétese

alternativa, afirma-se a existéncia de diferencas entre os tratamentos, ou seja, H1 U F U
Para um indice de significancia (« ) de 5%, temos que o critério para rejeicdo da hipotese

nula (H,) sera dado pela Eq. (5.4).

to| > e, (5.4)
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Na Tabela 5.7, apresentam-se os resultados do teste t-pareado para validacdo da
modelagem das venezianas ativas através da comparacdo dos resultados obtidos pela
modelagem analitica e numérica (Fig. 5.32). Considerando um intervalo de confianga de
95%, observam-se diferencas médias (d) entre os métodos numérico e analitico de
(0,3 + 0,2)%. Nesse caso, a comparacdo dos valores obtidos para t; e t. permite inferéncia
quanto a aceitacdo da hip6tese nula. Assim, conclui-se com 95% de confianca que o0s
valores de perda por transmissdo encontrados pelos métodos analitico e numérico sdo
estatisticamente semelhantes, evidenciando o desempenho satisfatério da modelagem

numérica.

Perda por transmissdo, dB

60 100 160 200 240 260 300 340 400 420

Frequéncia, Hz

=o=Método Numérico = =Método Analitico

Figura 5.32 - Comparacéao dos resultados dos modelos numérico e analitico

Tabela 5.7 - Resultados do teste t para validagdo do modelo numérico

Método | N Média Desvio Padrao

Numérico | 10 34,1 57

Analitico | 10 34,4 6,5

d| 10 -0,3 3,7
Intervalo Confianca (95%) (-0,5;3,9)
to -0,2
t. -2.3
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5.4.2 Definicdo do numero de atuadores e seu posicionamento

O acréscimo de massa e rigidez proporcionado pelos atuadores piezelétricos
acoplados a estrutura de laminas da veneziana ativa pode contribuir para a modificacdo da
posicdo de maxima deformacdo modal da estrutura para um modo especifico de vibragao.
Assim, na Fig. 5.33, apresentam-se os resultados da otimizacdo da posi¢cao dos atuadores
para as configuracbes de atuador Unico (N=1) e atuadores multiplos (N=4). Nesse
procedimento, foi utilizada uma populacdo de 200 individuos e 50 gerac@es, resultando num
tempo de processamento médio de 8 horas para cada otimizacao.

Para a configuracdo de atuador Unico, observa-se que a posicdo o6tima (x;=0,62)
apresenta 12 cm em relacdo a posicdo de maxima deformacdo (x;=0,5) para o modo de
vibracdo (1,1). Ja para a configuragdo de atuadores multiplos, observa-se o deslocamento
de dois atuadores em cerca de 10 cm e os demais permanecem praticamente nas posicoes
de maxima deformacao para o modo de vibragéo (4,1).

M
L]
L]
M
L]
]
|
o

y=0,15 —|i}

» x1=0,15 x2=0,35 x3=0,65 x4=0,85

) x1=0,05 x2=0,26 x3=0,66 x4=0,88

1
LI
N

y=0,15
§> Maxima deformacdo modal x1=0.5 R
) Otimizacdo x1=0,62 .

Figura 5.33 - Efeito da posicdo de atuadores na perda por transmissdo da veneziana
acustica ativa
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Um projeto estatistico simulado foi realizado para a comparagdo dos resultados
obtidos para as diferentes estratégias de posicionamento de atuadores na veneziana ativa,
isto €, na posicdo de maxima deformacdo modal da veneziana passiva ou posi¢ao
otimizada. As simulacdes de perda por transmisséo foram realizadas para frequéncias de
100 a 3150 Hz em bandas de 1/3 de oitava, sendo posteriormente estimado o indice de
reducdo sonora ponderado.

Os resultados da perda por transmissao das configuracfes das venezianas com um
e quatro atuadores com posicOes otimizadas sdo apresentados na Fig. 5.34. Observa-se
que a configuracdo com atuadores multiplos apresenta perdas por transmissao superiores a
configuracdo com atuador Unico, sem evidéncias de incremento do indice de reducdo
sonora ponderado. Um teste t-pareado entre a perda por transmissédo dessas configuragbes
de atuador unico e multiplos permite-nos inferir que, para um intervalo de confianga de 95%,

ndo existem diferengas significativas entre os desempenhos acusticos.

Perda por transmissio, [dB]

125 250 500 1000 2000 4000 Rw

Frequéncia, [Hz]

a=¢==1PZT =C»=4PZT

(t calc = -2,06; tcritico = -1,94; pvalue = 0,04 )

Figura 5.34 - Efeito do nimero de atuadores na perda por transmissdo da veneziana
acustica ativa



94

Dessa forma, evidencia-se que o aumento do nimero de atuadores ndo contribui
para 0 incremento da atenuacdo acustica da veneziana ativa. Ha& que se considerar,
entretanto, a estabilidade do algoritmo de controle de ruido para esta configuragdo, visto as
recomendacdes da utilizagdo de um atuador para cada modo de controle (WANG, 2001).

Os resultados do teste t-pareado para a comparacdo do desempenho acustico da
configuracdo de veneziana ativa com atuador Unico para posicdo de maxima deformacao
modal (x;=0,5) e posicdo otimizada (Xi,im=0,62) em termos de perda por transmissao e
indice de reducdo sonora ponderado permitem-nos inferir que, para um intervalo de
confianca de 95%, ndo existem diferencas significativas entre os desempenhos acusticos,
conforme evidenciado pela Fig. 5.35.

46
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Perda por transmissdo, [dB]

125 250 500 1000 2000 4000 Rw

Frequéncia, [Hz]

- 0= «Maxima Deformagio Modal (1 PZT) == Otimiza¢do (1 PZT)

(tcalc = -2,06; tcritico = -1,94; pvalue =0,04)

Figura 5.35 — Comparacédo de perda por transmissdo da veneziana ativa com um atuador
para posi¢do otimizada e de méxima deformac¢do modal

Ha que se considerar, contudo, que o deslocamento do atuador em 3 cm em relacao
a posicao 6tima do atuador ja implicaria a reducéo do indice de reducao sonora ponderado
de 38 dB (x; = 0,62) para 34 dB (x, = 0,65). Assim, considerando a sensibilidade do
desempenho acustico da veneziana ativa em relagdo a posicao do atuador, sugere-se para
a maior robustez do dispositivo a localizagdo do atuador na posicdo

0,50 £ 0,12 m em relagdo a extremidade do comprimento da lamina.
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5.4.3 Calculo da forca de bloqueio dos atuadores

A aplicagéo da forga na lamina pretende simular a interferéncia destrutiva das ondas,
ou seja, a emissdo de um sinal de mesma amplitude e fase contraria ao sinal emitido por
uma fonte primaria cujo ruido pretende-se anular. Dessa forma, na Fig. 5.36, apresentam-se
as magnitudes das forcas aplicadas a lamina da veneziana obtida pelo processo de
otimizacdo. A parte real refere-se & amplitude da for¢a e a parte imaginéria refere-se a fase
para anulagdo do ruido irradiado pela vibragcdo da lamina. Observam-se amplitudes
inferiores a 1 N para o controle dos modos de vibragdo da lamina inferiores a 500 Hz para
fins de controle ativo de ruido. Observam-se amplitudes negativas da for¢a de bloqueio do
atuador para 100 e 120 Hz; bem como para os intervalos de [180; 320] Hz e [400; 480] Hz e
fases negativas para os intervalos de [120; 220] Hz e [340; 420] Hz. Destaca-se ainda que,
com algumas excecdes, existe uma tendéncia da amplitude e da fase da forca de bloqueio

do atuador apresentar sinais opostos em todo o espectro de frequéncias analisado.

0,8 -

Forc¢a de bloqueio atuador, [N]

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400 420 440 460 480 500

Frequéncia, [Hz]

= =Real (Amplitude) ={}=maginaria (Fase)

Figura 5.36 - Forca de bloqueio do atuador para controle ativo de ruido aplicado a veneziana
acustica
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5.4.4 Deslocamentos das laminas da veneziana acustica ativa

A atenuacdo acustica das venezianas acusticas ativas se da por meio do controle
ativo dos modos de vibragdo de suas laminas excitadas por atuadores piezelétricos. Neste
trabalho, essa excitacdo é representada por uma forca aplicada a lamina da veneziana.
Assim, na Fig. 5.37, apresentam-se o0s deslocamentos da lamina da veneziana ativa
excitada por uma forca centralizada em relagdo aos eixos x e y para as frequéncias de
200 Hz, 340 Hz, 420 Hz e 500 Hz (Fig. 5.37). Observa-se que aplicagdo da forca nesse local
permite o perfeito controle dos modos de vibragcdo da lamina adjacente, que apresentou
deslocamentos nulos, independentemente da frequéncia. E interessante destacar ainda a
relacdo entre o sentido da deformagdo maxima da lamina e a amplitude da for¢a de blogueio
do atuador. As deformagfes méaximas em concavidades, tais como em 200 e 420 Hz, estédo
relacionadas a amplitudes negativas, enquanto deformac¢des maximas em convexidades,

tais como 340 e 500 Hz, estdo associadas a amplitudes positivas.

200 Hz 340 Hz
M\
= =¥
420 Hz 500 Hz

)
= /(\
/~ //
/ = ¢

Deslocamentos, m

0 Maximo

Figura 5.37 - Deslocamentos das laminas excitadas na posicéo central para frequéncias de
200 Hz; 340 Hz; 420 Hz e 500 Hz.
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5.4.5 Atenuacéo acustica da veneziana ativa

A aplicagéo da for¢ca de bloqueio otimizada na posi¢do 6tima dos atuadores permite a
avaliacdo da atenuacdo acustica propiciada pelo controle ativo aplicado a veneziana
acustica. Na Figura 5.38, apresentam-se resultados da atenuagdo acustica para 100 Hz
propiciada pela veneziana passiva (Fig. 5.38 A) e pela veneziana ativa (Fig. 5.38 B), cerca
de 10 dB e 35 dB, respectivamente. Os valores sdo obtidos pelas diferencas dos niveis
sonoros na entrada e saida da lamina excitada por atuador piezelétrico. Assim, a aplicacéo
de técnicas de controle ativo de ruido propiciou um incremento de 25 dB na perda por
transmissd@o da veneziana acustica. Observa-se ainda que a irradiagdo acustica propiciada
pela vibracdo das laminas da veneziana passiva ndo permite um adequado controle do
ruido, j& que se observa a propagacao acustica entre o ambiente emissor e receptor. De
maneira distinta, a veneziana ativa permite um controle adequado das vibragbes das

laminas, ndo contribuindo para a irradiagdo acustica para o ambiente receptor.

X

| amivo p
V4

13.228 38.727 60.22¢6 83.724
1.479 24.978 48.476 71.975 95.473

Figura 5.38 - Atenuacdao acustica da veneziana passiva e ativa em 100 Hz.
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O desempenho acustico da veneziana ativa em termos do incremento da perda por
transmissdo € apresentado na Fig. 5.39. Observa-se que para frequéncias inferiores a
300 Hz temos incrementos de perda por transmissao superiores a 25 dB. Os resultados para
frequéncias superiores a 300 Hz sugerem uma reducédo da eficiéncia do controle ativo, com
incremento de perda por transmissdo minimo de 14 dB em 340 Hz e méaximo de 18 dB em
400 Hz.

Incremento na Perda por transmissdo, dB

60 100 160 200 240 260 300 340 400 420
Frequéncia, Hz

Figura 5.39 - Incremento na perda por transmissdo da veneziana acustica através do
controle ativo

Observa-se, pelos resultados da simulacdo numérica apresentada nas Fig. 5.38 e
Fig.5.39, a eficiéncia da técnica de controle ativo de ruido para atenuacdo acustica em
frequéncias inferiores a 500 Hz. Essa atenuacao acustica € obtida através da aplicacao da
forca de blogueio do atuador, em termos de amplitude e fase, possibilitando a avaliagdo da

espessura ideal do atuador para uma dada pastilha piezelétrica especificada.
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5.4.6 Determinacao da espessura do atuador piezelétrico

A partir da Eq. (4.49) é possivel determinar as espessuras recomendadas para 0s
atuadores piezelétricos das venezianas ativas. Considerando a maxima for¢ca de bloqueio do
atuador obtida na simulagcdo numérica, isto €, 0,5 N, e uma voltagem de 200 V, obtém-se o
resultado de 12 um como espessura recomendada para a ceramica piezelétrica da Midé

Technology, conforme Fig. 5.40.

Nesse caso, evidencia-se a importancia do processo de otimizagdo para definicdo
dos parametros de projeto de estruturas ativas, visto que as estimativas iniciais de
espessura dos atuadores era de 25 um para obtencdo de indice de reducdo sonora
ponderado superior a 35 dB. Assim, o procedimento de simula¢gdo numérica contribuiu para
a reducdo da espessura do atuador para 12 um, mantendo-se 0 mesmo desempenho

acustico requerido.

Estimativa Inicial

> 12 >> 258 » 40 » 50 >

Especificacao

>12 » 25 » 40 » 50 >

Espessuras comerciais , pm

Forga Bloqueio Voltagem Espessura

Atuador E
0.5N 200 V 12 pm

Figura 5.40 — Determinagdo da espessura do atuador piezelétrico a partir da forca de
blogueio do atuador.
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5.4.7 Desempenho de venezianas acusticas ativas

7

A estimativa da perda por transmissdo de venezianas ativas é apresentada em
comparagdo com a veneziana passiva na Fig. 5.41. Observa-se que a veneziana ativa
apresenta-se como uma estratégia eficaz para isolamento acustico inclusive para baixas
frequéncias. Evidenciam-se para as frequéncias inferiores a 500 Hz os melhores resultados
de desempenho acustico.

Perda por transmissdo, [dB]

125 250 500 1000 2000 4000
Frequéncia, [dB)

-f=\eneziana Ativa =0 =Veneziana Passiva
(tcalc = 5,37 tcritico = -1, 94; pvalue = 0,99)

Figura 5.41- Comparagdo da perda por transmissdo de venezianas acusticas passivas e
ativas

Um teste t-pareado entre a perda por transmissédo da veneziana ativa e da veneziana
passiva permite-nos inferir que, para um intervalo de confianca de 95%, existem diferencas
significativas entre os desempenhos acusticos Considerando as variacdes de desempenho
com a frequéncia, observa-se que o incremento médio da perda por transmissdo da
veneziana ativa em relagdo a passiva é cerca de 20 dB.
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A melhoria de desempenho acustico em baixas frequéncias propiciada pela
aplicacdo de técnicas de controle ativo de ruido em venezianas acusticas pode ser
facilmente observada quando se comparam as curvas de perda por transmissdo, em dB,
para frequéncias em bandas de oitava entre 125 a 4000 Hz de esquadrias acusticas
ventiladas naturalmente, conforme Fig. 5.42.

50

45

40 -

30 -

25 -

Perda por transmissio, [dB]

15 -

10 -

125 250 500 1000 2000 4000
Frequéncia, [dB]

==fr=\/eneziana Ativa === SilenceAir «={J=Peitoril Ventilado «+@ ¢ Cobogds Aclsticos
FIELD, FRICKE OITICICA ARAUJO
(1998) (2010) (2010)

Figura 5.42 - Comparagdo da perda por transmissdo de diferentes tecnologias de
esquadrias ventiladas naturalmente

Para as frequéncias de 1000 e 2000 Hz, as venezianas ativas apresentam
desempenho acustico proximo ao SilenceAir® e ao cobogé acustico. Esses dispositivos, no
entanto, apresentam deficiéncia no desempenho aclstico em baixas frequéncias, com
destaque para a banda de 250 Hz, onde se observa perda por transmisséo inferior a 15 dB.

De maneira distinta, o peitoril ventilado apresenta um incremento superior a 10 dB na
perda por transmissdo em 250 Hz, quando comparado ao SilenceAir® ou ao cobogd
acustico, mas ainda 15 dB inferior ao desempenho das venezianas ativas nessa frequéncia.
Evidencia-se assim a eficiéncia das técnicas de controle ativo de ruido utilizando atuadores
piezelétricos para incremento da perda por transmissdo, principalmente para frequéncias
inferiores a 500 Hz.
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Em termos de indice de reducé@o sonora ponderado, as estimativas do desempenho
acustico da veneziana ativa apresentam valor de 37 dB, superior a todas as demais
tecnologias passivas de esquadrias ventiladas naturalmente, conforme apresentado na
Fig. 5.43. Observam-se incrementos de cerca de 10 dB em relacdo ao cobogé acustico,
peitoril ventilado e SilenceAir®, e um incremento de cerca de 15 dB em relacdo as

venezianas acusticas passivas.

©
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Peitoril Ventilado
SilenceAir

o)
R
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v
3
<
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+11]

o)
He]

o)
O

indice Redugdo Sonora Podnerado, [dB]

ARAUJO OITICICA FIELD, FRICKE JAC
(2010) (2010) (1998) (s.d)

Figura 5.43 - Comparacao do indice de reducdo sonora ponderado de diferentes tecnologias

de esquadrias ventiladas naturalmente

E importante destacar ainda que esse desempenho acustico das venezianas ativas
apresenta-se compativel para o atendimento das exigéncias de compatibilizacdo do
desempenho acustico e requisitos para ventilagdo natural em edificagbes previstos na
NBR 15.575-4 (ABNT, 2013). H& que se considerar, entretanto, que a tecnologia das
venezianas ativas esta intrinseco o consumo de energia para ativacdo dos atuadores

piezelétricos.
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O consumo de energia para operacdo das venezianas acusticas ativas é funcdo da
densidade modal do controle, isto €, da frequéncia natural maxima que serd objeto de
controle ativo, bem como do ndmero de atuadores. A poténcia maxima requerida para a
configuracdo de veneziana acustica ativa com atuador unico e multiplo € apresentada na
Fig. 5.44, em funcdo da densidade modal de controle. Observa-se o incremento da poténcia
com o aumento da frequéncia maxima de controle. Ha que se ressaltar, entretanto, o baixo
nivel de poténcia requerido para a operacao da configuracdo de laminas com atuador Unico,
independentemente da frequéncia de controle. Para essa configuracdo, o controle das
frequéncias naturais de vibracdo da veneziana ativa inferiores a 500 Hz, observa-se

poténcia requerida inferiora 5 W.

150

140 - o]
130 - 0..0--0'
120 - ]
110 -
100
50 - N o A
30 | QO
70 - '

60 -

Poténcia maxima, [W]

50 -

40 -

30 -

20 -

10 4

0 L[
185 231 307 414 551 693 739 815 922 106015411587 1663 17701907 2728 2774 28502957 3094 4254 4299 4376 44824620

Frequéncia maxima controle, [Hz]
={J=Atuador {inico (N=1) ++©+ Atuadores Multiplos (N=4)

Figura 5.44 — Poténcia méaxima requerida da veneziana acustica ativa

Mesmo quando necessaria a configuracéo da veneziana ativa com atuadores multiplos
para fins de estabilidade do algoritmo de controle, ainda assim evidenciaram-se baixos
requisitos de poténcia consumida para o controle de frequéncias abaixo de 500 Hz, inferior a
20 W, similar ao consumo de uma lampada. Entretanto, observa-se um incremento

substancial de poténcia consumida para o controle ativo das altas frequéncias.
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A relagdo entre os requisitos energéticos para operagdo da veneziana ativa e seu
desempenho acustico em termos de indice de redugéo sonora ponderado € apresentada na
Fig. 5.45. Para um dado valor de m, observa-se uma tendéncia de incremento do
desempenho acustico quando se aumenta o valor de n. Entretanto, ndo se observam
necessariamente melhorias no desempenho acustico com o incremento da densidade modal
de controle. O controle ativo apenas das frequéncias inferiores a 500 Hz, isto é, modo de
vibracdo (4,1), apresenta indice de reducdo sonora ponderado similar aos valores obtidos

para o controle das frequéncias naturais até 4620 Hz, ou seja, modo de vibracao (5,5).

45

40 |

35 A

30

25

20

15

10

T s E—

11 21 31 41 51 1,2 22 32 42 52 1,3 23 33 43 53 1,4 24 34 44 54 15 2,5 355 45 55

Modo de vibracdo (m,n)

=& =Poténcia, [W] == Indice Redugdo Sonora Ponderado, [dB]

Figura 5.45 — Relacao entre desempenho acustico e energético das venezianas ativas

Por outro lado, esse aumento da densidade modal de controle ativo, além de ndo
contribuir para o aumento do desempenho acustico da veneziana ativa, contribui para o
aumento do consumo de energia do dispositivo, ja que temos poténcias cerca de 10 vezes
superiores aquelas observadas para controle apenas de frequéncias inferiores a 500 Hz.
Sendo assim, requisitos acusticos e energéticos justificam a proposta das venezianas ativas
como um dispositivo hibrido, isto &, controle ativo de ruido para frequéncias inferiores a
500 Hz e controle passivo utilizando materiais de absor¢éo acustica para frequéncias entre
500 e 4000 Hz.
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5.5 Concluséo

As simulacdes para validacdo do modelo analitico da veneziana passiva apresentaram
boa concordancia com os dados experimentais de fabricantes do dispositivo, permitindo a
utilizacdo deste modelo para comparacdo com o desempenho acustico das venezianas
ativas, bem como para avaliacdo dos efeitos de parametros de projeto no incremento da
perda por transmissdo. Nesse caso, hd que se destacar o estudo da influéncia da
porosidade e da profundidade da veneziana passiva, uma vez que o modelo analitico da
veneziana ativa utilizou o estudo das laminas isoladamente.

O estudo analitico dos efeitos das dimensfes das laminas da veneziana ativa na sua
perda por transmisséo obtiveram resultados compativeis com os resultados obtidos para nas
simulac¢des analiticas para conjunto de laminas pela modelagem passiva do dispositivo, isto
€, comprimento de 1 m, com largura de 0,3 m. A espessura das laminas é um parametro de
projeto das venezianas acusticas que apresenta efeitos observados com maior relevancia
no desempenho acustico das venezianas ativas, em detrimento as passivas. Os resultados
indicam a necessidade da utilizacdo de menores espessuras para o incremento da perda
por transmissdo da veneziana ativa, sendo adotado como referéncia o valor de
1 mm.

A especificagdo do numero de atuadores piezelétricos e seu posicionamento nas
laminas da veneziana considera rotinas integradas de modelagem analitica e otimizacao
numeérica, visto que o acréscimo de massa e rigidez proporcionado pelos atuadores altera o
desempenho acustico da veneziana ativa. As simula¢cdes ndo evidenciam melhorias no
desempenho acustico com o aumento do nimero de atuadores, sendo os resultados
similares obtidos para a configuracdo de um e quatro atuadores. A estabilidade do sistema
de controle ativo sugere a necessidade de um atuador para cada modo de controle,
devendo, portanto, esse resultado ser confirmado experimentalmente.

As simulacdes numéricas do desempenho do controle ativo aplicado a venezianas
acusticas evidenciam melhor desempenho para frequéncias inferiores a 300 Hz,
confirmando a hipétese da aplicabilidade desta técnica para incremento da perda por
transmissdo em baixas frequéncias. O aumento do consumo de energia para o controle
ativo de ruido de modos de alta ordem, associado ao desempenho satisfatério do dispositivo
passivo em altas frequéncias, confirmam a hip6tese relativa a tecnologia hibrida proposta
neste trabalho, isto é, laminas com material de absorcao acustica e atuadores piezelétricos,

em detrimento a utilizagdo apenas da técnica de controle ativo.



CAPITULO VI

CONCLUSOES

A proposta de aplicacdo de técnicas de controle ativo de ruido em venezianas acusticas
insere-se no contexto da busca por alternativas de compatibilizacdo das estratégias de
ventilagdo natural com o conforto acustico em edificagfes, com vistas ao cumprimento das
exigéncias dos usuarios previstas em normas técnicas, incluindo-se ainda a demanda
nacional por edificacbes energeticamente eficientes. Assim, a partir do procedimento
desenvolvido para modelagem tedrica da perda por transmissao de venezianas acusticas

ativas, seguem algumas consideracdes finais:
(a) Aplicabilidade de técnicas de controle ativo de ruido em edificacbes

O levantamento do estado da arte de técnicas de controle ativo de ruido aplicado a
edificacbes permitiu identificar diferentes abordagens que vém sido desenvolvidas, com
destaque para os sistemas de esquadrias. Nesse caso, observa-se uma demanda crescente
da aplicacdo dessas técnicas de controle ativo em esquadrias ventiladas naturalmente, haja
vista que as técnicas passivas tém se apresentado limitadas para solucionar essa questao.
Entretanto, observa-se ainda uma tendéncia da utilizacdo de alto-falantes como atuadores
nos sistemas de controle ativo em edificacdes. Destaca-se assim a necessidade de
ampliagdo da divulgacdo no setor da construgdo civil da aplicabilidade de estruturas
adaptativas utilizando materiais inteligentes em solu¢des para controle de ruido, inclusive

em esquadrias acusticas ventiladas.
(b) Determinagéo de indicadores para isolamento acustico de esquadrias ventiladas

A fundamentacdo teorica permitiu a compreensdo dos indicadores de isolamento
acustico aéreo e seus respectivos métodos de medicdo acustica com énfase em esquadrias.
De maneira distinta de materiais e sistemas construtivos convencionais, as esquadrias
ventiladas apresentam especificidades para determinagcdo do desempenho acustico com 0s
métodos de medicdo de laboratério, utilizando cémaras reverberantes, haja vista o
acoplamento acustico existente devido a porosidade acustica propiciada pelas aberturas

para ventilagdo. Destaca-se, nesse sentido, a necessidade de aprimoramento dos métodos
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de laboratério das normas técnicas para fins de certificacdo de desempenho acustico de
esquadrias ventiladas. Assim, a modelagem tedrica do desempenho acustico das
venezianas acUsticas ativas através de simulagdo acUstica no Ansys® utilizou como
referéncia métodos de medi¢do acustica de campo, tal como o método HEVAC apresentado
por Silva (1998), e as abordagens experimentais utilizadas por Araudjo (2010) e Oiticica
(2010).

(c) Modelagem tedrica das venezianas acusticas ativas

A utilizacdo de dados de desempenho acustico de venezianas acusticas possibilitou
a validacdo da modelagem analitica e, consequentemente, a realizacdo de andlises de
sensibilidade para compreensdo dos fenémenos fisicos envolvidos na atenuagdo acustica
das venezianas passivas e suas interfaces com suas solugbes construtivas em termos
geométricos, bem como de materiais e sistemas construtivos. J& a modelagem analitica do
comportamento das venezianas ativas permitiu a compreensdo da dindmica estrutural
envolvida na aplicacdo de técnicas de controle ativo de ruido utilizando atuadores
piezelétricos. A comparacdo entre resultados obtidos pelos modelos analiticos das
venezianas passivas e ativas permitiu a inferéncia da eficiéncia da aplicagéo de técnicas de
controle ativo de ruido para incremento da perda por transmissdo em frequéncias inferiores
a 500 Hz.

A simulacg@o numérica utilizando pacotes comerciais de método dos elementos finitos
apresentou-se como uma solucado viavel e eficaz para comparacado dos resultados obtidos
analiticamente para a perda por transmissdo de venezianas ativas, haja vista a
complexidade geométrica e operacional. Para tanto, a compreensao da formulacdo
envolvida no método dos elementos finitos contribuiu para uma operagdo dos pacotes
comerciais de forma mais consciente, respeitando-se as limitagbes e potencialidades da
ferramenta. Assim, alternativamente a modelagem tridimensional das venezianas passivas
utilizando elementos especificos para o atuador piezelétrico nas laminas, a compreensao
dos efeitos do acoplamento eletromecénico propiciado pelos atuadores piezelétricos
fundamentou a modelagem numérica bidimensional das venezianas ativas através do
modelo geométrico da veneziana passiva associada a rotinas de otimizacao representando
0 mecanismo de controle dos atuadores, mais especificamente, aplicacdo de forca de
bloqueio dos atuadores nas laminas da veneziana. A comparag¢do do modelo numérico com
os modelos analiticos, seja das venezianas passivas ou das venezianas ativas, possibilitou
sua validacdo utilizando métodos estatisticos. Conclui-se, assim, que o0 processo de
modelagem tedrica apresenta-se como uma importante etapa no processo de

desenvolvimento de novas tecnologias para controle ativo de ruido, permitindo nédo sé a
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compreensdo do comportamento acustico-estrutural, mas também a otimizagdo do projeto

dos futuros prototipos.
(d) Otimizacdo do projeto de venezianas acusticas ativas

O procedimento de modelagem das venezianas acusticas ativas envolvendo
processo de simulacdo utilizando métodos analiticos e numéricos associados a técnicas de
otimizacdo permitiu a definicdo de parametros 6timos para o projeto das venezianas ativas.
Destacam-se, nesse sentido: modulacdo do sistema de laminas com 1000 mm de largura,
300 mm de profundidade e espacamento entre laminas de 150 mm; laminas da veneziana
estruturadas em chapas de aluminio de 1,0 mm; atuador piezelétrico quadrado de 20 mm e
espessura de 12 um, referéncia ceramica comercial Midé Technology, posicionamento do
atuador centralizado na lamina (500 + 120) mm; forca maxima para bloqueio do atuador de

amplitude de 0,5 N e voltagem de operacédo de 200 V.

(e) Viabilidade de compatibilizacdo do desempenho térmico, acustico e energético

utilizando sistemas de controle ativo de ruido em esquadrias ventiladas naturalmente

Os resultados tedricos para o desempenho acustico de venezianas ativas
apresentam-se compativeis para o atendimento das exigéncias de conforto acustico
integrado as demandas de ventilagdo natural e eficiéncia energética de edificacdes, isto &,
indice de reducao sonora ponderado de 37 dB e poténcia maxima requerida de 15 W. Tendo
em vista os resultados te6ricos satisfatérios apresentados, as venezianas acusticas ativas ja

se encontram em processo de patente, conforme processo BR10 2012 002546.
() Recomendacgdes para trabalhos futuros

Diante do estdgio dos estudos realizados, apresentam-se algumas recomendacdes

para a continuidade do desenvolvimento deste dispositivo:

e Desenvolvimento do protétipo das venezianas acusticas ativas para fins de
experimentacdo do desempenho acustico utilizando diferentes materiais inteligentes,
tais como pastilhas piezelétricas ou filmes PVDF.

e Modelagem tedrica e experimental das venezianas ativas utilizando-se técnicas de
controle passivo de vibragbes, mais especificamente combinacdo de materiais
piezelétricos com circuitos elétricos passivos (circuitos shunt).

e Estudo dos efeitos de diferentes configuracbes geométricas das laminas da
veneziana ativa na sua perda por transmisséo e perda de carga.

e Otimizagdo do posicionamento de atuadores multiplos nas laminas da veneziana

ativa em relacdo aos eixos x e y, bem como da voltagem no atuador.
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Avaliacdo da influéncia das fontes de ruido internas no desempenho do controle
ativo de ruido utilizando materiais inteligentes.

Aplicacdo do método de modelagem de controle ativo utlizando materiais
inteligentes para outros dispositivos de controle de ruido, incluindo-se outras

tipologias de esquadrias acustica ventiladas.
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