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Resumo

O presente trabalho teve como objetivo a andlise de um sistema de controle de ruido,
constituido por venezianas dotadas de atuadores piezelétricos, de forma que o sistema alie
métodos ativos e passivos de controle de ruido. A andlise do sistema foi realizada através
de simulacdes em elementos finitos no software comercial ANSYS Mechanical APDL®, com
avaliagdo do potencial de mitigagdo de ruido do sistema proposto. Os resultados
encontrados comprovaram o potencial do sistema proposto, indicando a viabilidade técnica

de construcdo de uma bancada experimental para testes.

Palavras-chave: Acustica. Método dos elementos finitos. Controle ativo de ruido.
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Abstract

The proposed work aimed to provide an analysis of a noise control system, consisting of
louvres with piezoelectric actuators, resulting in a system with both active and passive noise
control methods. The system analysis was performed through finite elements simulations in
the commercial software ANSYS Mechanical APDL®, with the evaluation of its noise
reduction potential. The results have shown that the proposed system has a great noise

reduction potential, indicating the technical viability to build a experimental model for testing.

Key-words: Acoustics. Finite element method. Active noise control.
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CAPITULO |

INTRODUGAO

O som é parte da vida diaria e apresenta-se, por exemplo, como: musica, canto dos
passaros, uma batida na porta, o tilintar do telefone, as ondas do mar etc. Entretanto, na
sociedade moderna, muitos sons sdo desagradaveis e indesejaveis, e esses sao definidos
como ruido. O efeito do ruido no individuo ndo depende somente das suas caracteristicas
(amplitude, frequéncia, duracdo...etc.), mas também da atitude do individuo frente a ele
(GERGES, 1992).

A geragdo de ruido € uma situacdo recorrente na industria, gerando perdas
relacionadas tanto a saude do trabalhador quanto a multas e indenizagdes aplicadas pelos
orgaos de regulamentagao ambiental, sendo o nivel de pressao sonora admissivel definido
pela norma NBR 10152. Portanto, o desenvolvimento de métodos para controle do ruido
produzido é vital para ampliar a qualidade do ambiente industrial e seus arredores.

Controle ativo de ruido 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 0os mecanismos de dissipacao de
energia interna dos materiais ja4 sao suficientes para atenuag¢des de ruido significativas
(MACIEL, 2014).

O método de avaliagao proposto para ser usado no sistema é denominado método dos
elementos finitos, uma analise matematica que consiste na discretizacdo de um meio
continuo em pequenos elementos, mantendo as mesmas propriedades do meio original.
Esses elementos sao descritos por equagdes diferenciais e resolvidos por modelos
matematicos, para que sejam obtidos os resultados desejados (LOTTI et.al, 2006). Em
resumo, o método permite ao usuario representar o sistema fisico por meio de equagdes

que possam ser resolvidas computacionalmente.



1.1 Objetivos

O trabalho desenvolvido teve como principais objetivos:
e Analisar o potencial de mitigacdo de ruido do sistema proposto;
¢ Reavaliar os resultados encontrados por MACIEL (2014);
e Avaliar os efeitos do posicionamento da membrana do atuador sobre o potencial
de mitigacao de ruido do sistema;
e Comprovar a viabilidade do sistema antes da construgdo de uma bancada

experimental;



CAPITULO I

FUNDAMENTOS TEORICOS

2.1 Conceitos basicos de acustica

A norma NBR 12179 define o som como “Toda e qualquer vibragdo ou onda mecanica
que se propaga num meio dotado de forgas internas (P.ex.: elastico, viscose, etc.), capaz de
produzir no homem uma sensacdo auditiva.” e o ruido como: “Mistura de sons cujas
frequéncias ndo seguem nenhuma lei precisa, e que diferem entre si por valores
imperceptiveis ao ouvido humano; Todo som indesejavel.” A mesma norma define ainda o

Decibel (dB) como unidade padréo de nivel de pressao sonora, sendo:
i =10logyo (2.1)
0

Onde:
i = intensidade fisica relativa (dB).
| = intensidade fisica absoluta do mesmo som.

lo = intensidade correspondente ao limiar da percep¢ao

A norma ABNT 10151, por sua vez, estabelece o procedimento de avaliagdo de ruido
em areas habitadas, enquanto a norma ABNT 10152 estabelece os niveis recomendados de
ruido de forma a se proporcionar conforto acustico. Nessa ultima, é apresentado o nivel de

pressao sonora ponderado LPA, em decibel (A), dado pela Equagao 2.2.

Lp, = 1010g30 ()" [aB(A)] 2.2)

Py



Onde:
Lp, = nivel de pressdo sonora ponderado dB(A).
P, = valor eficaz da pressao, em pascais.

P, = pressao sonora de referéncia (20 yPa).

Segundo Gerges (1992), qualquer perda de sensibilidade de audigdo € considerada
perda de audicdo, perdas essas que podem ser causadas tanto pela exposicdo a altos
niveis de ruidos quanto por envelhecimento. Gerges (1992) afirma ainda que o primeiro
efeito fisiolégico da exposigéo a niveis elevados de ruido é a perda da audi¢gdo na banda de
frequéncia de 4 a 6 kHz, efeito comumente acompanhado pela percep¢ao do ruido apos
afastamento do campo ruidoso. Esse efeito € denominado Mudanga Temporaria do Limiar

de Audicao, e pode ser revertido caso a exposicao a fonte seja interrompido, ou pode ser

permanente caso haja nova exposigao antes da completa recuperacéo.

Para evitar os danos ao sistema auditivo, é apresentada na NBR 10152 uma tabela

com os niveis de ruido estabelecidos para uma série de ambientes, cujos dados adaptados

sao apresentados na Tabela 1:

Tabela 1: Niveis de pressdo sonora admissiveis em diversos ambientes.

Locais dB(A)

Hospitais

Apartamentos, Enfermarias, Bergarios, Centros

Cirurgicos 35-45

Laboratérios, Areas para uso do publico 40 -50

Servigos 45 - 55
Escolas

Bibliotecas, Salas de musica, Salas de desenho 35-45

Salas de aula, Laboratorios 40 - 50

Circulacao 45 -55
Hotéis

Apartamentos 35-45

Restaurantes, Salas de Estar 40 -50

Portaria, Recepgéo, Circulagéo 45 - 55
Residéncias

Dormitérios

35-45



Salas de estar 40 - 50
Auditorios

Salas de concertos, Teatros 30-40

Salas de conferéncias, Cinemas, Salas de uso

multiplo 35-45
Restaurantes 40 - 50
Escritorios

Salas de reunido 30 - 40

Salas de geréncia, Salas de projetos e de

administracao 35-45

Salas de computadores 45 - 65

Salas de mecanografia 50 - 60
Igrejas e templos (cultos meditativos) 40 -50
Locais para esporte

Pavilndes fechados para espetaculos e atividades

esportivas 45 - 60

Fonte: Adaptado de NBR 10152.

Para que sejam alcangados os niveis de ruido estabelecidos para garantia do conforto
acustico, sao usados diversos métodos de controle de ruido, que podem ser divididos entre

métodos de controle ativo e passivo de ruido.

2.2 Métodos de controle de ruido

Crocker et al. (2007), descreve os problemas envolvendo ruidos como um simples
modelo, do tipo fonte-meio-receptor. Nesse modelo, a fonte € a origem do ruido, isto €, o
elemento que gera o campo sonoro em estudo. O meio corresponde ao “caminho” em que
as ondas sonoras se propagam até chegar ao receptor, na maioria dos casos o ouvido
humano.

Considerando o sistema proposto, qualquer tipo de intervengdo para mitigagédo dos
efeitos do ruido no receptor se da em um dos trés elementos: fonte, meio ou receptor.
Realizar uma intervencao diretamente na fonte é considerado como a opg¢ao ideal por
Crocker et al. (2007), porém o autor cita que na maioria dos casos nao é possivel alterar
substancialmente a fonte do ruido, de forma que intervengdes no meio ou no receptor sejam

mais comuns.



Ainda que sejam menos comuns, intervengdes na fonte de ruido podem acontecer.
Geralmente, essas estédo atreladas ao proprio projeto da fonte, como a busca da industria
automotiva por motores cada vez mais silenciosos. Outra pratica comum € a realizagao de
manutencdo em equipamentos para mitigar o ruido produzido pelo mesmo durante o seu
funcionamento. O ruido produzido pelo equipamento pode ser ainda usado como indicativo
para se avaliar o estado de conservacdo de componentes especificos, como é o caso da
verificacdo de desgaste de rolamentos através do monitoramento do ruido e/ou vibragao

presentes no sistema, como o equipamento mostrado na Figura 1. (NSK, 2016).

Figura 1: Estetoscépio eletrdnico para avaliacdo de rolamentos da empresa.

Fonte: Imagem retirada do site: https://www.skf.com/group/products/condition-
monitoring/basic-condition-monitoring-products/stethoscopes/index.html. Acesso em
30/06/2019

Outro método de controle de ruido consiste em realizar interveng¢des no meio pelo qual
as ondas sonoras se deslocam da fonte até o receptor, isto é, diminuindo a transmissao
sonora. Comumente sdo usadas barreiras fisicas para enclausurar a fonte, podendo essas
serem constituidas de materiais simples, como acrilico, ou mais complexos, como paredes

duplas ou placas de espumas acusticas, como exemplificado na Figura 2.



Figura 2: Exemplo de enclausuramento de equipamento com espuma de absorgéo acustica.

Fonte: Autoria propria

Gerges (1992), propde que nos casos em que ndo € possivel uma intervencao direta
na fonte (método mais recomendavel), podem ser usados meios de controle de ruido, como
o uso de dispositivos resistivos (materiais de absorgdo acustica), dispositivos reativos e
dispositivos ativos.

Os dispositivos resistivos consistem no uso de materiais porosos ou fibrosos, que se
utilizam da viscosidade do ar para transformar parte da energia acustica em energia térmica.
Normalmente s&o utilizados como revestimento interno das paredes dos ambientes a serem

controlados. A estrutura desses materiais € demonstrada na Figura 4.



b
D@
Gp®

by Material fibroso

Figura 3: Microestrutura dos materiais de absorgéo acustica.
Fonte: Adaptada de Gerges (1992)

Arenas e Crocker (2010), citam ainda os materiais granulosos, presentes na Figura 5,
como um importante fator a se considerar nos casos em que se deseja controlar o ruido em
ambientes externos. Sao exemplos desses materiais asfaltos granulares, areias, argilas

porosas, entre outros.

Figura 4: Microestrutura de diferentes materiais de absorgao acustica
Fonte: Adaptado de Arenas e Crocker (2010)



Os dispositivos reativos sdo aqueles em que a atenuacio do ruido se da através da
excitagdo da ressonancia do dispositivo. Gerges (1992) descreve o funcionamento desses
dispositivos como efeito da reflexdo das ondas sonoras de volta a fonte, esse efeito ocorre
pois as ondas encontram uma mudanga de impedancia para um valor muito baixo ou muito
alto, o que faz com que uma pequena parcela da energia se propague através do silenciador
€ a maior parte retorne para a fonte. Esses dispositivos sdo econdmicos e tém pouco efeito
de perda de presséao do fluido carregado, o que faz com que sejam usados em silenciadores
de compressores, escapamentos de motores automotivos e aplicagdes afins.

Esses dispositivos tém grande eficiéncia na atenuacao de frequéncias discretas (tons
puros), e suas caracteristicas acusticas sdo determinadas exclusivamente pela sua
geometria. (GERGES, 1992).

Ressonador de

v Helmholtz

L[@

Tubulacdo

Figura 5: Ressonador de Helmholtz
Fonte: Adaptado de Wang (2017)

O terceiro método proposto por Gerges (1992), constitui 0 uso de dispositivos de
controle ativo de ruido, cujo principio de funcionamento se baseia na criagdo de um campo
sonoro invertido, isto €, cujas ondas sejam defasadas em 180° em relagdo ao campo a ser
atenuado. Apesar de ter sido patenteado em 1936 por Paul Lueg, s6 foi possivel sua
utilizagdo com o avango das técnicas digitais de processamento e analise de sinais.

Na patente registrada por Lueg (1936), € descrito o tipo mais basico de sistema para
controle ativo de ruido, composto por um sensor (microfone), um sistema de controle
(responsavel pela leitura do sinal do sensor e geragao do sinal do atuador) e um atuador
(alto-falante). O sistema é representado na Figura 7, onde o elemento “A” representa a fonte
de ruido, que gera um campo sonoro s1, o elemento “M” representa o microfone de
aquisicao do campo sonoro da fonte “A”, o sistema de processamento “V”, que analisa o
sinal do microfone “M” e gera o sinal defasado “s2”, que é transformado em campo sonoro

pelo alto-falante “L”.
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Figura 6: Modelo de sistema de controle ativo de ruido proposto por Lueg (1936)

Fonte: Figura retirada de Lueg (1936)

Ao longo dos anos, o sistema proposto por Lueg (1936) foi sendo melhorado através
da adogao de técnicas modernas de controle e aquisicdo de sinais, principalmente com o
advento da eletrdnica, o que possibilitou a adog¢do de processadores (hardware) cada vez
mais poderosos, o que possibilitam a adogido de algoritmos cada vez mais complexos e
eficientes para realizar o controle do ruido.

Kuo e Morgan (1999) descrevem como um desafio o controle em fontes nao-
estacionarias, isto é, ha a necessidade de que o sistema de controle se adapte de acordo
com as variagdes do campo sonoro gerado pela fonte. Como solucgao, é proposta a adogao
de sistemas de filtro adaptativos, com o uso de um microfone localizado apdés o atuador,
atuando como microfone de erro, de forma que o campo sonoro resultante apds o atuador é
constantemente testado para validar se o sinal enviado para o atuador esta conforme com o
necessario.

O sistema descrito por Kuo e Morgan (1999) é apresentado na Figura 8. O sistema é
composto por uma fonte de ruido, que gera um sinal de ruido, registrado por um microfone
de referéncia, que gera um sinal x(n). O sinal x(n) é analisado pelo sistema de controle, que
gera um sinal y(n), transformado em campo sonoro pelo alto-falante que funciona como
atuador. O campo sonoro no duto apés a intervencdo do autofalante é captado por um
microfone de erro, que envia um sinal e(n) para o sistema de controle, de forma que o
sistema se adapte constantemente para emitir um sinal 6timo para o atuador e minimizar o

erro.
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Figura 7: Sistema de controle ativo apresentado por Kuo e Morgan (1999)
Fonte: Adaptado de Kuo e Morgan (1999)

Segundo Elliot e Nelson (1993), o uso de métodos de controle ativo de ruido séo
indicados para os casos em que deseja-se mitigar ruido em baixas frequéncias. Nesses
casos, 0 uso de métodos passivos, como espumas acusticas, apresenta grandes desafios
devido a necessidade do uso de grande espessuras de material absorvente para que seja
eficiente para atenuar os grandes comprimentos de onda das ondas sonoras em baixa

frequéncia.

A terceira forma de intervencao, segundo o modelo proposto por Crocker et al. (2007),
€ a intervengao diretamente no receptor. Esse tipo de intervengao € o tipo mais comum de
se ver no dia-a-dia, uma vez que na maioria dos casos € mais econdmico proteger o
operador com o0 uso de protetores auriculares do que realizar intervengdes no meio ou na

fonte. Alguns modelos de protetores sdo mostrados na Figura 3.

Figura 8: Modelos diversos de protetores auriculares.
Fonte: Retirado do site: http://endutek.com.br/produtos/equipamentos-de-

seguranca/protetores-auriculares/. Acesso em 30/06/2019
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2.3 Ondas planas e suas caracteristicas

As ondas planas sao definidas por Kinsler et al. (1950) como a mais simples forma de
onda propagada através de meios fluidos. Essas ondas sao unidimensionais, e todas suas
caracteristicas (pressdo acustica, deslocamento da particula... etc.) possuem mesma
amplitude e fase em todos os pontos de qualquer plano perpendicular a direcao de
propagacao. Ondas divergentes em meio homogéneo também podem assumir a forma de
ondas planas, desde que se propaguem a uma grande distancia da fonte.

A propriedade das ondas planas de manter suas caracteristicas constantes ao longo
dos planos perpendiculares a sua diregcdo de propagacdo as tornam especialmente
interessantes para o presente trabalho, uma vez que assim algumas suposi¢des quanto as

propriedades das ondas do campo sonoro analisado podem ser feitas com seguranca.

2.4 O método dos elementos finitos

Os método dos elementos finitos € utilizado para se obter solugdes aproximadas para
modelos matematicos que representem o comportamento de meios continuos (FILHO,
2000). Sao exemplos de comportamentos fisicos usualmente analisados através desse
método: deformagdes e tensdes em estruturas sujeitas a carregamentos, escoamento de
fluidos, analises termodinamicas de motores a combustao, etc.

E comum o uso de softwares especificos para esse tipo de analise, que ja fornecem
elementos especificos para as mais diversas situagdes. Esses elementos sdo usados para
se dividir o modelo real (meio continuo), em um modelo discreto (simples), em que o meio
continuo é dividido em um numero finito de elementos com propriedades definidas, isto &, de
forma a se haver um numero finito de parametros para serem obtidos durante a solucdo do
modelo. A divisdo de um modelo real em um modelo de elementos finitos pode ser
visualizado na Figura 8, que representa a discretizagdo de um modelo real envolvendo uma

chave de boca e um parafuso sextavado em um modelo de elementos finitos.
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Figura 9: Modelo real e modelo em elementos finitos de uma chave e um parafuso
Fonte: Figura retirada do site: https://br.comsol.com/blogs/parameterizing-dimensions-
imported-cad-files/. Acesso em 30/06/2019

Para o presente trabalho, foi escolhido o software comercial ANSYS Mechanical
APDL, que se baseia em uma linguagem prépria denominada ANSYS Parametric Design
Language (APDL), cujos comandos sdo usados para realizar as analises. A analise
realizada nesse software passa por trés etapas: pré-processamento, solucao e pos
processamento.

A etapa de pré-processamento é aquela em que sao definidas todas as caracteristicas
necessarias para se obter a solugéo para o problema apresentado. Sdo definidos os tipos de
elemento usados para modelar o sistema, as propriedades dos materiais, geometria e
demais condi¢des de contorno.

A etapa de solugao representa a escolha do tipo de analise que sera realizada (modal,
estética, etc.). Sdo ainda definidas condigdes externas ao sistema, como pressao acustica e
frequéncia de excitagdo do sistema.

No pds-processamento sdo analisados os resultados obtidos apds a etapa de solugao.
Os dados gerados podem ser exibidos em diversas formas: graficos, tabelas, ou até mesmo
no préprio modelo. Algumas situagcdes exigem ainda a exportacdo dos dados para outros

softwares, o que também é feito na etapa de pds-processamento.

2.5 Ventilagao natural e controle de ruido

Os métodos de controle de ruido que atuam no aumento da perda de transmissao
entre a fonte e o receptor muitas vezes esbarram na necessidade de se deixar brechas para
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ventilacdo natural, seja para conforto térmico dos humanos no ambiente ou para
refrigeracdo de equipamentos. Gerges (1993), demonstra que uma abertura de 1% da area
total de uma parede isoladora provoca uma reducéo da perda de transmissao de 30 dB para
19,6 dB, o que representa que qualquer abertura em uma parede isoladora (portas, janelas,
frestas) tem grande efeito negativo sobre a capacidade de isolamento acustico, podendo
inclusive amplificar o ruido em determinadas frequéncias devido a ocorréncia de
ressonancia.

Tendo em vista a necessidade de aliar controle de ruido com ventilagao natural,
surgiram as venezianas acusticas, que fornecem um potencial de mitigacdo de ruido
consideravel, sem sacrificar a ventilagdo natural necessaria. Na figura 10 & possivel

visualizar algumas configuragdes de venezianas acusticas.

Figura 10: Venezianas acusticas da fabricante MERFORD.
Fonte: Figura retirada do site:  https://www.merford.com/en-gb/products/noise-

control/acoustic-louvres/. Acesso em 30/06/2019

Na tabela 2, retirada de um catalogo de venezianas acusticas disponiveis no mercado,
é possivel analisar as perdas de transmissdo de acordo com a frequéncia de banda de
oitava do campo sonoro. A tabela nos fornece uma interessante constatacdo: a perda de
transmissdao sonora em baixas frequéncias é sensivelmente menor do que em altas

frequéncias.
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Tabela 2: Perda de transmissao sonora de modelos comerciais de Venezianas Acusticas

Perda de transmissao sonora das Venezianas da linha NoShield® [dB]

Frequéncia de banda Espessura da
63 | 125 | 250 | 500 ( 1k | 2k | 4k | 8k
de oitava [Hz] Veneziana [mm]
Modelo R 305 5 11 12 (13| 144 |12 | 9
Modelo 2R 610 6 12 15 21 24| 27 | 25|20
Modelo LP 305 4 8 9 12 9 716
Modelo 2LP 610 5 12 16 (22| 18 | 15| 14

Fonte: Retirado do catalogo da empresa IAC Acoustics, disponivel em http://www.iac-
noisecontrol.com/downloads/Acoustic%20Louvres/Acoustic-Louvre%20Catalogue.pdf.
Acesso em 30/06/2019

Frente a necessidade de se aumentar a perda de transmissdo também nas baixas
frequéncias, diversos trabalhos desenvolvidos no Laboratério de Acustica e Vibragdes (LAV)
da Faculdade de Engenharia Mecéanica da Universidade Federal de Uberlandia (FEMEC-
UFU), culminaram na proposta de um sistema de venezianas com controle ativo de ruido.
Essa proposta alia as propriedades de perda de transmiss&o encontradas nas venezianas
em altas frequéncias com o potencial de reducdo em baixas frequéncias dos métodos de
controle ativo.

Os trabalhos desenvolvidos por Nunes (2009) apontaram a viabilidade do uso de
técnicas de controle ativo em dutos através de métodos numéricos, sendo posteriormente
validados experimentalmente por Oliveira (2012). Nishida (2012) acrescentou o uso de
materiais inteligentes como atuadores nos sistemas de dutos propostos, o que foi estendido
para lajes de edificagdes por Holanda (2012). Miranda (2013) contribuiu com a otimizagao
da posicao dos sensores e atuadores utilizados.

Todos esses trabalhos culminaram nos sistemas propostos por Maciel (2014) e Zuffi
(2017), que provaram por métodos numeéricos, analiticos e experimentais a viabilidade de

um sistema de venezianas com controle ativo de ruido.
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CAPITULO Nl

METODOS

3.1 Dimensionamento do sistema proposto

Para garantir que o campo sonoro do sistema seja formado apenas por ondas planas,
€ preciso tomar alguns cuidados quanto ao dimensionamento das venezianas.

A analise deve partir da equacao da onda sonora, retirada da obra de Gerges (1992),
representada na Equacéo 3.1:

a%p  9*P 1 0%P _ 31
a_yz 9z2  c¢2 9tz ( ’ )

As condi¢des de contorno de velocidade da particula nula nas paredes rigidas de um
duto de didametro d sao dadas por:

P _
5—0 em y=0 e

i
I
d

%) |d ’ Pt'}'rr,T}

== = ; =

Figura 11: Distribuigdo da pressao acustica em um duto de didmetro d.
FONTE: Adaptado de Gerges (1992)
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Considerando a solugao da equagao da onda com variagdo harmoénica simples,

retirada de Gerges (1992), tem-se:

P(y,z,t) = P(y,z)e't
Substituindo a Equacgao 3.2 na Equagéao 3.1, tem-se:

8%p

8%p 2
a—yz+ﬁ+kP=0

Onde k=w/c é o numero da onda acustica.

Uma solugao separando as variaveis y e z, pode ser escrita na forma:
P(y,2) = PL(¥)P,(2) = Ay’ e’2”

Substituindo a Equacao 3.4 na Equacgéao 3.3, tem-se:

A2+ 2% +k?A, =0

Onde:

e A; e Aysdo, em geral, valores complexos

e A; é uma amplitude constante
A solugao nao trivial é dada por:
22+ 23 = —k?
Ou
A= iim

Substituindo a Equacao 3.7 nas Equacdes 3.2 e 3.4:

i i /k2+/12 —i /k2+/’12
P(y,2,t) = e@t)Aetze” 2+ Beheze 2

(3.2)

(3.3)

(3.4)

(3.5)

(3.6)

(3.7)

(3.8)



As condicdes de contorno da Equagao 3.1 requerem que:

op _ iy [k2422 iy [k?+23
= piwtedaz)ig [k2 + 22" 2 —iBJk?+ AZe” =0

oy

Aplicando a condi¢ao de contorno em y=0:

A=B

Entao:
P(y,z,t) = 24e'“te*2%cos (y k2 + /15)
Aplicando a condi¢ao de contornoem y = d:

d/kz + A2 =nn n=0123,..

Entao, os valores de A, e A, sdo:

Ay = +i [k2 - (%”)2

A solucao entao fica:

P(y,z,t) = 2Acos [(T;_ﬂ) y] eiizmeim
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(3.9)

(3.10)

(3.11)

(3.12)
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P(y) tem a forma de distribuigdo de onda estacionaria ao longo do duto. Somente
valores inteiros de n sdo permitidos, sendo que cada um deles corresponde a um modo de

propagacgao no duto, conforme Figura 12.

— =
n=0 — nf n'%ﬁ n'E:éa
= E = =

Figura 12: Pressao Acustica P(y) para diferentes modos
Fonte: Adaptado de Gerges (1992)

Cada modo propaga-se na dire¢do z como um numero de onda dado por:

nm 2 1 nrmc 2
kn:\/kz_(j) :E\/a)z_(T) (3.13)
Entdo, o modo n pode propagar-se somente se k, for um valor real, ou seja:

nmc

o> (3.14)
QOu
f>= (3.15)

Portanto, existe um valor de f para cada n, ou fn=nc/2d, que é a chamada frequéncia
de corte para o modo n. Quando uma fonte acustica de frequéncia f Hz (ou nimero de onda
k) excita o fluido no duto, somente aqueles modos tendo f>fn (ou k>nt/d) podem levar a
energia acustica para longe da fonte. Por outro lado, modos tendo f<fn (ou k<nr/d) decaem
exponencialmente proximo da fonte. A onda plana de modo n=0 propaga-se em todas as
frequéncias, abaixo de f1=c/2d (GERGES, 1993).

No caso das venezianas propostas, a se¢ao transversal do duto é retangular, de dimensoes

axb, de forma que a frequéncia de modo (m,n) é dada por:
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= J(52) + () (3.16)
Onde m e n s&o numeros inteiros

Entao, a frequéncia de corte é dada por:

fio = i para a>b (3.17)

Para o sistema proposto, foram consideradas as frequéncias de um terco de banda de

oitava entre 100 Hz e 500 Hz. Considerando-se a velocidade de propagacao da onda sonora

no ar como 340 m/s, e substituindo os valores na Equacdo 3.17, temos que a maior

dimensao possivel € de 340 mm. Ao assumir um valor de 300 mm para a dimensdo maxima

da veneziana, a frequéncia de corte se torna 566,67 Hz, tendo uma faixa de seguranca para

garantir a propagacao de ondas planas. As dimensdes finais da veneziana proposta podem

ser visualizadas na Figura 13.

120,

AN

- 300 -

Figura 13: Dimensdes da veneziana proposta

Fonte: Autoria Propria

Para o atuador, foi sugerido o uso de uma membrana circular de didametro de 6

polegadas, encontrada no comércio como uma pele de pandeiro comum. Foram sugeridas

duas posi¢cdes para o atuador, sendo a primeira na face diretamente ao lado da fonte (a

jusante), e a segunda na face oposta (a montante), conforme Figura 14.
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Posicao 01 Posicao 02

Figura 14: Posicao dos atuadores

Fonte: Autoria propria

Os atuadores foram posicionados em posi¢ao central em relagao as faces, conforme

Figura 15.

150

-

150

300

300

Figura 15: Posigao dos atuadores em relagéo as faces da veneziana

Fonte: Autoria propria

3.2 Modelagem do sistema

3.2.1 Pré-Processamento

Apds a definicdo da geometria da veneziana, o modelo proposto comegou a ser

construido no software escolhido. Foram usados dois elementos disponiveis no software
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ANSYS®, o elemento FLUID30 foi usado para se modelar o interior da veneziana (a “massa
de ar”), enquanto o elemento SHELLG63 foi usado para modelar a membrana do atuador.

O elemento FLUID30 € definido por oito nds, com quatro graus de liberdade cada
(translagbes em x, y e z e pressao). Esse elemento se utiliza da equagdo 3D da onda
acustica, discretizada considerando o acoplamento da pressao e o movimento estrutural na
interface, de forma que seja possivel modelar tanto o meio fluido quanto a interface fluido-
estrutura. O elemento no modo estrutura ausente é utilizado para modelar o interior do
volume da veneziana, enquanto o elemento no modo presente é usado para modelar a
interacao fluido-estrutura na “casca” da veneziana. A distribuicdo dos elementos pode ser
visualizada na Figura 16.

Na figura 16, os elementos em roxo sdo do tipo “estrutura presente”, enquanto os
elementos em verde sao do tipo “estrutura ausente”. O atuador € marcado pela grande
mancha negra, que impede a visualizagdo devido ao tamanho diminuto dos elementos

nessa regiao.

ANSYS

ELEMENTS R14.5)
TYFE NUM

Figura 16: Distribuicdo dos elementos criados.
Fonte: Autoria propria

Para a membrana, o elemento SHELL63 foi o escolhido. Esse elemento é formado por
trés ou quatro nés, cada um com seis graus de liberdade (translagbes em x, y e z e rotagdes
em torno de x, y e z). O uso desse elemento para modelar a membrana do atuador é
interessante devido a sua capacidade de sofrer grande flexao. A distribuicdo do elemento

pode ser visualizada na Figura 17, sendo os elementos na cor vermelha.



23

Figura 17: Destaque dos elementos criados para modelar a membrana do atuador

Fonte: Autoria propria

Definidos os elementos usados no modelo, o proximo passo consiste na definicdo das
propriedades dos materiais utilizados. Para o ar no interior da veneziana, sado consideradas
a absorcao acustica (UM=0,01), a massa especifica (DENS=1,21 kg/m3®) e velocidade de
propagacao do som no meio (SONC=340 m/s). Na extremidade da veneziana (saida) é
considerado um material com absorg¢ao acustica total (UM=1), simulando uma espuma que
evita a reflexdo da onda dentro da veneziana.

O atuador foi considerado como sendo de Nylon, definido por sua densidade
(DENS=1100 kg/m?3), seu modulo de elasticidade (EX=3e9 N/m?) e seu coeficiente de
Poisson (PRXY=0,41).

Na figura 18 é possivel visualizar a distribuicdo dos diferentes materiais do modelo.
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ANSYS

ELEMENTS Rld.5
TYPE HUM

Figura 18: Distribuicdo dos elementos na segéo em corte da veneziana.

Fonte: Autoria propria

3.2.2 Solugao

Nessa etapa, sao introduzidas as condi¢cdes de contorno do sistema. Os ndés que se
encontram em contato com as paredes internas da veneziana sdo engastados, uma pressao
acustica de referéncia de 0,1 Pa é aplicada no lado em que se encontra a fonte e é
adicionada uma for¢a cuja funcao é induzir a membrana a vibrar, gerando o0 campo sonoro
destrutivo. Nesse processo, é definida ainda o tipo de analise a ser realizada (Harménica),
além das frequéncias utilizadas (banda de um tergo de oitava de 100 Hz a 500 Hz).

Para cada frequéncia avaliada, sao realizadas trés rodadas de simulagdes. A primeira
representa a resposta do sistema sem que o atuador esteja trabalhando, sendo feita
somente com a pressao acustica, de forma a se ter uma referéncia para a propagagao do
ruido sem que haja interferéncia do sistema de controle ativo.

Em seguida séo realizadas duas analises, com a aplicagdo de uma forga de controle
cujos valores para as amplitudes real e imaginaria sao diferentes em cada uma das rodadas,
sendo sempre colocada no mesmo né da membrana. Tém-se entdo, para cada frequéncia
analisada, trés resultados para a resposta do sistema, o primeiro correspondente a situagao
em que nao ha interferéncia e os outros dois referentes a cada um dos estimulo aplicados

pelas forgas.
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3.2.3 Pbs-Processamento

O poés processamento consiste na coleta dos dados das primeiras simulacoes,
alimentacdo do programa otimizador com estes e na repeticdo da simulagdao com a forca
calculada (otimizada), para que entao seja feita a analise dos resultados.

Os resultados para a pressdo sonora sao coletados sempre em um mesmo noé da
malha criada. Os dois valores obtidos (para cada uma das forcas aplicadas) sao entao
manualmente inseridos no software responsavel pela otimizagdo da forca a ser aplicada
pelo atuador. Para determinacdo da forga 6tima a ser aplicada no atuador, é utilizado o
algoritmo genético basico disponivel no software Matlab®. Para tal, é utilizado um fluxo em
que primeiro é calculada a Funcdo Resposta em Frequéncia (FRF) do sistema, para em
seguida serem calculadas as forcas de controle, a pressao sonora e o nivel de pressao
sonora. Com essas informacgdes, o sistema se realimenta até que seja alcangado um
minimo para o valor do nivel de pressao sonora. Ao fim do processo, é obtido um valor para
a forga de controle que produzira a maior reducao do nivel de pressao sonora no sistema.

De posse do valor 6timo para a forga aplicada, a simulacao é refeita, de forma a se
poder comparar se houve ou nao atenuagao de ruido em relacdo a situagcdo em que nao
houve interferéncia do atuador, assim como comparar o resultado da simulacido numeérica

com aquele estimado durante a otimizagao.
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CAPITULO IV

RESULTADOS

O resultado das simulagdes consiste em uma comparacao da resposta do sistema em
termos de nivel de pressdo sonora, sendo avaliada a mitigacdo de ruido resultante da
interferéncia proposta. O primeiro caso analisado é aquele em que o atuador esta localizado

a jusante, isto ¢, do mesmo lado que a fonte.

Tabela 3: Resultados das simulacgdes realizadas com o atuador localizado a jusante (mesmo

lado da fonte).

Resultados para a situagdao com atuador a jusante
Nivel de presséo sonora (dB)
Frequéncia (Hz) Sem Com Estimado pelo | . Atenuagdo (sem
interferéncia |interferéncia otimizador mtgrferencAla - com
interferéncia)
100 55 16 18 39
125 53 17 20 36
160 50 13 18 37
200 46 16 19 30
250 25 11 16 14
315 55 13 16 42
400 65 17 19 48
500 61 14 22 47

Fonte: Autoria prépria

Com excecdo do resultado apresentado para a frequéncia de 500 Hz, a diferenca
entre os resultados obtidos pela simulagdo e aqueles estimados pelo otimizador ficaram

entre 2 dB e 5 dB. Essa discrepancia pode ser justificada pelas limitacdes do método dos
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elementos finitos e do otimizador, principalmente no que diz respeito a aproximacdes e
casas decimais limitadas. E possivel que ao se trocar o algoritmo para otimizagdo ou o
software de elementos finitos, essa diferenga seja diminuida consideravelmente.

Os resultados podem ser visualizados de forma grafica, em comparagdes entre nivel
de pressao sonora no sistema antes e depois da interferéncia do atuador. A fonte do ruido

esta sempre localizada a esquerda da veneziana.

| I I E—
50.5629 55.7578 60.9527 66.1476 71.3425 .112E-03 24.€597 45.3192 73.9787 96.€383
53.1603 58.3552 63.5501 68.745 73.9399 12.3298 263394 €1.€43 2€.3035 110863

Figura 19: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 100 Hz.

Fonte: Autoria propria

51.0436 57.5862 64.1288 70.6714 -5€1E-03 24.€841 49.3€7€ 74.0512 98.7347
47.7723 54.3148% €0.8575 £7.4001 73.5427 1z.3423 37.025% €L1.7094 8€.3923 1l1.07¢

44.501

Figura 20: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 125 Hz.

Fonte: Autoria prépria
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11.5285 25.3995 39.2705 53.1414 67.0124 -14€E-04 24.7107 45.4213 74.13135 98.842€
15.464 32.335 46.206 60.0769 73.9479 12.3553 37.0€€ El.77€€ 8€.4873 1ll.198

Figura 21: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 160 Hz.

Fonte: Autoria propria

. 34208 16.7007 33.0592 45,2178 65.7764 -2552-03 24.7%3 49.5088 74.258¢ 99.0114
8.52137 24,8799 21,2385 57.5971 73.9556 12.37¢€7 371254 €l.s822 8¢.e3s 111.388

Figura 22: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 200 Hz.

Fonte: Autoria propria

.42688 16.7694 33.1119 49.4544 &5.797 -5052-04 24.8012 45.€023 74.4034 59.2045
8.59814 24.9407 41.2832 57.8257 73.9682 1z.4008 37.2017 €z.0028 8€.804 lll.€0s

Figura 23: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 250 Hz.
Fonte: Autoria propria
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16.1787 25.028l1 41.8734 54.7208 €7.5681 -188E-05 24.5243 458437 74.773 996974
2. 73.9918 lz.a€22 37.33€% €2.3109 87.23852 112.1¢

Figura 24: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 315 Hz.

Fonte: Autoria prépria

.311737 16.6987 33.0856 49.4725 65.8594 -287E-03 25.0877 50.1751 75.2625 100.3%
B.50519 24.8921 41.279 57.6659 T4.0529 12.844 37.€314 €2.7183 87.80€1 112.854

Figura 25: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 400 Hz.

Fonte: Autoria prépria

. 001734 16.5251 33.0484 49,5718 66.0951 -S€3E-03 25.3532 50.705% 76.053¢€ 101.411
8.2634 24.7367 41.3101 57.8334 74.3568 12.€7€% 3g.023¢ €3.3822 88.7348 114.038

Figura 26: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 500 Hz.

Fonte: Autoria prépria
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Da mesma forma os resultados para a situacdo em que o atuador esta localizado a

montante (lado contrario da fonte) sdo apresentados a seguir.

Tabela 4: Resultados das simulac¢des realizadas com o atuador localizado a montante (lado

contrario ao da fonte).

Resultados para a situagao com atuador a montante
Nivel de pressao sonora (dB)
Frequéncia (Hz) Sem Com Estimado pelo irﬁ\;?fnelgﬁ?:ic; (_si(r)nm
interferéncia |interferéncia otimizador interferéncia)
100 53 19 22 34
125 52 12 18 40
160 51 19 23 32
200 50 11 13 39
250 48 11 19 37
315 43 13 16 30
400 75 16 17 59
500 44 11 14 33

Fonte: Autoria propria

Para essa situagao, com excegao das frequéncias de 125 Hz e 250 Hz, as diferengas
entre os resultados da simulacdo via elementos finitos e do resultado estimado pelo
otimizador ficaram abaixo de 4 dB, o que demonstra coeréncia entre os resultados. O
comportamento do sistema (em termos de nivel de pressdo sonora) para cada uma das
frequéncias pode ser visto nas figuras a seguir. A fonte do ruido esta localizada a esquerda

da veneziana em todas as imagens.

I —
64,5436 70.8255 _4552-03 22834 45_¢€75 €5.501 51.3345
€7.6871 73.964 11.4173 34.2508 57.0843 75.8178 102.7851

€1.4102

45.713 51.994% 58.
48.8564 55.1333

Figura 27: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da

interferéncia do atuador para a frequéncia de 100 Hz.
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Fonte: Autoria propria

45.9039 52.1404 58.3769 £4.6134 70.8498 -788E-04 22.837¢ 45.7852 €8.€528 31.8503
49,0221 55.2586 £1,2951 67.7316 73.9681 Ll.4489 343484 87.234 20.14ls 108.03%

Figura 28: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 125 Hz.

Fonte: Autoria prépria

46.442 52.5608 53.6792 . T0.9164 _335E-04 23.08€7 4€.1135 €5.1702 422269
49.5013 55.6199 €1.7385 8T.8571 73.8757 11.5284 34 5851 57.€418 80_€985 103.755

Figura 29: Nivel de pressdo sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 160 Hz.

Fonte: Autoria propria

3.7851 70.5 -28EE-04 23.2821 4€.5842 €9.84€2 93.1283
81.4873 104.76€9

43.3644 50.1713 56.9782 63. ez21
46.7678 53.5748 60.3817 €7.1886 73.9855 1l.€411 34.9231 58.2052

Figura 30: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 200 Hz.

Fonte: Autoria propria
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[ BN E—— |

23.5293 34.8169 46.1046 57.3923 £8.68 -1242-03 23.673¢€ 47.3572 71.0387 34.7142
25.1731 40.4608 51.7435 63.0361 74.3238 11.8354 38.8173 55.1564 32.875 10€.583

Figura 31: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 250 Hz.

Fonte: Autoria prépria

.00155%9 17.0644 34.1273 51.1902 €8.253 -BESE-03 z4.33383 48.7958 73.1333 57.5307
8.53299 25.595%9 42.86587 558.7216 T76.7845 12.153¢ 38.5371 €0.93545% 85.392 108.733

Figura 32: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 315Hz.

Fonte: Autoria prépria

.025253 18.0005 35.9758 53.951 T1.9263 029447 26.1282 52.227 78.3257 104.424
@.01288 26,9581 44.9634 €2.9387 80,8139 13.0788 39.1776 65.2763 91.3751 117.47

Figura 33: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 400 Hz.
Fonte: Autoria propria
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I
1.08317 18.095 35.106¢ 52,1188 69.1306 .102891 28.3742 56.6455 24,9169 113.188
5.5891 26.601 43.6128 60.6247 77.6365 14.2386 42.509% 70.7812 99.0525 127.32+

Figura 34: Nivel de pressao sonora no sistema antes (esquerda) e depois (direita) da
interferéncia do atuador para a frequéncia de 500 Hz.

Fonte: Autoria prépria

Um ponto interessante nas imagens que representam o sistema apds a intervengao é
a presenca de um pico de pressao sonora no ponto em que € aplicada a forga no atuador.
Esse fendbmeno se explica por esta forga estar sendo aplicada em um Unico n6é da malha de
elementos finitos, de forma que se tenha uma grande concentracdo de pressido sonora
nesse ponto.

A Figura 35 permite a comparagcdo entre os resultados para as duas situagdes

propostas.

Nivel de pressao sonora no sistema (dB)

80
70
60
50

40
30
20

N W —

Frequéncia 100 125 160 200 250 315 400

== Sem interferéncia (montante) === Com interferéncia (montante)
Estimado pelo otimizador (montante) === Sem interferéncia (jusante)

== Com interferéncia (jusante) e [ stimado pelo otimizador (jusante)

Figura 35: Comparagao entre os sistemas propostos
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Um ponto interessante a ser observado na Figura 35 é a ocorréncia de uma
consideravel reducao do nivel de pressido sonora para o modelo com o atuador localizado a
jusante, quando ndo ha interferéncia do atuador, na frequéncia de 200 Hz. Nessa situacéo,
a propria membrana do atuador passou a atuar como um dispositivo de atenuacéo,

reduzindo em cerca de 20 dB a resposta do sistema ao campo sonoro.
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CAPITULO V

CONCLUSAO

Para o primeiro caso apresentado (atuador localizado a jusante), houve uma reducgao
maxima de 48 dB para a frequéncia de 400 Hz, e um minimo de 14 dB para a frequéncia de
250 Hz. No segundo caso (atuador localizado a montante), a mitigagdo maxima ocorreu
novamente em 400 Hz, com uma reducéo de 59 dB. Ja a mitigacdo minima ocorreu em 315
Hz, com uma reducéo de 30 dB

A analise dos resultados n&o da indicios para a escolha de uma posi¢do para o
atuador, pois ndao houve diferencas significativas entre os resultados de uma posicéao e a
outra. Deve-se escolher o sistema mais robusto (que ofereceu maior potencial de redugao)
para a frequéncia em que se deseja trabalhar. Na pratica, quando consideramos uma fonte
que apresenta ruido nas mais diversas frequéncias, deve-se optar pela configuracdo que
oferecer maior redugao para a frequéncia mais predominante do ruido a ser reduzido.

Analisando as imagens com o nivel de pressao sonora representado, € possivel notar
que ha um pico no local de aplicacédo da forga de controle. Tal fenbmeno pode ser explicado
devido ao tamanho diminuto da area em que a forga de controle € aplicada (apenas um né
da malha), sendo portanto esperado uma alta pressdo concentrada em uma pequena
regiao.

Os resultados das simulagdes foram satisfatérios, embora muitos resultados estejam
perto dos 50 dB de reducgdo, ou até acima, o que esta préoximo ou fora dos limites
estabelecidos por Gerges (1992), que estipula que a redugdo maxima para uma frequéncia
discreta ndo passe dos 50 dB.

A simulagao por elementos finitos deve ser encarada com certa consciéncia, isto &,
apesar do uso de malhas refinadas e softwares avangados para a simulagao e a otimizagao,

diversos fatores podem fazer os resultados da simulagdo divergirem dos resultados
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apresentados por um modelo real. Podem ser citados como fontes de erro as propriedades
dos materiais modelados (principalmente da pele do pandeiro), a forma como o atuador
vibra (a fixacdo por mais cuidadosa que seja pode apresentar divergéncias entre o modelo
real e o virtual), imperfeicbes na montagem da veneziana (geometria com pequenos desvios
em relacdo ao modelo virtual) e por fim erros de calibragao dos equipamentos de medigao.
A mitigacao de ruido em baixas frequéncias é desafio para o engenheiro. Conforme Gerges
(1992), as principais estratégias para lidar com esse problema sdo os ressonadores de
Helmholtz, os painéis vibrantes do tipo membrana e os painéis com face perfurada, além do
controle ativo de ruido.

Os resultados apresentados demonstraram que a veneziana possui grande potencial
de reducao de ruido. Considerando-se as dificuldades em se mitigar o ruido em baixas
frequéncias através da utilizacdo de métodos de controle passivo, a veneziana além de
possuir um grande potencial de mitigacdo, permite a passagem de ventilagdo, além de
possuir uma gama de aplicagdes maior por ser mais compacta e por trabalhar com multiplas

frequéncias.
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