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RESUMO

Em sistemas domésticos de refrigeragao o compressor representa uma das principais fontes de
vibragao e de ruido radiado pelo gabinete. A energia vibratéria ¢ transmitida ao gabinete
através de varios caminhos tais como a placa base do compressor ¢ os tubos de succdo e
descarga, além da radiacdo direta da carcaga. Este trabalho analisa o fluxo de energia
vibratéria através destes caminhos. Inicialmente, foram quantificados experimentalmente os
fluxos de energia vibratoria através de cada caminho utilizando a técnica OTPA. Em seguida,
uma analise dindmica, experimental e numérica, dos principais componentes do refrigerador
foi realizada. As propriedades dos materiais de cada componente foram encontradas através
de ensaios dinadmicos e técnicas de ajuste de modelos. Tipos de elemento e consideragdes para
a modelagem dos componentes do refrigerador sdo apresentadas. Em seguida, foi
desenvolvido um modelo numérico do refrigerador sendo consideradas as excitagdes geradas
pelo compressor. Na analise numérica final, a velocidade normal da superficie, os modos de
vibracdo do refrigerador e densidade de energia de deformagdo sdo utilizados para

correlacionar os resultados numéricos com os experimentais.

Palavras-chave: Refrigerador. Vibracao. Poténcia Sonora. OTPA. Fluxo de Energia.



ABSTRACT

In domestic refrigeration systems the compressor is one of the main sources of vibration and
noise radiated by the cabinet. The vibration energy is transmitted to the cabinet through
various paths such as compressor base support plate and the suction and discharge pipes, as
well as direct radiation from the housing. This work analyzes the flow of vibration energy
through these paths. Initially, the vibration energy flows was experimentally quantified
through each path using OTPA technique. Then, a dynamical analysis, experimental and
numerical, of the main refrigerator components was performed. The material properties of
each component were found through dynamic testing and model fitting techniques. Element
types and considerations for modeling refrigerator components are presented. Next, a
numerical model of the refrigerator was developed considering the excitations generated by
the compressor. In the final numerical analysis, normal surface velocity, vibration modes and

strain energy density are used to correlate numerical with experimental results.

Keywords: Refrigerator. Vibration. Sound Power. OTPA. Power Flow.
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1 INTRODUCAO

As reclamagodes acerca do ruido em ambientes domiciliares estdo em evidéncia.
Dentre os contribuintes para estas reclamagdes estdo os equipamentos domésticos, que tém
sido alvo de exigéncias no processo de desenvolvimento e producdo, principalmente no
design, baixo custo, niveis de consumo de energia e niveis de ruido e vibragao.

Os refrigeradores, diferentemente dos demais equipamentos eletrodomésticos,
funcionam o dia inteiro, € com isso, o nivel de ruido se tornou um dos principais critérios de
compra deste equipamento (SATO, YOU e JEON, 2007).

No Brasil as normas NBR 13910-1 e NBR 13910-2-1 de (ABNT 1997) especificam
diretrizes para determinar ruido de aparelhos eletrodomésticos e similares, sendo a primeira
parte da norma direcionada aos eletrodomésticos, de maneira geral e a segunda,
especificamente para refrigeradores.

No que se refere aos componentes vibroacusticos, para o desenvolvimento de
melhorias nesta area, se faz necessario estudar amplamente o comportamento e as
caracteristicas dinamicas dos componentes mecanicos internos de geragdo de ruido e
vibragdes, e seus demais mecanismos.

Do ponto de vista vibroacustico, um refrigerador doméstico ¢ um sistema complexo.
As principais fontes de geracdo de ruido no refrigerador sdo: o compressor, o ventilador € o
escoamento de gés. Segundo Llado e Sanchez (2002), Moorhouse (2005), Jeon, You e Chand
(2007) e Carvalho (2008) o compressor se constitui como a principal fonte de ruido e
vibragdo. Assim, o gabinete do refrigerador ¢ excitado pelo compressor por uma combinacao
de som e vibragdo que se propaga via ar, via estrutura e via fluido de refrigeracdo. A excitagdo
via ar provém da radiacao sonora direta da superficie do compressor. A excitacao estrutural €
transmitida através dos tubos de succdo e de descarga de gés e através da base do compressor
(Figura 1.1). A excitacdo via fluido € transmitida pelas pulsagdes do gés nos tubos de sucgdo e

de descarga (MOORHOUSE, 2005).
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Figura 1.1- Conexdes do compressor com o refrigerador: 1) compressor, 2) tubo de suc¢do, 3) tubo de
descarga, 4) isoladores, 5) placa base, 6) condensador.

i
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Em geral, o nivel de poténcia sonora total emitida por um refrigerador doméstico esta
na faixa de 35-45 dB(A) (LLADO e SANCHEZ, 2002), ¢ o nivel de pressio sonora em um
ambiente real proximo do refrigerador ¢ da ordem de 40 dB(A) (JEON, YOU e CHANG,
2007).

Com isso, muitos pesquisadores vém abordando este assunto. Pesquisas direcionadas
ao compressor (DOI, 2011), ao tubo de descarga (SILVA (2004), MARTINS (2013)), ao
gabinete (BRINGHENTI (2012), MORAES (2013)), a vibragdo transmitida através do
condensador (LLADO e SANCHES, 1992), a um modelo matematico que representa a
acustica interna do condensador (FARSTAD e SINGH, 1990), a auralizagdo de sistemas
vibroacusticos (MARQUES, 2010) vem sendo realizadas para compreender melhor os
componentes dos sistemas de refrigeracdo. Em outros estudos sdo abordados aspectos da
interacao do refrigerador com o consumidor em seus ambientes reais (LEE et al (2005), JEON
et al (2007), SATO et al (2007)).

Partindo da hipdtese que os principais caminhos de transmissdo de energia sdo a
placa base e os tubos de succdo e descarga do compressor, a proposta de pesquisa deste
trabalho ¢ analisar esses caminhos de forma experimental e numérica. O componente inédito
deste trabalho estd vinculado ao desenvolvimento de um modelo completo dos fluxos de
energia de um refrigerador, para auxiliar a reduzir a transmissdo de energia do compressor e

contribuir no projeto vibroacustico 6timo do refrigerador.
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Para tal, foi escolhido um sistema de refrigeragdo doméstico, ndo muito complexo,
de porte médio, com menor nimero de componentes, uma unica porta ¢ com condensador

externo.

1.2 OBIJETIVOS
1.2.1 Objetivo Geral
O objetivo geral deste trabalho consiste em desenvolver um modelo numérico para

analise do fluxo de energia vibratoria de um sistema de refrigeragao.

1.2.2 Objetivos Especificos
- Avaliar experimentalmente os caminhos de transmissdo do fluxo de energia no

sistema de refrigeracdo para conhecer a contribuicdo de cada um deles na poténcia sonora
irradiada;

- Desenvolver uma metodologia de modelagem dos principais componentes do
refrigerador envolvidos na geragdo de ruido;

- Analisar e comparar os modelos desenvolvidos com os dados experimentais.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 REFRIGERADOR DOMESTICO

Grande parte dos sistemas de refrigeragdo domésticos funciona a partir do principio
basico de compressdo mecanica de vapor (GONCALVES, 2004). Um sistema de refrigeracao
por compressdo mecanica de vapor padrao esta constituido principalmente por quatro
componentes: compressor, condensador, dispositivo de expansao e evaporador (Figura 2.1).

No sistema de refrigeragdo, o compressor suga gas refrigerante em estado de vapor
saturado proveniente do evaporador. Ao passar pelo compressor a pressdo e temperatura do
refrigerante sdo elevadas e o refrigerante atinge um estado de vapor superaquecido. Em
seguida, o refrigerante entra no condensador onde cede calor para o meio externo, chegando a
um estado de liquido saturado. Na saida do condensador, o refrigerante liquido ¢ expandido
em um dispositivo de expansdo originando uma mistura de liquido e de vapor saturado. Essa
mistura entra no evaporador, onde evapora promovendo a queda de temperatura no meio a
refrigerar. Finalmente, o refrigerante sai do evaporador em estado de vapor saturado e entra

no compressor, fechando, assim, o ciclo termodinamico.

Figura 2.1- Refrigerador tipico: a esquerda desenho esquematico de um refrigerador e seus
componentes; a direita o ciclo padrao de refrigeragdo por compressdo mecanica de vapores, seguido
do diagrama pressao-entalpia (P-h).

Dispositivo de
expansdo (tubo capilar)

Evaporador
Ambiente

Ambiente frio
iQm (externo)

Ventilador- 5
(interno)

Evaperador
Condensador

Condensador

Filtro
secador |

Tubo
capilar

Compressor

:‘r
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O sistema de refrigeracdo descrito acima ¢ montado em uma estrutura, conhecida
como gabinete, que tem como objetivo principal o isolamento térmico do ambiente interno
refrigerado. No entanto, deve possuir caracteristicas estruturais (como rigidez, resisténcia)
suficientes para o armazenamento adequado de alimentos. O gabinete estd composto
principalmente por trés materiais: uma chapa externa de aco laminado, uma camada
intermedidria de espuma de poliuretano e por uma chapa termo-formada de poliestireno de

alto impacto, que forma a caixa interna do refrigerador (ORESTEN, 2003).

2.2 ESTUDOS DOS CAMINHOS DE TRANSMISSAO DE ENERGIA EM SISTEMAS
DE REFRIGERACAO

Entre os trabalhos relacionados com o tema encontra-se o trabalho realizado por
Carvalho (2008) sobre um refrigerador doméstico de pequeno porte (frigobar). Neste trabalho
o autor quantifica a energia vibroacustica transmitida através dos varios caminhos existentes
entre o compressor ¢ o gabinete do refrigerador. Aplicando técnicas experimentais, como a
atenuacdo ou isolamento de caminhos e o TPA! operacional, e de técnicas numéricas como o

método de Elementos Finitos ¢ Elementos de Contorno®

, foram tiradas importantes
conclusdes. A principal conclusdo consiste em que a energia acustica irradiada pelo
refrigerador para frequéncias abaixo de 2kHz estd dominada principalmente pela resposta do
gabinete. Assim, o gabinete ¢ excitado pela vibracdo do compressor transmitida através dos
tubos de succ¢do e de descarga, e através da base.

Carvalho destaca que, acima de 2kHz a principal contribui¢do no ruido irradiado pelo
refrigerador provém da radiagdo direta do compressor quando aparecem os primeiros modos
de vibragao da carcaga. A vibracdo da carcaca excita a cavidade acustica onde o compressor ¢
alojado e a cavidade formada pela parte posterior do refrigerador e a parede. Ainda que o TPA
operacional apresentasse bons resultados algumas discrepancias encontradas sdo atribuidas as
fontes € os caminhos que ndo foram quantificados, como a pulsacdo do gas e fontes de
vibra¢do induzidas pelo escoamento do gas através dos tubos e valvulas do circuito de
refrigeracao.

Lee e Kim (2004) realizaram uma andlise experimental multidimensional do fluxo de
poténcia vibratoria entre o compressor € o gabinete de uma unidade externa de um sistema de
ar acondicionado. O principal objetivo do trabalho foi determinar o caminho de transmissao
da poténcia vibratéria mais dominante que existe entre o compressor € o receptor. A andlise

foi feita na banda de frequéncia entre 0Hz e 900Hz, e a principal conclusdo que se obteve foi

U TPA: siglas em inglés de Transfer Path Analysis.
> Também conhecido como BEM pelas siglas em inglés de Boundary Element Method.
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que cada caminho domina em certas faixas de frequéncia, isto €, a transmissdo de poténcia ¢
dominada pelo tubo de descarga na faixa de frequéncia entre 267Hz e 383Hz, pelos isoladores
de borracha na faixa de 443Hz e 737Hz e pelo tubo de sucgao entre 738Hz ¢ 855Hz. Nessa
analise foram utilizados trés graus de liberdade em cada conexdo, um de translagdo e dois de
rotagdo, com o objetivo de estudar a importancia dos graus de liberdade de rotacdo na
estimativa da poténcia vibratdria total transmitida. Os autores citam a importancia de utilizar
os graus de liberdade de rotacdo e os momentos de excitacdo na analise de caminhos,
especialmente nos tubos de sucgdo e de descarga do compressor.

Moorhouse (2005) apresenta um procedimento para a constru¢do de prototipos
virtuais acusticos de maquinas. Como exemplo, apresenta o procedimento experimental
utilizado na constru¢ao do prototipo virtual actstico de um refrigerador. Moorhouse identifica
trés tipos de caminhos por meio dos quais 0 compressor interage com o gabinete: o caminho
estrutural, o caminho aéreo e através do fluido, isto é, o gabinete de um refrigerador ¢
excitado via ar pela radiacao direta da carcaca do compressor, via fluido pela pulsagdo do gas
nos tubos de sucgdo e de descarga, e via estrutura pela vibracdo que passa através dos
isoladores e dos tubos de succdo e de descarga. O autor apresenta diferentes técnicas
experimentais para determinar as fungdes de transferéncia de cada um dos caminhos e para
quantificar a energia transmitida por cada caminho. Os resultados apresentados mostram que
o ruido transmitido via ar contribui em toda a faixa de frequéncia, aquele transmitido via
estrutura contribui em baixas frequéncias (abaixo de 300Hz) e o transmitido via fluido
apresenta picos dominantes em frequéncias abaixo de 600 Hz (atribuidos as ressonancias do
sistema de tubos). Finalmente o ruido do refrigerador ¢ sintetizado na faixa de frequéncia
entre 0Hz e 3kHz.

No trabalho de Llad6 e Sanches (2002) foi avaliado o ruido gerado pelo condensador
de um refrigerador doméstico. Llad6 e Sanchez afirmam que o ruido emitido por um
refrigerador € composto, principalmente, pela soma do ruido direto emitido pela carcaga do
compressor e pelo ruido estrutural causado pela vibragdo do condensador, que depende da
excitacdo do gas refrigerante, da sua propria rigidez e da rigidez das juntas que fixam o
condensador ao painel traseiro do refrigerador e ao compressor. Medi¢des realizadas neste
trabalho demonstram que o ruido causado pelo ventilador ¢ relativamente baixo em
comparagdo com o ruido emitido diretamente pelo compressor e pelo gabinete. O nivel de
ruido mais significativo do ventilador acontece na frequéncia de passagem de pas. Os
resultados dos estudos também demonstram que o ruido total do refrigerador na faixa de

frequéncia entre 100Hz e 1kHz ¢ dominado pelo ruido do gabinete (ruido gerado pela
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vibragdo transmitida através das conexdes do condensador). Na faixa de frequéncias entre
2kHz e 5kHz o ruido total do refrigerador ¢ dominado pelo ruido emitido diretamente pela
carcaca do compressor. Os autores propdem algumas modificagdes no sistema de fixagao do
condensador conseguindo reduzir o ruido em até 2,12 dBA nas bandas de 125Hz ¢ 250Hz.
Este trabalho se complementa com uma analise experimental do posicionamento das conexdes
do condensador. O ruido do refrigerador ¢ avaliado para uma série de conexdes diferentes e
pontos de fixagao sobre o gabinete.

Nos ensaios realizados em um refrigerador doméstico tipico, por Ortiz (2009) e Ortiz
(2010) para determinar a poténcia sonora do refrigerador conforme as diretrizes e requisitos
mencionados nas normas ISO 3741, ISO 8960, NBR 13901-1 ¢ NBR 13910-2-1 foram
medidos simultaneamente os niveis de vibragdo na base do compressor (quatro isoladores),
nos tubos de suc¢do e de descarga do compressor e na superficie do gabinete, assim como
pressdo do gas refrigerante em quatro pontos do sistema de tubos. Os resultados da poténcia
sonora do refrigerador quando comparados com a poténcia do compressor confirmam a
contribuicdo da radiagao direta da carcaca do compressor para a poténcia sonora em

frequéncias acima de 1,25kHz (Error! Reference source not found.).

Figura 2.2- Niveis de poténcia sonora do sistema de refrigeragdo, comparados com registros de
poténcia sonora do compressor.
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Fonte: ORTIZ, 2009.

Nestes trabalhos foram medidos sinais de vibra¢do nos tubos de succdo e de
descarga, na base do compressor, na carcaca do compressor € nas laterais do refrigerador. A
pressdao dinamica no sistema foi medida com sensores de pressdao em quatro pontos: no tubo
de sucg¢do do compressor, ao final do condensador, no inicio do evaporador e no tubo de

suc¢do do compressor. Os sinais de vibragdo e de pressdo dinamica do gas refrigerante no
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sistema foram relacionados com o sinal de pressdao sonora de um microfone de campo difuso.
A relacao foi realizada por meio da fun¢do correlagdo cruzada e da fungdo de coeréncia.
Concluiu-se que a vibragao nas laterais do refrigerador estd relacionada a pressao sonora
gerada em frequéncias abaixo de 1,5kHz, assim como a pressao do gés na descarga do
compressor estd relacionada em duas faixas de frequéncia que sdo entre 0 e SkHz e 8kHz e
OkHz, a pressdo na saida do condensador apresenta relacdo na faixa de frequéncia entre
500Hz e 1,8kHz. O sinal de pressao do evaporador apresenta relacdo em duas frequéncias
discretas de 1,6kHz e 11kHz e a pressdao do gas na suc¢ao do compressor apresenta relagao
similar a da pressdo na descarga. Os sinais de vibracdo na base do compressor € nos tubos

apresentam relacdo em toda a frequéncia de analise (até¢ 12,8kHz).

2.3 FLUXO DE ENERGIA VIBRATORIA - POTENCIA

A poténcia ¢ definida como uma grandeza fisica que quantifica o fluxo de energia
instantaneo em um sistema. A poténcia pode ser determinada como o produto interno da forca

ou momento na direcdo do movimento pela respectiva velocidade, como sendo:

P=f(t)-v(®). 2.1)
onde f(t) e v(t) referem-se a forca e a velocidade instantaneas, respectivamente. A forga e a
velocidade podem ser representadas como fungdes harmoénicas sendo:
f(t) = Re{F(w)e’®t}, v(t) = Re{D(w)e/®t}. 2.2)
onde F(w) e #(w) sdo amplitudes complexas que possuem informacio de amplitude e fase:
F(w) = Fel® e t(w) = VelP.

Segundo Alves (2001), a poténcia acima definida possui duas componentes: uma
componente ativa € uma componente reativa. A componente ativa da poténcia corresponde a
parte real do produto da amplitude complexa da forga pelo complexo conjugado da amplitude
complexa da velocidade (I = %Re{ﬁ' (w)7*(w)}), onde * indica complexo conjugado. Por
meio desta componente € possivel conhecer os caminhos de propagagao de energia, identificar
fontes e sorvedouros. Estd fortemente relacionada com os mecanismos de dissipacao de
energia na estrutura. Em estruturas com baixo amortecimento ¢ dificil determinar esta
componente, devido ao fato de que a diferenca de fase entre for¢a e a velocidade estdo
proximas de 90° (a — f = 90°).

A componente reativa da poténcia estd associada com a reverberacdo da energia
reativa introduzida na estrutura, a qual é responsavel pela geracao dos modos operacionais de

vibracdo (ondas estacionarias) na estrutura. Esta componente corresponde a parte imaginaria
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do produto da amplitude complexa da forca pelo complexo conjugado da amplitude complexa
da velocidade (B = %Im{ﬁ (w)?*(w)}) e tem grande potencial na identificagdo de fontes,
caminhos e areas de dissipacdo em estruturas altamente reverberantes (ALVES e ARRUDA,
2001).

Em uma interface, a poténcia média transferida no tempo devido a uma forca
harmoénica de amplitude complexa F agindo de forma colinear com velocidade de particula de

amplitude complexa ¥ pode ser determinada como sendo (FAHY e GARDONIO, 2007):

T 21/ W

D 1 W o, jwt ~ jwt

P(w) = T P(t)dt = o Re{Fe }Re{ve }dt
0

° 2.3)

= %Re{ﬁﬁ*} )
onde P(f) é a poténcia instantanea e 7 € o periodo da vibragao harmonica. De forma similar
pode ser determinada a poténcia média para um momento harmonico M atuando no mesmo
eixo com uma velocidade angular de amplitude complexa W como:
P(w) = %RG{MVV*} . (2.4)

Muitas vezes ¢ conveniente definir a poténcia em termos da impedancia mecanica ou
da mobilidade mecanica na interface de conexao.

A impedancia mecanica ¢ uma medida de como uma estrutura resiste a acdo de
forgas e momentos externos. Matematicamente a impedancia de um sistema mecanico linear ¢
definida como a razdo complexa entre a forca de excitagdo e a velocidade de resposta

(BERANEK e ISTVAN, 1992). A impedéncia associada com uma forga pode ser definida

como sendo:

Zp(w) = m ) 2.5)

onde F ¢ forca e ¥ a velocidade no ponto de excitagdo. Da mesma forma ¢ definida a
impedancia devido a um momento:
N M(w)
Zy(w) = @)’ (2.6)
onde M é o momento e W a velocidade angular no ponto de excitacio.
Geralmente, a impedancia ¢ um valor complexo que esta constituido por uma parte
real chamada de resisténcia R e por uma parte imaginaria conhecida como reatancia X. Assim,

a impedancia pode ser expressa como Z = R + jX.
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A mobilidade ¢ definida como o inverso da impedancia, e descreve os efeitos que
tém a aplicagdo de uma forga ou momento sobre a velocidade da estrutura no ponto onde a
forga age:
T(w)
o) 2.7)

Com base no anterior, a poténcia pode ser definida como sendo:

Te(w) =7 (0) =

P(w) = %|F‘|2Re{2_1} - %|F|2Re{7} - %lﬁlZRe{f/‘l}
1 i 2.8)
=3 |7|?Re{Z} .
Em geral, o fluxo de energia em estruturas pode envolver mais de um grau de
liberdade. Tais casos exigem a constru¢do de modelos de mobilidade e impedancia de
multiplos graus de liberdade baseados em uma formulagdo matricial. Neste caso, a estrutura
receptora pode ser caracterizada dinamicamente por uma matriz de mobilidade Yz de 6n % 6n
elementos (onde 6 ¢ o nimero de graus de liberdade e n ¢ o numero de pontos de conexdo) ou
por uma matriz de impedancia Zz de igual tamanho. Os vetores de velocidade e de forca
podem ser relacionados com as matrizes de mobilidades ou impedancias através das seguintes
equagoes:
Vg = YrFp, (2.9)
Fr = ZgVg, (2.10)
onde Vr ¢ o vetor de velocidades contendo as velocidades de translagdo e angulares, € Fr € o
vetor de forgas contendo as forca axiais € os momento.
A poténcia transmitida através do i-ésimo caminho pode ser determinada como (LEE

e KIM, 2004):

6n
1 * r7%
Pi(w) = 5Re Z{Vj Zii} |Vig- 2.11)

j=1

Do ponto de vista experimental, ¢ mais viavel determinar os componentes da matriz
de mobilidade que os componentes da matriz de impedancia, pois ¢ mais facil reproduzir
experimentalmente as condi¢des nas quais a mobilidade ¢ definida (O'HARA, 1967). No
entanto, adverte-se que pequenos erros de medicdo das mobilidades podem levar a grandes
erros na matriz de impedancias, causados no processo de inversao da matriz que € necessario
para sua obtencao.

Quando o fluxo de energia ocorre através de uma area em vez de um ponto, ¢ mais

adequado definir a poténcia em um sistema utilizando o conceito de intensidade estrutural e,
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portanto, definindo a for¢a em termos das tensdes (GOYDER e WHITE, 1980). A intensidade
estrutural (structure-borne intensity) ¢ definida como o fluxo de energia em um ponto
qualquer que representa a taxa de energia transferida por unidade de area em certa direcao
(PAVIC, 2007). A intensidade estrutural ¢ o resultado da interagdo entre os esforcos
dinamicos e os movimentos vibratorios produzidos em uma estrutura. Assim, de forma geral a

intensidade estrutural instantanea pode ser determinada como sendo:
I'=—ou (2.12)
T . . o
onde [ = [Ix L, IZ] ¢ o vetor coluna das componentes da intensidade nas dire¢des X, y € z,

o ¢ o tensor (3x3) de tensdes dindmicas e 1 € o vetor coluna com as componentes da
velocidade do elemento. O sinal negativo ¢ produto da convengdo de sinais, sendo negativo
para tensdes de compressao.

A intensidade estrutural ¢ uma quantidade vetorial, e sua magnitude e dire¢do
mudam com o tempo. Por este motivo, a intensidade estrutural ¢ formulada em casos com
campos vibratorios estaciondrios e, para efeitos de comparagdo do fluxo de energia em véarios
pontos, ¢ utilizada a intensidade média no tempo (fluxo liquido de energia). O fluxo de
energia total que passa através de uma area pode ser determinado integrando a componente
normal da intensidade sobre a area.

A intensidade estrutural ¢ mais complexa que a intensidade acustica, pois na
intensidade estrutural ndo € possivel desconsiderar as tensdes de cisalhamento. Contudo, ¢
possivel simplificar o tensor de esfor¢os dinamicos considerando a relagdo entre esforgos
cisalhante 6., = oy, tendo em vista o principio de reciprocidade.

Medigdes experimentais do fluxo de energia sobre uma estrutura permitem
identificar a posi¢ao de fontes de vibrag@o, os caminhos de propagagao e as areas de absorg¢ao.
A intensidade estrutural, ou fluxo de energia, pode ser determinada utilizando uma abordagem
experimental ou numérica, dependendo da natureza do problema.

Com base no exposto acima € em situagdes nas que o tamanho do comprimento de
onda ¢ maior do que as dimensdes laterais da estrutura em andlise, ¢ possivel definir o fluxo
de energia instantaneo em sistemas simples com barras, vigas e placas em termos de relagdes
lineares simples. Por meio destas relagdes ¢ possivel definir quantidades internas em termos
de quantidades externas.

No caso de barras, a vibragdo pode ser decomposta em movimentos axial ou

longitudinal, de tor¢do e de flexdo. Para barras retas e de secdo transversal simétrica estes trés
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tipos de movimentos sdo desacoplados, e com isso, o fluxo de energia pode ser representado
como a soma dos fluxos de energia devido as ondas longitudinais, de tor¢ao e de flexao.

Em uma barra de secdo transversal S, vibrando em direcao longitudinal, s6 a
componente da tensdo nesta direcao ¢ diferente de zero, entdo o fluxo de energia liquido pode
ser determinado como (PAVIC, 2007):

\ Ouy
Py = —SEextly = _SEEux , (2.13)

onde E ¢ o modulo de elasticidade do material da barra.
Em uma barra sob movimentos de tor¢ao pura, o fluxo de energia na direcdo axial
devido a propagacdo das ondas de tor¢ao pode ser determinado como sendo (PAVIC, 2007):

P = G@aeé
= Pl (2.14)

onde ® ¢ o momento polar de inércia da se¢do transversal, € o deslocamento angular ¢ G o
modulo de cisalhamento. Nesta equagdo, a derivada do deslocamento angular pode ser
substituida pela deformagdo angular no raio externo da barra, d6/0x = €,49/R,. Da mesma
forma, a velocidade angular 6 pode ser substituida pela razdo entre velocidade tangencial e o
raio externo, 1,/R,. A vibragdo de tor¢do pura acontece apenas em barras com segio
transversal circular e retangular. Em barras com outros tipos de secdo transversal, sob torcao,
além das ondas de tor¢ao, podem existir ondas longitudinais. Neste caso, deve ser considerado
o fluxo de energia devido as ondas longitudinais, e assim, o fluxo total deve ser determinado
como a soma dos resultados obtidos com as Equacdes (2.13) e (2.14).

Em uma viga vibrando sob flexdo existem dois componentes importantes de tensao:
a tensdo normal axial oy, e a tensdo de cisalhamento lateral o... A tensdo axial varia
linearmente com a distancia a partir do plano neutro da viga. A tensdo cisalhante varia
conforme a sec¢do transversal da viga. Os deslocamentos axiais e laterais sdo acoplados por
meio da relagdo u, = —z du,/dx. O fluxo de energia por unidade de comprimento pode ser

determinado como uma fung¢ao da deformagao axial e da velocidade normal como sendo:

Px_]E(aanx.

- ﬁ Wuz - Exxux) ’ (2.15)

ou como uma func¢ao do deslocamento e a velocidade:

3u,  0%u, auz>

Py =]E<WUZ—WW (2.16)
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Nestas equagdes J ¢ o momento de inércia de area sobre o eixo de flexdo e d € a
distancia entre o plano neutro e a superficie externa da viga a que sdo referidas as tensdes e
deslocamentos.

Em tubos retos e frequéncia nao tdo altas, existem trés tipos de vibragdes que
dominam o movimento do tubo: longitudinal, de tor¢do e de flexdo. Entretanto, acima da
frequéncia limite fj, (altas frequéncias) podem ocorrer outros tipos de vibragdes mais

complexas. A frequéncia limite pode ser determinada como:

6h c
fum = mfring' fring = d’ 2.17)

onde fing € a frequéncia de anel, / ¢ a espessura da parede, d € o diametro médio, u ¢ a relagao

entre massas do fluido contido e da parede do tubo, ¢ ¢ a velocidade das ondas longitudinais

na parede do tubo, ¢ = \/m, p € a densidade de massa do tubo. Os trés tipos de movimento
contribuem de forma independente para o fluxo de energia. Isto permite simplificar as
medicoes. As trés contribuigdes deveram ser avaliadas separadamente utilizando as Equagdes
(2.13), (2.14) e (2.15), e em seguida somadas.

Em placas planas finas sob vibra¢do, os movimentos normais e no plano sdo
desacoplados e, portanto, podem ser considerados independentemente. Em uma placa plana
fina sob movimento no plano, somente, a intensidade estrutural é constante em toda a
espessura. Assim, o fluxo de energia por unidade de comprimento pode ser determinado por
dois componentes conforme ¢ exposto na Figura 2.3:

P, = hD <auxu 1V, )
P\ox ™ 2 ox V)’

onde D, é o modulo de elasticidade da placa, D, = E/(1 — v?2), v é o coeficiente de Poisson.

(2.18)

Uma expressao similar para a dire¢do em y pode ser obtida substituindo os subscritos x por y e

vice-versa.

Figura 2.3— Componente do fluxo de energia em uma placa plana fina.
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Em placas planas finas sob flexao, além dos efeitos de flexdo e cisalhamento surgem
os efeitos de tor¢do. Da mesma forma que no movimento no plano, o fluxo de energia por
flexdo pode ser divido em duas componentes: em x e em y. Deste modo, o fluxo de energia
por unidade de comprimento na dire¢do x, como fun¢do das deformacgdes ¢ das velocidades
pode ser terminado como sendo:

Eh 6(sxx + eyy) B (e
2) ax XX

P =
* 31-v

+ vsyy)ux
2.1
a-v 19
— 5 ol

ou também, como uma fungao do deslocamento normal u., a partir de:
Eh3 d(Au,) 0%u,  9%u,\odu,
= U, — +v -
12(1 —v2)| o0x 0x? dy? | ax

P
(2.20)

onde A é o Laplaciano, A = 9%2/0x? + 9% /0y>.
O fluxo liquido de energia através de um ponto pode ser determinado como o fluxo
de energia médio no tempo. No dominio da frequéncia o fluxo liquido de energia pode ser

determinado utilizando o conceito da densidade espectral cruzada G de dois sinais:

(xy)e = [ Re{G(x,y, )} df . 2.21)

O fluxo de energia determinado a partir desta equagao ¢ denominado ativo porque se
refere a parcela do fluxo total de energia que flui de uma determinada regido (poténcia ativa).
A parte restante do fluxo de energia, que oscila de um lado para outro da regido, ¢
denominada reativa ¢ normalmente ¢ representada pela parte imaginaria da densidade
espectral cruzada.

Um exemplo da aplicagdo desta equag¢do ¢ apresentado por Verheij (1980) na
determinagdo do fluxo de energia das ondas de flexdo, tor¢do e longitudinais, em vigas e
tubos a partir da resposta em dois pontos sobre a superficie (na pratica, a partir dos sinais de
dois acelerémetros).

No caso de isoladores de vibracdo, o fluxo de energia em baixas frequéncias pode ser
determinado considerando o comportamento do isolador como sendo uma mola (PAVIC,
2007). Deste modo, a for¢a interna no isolador ¢ aproximadamente proporcional a diferenca
entre os deslocamentos dos extremos do isolador, e da rigidez, em uma dada dire¢do (F =
{(u; — uy)). Entdo, os fluxos de poténcia de entrada e saida, em um isolador para o caso

unidirecional podem ser estimados como:
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Py = Fuy = {(uy —up)iy

. . 2.22
Poyr = Fuy = {(uy — up)u, ( )

onde u representa o deslocamento, ¢ a rigidez do isolador em uma direcdo dada, e os
subscritos 1 e 2 referem-se a entrada e saida do isolador, respectivamente.

No entanto, poucas sdo as aplicacdes onde o isolador esta submetido unicamente a
forcas axiais unidirecionais. Por isso, em uma andlise mais completa sdo consideradas as

forgas, os momentos e os deslocamentos nas varias dire¢des possiveis (Figura 2.4).

Figura 2.4— Forcas, momentos e deslocamentos que contribuem no fluxo de energia em um isolador.
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Para estimar os fluxos de energia, inicialmente ¢ definido o vetor de carga interno

generalizado {Q} como sendo:

T
{Q} = {E. E, F;, My, My, M, } (2.23)
o qual pode ser avaliado a partir dos vetores de deslocamento generalizados {u;} e {u>}:
{Q} = [Kil{u1} — [Kz[{ua} . (2.24)
~ . T
Na equagao anterior {u} = {uxlf Uy1, Uzt Px1) Py1s ‘pzl} 5 {u,} =

T )

{uxz,uyz,uzz, Ox2) Py2,s (pzz} , onde ¢ € o deslocamento angular. Cada uma das matrizes [K]
na Equagdo (2.24) contém 36 elementos de rigidez que acoplam os seis componentes do
deslocamento com os seis componentes da for¢a generalizada. O fluxo total de energia

instantaneo na entrada e na saida do isolador pode ser estimado com:
Pin = {Q} {1} = ({ud}" [Kq]" — {wa} [Ko] ")},

2.25
Poue ~ ()i} = ()T IKTT — o} Ko D). )

Os valores obtidos com as Equagdes (2.22) sdo validos apenas para as baixas
frequéncias, quando ¢ possivel desconsiderar os efeitos da massa do isolador, e quando os

elementos das matrizes de rigidez K] podem ser considerados constantes.
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Em altas frequéncias os efeitos da massa do isolador ndo podem ser desconsiderados.
As forgas internas no isolador ja ndo sdo mais proporcionais aos deslocamentos nos terminais
do isolador, e as forgas nos dois terminais do isolador deixam de ser iguais. As relagdes entre
as forcas e os deslocamentos passam a ser dependentes da frequéncia, e devido as inevitaveis
perdas internas, o fluxo de energia no terminal de entrada ¢ maior que o fluxo de energia no
terminal de saida do isolador. O fluxo de energia passa a ser definido em termos das rigidezes
de transferéncia entre os dois terminais.

Considerando um isolador sob carga e movimento axial unicamente, podem ser

definidos quatros componentes da rigidez dinamica, K;;, K22, K;2 € K7, como sendo:

K ='a)F—mej9m" mnk=1,2
mn ] Vn Vk¢n=0 g ) (2.26)

onde V e F sdo as amplitudes da velocidade e da forca, respectivamente, e 6., € 0 angulo de
fase entre a forca e a velocidade. Cada componente K., da matriz de rigidez ¢ um valor
complexo, dependente da frequéncia, e depende inteiramente das propriedades do isolador.
Quando as amplitudes das velocidades V; e V> e a diferenga de fase entre as
vibragdes dos pontos 1 e 2, ¢;2, sdo conhecidas, o fluxo de energia nos dois terminais do

1solador pode ser determinado conforme:

1
P = o [VZ1K11]| sen(B11) + ViV |Kqz| sen(61; — ¢12)],

(2.27)

1
P, = % [VZ1Kyz | sen(632) + ViVolKa | sen(6,1 — ¢12)] .

Devido a reciprocidade, os componentes cruzados da rigidez sdo iguais, K2; = K».
Quando o amortecedor ¢ simétrico em relagdo aos dois terminais, os componentes da rigidez
K1 e K22, também sdo iguais, K;; = K>».

Quando o isolador esta sob movimentos em mais de uma dire¢ao a analise fica mais
complexa. No entanto, Pavic (2007) recomenda considerar o seguinte procedimento na
analise: inicialmente, estabelecer apropriadamente a matriz de rigidez, isto €, as relacdes entre
forcas e deslocamento longitudinais e as relagdes entre momentos e deformagdes angulares.
Em seguida, reconstruir os vetores de for¢a e momento nos terminais do isolador a partir do
conhecimento dos deslocamentos. Finalmente, obter o fluxo total de energia como o produto
escalar do vetor forga resultante e do vetor de velocidades de translacdo, além do produto do

vetor de momentos resultante e o vetor de velocidades angulares.
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Os isoladores de vibragdo construidos a partir de materiais tipo elastomero sdo
utilizados no isolamento de maquinas. Os elastdmeros sdo materiais que possuem
propriedades mecanicas dependentes da frequéncia, da pré-carga estatica, da temperatura e
das tensdes dindmicas. A rigidez dinamica de um isolador, algumas vezes, pode ser modelada
como uma fungdo das condi¢des de operacdo (KARI, 2003). Quando o isolador ¢ altamente
ndo linear na faixa de operagdo ou se as areas de contato do isolador com o sistema sdo muito
grandes ¢ nao podem ser consideradas como pontos de contato, as analises apresentadas

acima nao aplicam.

2.4 FLUXO DE ENERGIA EM TUBOS

A propagacao de ondas vibroacusticas em paredes cilindricas preenchidas com fluido
¢ um fendmeno complexo devido a troca de energia ndo somente entre os modos, mas
também entre o tubo sé6lido e o fluido, ao longo de todo o comprimento do tubo. Para
estabelecer o fluxo de poténcia através do tubo em uma faixa de frequéncias é necessario
conhecer os modos de vibragcdo presentes nesta faixa. Assim, o fluxo de energia serd igual a
soma da poténcia transmitida através do tubo so6lido pelas ondas presentes (flexao, tor¢ao e
ondas quase-longitudinais), a poténcia transmitida a partir do tubo para o fluido e a poténcia

que o fluido transmite a cada uma das ondas presentes no tubo (QI e GIBBS, 2003):

P =Py + P, + Py + Pgy + Pr + Prp + Py +

Ppaop + Pp + Pppy + Prpa, (228)
onde Pr ¢ o fluxo de energia devido a onda de tor¢do na parede do tubo. P, ¢ o fluxo de
energia devido a onda longitudinal na parede. P ¢ o fluxo de energia devido a onda de flexao,
sendo que existem dois termos de flexdo por causa das polarizagdes permitidas. Pr ¢ o fluxo
de energia devido a onda plana formada no liquido interno. Prr, Ppir € Pp2r s30 0s
componentes de energia estrutural, na parede do tubo, gerados pela onda plana no liquido.
Pr1, Prai1 € Prp2 sdo as contribuigdes estruturais para o fluxo de energia no liquido.

As contribui¢cdes do liquido para o fluxo de energia devido aos movimentos de
flexdo, Ppir € Psor, sd0 muito pequenas € podem ser negligenciadas. Para excitagdes
estruturais, a maioria da energia esta na parede do tubo e Pry, Prai € Prp2 também podem ser
negligenciadas. Para o caso de excitacdo no liquido, a maior parte da energia esta no liquido e
Prr, Ppir € Ppor podem ser negligenciadas. E assim, o fluxo de energia de propagacao
estrutural P; e o fluxo de energia de propagacdo pelo liquido Prpodem ser estimados a partir

de:
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PS:PT+PL+P31+P32,
2.29)a, b.
Para o caso onde as duas excitagdes, estrutural e liquido, acontecem o fluxo de

energia pode ser estimado como:
P =Pr+ P, + Ppy + Ppy + Pr. (2.30)

Em tubos retos contendo fluido com baixa turbuléncia haverd pouca conversdo dos
tipos de onda. Os componentes do fluxo de energia do lado direito da equagdo anterior podem
ser considerados independentes (QI e GIBBS, 2003). Entretanto, em sistemas de tubos finitos
existe iteracdo entre os tipos de onda (flexdo, tor¢do e axial) devido a presenca de

descontinuidades, dobras, desalinhamentos e conexdes (GIBBS e QI, 2005).

2.4.2 Determinac¢ao da poténcia vibratoria estrutural em tubos
Baseado na densidade espectral cruzada, Verheij (1980) propde alguns métodos para

determinar o fluxo de energia em vigas e tubos, em baixas frequéncias onde apenas trés tipos
de onda aparecem: flexdo, longitudinal e torcdo. A vantagem deste método consiste na
determinagdo do fluxo de energia a partir da medicdo de duas quantidades cinematicas,
eliminando assim a necessidade de medir quantidades dindmicas como forgas e momentos.
Para vigas em flexdo, a poténcia média pode ser determinada, em um campo distante
de descontinuidades e excitacdes, a partir da medi¢cdo de dois acelerometros localizados a uma
distancia 4. Considerando aproximacgoes de diferencas finitas, a poténcia média ¢ determinada

como:

N1/2 foo
13 _ Z(Bm ) f Im{G(aZ'allf)} f, (231)
0

B A w?

onde B ¢ a rigidez de flexdo da viga, m’ € a massa por unidade de comprimento ¢ G ¢ a
densidade espectral cruzada dos sinais dos acelerdmetros.

No caso de medi¢des no campo proximo, a poténcia pode ser medida como um

arranjo de quatro acelerometros separados igualmente por uma distancia 4:

_[ J.oolm{G(aZIaEB'f)}

Pp = df

_ foo Im{G(a21a4lf)}
0

w3

df (2.32)

) fom m(6(ar, 05,1} , |

w3
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No caso de ondas longitudinais e de tor¢ao, a poténcia pode ser determinada a partir

das aceleragdes medidas em dois locais, como sendo respectivamente:

_ _ SE (*Im{G(a;, a5, )}
P=—— i e af, (2.33)

Pr=——
w3

A

T (®Im{G(aq,a,,
fo m{G (ay, @, f)}df, 234)

onde § ¢ area da se¢do transversal, £ o mddulo de elasticidade, a a acelerag@o longitudinal, 7
a rigidez de tor¢ao e o a velocidade angular. Entretanto, para uma medicao apropriada de a e

o pode ser utilizado dois acelerometros em cada posi¢ao, como apresentado na Figura 2.5.

Figura 2.5— Configuragdo de acelerdmetros utilizada na determinagdo experimental da aceleracdo
longitudinal e angular em um tubo.

gx{g" +ao"¥/2 a={g'+a"}V/0

Fonte: (VERHEL, 1980).

O procedimento consiste em somar os sinais dos dois acelerometros no dominio do
tempo, em cada posi¢ao, e posteriormente determinar a densidade espectral cruzada com os

sinais resultantes. Entdo a poténcia média pode ser determinada com:

_ SE (®Im{G(ay",ai", )} p

Po=-= . >3 f (2.35)
_ T 2Im{G(ay",ay", )}
Pr = _Aszo >3 af, (2.36)

’

onde a’’’ e o’’’ corresponde a a’ + a’’ nas situagdes da Figura 2.5. Caso as aceleragdes sejam
analisadas no dominio da frequéncia, a densidade espectral cruzada das Equagdes (2.33) e

(2.34) pela soma das quatro densidades espectrais cruzadas.

2.4.3 Determinacao da poténcia sonora de propagacao via fluido por meio da técnica da
intensidade
O método da intensidade tem sido apresentado em alguns trabalhos como uma

metodologia para avaliar a poténcia transmitida via liquido (QI e GIBBS, 2003; ALBER,
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FISCHER e GIBBS, 2005). Assim, intui-se que este método apresenta um bom potencial de
aplicagdo na determinagdo da poténcia transmitida pelo gas no condensador.

A poténcia sonora que se propaga através do fluido contido em um tubo pode ser
estimada por meio do método da intensidade. A intensidade sonora pode ser avaliada a partir
da densidade espectral cruzada entre os sinais de dois microfones de pressdo proximos entre si
(FAHY, 1977; FAHY, 1995). Esta metodologia tem sido aplicada na determinacdo da
poténcia transmitida via fluido em sistemas de tubos conectados a bombas hidraulicas (QI e
GIBBS, 2003) e na determinagdo da poténcia transmitida via fluido em valvulas (ALBER,
FISCHER e GIBBS, 2005), utilizando sensores de pressdo piezelétricos. A intensidade
acustica em tubo com escoamento de fluido pode ser determinada a partir de (CHUNG e

BLASER, 1980):

|1, = S (14 M)? |ex [ ( )] H 2
IV 4pcsen?[kAr/(1 — M?)] PU\1=m AB
kA (2.37)
— (1 - M)? HAB_exp[] : }

onde Hup = Sap/Sau, Sa4 € a densidade espectral do sinal de pressdo no ponto A (p4), Sus € a
densidade espectral cruzada entre os sinais de pressdao no ponto A (p4) € no ponto B (p5), M ¢
o namero de Mach do escoamento médio, Ar é a distancia entre os dois transdutores de
pressao, k o nimero de onda e pc € a impedancia acustica caracteristica do meio. Esta equacao
considera as possiveis reflexdes da onda (coeficiente de reflexdo) causadas pela diferenca de
impedancias quando sdo instalados os sensores de pressdo e também pelas conexdes na
terminacao do tubo.

A Equacdo (2.37) pode ser utilizada exclusivamente quando ondas planas se
propagam no fluido. Em tubos com escoamento de fluido, a consideragdao de onda plana pode
ser feita para frequéncias inferiores a frequéncia de corte a qual pode ser definida como
(MUNJAL, 1987):

1,84c

fo=—g (=M 2z, (2.38)

onde d; o diametro interno do tubo e c a velocidade do som no fluido.
Geralmente, os erros que podem ser cometidos quando esta técnica ¢ utilizada, se

dividem em dois tipos: erros de viés (inerentes do método) e erros aleatorios. Os erros de viés
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sdo inerentes a aproximacgdo de diferengas finitas utilizada no desenvolvimento da técnica e
depende fortemente da distancia de separagdo Ar escolhida, e da faixa de frequéncia de
analise. Por outro lado, os erros aleatorios podem ser reduzidos incrementando os cuidados na
realizacdo dos ensaios.

O erro aleatdrio nas medigdes de intensidade sonora pode ser determinado pelo erro
aleatorio na avaliagdo da densidade espectral cruzada. O erro aleatério pode ser estimado por
meio do desvio padrdo das N amostras registradas na medi¢ao do espectro cruzado (ALBER,

FISCHER e GIBBS, 2005):

i 1 1 1
SUm[Syp)) = |5 145 ) <77§A,p3 - 1> Im(Sy5) (2.39)

NR

onde ]75 app € 0 quadrado da coeréncia entre dois sinais de pressdo, da medigéo atual.

O erro devido a aproximacgao por diferengas finitas estd relacionado com a limitagdo

do método nas altas frequéncias. Este erro pode ser estimado de acordo com (FAHY, 1977):

onde e(/) é o erro normalizado. Para um erro maximo de 0,5 dB, kAr deve ser menor a 0,8
(kAr <0,8).

Um segundo erro sistemdtico esta relacionado com a diferenca de fase que pode
existir entre os dois canais utilizados na medi¢do. Devido as imperfei¢des dos sistemas de
medicdo sempre existe um pequeno atraso entre os dois canais de medigdo, o qual ¢é referido
com um desajuste de fase. Este erro chega a ser consideravel, quando o tempo € curto para a
propagacao da onda entre os transdutores A e B. A seguinte equagdo pode ser utilizada para
determinar o erro normalizado devido ao desajuste de fase ¢s entre os canais dos sensores

(FAHY, 1995):

eqg(l) = 1010g(1 + e(I)) = 10log (1 + qusr)' (2.41)

Este erro pode ser minimizado utilizando a técnica experimental de troca de sensores
(sensor-switching) proposta por Chung (CHUNG, 1978).

Finalmente, a poténcia transmitida através do fluido pode ser determinada com:
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No método da intensidade, o erro devido a aproximagdo por diferencgas finitas
(Equagdo (2.40)) aumenta com o incremento da frequéncia para um espagamento fixo entre os
microfones. Entretanto, o erro devido a diferenga de fase entre os canais de medigao diminui

com o incremento da frequéncia (Equacao (2.41)).

2.4.4 Ruido induzido pelo escoamento
Em um sistema de refrigeragao o ruido induzido pelo fluido refrigerante pode estar

associado com as caracteristicas ciclicas como, titulo, velocidade de vazao, queda de pressao,
vazao de massa, e também com as caracteristicas estruturais como a disposicao da tubulagao,
bifurcacdes e dispositivos de expansdo. O ruido induzido pelo refrigerante geralmente ocorre
quando o estado do refrigerante que flui na tubulacdo ¢ bifasico, e geralmente na entrada ou
saida dos tubos dos trocadores de calor (condensador e evaporador) devido a queda de pressao
causada pela conex@o com tubos de diametros diferentes (JEONG, HAN, et al., 2007; HAN,
JEONG, et al., 2009).

As caracteristicas do som, muitas vezes variam de acordo com os padroes de
escoamento do fluido refrigerante que passa através de um tubo na condi¢do bifasica. Nas
Figuras 2.6 e 2.7 sdo apresentados os modelos de escoamento bifasico em tubos verticais € em

tubos horizontais respectivamente.

Figura 2.6- Modelos de escoamento bifasico em tubos verticais.
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Figura 2.7— Modelos de fluxo bifasico em tubos horizontais.
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Fonte: (HAN, JEONG, et al., 2010).
Virios estudos tém sido realizados sobre o ruido induzido pelo escoamento bifasico
em sistemas de refrigeracao.
Han et al. (2009) realizaram uma analise experimental para reduzir o ruido induzido
pelo refrigerante em uma unidade interna de um sistema condicionador de ar. Neste trabalho
os modelos de escoamento bifasico sdo determinados a partir do diagrama de escoamento

bifasico de Baker (Figura 2.8) e ensaios experimentais.

Figura 2.8— Diagrama de escoamento bifasico de Baker para tubos horizontais utilizado no trabalho
desenvolvido por Han.
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Fonte: (HAN, JEONG, et al., 2009).
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Os autores associam o ruido gerado ao modelo de escoamento bifasico tipo agitado
(slug) que esta presente na saida do condensador. Modificagdes sdo realizadas nos didmetros
dos tubos do trocador de calor de modo a evitar o escoamento agitado sem comprometer a
capacidade de refrigeragao.

Quando uma bolha de gds em um escoamento intermitente colapsa, produz uma
pressdo sonora irradiada (p,) relacionada com a variagdo de volume da bolha gerada (d”V/df),
a densidade do liquido (pz) e a distancia entre o centro da cavidade e o ponto de medicao da

pressao sonora (HAN, JEONG, et al., 2009):

py d*V

Pa = ﬁm (2.43)

A frequéncia na qual a excitacdo acontece estd fortemente relacionada com a

frequéncia de ressonancia das bolhas definida como:

1 3kp

= 27R, ?, (2.44)

fn

onde Ry ¢ o raio da bolha do escoamento agitado, f, ¢ a frequéncia de ressonancia da bolha , p
¢ a pressao hidrostatica do liquido ao redor da bolha, x ¢ a razdo de calores especificos a
pressao e volume constante. Podem existir varios tamanhos de bolhas para cada um dos
modelos de escoamento e com isto a excitagdo pode abranger uma ampla faixa de frequéncias.

O nivel do ruido emitido por um refrigerador pode ser reduzido entre 2-5dB em uma
faixa de frequéncia entre 315Hz a 3,15kHz através de uma adequada identificacdo do modelo
de escoamento bifasico nas entradas e saidas dos trocadores de calor e do tubo capilar, que
permita definir os parametros que devem ser modificados no sistema de tubos (geometrias e
diametros), de forma a evitar modelos de escoamentos intermitentes agitado (HAN, JEONG,

etal.,2010).

2.5 FLUXO DE ENERGIA EM ISOLADORES DE VIBRACAO
2.5.1 Isolamento de sistemas

O isolamento de vibragdes esta relacionado ao uso de elementos resilientes com o
objetivo de reduzir as transmissdes das forgas vibratdrias ou movimentos para estruturas ou
componentes mecanicos (UNGAR, 1992). Os principais aspectos do isolamento de vibracdes
podem ser entendidos por meio de um sistema massa-mola-amortecedor unidimensional
conforme apresentado na Figura 2.9. Nesta figura sdo apresentados dois casos, e nestes, o
isolador € representado pela combinagdao em paralelo de uma mola sem massa, de rigidez & (a

qual produz uma forga de restauragdo proporcional ao deslocamento), e um amortecedor sem
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massa com amortecimento viscoso ¢ (o qual produz uma forga de retardamento proporcional a

velocidade e oposta a esta). A massa rigida m tem movimento somente vertical e sem rotagao.

Figura 2.9— Sistema massa - mola - amortecedor de um grau de liberdade.

l Fi-~
m IX’“ m
k ¢ k ¢
X F.
- 1 § [ - 1 8
(a) (b)

Fonte: (UNGAR, 1992).

No caso (a) da Figura 2.9 o suporte S vibra verticalmente com uma amplitude Xy em
uma determinada frequéncia e o isolador de vibragdes mantém a amplitude do deslocamento
da massa em um valor X,,. Neste caso, a razao entre as amplitudes do deslocamento da massa
e da base (T = X» / X) é conhecida como transmissibilidade. Para o caso (b) a
transmissibilidade ¢ definida como a razao entre as amplitudes das forgas transmitidas para o
suporte em relacdo a forga aplicada na massa (7r = Fs / F). Em alguns casos praticos, o
suporte ¢ muito rigido e o deslocamento chega a ser zero. Para este ultimo caso em particular,
a transmissibilidade pode ser determinada através da mesma equacao que no caso (a) como

sendo (UNGAR, 1992; RIVIN, 2003):

1+ (2¢r)?
T = TFO = (1 — ‘]"2)2 T (2(7")2 ) (2.45)

onde r ¢ a razdo entre a frequéncia de excitagdo e a frequéncia natural do sistema massa -
mola - amortecedor (r = f'/ f») e { é a razdo de amortecimento e relaciona o coeficiente de

amortecimento viscoso do sistema ¢ € o coeficiente de amortecimento critico ¢, { = ¢/c.. O

coeficiente de amortecimento critico estd definido como ¢, =2vVkm =4nf,m, e a

frequéncia natural do sistema como:

1 |k 1 kg 1 [g
fn_Zn m 2 W 2m |X' (2:46)

onde g ¢ a aceleragdo da gravidade, W € o peso associado com a massa m ¢ X; € a deformagao

estatica da mola devido ao peso.
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A fungdo de transmissibilidade (Equacdo (2.45)) ¢ apresentada na Figura 2.10. Nesta
figura observa-se que para valores de » << 1, a transmissibilidade 7" ¢ aproximadamente igual
a 1 e o deslocamento ou a forca ¢ transmitida totalmente. Quando » = 1 , a transmissibilidade

¢ alta devido a ressonancia. Nesta regido a transmissibilidade ¢ fortemente dependente do

amortecimento do isolador. Na frequéncia para a qual r = /2 todos os sistemas independente

do amortecimento, apresentam transmissibilidade total (T = 1).

Figura 2.10— Transmissibilidade de um sistema massa — mola — amortecedor com diferentes valores de
amortecimento.
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Nas frequéncias onde r > /2, a transmissibilidade é menor que 1 e decresce
continuamente com o aumento de . Esta regido ¢ conhecida como regido de isolamento, e a
transmissibilidade torna-se dependente da massa do sistema. A inércia da massa limita o
movimento e a resposta do sistema para o deslocamento do suporte ou para a acao da forga.

Em alguns isoladores o efeito do amortecimento ¢ melhor representado pelo
amortecimento estrutural ao invés do amortecimento viscoso. Assim, para este tipo de

sistemas a transmissibilidade pode ser definida como:

1+ n?

T:TF(): (1—1"2)2"'772’

(2.47)

onde # ¢ o fator de perda do sistema.

A maior parte das aplica¢des reais envolve o isolamento de sistemas tridimensionais,
onde devem ser considerados os seis graus de liberdade: trés de translagdo e trés de rotacao.
Assim, uma massa rigida tridimensional, suportada elasticamente, tem seis frequéncias

naturais.
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Um sistema tridimensional pode ser idealmente representado por uma massa rigida m
a qual ¢ suportada por dois isoladores diferentes (ou por duas filas de isoladores estendidos na
direcao perpendicular ao plano do papel), com rigidezes k; e k2, posicionados a distancias a; e
a> do centro de massa (Figura 2.11). O comportamento dindmico deste tipo de sistemas nao ¢
tdo simples como o sistema unidimensional. Quando uma forga vertical ¢ aplicada sobre o
centro de massa o sistema pode responder com um deslocamento vertical do centrdide
acompanhado de um movimento de balango do mesmo. De forma similar, quando um
movimento de balango ¢ aplicado no centroide, resultara em um movimento de balango
acompanhado com um movimento vertical da massa. Este fendmeno ¢ conhecido como

acoplamento dos movimentos vertical e de balango.

Figura 2.11— Representagdo de um sistema de massa m suportada por dois isoladores.

Fonte: (UNGAR, 1992).

A frequéncia natural £, na qual devera ocorrer vibragdo puramente vertical sem
balango (frequéncia natural de vibragdo vertical desacoplada), ¢ dada por (RIVIN, 2003;
HIMELBLAU e RUBIN, 2010):

1 [kt
T2 m

£, . (2.48)

A frequéncia natural f, na qual devera acontecer puramente balango (frequéncia
natural desacoplada de balanco) mantendo o centro de gravidade sem movimento vertical, €
dada por:

1 [|kia? + ka3

fo = g (2.49)

onde J ¢ o momento polar de inércia avaliado com referéncia aos eixos que passam pelo
centro de massa e que estdo perpendicular ao plano do papel. Contudo, os sistemas
tridimensionais possuem frequéncias naturais, fora das citadas acima, que envolvem

movimentos acoplados de translacdo e rotacao.
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Na abordagem anterior foram desconsiderados os movimentos horizontais e,
portanto, foram negligenciados os efeitos da rigidez horizontal dos isoladores. Estes efeitos
podem ser representados no sistema por meio de duas molas horizontais com rigidez 4; € h»,
localizadas sobre o mesmo plano horizontal e a uma distancia b abaixo do centro de massa

(Figura 2.11).

Figura 2.12— Massa m suportada por dois isoladores verticais e dois isoladores horizontais colineares.

—+——$m J

Fonte: (UNGAR, 1992).

O sistema da Figura 2.12 tem trés graus de liberdade e, consequentemente, trés
frequéncias naturais (UNGAR, 1992). Quando os isoladores verticais sdo selecionados e
posicionados de forma que tenha a mesma deformacdo estatica, existe um pequeno
acoplamento entre o movimento vertical ¢ o movimento de balango, ¢ a frequéncia natural
correspondente ao movimento horizontal pode ser determinada através da Equacao (2.48). As
outras duas frequéncias naturais, associadas como movimentos combinados de rotacdo e
translacdo horizontal sdo dadas pelos dois valores de fu, os quais podem ser obtidos através

de:

’;_H = (N +£NZ = 53)2 , (2.50)

v
N—15 1+b2 + B
2 r2 ’

_afky +ajk,
- r2(kit+ky)

onde:

_hy+hy
kit ky
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Nas equacdes anteriores, r° (7 = J / m) representa o quadrado do raio de rotagdo da

massa em relagdo aos eixos que passam pelo centro de massa.

2.5.2 Efeitos da flexibilidade do suporte base e da massa do sistema
Nem todos os sistemas podem ser analisados utilizando as equagdes acima descritas,

isto porque o suporte do sistema e a massa nao podem ser representados como componentes
com rigidez infinita, como consideradas nas Equagdes (2.45) e (2.46).

Na maioria dos casos, os sistemas sdo considerados como massas que possuem pés
isolados, os quais sdo tipicamente uma placa. O comportamento dindmico dos pés pode ser
modelado como um sistema placa-mola-massa, (Figura 2.13) (GOYDER e WHITE, 1980;
FULFORD e GIBBS, 1999; HYNNA, 2002).

Figura 2.13- Sistema placa-mola-massa.

Massa (m)

% Rigidez (k)

[ ] Placa

Nesse caso a massa representa o corpo do sistema e a mola representa a rigidez local
dos pés. A rigidez da placa ¢ determinada pelas condigdes de contorno, pelo material e pelas
dimensdes. Para o modelo da Figura 2.13 a mobilidade pontual pode ser obtida com
(FULFORD e GIBBS, 1999):

_ (k= w?m)

Y
iomk

(2.51)

onde m ¢ a massa do sistema, k£ € a rigidez local da placa base (p¢ da massa) e w ¢ a
frequéncia angular. Nas frequéncias baixas a massa domina a expressdo e na curva de
mobilidade (Figura 2.14) a regido controlada pela massa (a magnitude decresce 6 dB por
oitava para um angulo de fase —m/2) ¢ observada. Em altas frequéncias ¢ observada uma
regido de rigidez controlada (a magnitude incrementa 6 dB por oitava para um angulo de fase

—n/2). Entre essas duas regides observa-se um entalhe causado pela frequéncia de

antirressonancia determinada pela massa e rigidez local (wy =  k/m).
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Figura 2.14— Mobilidade pontual generalizada de uma da placa base.
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Fonte: (FULFORD e GIBBS, 1999).

Depois da regido controlada pela rigidez a placa comega a flexionar e sua frequéncia
fundamental d4 inicio a regido controlada pelas ressonancias em que sdo necessarios mais
detalhes do modelo.

Na regido controlada pela massa o sistema pode ser modelado como um corpo rigido.
Se os eixos coordenados coincidem com os eixos de inércia principais do corpo do sistema, a
mobilidade pode ser obtida por (FULFORD e GIBBS, 1999):

1/1 XoX
Y=5<E+%+i>’ (2.52)
onde x¢ e y, descrevem a posi¢do da forca com relacdo ao centro de gravidade, x e y sdo as
coordenadas do ponto de resposta e /.« € 1,, sdo os momentos de inércia.
Na regido controlada pela rigidez, a mobilidade da placa ¢ dependente do tamanho do
material e das condi¢des de contorno e o corpo do sistema pode ser ignorado na analise. No
trabalho de Fulford e Gibbs (1999) sdo consideradas na andlise duas condi¢des de montagem:

tipo placa e tipo flange como pode ser visualizados na Figura 2.15.
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Figura 2.15 Base do sistema tipo: (a) placa, (b) flange (c) flange cantilever.

Fonte: (FULFORD e GIBBS, 1999).

Na regido controlada pelas ressonancias, as mobilidades pontuais e de transferéncia
da base do sistema depende da iteragdo dos modos da placa. Os modos da placa dependem das
dimensoes da placa, do material e das condi¢cdes de contorno, e a interagdo modal depende da
frequéncia, do ponto de excitagao, da posi¢ao do receptor e do amortecimento do material.

A estimativa da mobilidade efetiva da estrutura receptora (suporte) ¢ necessaria
quando ¢ preciso avaliar a transmissdo da poténcia. O suporte muitas vezes ¢ o piso € nao
pode ser considerado como um corpo livre € com isso, a regido controlada pela massa nao
sera observada na curva da mobilidade pontual. Tipicamente a curva da mobilidade do piso se

comporta conforme a Figura 2.16.

Figura 2.16— Mobilidade pontual generalizada do suporte do sistema (piso).

Ressonancia

fundamental

(]

=

£

=

8D

<

=
Regido : Regido
controlada i | Regidocontrolada : de placa
pela rigidez i pelas ressonancias | infinita

Frequéncia

Fonte: (FULFORD e GIBBS, 1999).
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2.5.3 Isoladores de vibracio em altas frequéncias
Em altas frequéncias, o dispositivo de isolamento e a estrutura de suporte deixam de

ser massas rigidas. Surgem ressondncias internas nos isoladores e as fontes de vibracdo
comecam a ser afetadas pelo ‘carregamento’. O carregamento de uma fonte se refere a
redug¢do do movimento vibratorio da fonte que resulta da aplicagao de uma forga que se opde
ao movimento. Na presen¢a deste carregamento, ndo ¢ possivel avaliar o desempenho do
isolamento do sistema utilizando as equagdes de transmissibilidade vistas na Se¢do 2.5.1.
Neste caso € utilizado o conceito de efetividade de isolamento. A efetividade de isolamento,
E, ¢ definida como a razao entre a magnitude da velocidade de vibracao da estrutura a ser
protegida (chamada de ‘receptor’) que resulta se a estrutura ¢ rigidamente conectada com a
estrutura ‘fonte’ e, a magnitude da velocidade do receptor obtida se o isolador ¢ inserido entre
a fonte e o receptor no lugar da conexao rigida.

Quando a velocidade do receptor € proporcional a forga Fr que atua no receptor, de
forma que Vg = YrFr, sendo Yr designada como a mobilidade do receptor, entdo a efetividade
do isolamento pode ser formulada em termos da razao entre as forgas que atua sobre receptor,

como também em termos da razdo das velocidades do receptor (UNGAR, 1992):

_ Ver _ Frr
Vei  Fri’ (2:53)

E
onde o r refere-se ao caso no qual uma conexao rigida substitui o isolador, e o i refere-se ao
caso no qual o isolador esta presente.

Pequenos valores de transmissibilidade 7" implicam em bom isolamento, € grandes
valores de £ implicam em isolamento efetivo.

Um isolador pode ser considerado sem massa, quando transmite qualquer forca que ¢
aplicada nele e, ¢ considerado linear se a sua deformacao ¢ proporcional 4 forga aplicada. A
diferenca da velocidade através de tal isolador em qualquer frequéncia €, entdo, proporcional
a forga aplicada e a razdo entre magnitude da diferenca de velocidades e a forca aplicada. Esta
razdo ¢ conhecida como mobilidade do isolador Y.

A efetividade de um isolador linear sem massa (ou com massa desprezivel) pode ser
determinada com (UNGAR, 1992):

Y
Ys + Yz

E=|1+

: (2.54)

onde Y7 é a mobilidade do isolador (razdo entre a diferenca de velocidades no isolador e a
forca aplicada), Ys ¢ a mobilidade da fonte e Yz a mobilidade do receptor. O valor de Y; ¢ alto

para um isolador de baixa rigidez (macio) e ¢ zero para um isolador rigido. Na presenca de
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ressonancias do receptor, a mobilidade Yz ¢ alta e, consequentemente, a efetividade do
isolador baixa.

Quando a mobilidade da fonte Ys ¢ alta, a efetividade é pequena. Assim, para uma
fonte de forca constante (na qual a mobilidade Ys € infinita) a efetividade do isolador ¢ igual a
um, o que implica que o receptor vibrara da mesma forma utilizando ou nao isolador.

Em algumas andlises, os efeitos da massa do isolador podem ser negligenciados (isto
¢ o isolador pode ser considerado sem massa) se as frequéncias sob consideragao sao bastante
baixas em relacdo a primeira frequéncia de ressonancia interna do isolador (ou primeira
frequéncia de onda estaciondria). As ressonancias internas do isolador tendem a reduzir
severamente sua efetividade.

Em baixas frequéncias, o unico efeito da massa do isolador ¢ reduzir ligeiramente a
frequéncia fundamental de ressonancia do sistema. A frequéncia de ressonancia modificada
pode ser determinada com a rigidez do isolador ¢ com uma massa total, resultado da soma da
massa isolada mais uma fragdo da massa do isolador. Quando o isolador ¢ constituido por
uma mola ou por um material de amortecimento uniforme a fra¢do da massa ¢ 1/3. Quando o
isolador consiste em uma viga uniforme e engastada a fracdo da massa ¢ de aproximadamente
0,24.

Em altas frequéncias, o isolador entra em ressonancia interna reduzindo a efetividade
de isolamento e aumentando a transmissibilidade. Nas frequéncias de ressonancia do isolador
a transmissibilidade diminui com o aumento do amortecimento. Para reduzir os efeitos das
ressonancias de ondas estaciondrias seria necessario selecionar um isolador com um
amortecimento relativamente alto e com uma configuragdo tal que as suas frequéncias de
ressondncia sejam relativamente altas. Isto implica no uso de materiais com uma razao de
rigidez-peso alta ou, de forma equivalente, como uma velocidade de onda longitudinal alta c;
(c, = \/E_/p, onde E ¢ o modulo de elasticidade do material e p a massa especifica) e também
do uso de uma configuracdo do isolador com pequenas dimensdes globais.

A efetividade de isolamento em uma frequéncia especifica de um sistema no qual os

efeitos da massa do isolador ndo sdo despreziveis pode ser determinada através de (UNGAR,

1992):

E =

Y. Y, Y.
1+ 4+ R<1+ S)
YIsb YIrb YIsf

YS + YR 4 (255)

sendo,
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1_1<1+1>
a? YIrbYIsb YIsf’

onde Yz ¢ a mobilidade do isolador (razdo entre a forga ¢ a velocidade) medida sobre o lado
do isolador que conecta a fonte, se o lado do isolador que conecta com o receptor ¢ bloqueado
(impedido para mover-se). Yi» ¢ a mobilidade medida no lado do isolador que conecta com o
receptor, se o lado da fonte ¢ bloqueado. Yy ¢ a mobilidade medida no lado do isolador que

conecta com a fonte, se o lado do receptor esta livre.

2.5.4 Isolamento em duas fases
Em um isolador sem massa, a forca que ¢ aplicada sobre uma das extremidades do

isolador deve ser balanceada por uma forga de igual magnitude e oposta, aplicada na outra
extremidade. Este ndo ¢ o caso de isoladores que incorporam alguma quantidade de massa,
pois a forga aplicada em um dos lados ¢ balanceada pela forga resultante da soma da forca de
inércia e da for¢a atuando no outro lado. Assim, diferentemente de um isolador sem massa, a
forga transmitida por um isolador com massa pode ser menor que a forca aplicada
(SNOWDON, 1968; UNGAR, 1992).

Alguns beneficios para reduzir a forga transmitida em baixas frequéncias, nas quais
os efeitos da massa nos isoladores ndo sdo significativos, podem ser obtidos adicionando uma
massa concentrada dentro do isolador. Isto pode ser visualizado, por exemplo, quando a mola
do amortecedor é cortada em duas partes e uma massa ¢ localizada no meio destas partes,
resultando em um isolador composto por duas molas com uma massa no meio (Figura 2.17).
Devido a esta configura¢do de molas e massa, o isolamento ¢ conhecido como isolamento de

duas fases (UNGAR, 1992).

Figura 2.17— Isolador de duas fases com a massa do isolador incluida: (a) com molas, (b) com
elementos de isolamento.
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O sistema da Figura 2.17a tem duas frequéncias naturais f», as quais podem ser

determinadas através de (SNOWDON, 1968; UNGAR, 1992):
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(%)zQim, Q:%(BZ+1+I;—i), (2.56)

onde

pfi L fltk
fo

=5 0
2| m;

) , (2.57)

2 (i + 1k

A frequéncia fy € a frequéncia natural do sistema na auséncia da massa incluida m;. A

frequéncia f7 ¢ a frequéncia natural da massa m; se movendo entre as duas molas com a massa
m mantida completamente imédvel. A maior das frequéncias f; (a qual se obtém escolhendo o
sinal positivo da raiz, na Equacdo (2.56)) sempre ¢ maior que as frequéncias fy e f;. A menor
das frequéncias f» (a qual se obtém escolhendo o sinal negativo da raiz, na Equacdo (2.56))
sempre € menor que as frequéncias f e f7.

A transmissibilidade de um sistema de duas etapas pode ser determinada através de:

1 1 1\ L+ ky/ke] (£}
?—m—ﬁ(ﬁ) B [”T](E) +1
2\
~(77)

onde a ultima expressdo aproximada aplica para altas frequéncias, isto ¢, para frequéncias de

(2.58)

vibragao muito maiores que as frequéncias fy e f;.

Embora as equagdes acima sejam destinadas somente para isoladores sem
amortecimento, fornecem uma aproximagdo razoavel do comportamento de sistemas com
pouco amortecimento, exceto nas proximidades das frequéncias naturais. Para considerar o
alto amortecimento ou as configuracdes complexas dos isoladores lineares (onde cada
isolador ¢ modelado por varias combinacdes em série e em paralelo de molas e
amortecedores) ¢ conveniente representar cada isolador pela sua mobilidade (Figura 2.17b).

Conforme foi definida na se¢do anterior, a mobilidade da fonte Ms é uma medida da
suscetibilidade da vibracao da fonte ao efeito do carregamento, e a efetividade de isolamento
E ¢ uma medida do desempenho do isolamento, o qual a diferenca da transmissibilidade leva
em conta os efeitos do carregamento. Na Figura 2.17b se S representa uma fonte linear e se a

massa m representar um receptor linear como mobilidade Yz, € possivel obter um sistema de
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duas etapas linear e sua efetividade pode ser determinada com (SNOWDON, 1968; UNGAR,
1992):

Y

E = |E; + AE], E,=1+ :
|Ey | 1 AR (2.59)

onde:

(Y1 + Y) (Y2 + Yz)
Vi=Y1+Y,, AE = :
1 nTip Y. (Y, + Yz) (2.60)

Nestas equacdes E; corresponde a efetividade do sistema de uma etapa (sistema de
um grau de liberdade) que corresponde a um sistema sem incluir a massa do isolador. Y;
representa a mobilidade dos dois isoladores em série e 4E representa o incremento da
efetividade obtida pela adicdo da massa incluida m; cuja mobilidade ¢ Y,.. Da Equagdo (2.60)
observa-se, que AE € inversamente proporcional a Y, o que indica que a inclusdo de maiores

massas resulta, geralmente, em um maior incremento da efetividade.

2.6 METODOLOGIAS EMPREGADAS NA SIMULACAO E NA ANALISE
VIBROACUSTICA DE SISTEMAS

2.6.1 Método de Elementos Finitos

O método dos elementos finitos (FEM) ¢ uma técnica numérica utilizada para obter
solugdes de equagdes diferenciais ou integrais, com condi¢cdes de contorno definidas, que
descrevem uma grande variedade de problemas fisicos.

Existem muitas referéncias que servem para este tema (COOK, MALKUS, et al.,
2002; ZIENKIEWICZ, TAYLOR e ZHU, 2005). Existem outros inteiramente dedicados a
aplicacdo do FEM em problemas de vibragdes (PETYT, 1998). Todavia, ainda existem livros
relacionados com vibragdes e acustica que dedicam capitulos ao método de elementos finitos
(MEIROVITCH, 1975; FAHY e GARDONIO, 2007).

A premissa basica do método consiste em dividir um dominio complexo em uma
série de pequenas regides nas quais as equacdes diferenciais sdo resolvidas de forma
aproximada. Montando o conjunto de equagdes para cada regido, o comportamento em todo o
dominio do problema ¢ inteiramente determinado.

Cada regido ¢ referida como elemento e o processo de subdivisao de um dominio em
um numero finito de elementos ¢ conhecido como discretizacdo. Os elementos sdo conectados
em pontos especificos, referidos como nds, e o processo de montagem requer que a solugao

seja continua ao longo dos limites comuns entre elementos adjacentes.
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As caracteristicas fisicas do material sdo distribuidas uniformemente nos elementos.
No entanto, as caracteristicas cinematicas de cada um destes elementos sdo concentradas nos
nos. Assim, tem-se para cada grau de liberdade de cada n6 uma equagao algébrica, implicando
em uma linha e em uma coluna nas matrizes geradas.

Na area estrutural, os elementos incluem formula¢des matematicas para modelo de
barras, vigas, placas e outros.

Métodos variacionais, como o Método dos Residuos Ponderados, o Método de Ritz e
0 M¢étodo dos Minimos Quadrados, permitem obter solugdes aproximadas da solucao de certo
problema de condigdes de contorno.

No caso de uma analise dindmica, um sistema pode ser representado por meio da

equacdo (COOK, MALKUS, et al., 2002):

[M1{u} + [C1{} + [KT{u} = {f}, (2.61)

onde [M] ¢ a matriz de massa, [C] a matriz de amortecimento, [K] a matriz de rigidez, {u} o
vetor de deslocamento e {f} o vetor de for¢a aplicadas no sistema.
O sistema dinamico representado pela Equagdo (2.61) pode ser resolvido utilizando
dois tipos de analise: andlise modal ou analise direta (harmonica).
Na analise modal, o processo de solucdo inicia com a solu¢ao do problema de

autovalores e autovetores definido pela equagao:

([K] + wf[M]){p:} =0, (2.62)

onde w; sdo as i-ésimas frequéncias naturais ou autovalores e {¢;} sdo as formas modais ou
autovetores do sistema. A solugdo deste sistema fornece duas matrizes: uma matriz diagonal,
[A], contendo os autovalores do sistema e uma matriz, [®], contendo os autovetores do
sistema. As duas matrizes possuem dimensdes nxn, sendo n o nimero de graus de liberdade
do sistema.

Estas duas matrizes sdo utilizadas para a transformacdo de coordenadas fisicas {u}
para coordenadas modais {g}, partindo do fato que o vetor solucao {u} pode ser escrito como
uma combinagdo linear de autovetores da forma {u} = [®]{q}. Considerando que o sistema
possui amortecimento proporcional e, uma resposta € uma excitacdo ambas harmonica, o

sistema tem uma solucao do tipo:

{a} = [@]([A] - w?[1] + iw[CD[@]"{f}. (2.63)
onde [C] é a matriz de amortecimento normalizada, [C] = [®]T[C][P].

Pode ser também definida uma matriz de receptancias [a(w)] tal que:
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(@} = [a()]{f}, (2.64)

onde:

[a(@)] = [@]([A] — w?[1] + iw[CDH@]T. (2.65)

Cada elemento da matriz [a(w)] ¢ dado por:

~ N

(@) =2 = z #nen 2.66

Ik fk 1(4)721—(1)2+i2)/n(1)na)' ( ’ )
n=

para o caso de amortecimento viscoso. Para o caso de amortecimento histerético, os elementos

da matriz podem ser determinados por meio de:

- N

() = % - Z i PimPren 267)

2 i 2
w. w* + mw
k n=1 n n

Na equagdo (2.66), y, representa a razao de amortecimento modal do n-ésimo modo,

. a a,w ~
o qual pode ser definido como sendo ¥, = j+% ,onde a; e a, sdo os fatores
n

multiplicadores das matrizes de massa e rigidez no modelo de amortecimento viscoso
proporcional C = a4[M] + a,[K].

Na equagdo (2.67) 5 representa o fator de amortecimento estrutural.

Na andlise direta, a solucao ¢ obtida considerando que o sistema tem uma resposta
iwt

harmonica do tipo {u} = {@i}e'®* quando submetido a uma for¢a de excita¢do do tipo {f} =

{ f }ei“’t. Por tanto a Equagao (2.61) pode ser escrita da forma:

~? M@} + iw[C1(@} + [K](@} = {f}. (2.68)
Reescrevendo a equagao acima, a solu¢ao do problema pode ser obtida com:

{@} = (K] — w?[M] + iw[CDH{f} . (2.69)
A inversdo da matriz acima pode ser feita utilizando varios métodos e deve ser
realizada para cada frequéncia @ de interesse.
Cada uma das analises mencionadas acima tem vantagens e desvantagens. A analise
direta, por exemplo, exige a inversdo de uma matriz de dimensdes nxn (n € o nimero de graus
de liberdade do sistema) para cada frequéncia w. Isto pode implicar um alto custo

computacional. No caso do método modal, o custo computacional estd associado com o
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numero de modos do sistema, aumentando conforme o numero de modos utilizados na
rl- 3
analise’.

Uma regra aproximada para escolher o tipo de analise consiste em utilizar o método

modal para problemas com baixo nimero de modos e alto nimero de ‘steps’ de frequéncia, e

utilizar a andlise direta para problemas com alto nimero de modos e baixo nimero de ‘steps’

de frequéncia (CORDIOLI, 2009). No entanto, a andlise direta ¢ a inica metodologia de

solucao quando as propriedades da estrutura variam com a frequéncia.

3 Na pratica, ¢ comum utilizar s6 certa quantidade de modos na analise modal para diminuir o custo
computacional. Este procedimento é conhecido como truncamento modal onde geralmente apenas sio
utilizados os modos do sistema contidos até uma frequéncia, w,, igual a duas vezes a frequéncia
maxima de interesse.
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3 ANALISE VIBROACUSTICA EXPERIMENTAL DO REFRIGERADOR

3.1 INTRODUCAO

Neste capitulo ¢ realizada uma analise experimental do refrigerador, iniciando com a
descri¢ao da medi¢do da poténcia acustica gerada pelo refrigerador na condi¢do de regime
permanente. Em seguida, uma andlise experimental ¢ realizada para identificar os principais
caminhos de transmissdo de energia. Com base nestas andlises sdo definidas as principais
contribui¢des para o ruido radiado em cada uma das bandas de frequéncia analisadas. Duas
técnicas empregadas para a analise dos caminhos de transmissdo s3o apresentadas. Apesar de
apenas utilizar uma delas, se faz necessaria a revisdo das técnicas tradicionais para o

entendimento e interpretacao (correlagao) dos resultados.

3.2 POTENCIA ACUSTICA DO SISTEMA DE REFRIGERACAO.
3.2.1 Métodos

A poténcia acustica ¢ considerada talvez a principal caracteristica de uma fonte
sonora. Na andlise do fluxo de energia vibroactistica de um sistema fonte-caminho-receptor?,
a poténcia acustica pode ser considerada como a quantidade da energia transmitida pela fonte
que se transforma em ruido irradiado. Deste modo, justifica-se a determinacdo desta
caracteristica como parte do trabalho aqui apresentado.

Existem varios métodos para a determinacdo da poténcia acustica, no entanto, neste
estudo foi escolhido o método que utiliza camaras reverberantes e uma fonte sonora de
referéncia. Este método ¢ conhecido como o método da comparacao e foi escolhido pela sua
simplicidade na execucdo. Detalhes sobre os procedimentos de medi¢cdo e célculo sdo
descritos na norma ISO 3741 (INTERNATIONAL STANDARD ORGANIZATION, 1999).

O nivel de poténcia sonora usando uma fonte de referéncia ¢ determinado através da

equacao:
Ly = Ly, + (Lp - Lpr) [dB], 3.1

onde Ly, € o nivel de poténcia sonora em banda de 1/3 de oitava da fonte sob estudo, Ly, ¢ o

nivel de poténcia sonora da fonte de referéncia calibrada em condi¢des meteorologicas

4 Considera-se um sistema fonte-caminho —receptor sistemas onde uma fonte é conectada a uma
estrutura e o ruido pode ser gerado através de caminhos estruturais o aéreos.
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correspondente a uma impedancia caracteristica de pc = 400 N-s/m?, Ly, € o nivel médio de
pressao sonora em 1/3 de oitava medida na camara quando somente a fonte sob estudo esta
ligada € Ly, € o nivel médio de pressdo sonora em 1/3 de oitava medida na cdmara quando
somente a fonte de referéncia esta ligada.

Contudo, apesar da simplicidade, alguns cuidados devem ser observados para obter
resultados confidveis. Por exemplo, na determinagdo de L, e Ly, deverdo ser consideradas as
recomendacdes em relacdo ao ruido de fundo. Caso a diferenca entre os niveis da fonte em
estudo e o ruido de fundo seja inferior a 15 dB, fatores de corre¢do devem ser utilizados.

Todavia, para refrigeradores e eletrodomésticos em geral, recomendagdes adicionais
sdo citadas nas normas NBR 13910-1, ISO 8960 e NBR 13910-2-1 (ASSOCIACAO
BRASILEIRA DE NORMAS TECNICAS, 1997) (INTERNATIONAL STANDARD
ORGANIZATION, 1991) (ASSOCIACAO BRASILEIRA DE NORMAS TECNICAS,
1997).

Nestas normas os aspectos como o volume maximo da fonte, limite minimo de
frequéncia da camara, temperatura e umidade da camara, calibragdo dos instrumentos de
medi¢do, posicionamento do refrigerador e dos microfones, tempo de medi¢do, ruido de

fundo, sdo definidos.

3.2.2 Ensaios e resultados
Para um refrigerador em condi¢des normais de uso, o compressor do sistema de

refrigeracdo apresenta periodos intermitentes de funcionamento. Desta forma, o sistema ¢
submetido a cargas transitdrias quando o compressor liga, seguido de um periodo de tempo no
qual o compressor funciona em uma condicdo que pode ser considerada como regime
permanente e, finalmente, um periodo transitorio no qual o compressor desliga.

Neste trabalho limitou-se a determinagdo da poténcia sonora em regime permanente.
O regime considerado como permanente foi determinado através do monitoramento de
temperaturas em diferentes pontos dentro e fora do refrigerador. Este procedimento foi
realizado com a instalagdo de termopares tipo T (Cobre/Constantan) € com um sistema de

aquisicao de dados Agilent 34970A (Figura 3.1).
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Figura 3.1- Sistema de monitoramento do ciclo de funcionamento do refrigerador.

A partir das temperaturas monitoradas foi possivel definir o inicio e fim da medigao
acustica. Um exemplo das temperaturas monitoradas esta apresentado na Figura 3.2.

Apos da instalagdao dos termopares e do sistema de monitoramento de temperaturas, o
refrigerador foi posicionado na camara reverberante e o ensaio disposto conforme observado

na Figura 3.3.

Figura 3.2— Defini¢do do regime permanente no ciclo de funcionamento do refrigerador.

90 ; ; T r r T
| \ Descarga do compressor
80 ‘{ Inicio da medigao ‘( Entrada do condensador H
‘ Meio do condensador
70 . T Saida do condensador |
‘ Fim da medigéo ‘ - Temperatura da camara
S 60 Z
g Y \
£ 50
£ M\ M )
o 40
\
30 \
NS AN NN
—_
20
10 L
0 10 20 30 40 50 60 70 80
Tempo [min]

O desvio padrao méaximo encontrado foi de 2dB nas bandas de 100 e 160Hz. Com
base na norma ISO 3741 estes valores de desvio padrao podem ser considerados como
aceitaveis para estas bandas de frequéncia. Em adi¢do as fontes de incerteza listadas na
norma, estes valores também podem ser atribuidos as mudancgas nas condi¢des do sistema de

refrigeragdo (temperaturas) no regime considerado como permanente.
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Figura 3.3— Ensaio de medicao de poténcia sonora na camara reverberante: (1) Refrigerador, (2)
Rotating Boom, (3) Microfone de campo difuso, (4) Fonte de referéncia.
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O desvio padrao méaximo encontrado foi de 2dB nas bandas de 100 e 160Hz. Com
base na norma ISO 3741 estes valores de desvio padrdo podem ser considerados como
aceitaveis para estas bandas de frequéncia. Em adi¢do as fontes de incerteza listadas na
norma, estes valores também podem ser atribuidos as mudancas nas condi¢gdes do sistema de

refrigeracdo (temperaturas) no regime considerado como permanente.

Figura 3.4— Nivel médio da poténcia sonora do refrigerador e o desvio padrao para cada banda de

frequéncia.
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Variacdes na poténcia sonora também podem acontecer entre refrigeradores do
mesmo modelo as quais podem ser associadas aos processos de manufatura. Com o objetivo

de entender as possiveis variagdes deste item, a poté€ncia sonora de um segundo refrigerador
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disponivel foi avaliada. As poténcias sonoras dos dois refrigeradores sdo comparadas na
Figura 3.5.

Pode-se observar desta figura que as diferencas entre os niveis de poténcia sonora
dos refrigeradores nas bandas de 100Hz, 125Hz, 250Hz 6,3kHz, chegam a sobrepassar os
3dB.

Figura 3.5— Comparagdo entre os niveis de poténcia sonora de dois refrigeradores da mesma marca ¢
modelo.
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Das andlises acima ¢é possivel obter uma visdo geral do grau de incerteza na
determinagdo da poténcia sonora do sistema de refrigeracdo a qual pode ser associado ao

processo de medi¢cdo bem como as variagdes no processo de manufatura.

3.3 ANALISE EXPERIMENTAL DOS CAMINHOS DE TRANSMISSAO
3.3.1 Fundamentos tedricos

Entre as principais técnicas para a quantificacdo e qualificagdo dos caminhos de
propagacdo de energia vibroacustica em um sistema, encontra-se a andlise de caminhos de
transferéncia, TPA. Trata-se de uma técnica experimental utilizada para estimar e classificar
as contribui¢des dos caminhos de transmissao de energia vibroacustica entre uma fonte e o
receptor (LMS INTERNATIONAL, 1995).

Esta técnica tem sido amplamente utilizada para a resolugdo de problemas
vibroacusticos principalmente na area automotiva (PLUNT, 2005) (VAN DER AUWERAER,
MAS, et al., 2007).

De forma geral, o TPA tradicional consiste em duas etapas: a determinacdo das
funcdes de transferéncia entre a fonte e o receptor de cada um dos caminhos identificados, e a

determinagdo dos carregamentos operacionais do sistema que agem em cada um deles.
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Considerando um sistema linear, a resposta y,, em um ponto determinado do
receptor pode ser definida como o somatério das contribui¢des dos n caminhos entre a fonte e
o receptor. Cada contribuicdo ¢ obtida da multiplicagcdo da entrada operacional x,, pela fungao
de transferéncia do respectivo caminho, H,,,. Com base na defini¢do anterior, a resposta no

receptor pode ser determinada como:

Y (@) = ) o (j) 20 j0). 52

No entanto, em um sistema as entradas operacionais geralmente estdo presentes
como forgas (F,) ou velocidade de volume (Q;) € as respostas no receptor limitam-se a
pressdes sonoras (p,,) ou niveis de vibragdo (X,,). Deste modo, a Equagao (3.2) pode ser

rescrita de forma mais completa como:
k r
Ym = Z Hym () Fr () + Z Hjm(w)Qj(w) ) (3.3)
n=1 j=1

onde H,n(w) sdo as fungdes de transferéncia dos n caminhos estruturais e Hjp(w)
correspondem as fungdes de transferéncia acusticas entre a fonte ¢ o ponto de resposta no
receptor.

Para determinar as fungdes de transferéncia estruturais, a excitagdo do sistema ¢é
realizada utilizando excitadores eletrodinamicos (shakers) ou martelos de impactacao.
Geralmente este procedimento requer o desacoplamento da fonte da estrutura receptora.

No caso das fungdes de transferéncia acusticas, sdo utilizadas metodologias que
envolvem fontes de velocidade de volume e na maior parte dos casos, a teoria da
reciprocidade (VERHELJ, 1997); (FAHY, 2003).

As entradas operacionais, especificamente as forgas, dificilmente podem ser medidas
de forma direta sem afetar o acoplamento entre a fonte e a estrutura. Entretanto, existem
alguns métodos para a determinacdo das forcas de forma indireta. Esses métodos sdo: o
método da rigidez dindmica, o método da matriz inversa, e o0 método simplificado da matriz
inversa.

O método da rigidez dindmica complexa ¢ utilizado quando a conexao entre a fonte e
a estrutura ¢ realizada por meio de isoladores de vibragdo. Assim, a forca ¢ determinada

através da expressao:

Fn(w) = kn(w) [xnl(w) — Xn2 (w)] ’ (3.4)
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onde F,(w) ¢ a forga operacional transmitida pelo caminho n, k,(w) ¢é a rigidez complexa
definida para isoladores resilentes de vibragao, x,;(w) é o deslocamento do lado da fonte
(lado ativo) e x,,(w) ¢é o deslocamento do lado da estrutura receptora (lado passivo) do n-
ésimo caminho.

O método da matriz inversa ¢ utilizado quando os elementos conectores sdo rigidos
e, consequentemente, ndo existe um movimento relativo consideravel entre o lado ativo e

passivo da conexao. Utilizando este método, as forgas podem ser determinadas como sendo:

%
] (3.5)

XM

F, -1

L-N

onde H;; sdo fungdes de resposta em frequéncia (FRF) - inertancia, medidas entre os pontos

H11 HlN

HMl HMN

de conexdo da fonte e alguns pontos de resposta sobre a estrutura (indicadores); M € o
numero da resposta; N o numero de forgas e X; sdo as aceleragdes operacionais medidas no
lado da estrutura receptora.

A fim de obter uma unica resposta e de evitar problemas numéricos associados ao
mau condicionamento da matriz de inertancias, sugere-se que o numero de respostas M seja
maior que o numero de entradas N. A relagdo M /N costuma ser maior ou igual a 2. A
inversdo da matriz pode ser realizada utilizando o método de minimos quadrados ou o método
de Decomposicao de Valores Singulares (SVD).

Um terceiro método consiste no método da matriz inversa simplificada. Neste
método, a forca ¢ estimada de forma simples através da multiplicagdo da fungdo de
transferéncia pela resposta medida no lado do receptor:

Fo = Hy%. (3.6)

onde F; € a forca estimada no ponto i; H;; € a fun¢do de transferéncia entre o ponto de
aplicagdo da forga (ponto i) e a resposta no ponto j; X; € a resposta medida no ponto j
(usualmente aceleragdo). Este método torna-se atrativo pela sua praticidade, no entanto
grandes erros podem ser cometidos na estimativa da for¢a uma vez que este método
desconsidera os efeitos cruzados das outras for¢as que atuam no sistema.

No caso das fontes acusticas, as entradas operacionais podem ser determinadas
utilizando trés métodos: o método da superficie vibrante, método da intensidade acustica e o
método da matriz inversa. Todos os métodos partem do principio de fontes monopolos
equivalentes conforme apontado por (VERHEIJ, 1997). Uma superficie irradiadora pode ser

dividida em pequenas areas, as quais se comportam como pequenas fontes monopolo.
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O método da superficie vibrante considera que a vibracdo da superficie da fonte,
medida na direcdo normal, representa a velocidade que pode ser utilizada na determinacao da
velocidade de volume. Dividindo a superficie da fonte em sub-dreas de tamanho S;, a

velocidade de volume correspondente pode ser definida como sendo:

q; = Si%; - (3.7)

Para este método recomenda-se que as dimensdes das dreas sejam menores que meio
comprimento de onda (1/2) da faixa de frequéncia de andlise (LMS INTERNATIONAL,
1995).

No método da intensidade acustica sdo utilizadas medi¢oes de intensidade sonora
realizadas no campo proximo da fonte. Este método apresenta bons resultados nas médias e
altas frequéncias, porém a medi¢ao da intensidade acustica limita-se a condi¢do estacionaria
da fonte e a medigdes de intensidade em camaras com condi¢des anecdicas (FAHY, 1995).

O método da matriz inversa segue o mesmo raciocinio explicado para a determinacao
das forgas por meio do método da matriz inversa. Neste caso, ¢ necessaria uma fonte de
velocidade de volume conhecida para a determinagao das fungdes de transferéncia nos pontos
definidos como indicadores.

Apesar do TPA ser uma técnica amplamente utilizada, possui algumas desvantagens.
A principal desvantagem esta na necessidade de determinar um grande nimero de FRF para
serem utilizadas no calculo dos carregamentos operacionais e das proprias contribuicdes dos
caminhos (TOOME, 2012).

A determinagdo das FRF pode requerer um tempo considerdvel e, em alguns casos,
pode ser uma tarefa dificil de ser realizada (por exemplo, devido a dificuldade para acessar
algum ponto na estrutura onde seja necessaria a medi¢do de respostas e/ou realizar
excitagoes).

Para tentar contornar este tipo de problema (KOUSUKE e JUNJI, 2006)
apresentaram uma técnica alternativa onde apenas sdo necessarias medi¢des do sistema nas
condi¢des tipicas de funcionamento. Esta técnica ¢ conhecida como OTPA (Operational
Tranfer Path Analysis) em que o principal atrativo € a ndo necessidade de medir as FRFs dos
caminhos.

O OTPA ¢ um método baseado na aplicacdo da matriz de transmissibilidades
(KOUSUKE e JUNIJI, 2006) (TCHERNIAK e SCHUHMACHER, 2009), sendo a

transmissibilidade a relagdo entre duas respostas do sistema. Assim, para gerar a matriz de
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transmissibilidades sdo necessarias apenas medi¢cdes de referéncia em pontos indicadores
sobre a estrutura e nos pontos de resposta no receptor, para gerar relagdes entre as respostas.
De forma similar ao TPA tradicional, o OTPA pode ser definido por meio da

equacao:
y(jw) = X(w)H(w), 53)

onde y(jw) ¢ 0 vetor de respostas medidas no receptor,
x(jw) ¢é o vetor de medigdes de referéncia medidas nas  fontes,
H(jw) ¢ a matriz de fungdes de transferéncia operacionais. O termo jw denota valor
complexo com dependéncia da frequéncia.

Os vetores y(jw) e X(jw) podem ser constituidos de sinais de vibragdo, pressiao
acustica, forgas, etc.

De forma expandida, a Equagao (3.8) pode ser escrita como sendo:

Hll Hnl
[yl .oe yn] — [x1 cos xm] H . H

: . ],
Him - Hmn 39)

onde m representa o numero de pontos de referéncia (entradas) e n o numero de respostas
(saidas). A dependéncia da frequéncia dos sinais ¢ omitida para simplificar a equacdo. A
Equacao (3.9) deve ser avaliada para cada frequéncia.

Em condigdes operacionais, o sistema pode ou ndo estar submetido a diferentes
condig¢des de carga e, consequentemente, de respostas. No entanto, quando considerado que o
sistema ¢ linear, a relagdo entre as entradas e saidas pode ser considerada constante. Desta
forma, uma medi¢@o do sistema em condi¢des operacionais pode ser dividir em uma série de

r blocos de forma que a Equagao (3.9) pode ser rescrita como sendo:

1 1 1 1
yl( ) vee yT(L ) xi ) vee xT(YL) Hll e Hnl
H = : : g N 310
O INC] N0 x| Hy o Hypy (3.10)
ou de forma compacta como sendo:
Y = XH. 311

A Equacdo (3.11) pode ser utilizada para a determinacdo da matriz de transferéncia
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Quando a matriz de referéncia X ¢ uma matriz quadrada (r = m), a solugdo para a
matriz de transferéncia pode ser obtida pela multiplicacdo da inversa em ambos os lados da
Equagdo(3.11), (H = X~1Y).

Entretanto, quando o ntimero de blocos de medi¢ao ¢ maior que o nimero dos canais
de referéncia (r > m) a Equacdo (3.11) torna-se sobredeterminada. Neste caso, a matriz H
pode ser determinada por meio de dois métodos amplamente utilizados: método dos minimos
quadrados e o método de decomposicao de valores singulares (SVD).

Quando utilizado o método de minimos quadrados, uma solu¢do para a matriz H

pode ser possivel, como sendo:

— T -1yTy — v+
H = (XTX)"1XTY = XY, (3.12)

onde X*¢é definida como a matriz pseudo inversa de X, isto é, X* = (XTX)"1XT.

Contudo, o método de minimos quadrados pode levar a uma estimacdo precaria da
matriz H especialmente quando os sinais de referéncia do sistema (entradas) apresentam
alguma correlagdo entre si e/ou quando a relagcdo ruido-sinal dos sinais ¢ alta (TOOME,
2012). Para contornar este tipo de problema, ¢ proposta uma solugao através do método de
decomposicdo em valores singulares (SVD) seguida de uma andlise de componentes
principais (PCA).

O PCA ¢ utilizado para definir a relevancia dos dados na resposta actstica total e,
desta forma, evitar problemas numéricos associados ao conteudo de ruido nos sinais, no
calculo da matriz de fungdes de transferéncia H.

O SVD estabelece que uma matriz retangular pode ser definida como sendo o

produto:

— T
X =UzV7, (3.13)

onde X ¢ a matriz referéncia de tamanho r X m contendo as medigdes dos pontos de entrada,
U ¢ uma matriz unitaria® ortogonal de ordem n X n, ¥ ¢ uma matriz diagonal (n X m)
contendo os valores singulares (elementos positivos ou zeros) e VT é a transposta da matriz
unitaria ortogonal V de (m X m).

Para determinar a soluc¢do a Equagao (3.12), as seguintes relacdes sdo definidas:

Ty — usyT1iT T _ T T
XTX = vETUTUZVT = V(ETZ)VT, (3.14)

> Uma matriz ¢ considerada unitaria quando UTU =1 e UUT =1 o que implica também que UT =
UL
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T _ TyyTyT — yT
X" = uzvTveTuT = uEz)uT. (3.15)

Entdo, a pseudoinversa X ¢ calculada como sendo:

+ — -1qT

Na Equagdo (3.16), ™1 representa a inversa da matriz X. Para que isto seja possivel
a matriz £ deve ser reduzida de forma que seja quadrada (q X q) (DE KLERK e OSSIPOV,
2010). Esta reducao ¢ realizada com base em uma classificagdo dos componentes principais
(TOOME, 2012). Os escores da classificacao dos componentes principais (Z) sao obtidos da

multiplicagdo da matriz de componentes principais (X) pela matriz de autovetores (U):

Z=UX =XV. (3.17)

Os menores escores encontrados na matriz Z definem os elementos que podem ser
descartados da andlise por serem estes relacionados ao ruido do sistema de medigdo, ao ruido
de fundo e aos efeitos cruzados entre os sinais de entrada. Este processo ¢ a base da analise de
componentes principais.

Apo6s a redugdo da matriz X, as matrizes U e V também sao reduzidas de forma que a
Equacao (3.13) ainda seja valida.

Combinando as Equagdes (3.12) e (3.16), a matriz de transferéncia H pode ser

determinada como sendo:

O — -1qT

Todavia, apos a redugdo utilizando a analise de componentes principais, a Equacao

(3.18) passa a ser:

H,. = V.2 1uly, (3.19)

onde H, pode ser considerada como uma matriz de transferéncia livre de ruidos e dos efeitos
cruzados entre os sinais de entrada.

Finalmente, a resposta pode ser sintetizada com a equagao:
Y (](1)) = Xope (jw)ﬁr (](U) , (3.20)

onde Y5 € a matriz de respostas sintetizada no dominio da frequéncia e X, corresponde a
matriz contendo uma medicdo operacional representativa, escolhida para sintetizar a resposta.
Cada linha da matriz Yg corresponde a contribui¢do de cada caminho analisado para

cada um dos pontos de resposta no receptor (colunas). No caso de um unico ponto de
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resposta, Yg torna-se um vetor, e a resposta total sintetizada pode ser determinada através da
soma vetorial das linhas de Y.

A andlise ¢ concluida com a avaliagdo da Equacdo (3.20) para cada linha de
frequéncia da faixa de frequéncia definida.

No entanto, quando o sistema possui sinais de entrada que abrangem pressdo e
vibragdo ¢ necessaria uma normalizacdo devido a diferenca nas escala das grandezas
(GAJDATSY, JANSSENS, et al., 2010) (PUTNER, FASTL, et al., 2012). Os valores de
pressdo acustica podem ser bem maiores em comparacdo com os sinais de aceleragdo levando
a um mal condicionamento da matriz X ou, simplesmente, a desconsiderar os valores de
aceleragdo no processo de reducdo. Por esse motivo a normalizagdo deve ser realizada antes
de aplicar o algoritmo do SVD.

Apesar de ser uma técnica promisséria, o OTPA tem algumas limitacdes e
recomendacdes que devem ser observadas para obter resultados confidveis. Recomendagdes

do método sao apresentadas no trabalho de (GAJDATSY, JANSSENS, et al., 2010).

3.3.2 Experimentos
O sistema de refrigeragdo pode ser considerado como um sistema vibroactstico

complexo no qual a fonte principal de ruido e vibragao ¢ o compressor. Estruturalmente, o
compressor se conecta ao gabinete por meio de quatro isoladores de vibragdo a placa base, e
através dos tubos de descarga e de suc¢do. Acusticamente, pode-se considerar que existe um
caminho para o ruido gerado pela vibracdao da superficie do compressor. Ainda, a transmissao
de energia também acontece através do fluido refrigerante através da pulsag@o da pressdao nos
tubos de descarga e de succao.

Com base na defini¢do acima, pode-se definir que o compressor transmite energia

para o refrigerador principalmente através de seis caminhos:

. Placa base do compressor (estrutural),

. Tubo de sucgdo (estrutural),

. Tubo de descarga (estrutural),

. Pressao de descarga (via fluido),

. Pressdo de sucgao (via fluido),

. Radiagdo acustica da carcaga do compressor (acustico).

Ap0s estas consideragdes e com base no conhecimento dos métodos propostos na
Se¢do anterior, foi escolhido o OTPA como metodologia para classificar e estimar as

contribui¢des dos caminhos. Especificamente, pela dificuldade para determinar as fungdes de
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transferéncia associadas a pulsacdo nos tubos de succdo e de descarga na presenga de
escoamento bifésico.

Desta forma, o sistema de refrigeragdo foi instrumentado com acelerometros triaxiais
nos pontos de conexao estrutural (na base do compressor e nos tubos), sensores piezelétricos
de pressdo nos tubos de descarga e de succdo do compressor, € para o caso da radiagdo
acustica da carcaca, foram utilizados dois acelerdmetros uniaxiais posicionados sobre a
superficie do compressor (Figura 3.6). Todos os sensores posicionados proximos da fonte
conforme recomendado por (PUTNER, FASTL, et al., 2012) para evitar os efeitos cruzados

dos carregamentos.

Figura 3.6— Sensores de vibragao e de pressdo: 1) Acelerometros tri-axiais na base do compressor, 2)
Acelerdmetro tri-axial no tubo de succdo, 3) Acelerometro tri-axial no tubo de descarga, 4)
Acelerdmetros na carcaga do compressor, 5) Sensor de pressdo no tubo de suc¢do do compressor.

O ensaio foi realizado em uma camara reverberante onde o sistema de refrigeracdo
foi posicionado conforme pode ser visualizado na Figura 3.7.

Como pontos de resposta foi utilizado o torso B&K para a medi¢do de pressao sonora
bi-auricular. Todavia, um microfone de campo difuso instalado no Rotating Boom foi
utilizado como uma referéncia secundéria.

No total, oito ciclos de funcionamento do refrigerador foram medidos. As medi¢des
foram realizadas no dominio do tempo. O numero total de canais utilizados foi 28 e a taxa de
amostragem utilizada foi 32768Hz.

Destas medi¢des foram selecionados alguns trechos dentro da condicdo de regime
permanente, gerando um total 134 blocos. Em seguida por meio de um pds-processamento

envolvendo a transformada de Fourier, cada bloco foi transformado no dominio da frequéncia.



72

Figura 3.7- Ensaio de medicdo em camara reverberante utilizado na analise operacional de cainhos.
Localizagdo de: 1) Refrigerador, 2) Rotating Boom, 3) Microfone de campo difuso, 4) Torso.
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Com base no algoritmo proposto por (CARVALHO, 2008), uma rotina foi
implementada em MatLab para a o célculo das contribuigdes.

Na rotina gerada, inicialmente ¢ realizada uma leitura e organizacdo dos dados das
medi¢des. Em seguida, para cada frequéncia da faixa de frequéncia de analise sdo criadas as
matrizes X e Y. Posteriormente, as Equagdes (3.13) e (3.18) s@o aplicadas. Apods escolher uma
medigdo de referéncia, a matriz X,,, € criada e as contribuigdes dos caminhos sdo
determinadas com a aplicacdo da Equagdo (3.19). Para a geracdo da matriz Y foi escolhido
aleatoriamente o sinal do microfone esquerdo do torso.

Os resultados do procedimento acima descrito sdo apresentados na Figura 3.8, e
correspondem as contribuicdes em banda de um tergo de oitava na faixa de frequéncia de
63Hz a 10kHz. Observa-se que a principal contribui¢do acontece através da placa base em
toda a faixa de frequéncia de analise. Como contribuidores secundarios encontra-se a vibragao
transmitida através dos tubos de sucgdo e de descarga do compressor. Todavia, para as faixas
de frequéncias de 1,25kHz e 3,15kHz a contribui¢ao da vibragdo transmitida pelo tubo de
descarga chega a ser maior ou similar a contribui¢do da placa base do compressor.

Apesar de ndo ser um parametro que indica o grau de correlagdo da analise, a
comparagao das pressoes actsticas medida e sintetizada € apresentada na Figura 3.9. Observa-
se que o nivel da pressdo acustica sintetizada ¢ menor em algumas frequéncias em relacao ao
valor médio da pressdo sonora medida. Entende-se que as possiveis causas das diferencas sdao

associadas aos mesmos fatores que afetam o calculo da poténcia sonora apresentado na Secao
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3.2 e aos problemas inerentes do método relacionados ao calculo da matriz de

transmissibilidades.

Figura 3.8— Andlise de contribui¢cdes dos caminhos para o ruido radiado do refrigerador.
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Figura 3.9— Comparagdo entre a pressdo actstica medida e pressdo acustica sintetizada por meio do
algoritmo de OTPA.
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Um item importante a ser destacado ¢ o fendmeno de cancelamento devido as fases

associadas a cada um dos caminhos das contribuigoes.
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Figura 3.10 — Analise de contribui¢des: cancelamento.
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Neste caso eliminar um caminho em fase oposta ao maior contribuidor pode nao ser
a melhor forma de reduzir o ruido total gerado (GAJDATSY, JANSSENS, et al., 2010).

Conforme recomendado por (SANDIER, LECLERE e ROOZEN, 2012), os
resultados desta técnica ndo devem ser considerados como valores absolutos das contribuigoes
e sim como valores que auxiliam a classificar os principais caminhos de transmissdo de
energia. Estes valores somente fazem sentido quando as contribuicdes ndo sdo
expressivamente maiores que a resposta global sintetizada. Caso contrario pode significar
uma forte coeréncia entre as fontes e, consequentemente, estas ndo podem ser tratadas como
fontes independentes. Com base na Figura 3.10 pode-se considerar que as fontes e caminhos
apresentam alguma correlagdo entre si. No entanto, os resultados podem ser considerados

como satisfatorios para a classificacao dos principais caminhos de transmissao de energia.

3.4 SINTESE DOS RESULTADOS

Neste Capitulo inicialmente foi apresentado o nivel de poténcia sonora do
refrigerador em estudo. A partir dos resultados foi possivel observar que os niveis de poténcia
maxima acontecem em frequéncias abaixo de 1kHz. O grau de incerteza da poténcia sonora
devido aos erros de medicdo podem ser de até + 2dB. Entre refrigeradores do mesmo modelo,
o grau de incerteza atinge valores superiores a 3dB para algumas bandas de frequéncia.

Através da analise operacional de caminhos foi possivel classificar os caminhos de
transmissdo de energia no refrigerador, nas bandas de frequéncia entre 63Hz a 10kHz. Nesta

andlise foi possivel observar que os principais caminhos de transmissdo de energia sdo: a
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placa base, os tubos de suc¢do e de descarga do compressor. Também foi possivel observar a
importancia da fase dos sinais para o ruido total gerado por um refrigerador. Nas bandas de
1,25kH a 5kHz acontece um cancelamento devido as diferencas de fases entre os
contribuidores.

Com base nestas andlises, justifica-se um estudo mais aprofundado dos componentes
do sistema de refrigeracdo, essencialmente aplicando métodos numéricos (FEM) buscando
evitar as possiveis causas das incertezas encontradas no calculo da poténcia sonora. Esta

abordagem sera realizada nos capitulos subsequentes.



76

4 ANALISE DINAMICA ESTRUTURAL DO CONDENSADOR

4.1 INTRODUCAO

Em sistemas de refrigeragdo domésticos, os condensadores sdo dispositivos que tem
como objetivo principal a troca de calor do fluido refrigerante para o ar do meio externo, de
forma que o fluido refrigerante ¢ resfriado enquanto escoa através do dispositivo (SIGWALT,
2010).

Os refrigeradores geralmente sdo previstos com condensadores do tipo arame sobre
tubo. Este tipo de condensador esta constituido por um tubo principal em forma de serpentina
com passes multiplos, no interior do qual o fluido refrigerante escoa enquanto muda de fase.
Na parte externa ha um feixe de arames cilindricos soldados e dispostos na dire¢ao normal ao
tubo. Os arames t€ém como fim principal servir como aletas, trocando calor por radiacio e por
convecgdo natural ou forgada com ar do meio externo (LIMA, 2008).

Neste capitulo, ¢ realizada uma andlise vibroacustica do condensador. Para a qual
modelos numéricos estruturais do condensador e das suas conexdes sdo gerados e validados
experimentalmente. Os modelos sdo construidos baseando-se no método de elementos finitos.
Previamente a geracdo dos modelos, as propriedades eldsticas dos materiais sdo determinadas

através de ensaios experimentais realizados em amostras dos materiais.

4.2 CARACTERISTICAS DO CONDENSADOR EM ANALISE

O sistema de refrigeragdo em estudo possui um condensador do tipo arame sobre
tubo, localizado na parte posterior do refrigerador (Figura 4.1). O condensador esté
constituido por uma serpentina de 19 passes horizontais de tubo e 35 pares de arames
posicionados na vertical (Figura 4.1). O tubo do condensador possui um didmetro interno de

3,35 mm e um diametro externo de 4,77 mm. Os arames tem um didmetro de 1,3 mm.
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Figura 4.1- Condensador tipo arame sobre tubo.
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O condensador ¢ conectado estruturalmente ao gabinete do refrigerador em quatro
pontos. Estes pontos sdo sinalizados na Figura 4.1 com as letras 4 e B. As conexoes

utilizadas para fixar o condensador sdo apresentadas na Figura 4.2.

Figura 4.2— Pecas de conexdo do condensador. Na esquerda, pega utilizada nos pontos superiores A.
Na direita pega utilizada nos pontos inferiores 5.

4.3 PROPRIEDADES MECANICAS DOS MATERIAIS DO CONDENSADOR
O tubo e o arame sdao os principais materiais que compde o condensador. Para o
desenvolvimento do modelo numérico do condensador a massa especifica e o modulo de

elasticidade destes materiais foram determinados conforme descrito a seguir.

4.3.1 Massa especifica
As massas especificas foram determinadas utilizando a balanga digital METTLER

Toledo - XS205 (Figura 4.3), disponivel no laboratério de materiais - LabMAT, da UFSC.
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Esta balanga utiliza o principio de Arquimedes para determinar a massa especifica de
pequenas amostras de materiais.

No procedimento para determinar a massa especifica, primeiro ¢ determinada a
massa da amostra no ar e, posteriormente, ¢ determinada a massa aparente quando a amostra ¢
imersa em um liquido auxiliar de massa especifica conhecida (geralmente agua destilada ou
etanol). Finalmente, a massa especifica da amostra pode ser determinada através da seguinte

equacao:
p=——""—(po—pL)+pL 4.1)
B

onde m, ¢ a massa da amostra no ar, mp a massa aparente da amostra, pp a massa especifica do
liquido auxiliar utilizado para determinar a massa aparente da amostra, p; a densidade do ar

(aprox. 0,0012g/cm?) e p a massa especifica da amostra (METTLER TOLEDO, 2008).

Figura 4.3— Balanga METTLER Toledo - XS205 utilizada na determinagdo da massa especifica dos
materiais.

Para a determinacdo da massa especifica dos materiais do condensador foram
utilizadas seis amostras, cada amostra com aproximadamente 30 mm de comprimento. Como
liquido auxiliar foi utilizada agua destilada.

As massas especificas médias encontradas para o tubo e para o arame foram de p; =

7565,5Kg/m? e p, = 7657,7 Kg/m® respectivamente.

4.3.2 Mddulo de elasticidade
Existe uma variedade de ensaios estaticos e dindmicos que podem ser utilizados para

a determinagdo das propriedades elasticas dos materiais isotropicos (PAGNOTTA, 2008). No
entanto, no presente trabalho foram escolhidos os ensaios dindmicos para a caracterizagdo e

verificagdo das propriedades elasticas dos materiais. Especificamente, ensaios de vibragao
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realizados em amostras de materiais em formato de vigas, rigidamente engastadas em uma das
suas extremidades. Nestes ensaios, a excitacao do tipo impulsiva € aplicada a viga enquanto a
resposta ¢ medida utilizando um sensor de vibragdo. ApoOs os ensaios, o moddulo de
elasticidade pode ser determinado a partir de equagdes que relacionam as frequéncias naturais
obtidas do teste, com as dimensdes da viga (de comprimento e da se¢do transversal) e com a
massa especifica do material.

Baseado nas informagdes ¢ recomendagdes obtidas nas normas ASTM E1876-09
(ASTM INTERNATIONAL, 2009) e E756-05 (ASTM INTERNATIONAL, 2005) o modulo
de elasticidade foi obtido a partir de ensaios realizados em vigas - amostras do tubo e do
arame.

No caso do tubo, uma viga com comprimento livre de 240 mm foi rigidamente
engastada em um bloco de ago de 4,3 kg. Para o arame, uma viga de 36 mm de comprimento
livre foi rigidamente engastada em uma morsa.

Em ambos os ensaios, a excitacdo foi realizada com um mini martelo de impactagao
(Briiel & Kjaer 8204) e a resposta da viga foi medida utilizando um vibrometro laser
(Ometron VH1000D) (Figura 4.4). A utilizagdo do vibrometro a laser visou evitar o efeito de
adi¢ao de massa que podem causar os sensores de contato em pequenas amostras de materiais

(Figura 4.4).

Figura 4.4— Ensaio para a determinacao do modulo de elasticidade do tubo do condensador.

A excitagdo foi realizada proxima a extremidade engastada e a resposta da viga foi
medida proxima a extremidade livre. As FRF’s obtidas dos ensaios sdo apresentadas nas
Figura 4.5 e 4.6 para o tubo e para o arame respectivamente. As frequéncias naturais
encontradas para o tubo foram: 70Hz, 439,5Hz, 1226Hz, 2388Hz ¢ 3918Hz. Ja no caso do

arame foram encontradas duas frequéncias naturais: 688Hz e 4326Hz.
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Figura 4.5— Mobilidade de transferéncia da viga de tubo do condensador.

20

N SN

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Frequéncia (Hz)

Mobilidade dB (ref. 1 m/s.N)
)
o
}—-
}-

Figura 4.6— Mobilidade de transferéncia da viga de arame do condensador.
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Para uma viga de se¢do transversal constante e com condigdes de contorno
engastada-livre o médulo de elasticidade pode ser obtido a partir da equagdo (THORBY,
2008):

A2 f,2pAL*
N AT (4.2)
onde f, ¢ a frequéncia natural do n-ésimo modo de vibragdo, p ¢ a massa especifica da viga; 4,
a area da se¢do transversal da viga; L, o comprimento da viga e /, 0 momento de inércia de
area da secdo transversal determinado entorno a um eixo normal a x e y € que passa através do
centro da area da se¢do transversal.

Os valores da constante £ dependem das condi¢des de contorno da viga utilizadas no

desenvolvimento da Equagdo (4.2). Para uma viga em balanco os valores de f em relagdo ao

comprimento da viga podem ser calculados a partir da equagao (THORBY, 2008):
1+ cosfLcoshfL=0. (4.3)

Os valores das constantes para os cinco primeiros modos de vibracdo foram

calculados e, os resultados desta equagdo sao apresentados na Tabela 4.1 .
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Tabela 4.1 — Constantes L da Equacdo (4.2).

| BiL | BoL | BsL | BL | BsL |
| 1,87510 | 4,69409 | 7,85476 | 10,99554 | 14,13717 |

A Equagdo (4.2) foi desenvolvida baseada no Modelo de Vigas Euler, o qual
desconsidera os efeitos rotacionais e de cisalhamento, por serem insignificantes quando
comparados com o movimento vertical e a deformagdo a flexdo da viga. Esta consideragdo
torna-se valida se a relacdo entre o comprimento da viga e a altura da se¢do transversal for
relativamente grande (>10) e se, além disso, a superficie externa da viga ndo apresenta
deformacgdo devido a flexdo. Mais informagdes sobre o desenvolvimento desta equagdo
podem ser encontradas em (MEIROVITCH, 1975).

Finalmente, com os valores das frequéncias naturais obtidas dos ensaios ¢ as
informagdes de massa especifica, foram determinados os valores dos modulos de elasticidade

do tubo e do arame. Estes valores sdo apresentados na Tabela 4.2 .

Tabela 4.2 Modulos de elasticidade do tubo e do arame em GPa para o n-ésimo modo.
Modo n=1|n=2|n=3 | n=4|n=>5
Etwbo (GPa) | 185,49 | 186,18 | 184,79 | 182,57 | 170,78

Earame
(GPa) 184,07 | 185,03 - - -

Observa-se que para o tubo os trés primeiros valores encontrados sao mais proximos
entre si. Assim, optou-se por determinar um valor médio do mddulo de elasticidade com os
trés primeiros valores (Euno= 185,49 GPa).

No caso do arame os valores encontrados sdo proximos entre si. O valor médio foi
calculado com os dois valores encontrados (Eurame= 184,55 GPa). No desenvolvimento dos

modelos numéricos serao utilizados os valores médios encontrados.

44 MODELOS NUMERICOS ESTRUTURAIS
4.4.1 Consideracoes

Na primeira etapa do desenvolvimento dos modelos numéricos, um modelo CAD do
condensador foi elaborado a partir das dimensdes medidas diretamente da peca.

Neste processo foi possivel realizar algumas observagdes das caracteristicas
construtivas da estrutura em analise. Um exemplo disso ¢ a distancia entre os passes de tubo

do condensador, a qual muda ao longo do comprimento. Provavelmente as variagdes desta
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distdncia ndo afetam o desempenho térmico da estrutura e ndo sdo consideradas como
parametro de qualidade importante no processo de producao.

Outro item observado ¢ o nimero elevado de soldas utilizadas para conectar o arame
e o tubo. Este tipo de conexdo pode ter rigidez e amortecimento associados dificeis de
modelar.

No presente trabalho, as distancias entre os passes de tubo foram consideradas
constantes, formando desta forma uma estrutura periodica.

As conexodes serdao consideradas como conexdes rigidas € no caso do amortecimento,
sera considerado um valor médio para toda a estrutura.

Utilizar um modelo completo do condensador para analisar o tipo e tamanho
adequado dos elementos e das conexdes entre elementos poderia dispensar um alto custo
computacional e esfor¢o fisico no processo de validagdo experimental. Deste modo, com o
intuito de validar as consideragdes acima e, adicionalmente, avaliar os tipos de elemento,
optou-se por realizar inicialmente uma analise em uma sec¢do apenas do condensador (Figura
4.7).

As consideracdes e conclusdes tiradas da analise da secdo serdo utilizadas no

desenvolvimento do modelo completo do condensador.

Figura 4.7— Secdo do condensador. O tamanho da se¢do foi determinado baseado na periodicidade da
estrutura.

4.4.2 Metodologia de modelagem
Para a analise estrutural, foram construidas trés tipos de malhas em elementos

finitos.

Na primeira malha, com um menor numero de graus de liberdade, os tubos e os
arames estdo no mesmo plano horizontal de forma que estes elementos se interceptam em nos
que sdo comuns e que compartilham o mesmo plano (Figura 4.8). Neste modelo foram

utilizados elementos tipo PIPE16 (ANSYS) para ambos o tubo e o arame.
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Figura 4.8— Malha 1.
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No segundo modelo, os arames foram localizados em planos paralelos ao plano do
tubo principal, simulando assim uma condi¢do mais proxima a real (Figura 4.9). Neste
modelo foram utilizados elementos tipo PIPE[6 para o tubo e para o arame. Para conectar o
tubo com os arames foram utilizados elementos tipo MPC 184 (“Multipoint Constraint
Element” - ANSYS) com a opg¢do “viga rigida”, através dos quais foi possivel transmitir

movimentos nos 6 graus de liberdade.

Figura 4.9— Malha 2.

Conexdo

Finalmente, no terceiro modelo, o tubo foi modelado utilizando elementos tipo
SHELLG63, para o qual foi necessario aproximar a circunferéncia da se¢do transversal do tubo
a de um poligono regular. Nesta primeira analise, a se¢do transversal do tubo foi aproximada
a um hexdgono com 8 elementos na circunferéncia. O arame foi modelado utilizando o
elemento tipo PIPE16 e as conexdes entre o tubo e o arame com elementos tipo MPC 184.

As malhas foram geradas com um tamanho médio do elemento de Smm. O tamanho
dos elementos esteve limitado pelo posicionamento dos arames, uma vez que devem existir

nds que permitam gerar os elementos de conectores que representam as soldas.
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Figura 4.10— Malha 3.
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Alguns autores recomendam que para obter resultados satisfatorios nas andlises

vibroacusticas deve-se utilizar um nimero minimo de 12 elementos por comprimento de onda
de flexdo (FAHY e GARDONIO, 2007). Contudo, em estruturas com diferentes dimensdes
este calculo torna-se dificil de realizar como etapa prévia a geracdo dos modelos.

No presente trabalho, analises modais dos modelos foram realizadas na faixa de
frequéncia de 0 a 1kHz e as formas modais encontradas foram analisadas em relacdo ao
nimero e tamanho de elementos utilizados. Por meio desta analise foi possivel constatar que o
tamanho do elemento considerado consegue representar de forma adequada os modos de

vibragao da estrutura. As formas modais dos modelos sdo apresentadas no proximo item.

4.4.3 Validacio da metodologia de modelagem
A metodologia de modelagem proposta acima foi validada com base na comparagdo

dos resultados das andlises modais numéricas e experimentais realizadas na secao do
condensador. Através da analise modal € possivel comparar, além das frequéncias naturais da
estrutura, as suas formas modais correspondentes para cada frequéncia.

No caso da analise modal experimental, foram realizados dois ensaios. No primeiro
ensaio a se¢do do condensador foi suspensa através de fios eldsticos com o objetivo de
reproduzir uma condi¢ao de contorno livre-livre (Figura 4.11). A excitacao do tipo impulsiva
foi realizada em um ponto fixo sobre o tubo utilizando um martelo de impactagdo (B&K
8204), enquanto que a resposta foi medida em 87 pontos sobre o tubo utilizando um mini
acelerometro (B&K 4517).

Nesta analise, foi possivel identificar os trés primeiros modos de vibracao da se¢do

(Figura 4.12). Cabe ressaltar que ndo foi possivel identificar claramente outras formas modais.
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Figura 4.11— Ensaio de analise modal da se¢do do condensador utilizando martelo de impactagdo e
aceler6metro.

Figura 4.12— Modos de vibragao da se¢ao do condensador identificados na primeira analise modal
experimental.

12 modo: 81,64 Hz

22 modo: 138,76 Hz

32modo: 219,2 Hz

O limitado sucesso deste ensaio ¢ atribuido as dificuldades apresentadas para

impactar a estrutura de forma correta (normal ao plano formado pelos arames) e a dificuldade

de posicionar o acelerdmetro sobre o tubo na mesma dire¢ao da impactagao (Figura 4.13).
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Figura 4.13— Problema de posicionamento apresentado na analise modal experimental da se¢do do
condensador.
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Como consequéncia dos resultados do primeiro teste, uma segunda analise modal
experimental foi realizada na secdo do condensador. Desta vez, a estrutura foi excitada
utilizando um excitador electrodindmico (B&K 4810) e a resposta da estrutura foi medida em
170 pontos, utilizando um vibrometro laser. A for¢a no ponto de excitacao foi medida com

uma cabec¢a de impedancia. A configuragdo deste ensaio pode ser vista na Figura 4.14.

Figura 4.14 - Anélise modal experimental utilizando excitador electrodindmico e vibrometro laser.

A estrutura foi suspensa por fios elésticos e o excitador suspenso por fios de nylon. A
analise foi realizada na faixa de frequéncia de 0 a 1024 Hz.

Esta andlise apresentou melhores resultados que a analise experimental anterior, no
entanto dispensou um tempo de realizagdo do experimento trés vezes maior devido ao
posicionamento do laser em relagdo a estrutura (distdncia e altura), a dificuldade para
encontrar o foco do laser em cada posi¢ao e ao niimero de pontos de medigao.

Deste ensaio foi possivel identificar claramente 12 modos de vibragcdo na faixa de

frequéncia da anélise. Os modos identificados sdo apresentados na Figura 4.15.
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Figura 4.15— Resultados da analise modal experimental da se¢do do condensador.
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modos nos dois ensaios sido

bastante similares. Todavia, o primeiro modo identificado no segundo teste apresentou uma

diferenca de 3,2% em relagdo ao teste inicial.

Os valores do amortecimento estrutural encontrados para estes modos sdo

apresentados na Tabela 4.1 .

Tabela 4.1 — Amortecimento estrutural dos 12 modos de vibragdo da Figura 4.15.

Modo 1 2 3 4 5 6
n (%) 0,20 0,56 0,25 0,11 0,44 0,58
Modo 7 8 9 10 11 12
N (%) 0,22 0,07 0,09 0,03 0,10 0,05




88

As andlises modais numéricas foram realizadas utilizando o método Block Lanczos
disponivel no programa de elementos finitos ANSYS. Os resultados das andlises sdo
apresentados nas Figura 4.16, Figura 4.17 e Figura 4.18 para os modelos das malha 1, 2 e 3
respectivamente. Destas figuras € possivel observar que os 3 tipos de modelos possuem

semelhancas nos quatro primeiros modos de vibragao.

Figura 4.16— Modos de vibragdo da malha 1.

1 — (80,93 Hz) 2 — (128,89 Hz)

7-(393,12 Hz) 8 — (449,54 Hz) 9 - (515,94 Hz)

R

10 - (556,74Hz) 11 - (653,09Hz) 12 - (733,83Hz)
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Figura 4.17— Modos de vibragdo da malha 2.
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Figura 4.18— Modos de vibragao da malha 3.
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Quando comparados os resultados experimentais e numéricos, ¢ possivel observar
que as formas modais das malhas 2 e 3 correlacionam melhor com os modos experimentais.
Todavia, observa-se que em todos os modelos avaliados, algumas formas modais aparecem
mais cedo, € que nenhum dos modelos apresenta os modos na mesma ordem que a
experimental. Para explicar esta observagdo os resultados das analises numérica e

experimental sdo apresentados na Tabela 4.1 .
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Tabela 4.1 — Frequéncias naturais (Hz) dos principais modos de vibragdo da se¢do do condensador.

Modo | Experimental Mallha Mazlha Mz;lha
1 84,30 80,93 81,09 76,01
2 139,23 128,89 | 131,76 | 123,49
3 218,04 212,29 | 213,79 | 201,45
4 255,70 252,58 | 258,99 | 244,78

284,88
6 457,44 456,85 | 430,45
393,12 | 505,86 | 506,36
8 594,19 449.54 | 550,55
630,58 515.94 550,67
10 704,71 624,53 | 614,78
11 731,98 653,09 | 701,17 | 669,04
12 817,67 733,83 | 761,40 | 728,46

As cores na Tabela 4.1 auxiliam a compreensao da correspondéncia entre os modos
experimentais e numéricos. Observa-se que as primeiras quatro formas modais sdo similares
entre os modelos. Acima do 4° modo, o modelo da malha 1 ndo representa adequadamente a
estrutura. Nesta tabela, os espacos em branco correspondem aos modos do modelo numérico
que diferem totalmente dos modos encontrados no teste.

De forma a complementar a informagao acima citada, os resultados dos modelos para
os seis primeiros modos foram comparados em um grafico de 45° (Figura 4.19). Neste grafico
a correlacdo ideal € representada por uma linha continua a 45° a qual é acompanhada de duas
linhas tracejadas que representam uma dispersdo de +/- 10 %. Observa-se que o modelo da
malha 3 subestima os valores das frequéncias naturais.

Dos resultados acima expostos, pode-se concluir que a metodologia de modelagem
considerada nas malhas 2 e 3 sdo adequadas para representar as formas modais do
condensador. Todavia, o modelo da malha 3 pode subestimar os valores das frequéncias
naturais em até 11%. Sugere-se que isto ocorreu devido ao tipo de elemento casca utilizado e
pela aproximagdo realizada ao considerar a sec¢do transversal circular do tubo a de um

hexagono.
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Figura 4.19- Analise de correlagdo dos 6 primeiros modos de vibragao.
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Com o intuito de aprimorar o modelo da malha 3 estes itens foram avaliados. A
motivacao para realizar estas analises parte do potencial dos modelos utilizando elementos
tipo casca no processo de avaliagdo da eficiéncia de radiagdo da estrutura e na analise dos
esforgos transmitidos pela pulsagdo do fluido refrigerante.

Entre os elementos do tipo casca disponiveis no ANSYS, dois tipos de elementos
foram considerados como adequados para gerar os modelos: SHELL63 e SHELL181.

O elemento SHELL63 ¢ baseado na teoria de KIRCHOFF-LOVE para cascas. Esta
teoria desconsidera as tensdes de cisalhamento transversais. Deste modo, as deformacgoes
podem ser subestimadas especialmente quando a espessura da casca em relagdo ao seu
comprimento € consideravel (casca espessa).

As tensdes de cisalhamento podem ser desconsideradas em placas finas que possuam
uma relagdo espessura-comprimento inferior a 1/10 (t/L,,L, < 10) (BUCALEM e BATHE,
1997).

Por outro lado o elemento tipo SHELL181 ¢ baseado na teoria de REISSNER-
MINDLIN a qual considera a distribuicao de tensdes de cisalhamento ao longo da espessura.
Como consequéncia os elementos baseados nesta teoria apresentam um comportamento mais
suave devido a presenca de esforcos de cisalhamento e, deste modo, podem representar de
forma adequada problemas de cascas espessas (CORONADO, REIGLES, et al., 2011).

Baseado nas informagdes acima, os elementos tipo casca do modelo foram
substituidos por elementos tipo SHELL181. Os resultados da andlise modal sdo apresentados

na Tabela 4.1 .
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Observa-se que os dois modelos apresentam frequéncias naturais muito similares.
Conclui-se, desta forma, que o tubo pode ser modelado utilizando qualquer dos dois tipos de

elemento sem diferengas significativas nos resultados.

Tabela 4.1 — Resultados da analise modal utilizando elemento tipo casca com diferentes teorias.

Modo
1 2 3 4 5 6

SHELLG63
g (Kirchoff- | 76,01 | 123,49 | 201,45 | 244,78 | 344,88 | 430,45
T Love)
| SHELL181
2 | (Reissner- | 76,01 | 122,94 | 201,27 | 244,12 | 344,41 | 430,26
= | Mindlin)

Outro item a ser avaliado no modelo da malha 3 ¢ a quantidade de elementos
utilizados para representar a circunferéncia do tubo. No modelo utilizado nas analises
anteriores, foram utilizados 8 elementos na circunferéncia. A quantidade de elementos
certamente esta relacionada com o grau de precisdo do modelo. No entanto, com o aumento
do niimero de elementos aumenta o custo computacional.

Com o intuito de estabelecer o aumento da precisdo do modelo em relagdo ao
aumento do nimero de elementos na circunferéncia foram gerados trés modelos adicionais

com 10, 12 e 14 elementos (SHELL63) na circunferéncia (Figura 4.20).

Figura 4.20— Numero de elementos na secdo transversal do tubo.

Os resultados destes modelos foram comparados em um grafico de 45° com os

resultados obtidos do modelo da malha 2 (PIPE16) e da malha 3 com 8 elementos (Figura
4.21). Observa-se que todos os modelos que utilizam elementos tipo casca subestimam os

valores das frequéncias naturais.
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Figura 4.21— Analise de correlagdo dos 6 primeiros modos de vibragdo da malha 3 com 8, 10, 12 ¢ 14
elementos na circunferéncia.
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As diferengas porcentuais em relagdo aos modos experimentais sdo apresentadas na
Tabela 4.1 . Observa-se que o modelo com 8 elementos apresenta frequéncias naturais com

diferencas maiores que 10% em relagdo as frequéncias naturais experimentais.

Tabela 4.1 — Valores de residuo em relagdo as frequéncias naturais experimentais. Analise do niimero
de elementos na circunferéncia.

Modo | Malha 2 Malha 3
10 — 12 - 14 -

§ - Elem Elem Elem Elem
1 -3,81 -9.84 -8,04 -7,04 -6,44
2 -5,37 -11,31 -9,21 -8,08 -7,39
3 -1,95 -7,61 -5,95 -5,04 -4,49
4 1.29 -4,27 -2,64 -1,75 -1,22
5 -3,96 -8,85 -7,54 -6,83 -6,41
6 -0,13 -5,90 -4,21 -3.28 2,72

Em comparagdo com o modelo da malha de 8 elementos, quando utilizado 10, 12 e
14 elementos o numero de graus de liberdade aumenta em 14,6%, 29,3% e 43,9%. Em média
o grau de precisao ¢ incrementado em 1,7%, 2,6% e 3,18%, respectivamente. A menor relacao

custo-beneficio foi obtida com a malha de 10 elementos.



95

A partir das informagdes acima, neste trabalho optou-se por utilizar 10 elementos na
circunferéncia para representar o tubo do condensador uma vez que o pequeno aumento na
precisao do modelo ndo justificaria o aumento no tempo de processamento.

Finalmente, nesta secdo pode-se concluir que para uma analise estrutural do
condensador ¢ possivel obter resultados satisfatorios utilizando elementos tipo tubo (PIPE16)
para representar ambos o tubo e o arame, e elementos Multipoint Constraint — (MPC184
op¢ao viga rigida) para representar as soldas no modelo.

O tubo também pode ser representado utilizando elementos tipo casca, de qualquer
tipo de teoria (SHELL63 ou SHELL181). Modelos com malhas onde o tubo ¢ representado
com 10 elementos na circunferéncia apresentam formas modais similares as experimentais,
com um custo computacional razoavel, no entanto tendem a subestimar as frequéncias

naturais.

4.5 MODELO ESTRUTURAL DO CONDENSADOR

Baseado nos resultados apresentados acima, dois modelos do condensador foram
realizados. O primeiro modelo utilizando elementos tipo tubo (PIPE16) e o segundo modelo
utilizando elementos tipo casca (SHELL63), com 10 elementos na circunferéncia, para
representar o tubo do condensador. Nos dois modelos os arames foram representados
utilizando elementos tipo tubo (PIPE16) e as soldas utilizando elementos tipo Multipoint
Constraint — (MPC184 opc¢do viga rigida).

Para a verificagdo destes modelos optou-se por comparar a respostas harmonicas,
numérica e experimental do condensador. Com isso, foi realizado um ensaio experimental no
condensador.

No ensaio, o condensador foi engastado a um bloco de concreto utilizando quatro
suportes fabricados em aco e cola estrutural. O engaste foi realizado nos mesmos pontos onde
o condensador ¢ fixado ao refrigerador. A configuracdo deste experimento pode ser vista na
Figura 4.22.

Esta condi¢do de contorno foi escolhida com o intuito de fixar a linha de descarga (a
qual ¢ o trecho de tubo que interliga o compressor com o condensador) e desta forma evitar

que a resposta da estrutura fosse dominada pelos seus multiplos modos de vibracao.
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Figura 4.22— Ensaio do condensador na condicao rigidamente engastada.

A excitagdo foi realizada utilizando um excitador eletrodinamico (B&K 4809) e um
sinal de ruido branco na faixa de 0 a 1kHz. O excitador foi suspenso previamente utilizando
cordas elasticas. Finalmente, a resposta pontual foi medida utilizando uma cabeca de
impedancia.

Ap6s a medigdo, a inertdncia medida foi corrigida em relagdo aos efeitos da massa do
sensor, conforme a equacao (EWINS, 1984) (MAIA e SILVA, 1997):

Aji cor = 114& ) (4.4)
— McAji mea
onde Aii mea € a inertancia medida, m. ¢ a massa na frente do sensor € A;i cor € a inertancia
corrigida. A massa de corre¢do ¢ determinada com a informagao da massa na frente do sensor,
e com a massa do elemento utilizado para conectar o sensor a estrutura (Figura 4.23). A massa
na frente do sensor geralmente ¢ disponibilizada pelos fabricantes e estd na carta de

informacgodes do sensor.

Figura 4.23— Massa de corregdo da inertancia.
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A massa de corre¢do utilizada neste ensaio foi de 4,27 gramas. Os efeitos da massa
na inertancia podem ser vistos na Figura 4.24. Nesta Figura pode ser observado que os efeitos

da massa comegam a ser importantes em frequéncias acima de 200Hz.

Figura 4.24— Inertancia experimental e apos de ser corrigida pelos efeitos da massa do sensor e do
elemento de conexao.
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Para a solug¢do dos modelos numéricos foram consideradas condi¢des de contorno de

engaste rigido. Uma forca unitéria foi aplicada sobre o tubo conforme apresentado Figura

4.25.

Figura 4.25— Modelo do condensador com condigdes de contorno e carga utilizada na verificagdo
numérica — experimental.

Nos modelos foi considerada uma razao de amortecimento estrutural de & = 0,225%.
Este valor corresponde ao valor médio de amortecimento modal experimental obtido da

Tabela 4.1 . Os resultados dos dois modelos sdo apresentados nas Figura 4.26 e Figura 4.27.
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Figura 4.26— Inertancia pontual experimental e numérica. Modelo utilizando elementos tipo PIPE16
para representar o tubo do condensador.
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Figura 4.27- Inertancia pontual experimental e numérica. Modelo utilizando elementos tipo SHELL63
para representar o tubo do condensador.
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Observa-se que os dois modelos apresentam respostas similares a experimental para
frequéncias até 300 Hz. Como esperado, no modelo que utiliza elementos tipo casca, as
primeiras frequéncias naturais sdo inferiores as fornecidas pelo outro modelo.

A magnitude da resposta dos modelos € superestimada para os primeiros modos (até
aprox. 100 Hz) e ¢ subestimada acima de 300 Hz. Isto provavelmente por causa do valor
constante de amortecimento considerado no modelo. No entanto, ¢ observado na resposta
experimental, que os primeiros modos possuem um grau alto de amortecimento. O que pode
estar associado com algum tipo de amortecimento proporcionado pelo engaste.

Na faixa de frequéncias entre 100 e 300Hz o amortecimento parece ser adequado
uma vez que a magnitudes da resposta numérica e experimental sdo similares.

Observa-se que o modelo utilizando elementos tipo tubo (PIPE16) apresenta uma boa

correlagdo com o resultado experimental até 400 Hz. Ainda sobre as condigdes acima, pode

ser considerado que os modelos representam satisfatoriamente a estrutura.
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4.6 CONDICOES DE CONTORNO DO CONDENSADOR

Como foi descrito no inicio deste capitulo, o condensador ¢ conectado ao
refrigerador por meio de quatro conexdes. Estas conexdes definem fisicamente as condigdes
de contorno do condensador, ¢ com isso afetam diretamente seus modos de vibra¢ao. Todavia,
através das conexdes, a energia vibratoria ¢ transmitida do condensador para o gabinete. Isto
justifica uma andlise das conexdes e das condi¢des nas quais sdo conectados ao condensador.

Na analise das condi¢des de contorno do condensador, o trabalho foi dividido em
duas partes: a primeira parte abrange o estudo das pecas de conexdo e em uma segunda parte ¢

definida a forma como é modelado o contato entre com o condensador e as conexdes.

4.6.1 Analise das conexdes do condensador
Uma vez analisado o condensador, o proximo passo consistiu em analisar as

conexoes através das quais a energia vibratoria € transmitida para o gabinete, o que foi
realizado de forma experimental e numérica.

Num primeiro teste experimental, uma conexao foi engastada em um bloco de ago de
aproximadamente 5kg de massa (Figura 4.28). Utilizando um martelo de impactacdo e um

acelerometro de baixa massa, uma FRF pontual foi medida no extremo superior da peca.

Figura 4.28— Teste para determinar a FRF pontual da conexao.

O objetivo deste teste foi ter uma nog¢do inicial do comportamento dindmico da
conexao (ressonancias, amortecimento, etc.). Os resultados do teste sdo apresentados na

Figura 4.29.
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Figura 4.29— Resultados do teste de impactagdo realizado na conexdo. Esquerda superior espectro da
forga, esquerda inferior FRF inertancia. Direita superior aceleracdo e direita inferior coeréncia dos

sinais.
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Na inertancia da Figura 4.29, esquerda inferior, observou-se claramente apenas uma
frequéncia de ressonancia localizada em 319Hz. Provavelmente, esta frequéncia esta
relacionada com o primeiro modo de balango da pega.

Em seguida utilizando o método da banda de meia poténcia, foi estimado um fator de
amortecimento de 7; = 0,19 para esta frequéncia. O alto grau de amortecimento do primeiro
modo ajuda a explicar a dificuldade apresentada na realizacdo deste teste, para excitar a
conexao com energia suficiente de forma a obter uma melhor resposta, em toda a faixa de
frequéncia de analise.

Uma vez concluido o teste experimental e visando a compreensdo aprofundada do
comportamento dinamico da conexdo, foi desenvolvido um modelo numérico utilizando o
método de elementos finitos.

No entanto, como uma etapa prévia a elaboragdo do modelo, foi necessaria a
determinagdo das propriedades do material da conexdo. Neste caso, e devido ao tamanho das
amostras que podiam ser retiradas da conex@o, o que impede determinar as propriedades
utilizando métodos conhecidos, foi decidido determinar as propriedades do material através
de um procedimento que envolva a técnica de ajuste de modelos.

Neste procedimento, um teste dindmico foi realizado sobre uma amostra do material
da conex@o em formato de viga. Em seguida, um modelo em elementos finitos da viga foi
elaborado utilizando propriedades de modulo de elasticidade, massa especifica e
amortecimento proximos dos valores esperados. Através de um processo iterativo, os valores
das propriedades do modelo sdo ajustados até que a condicao de ajuste, previamente escolhida

para a analise, seja atingida (PAGNOTTA, 2008).
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Algumas das técnicas mais utilizadas para o ajuste de modelos sdo: a comparagao das
frequéncias naturais, o Coeficiente de correlagio modal (MAC) e o Coeficiente de correlagao
de FRFs (GARCIA, 2006).

Neste trabalho, o ajuste foi realizado baseado na comparagdo entre as frequéncias
naturais determinadas experimental e numericamente. Assim, neste procedimento, as
propriedades do modelo sdo ajustadas até que as frequéncias naturais e os niveis da FRF do
modelo sejam préximos dos valores experimentais.

Para determinar as propriedades do material, uma viga de dimensdes
(37,5%5,8x1,2mm) foi construida a partir de uma das conexdes. Em seguida, a viga foi

engastada em uma porca de ago com a ajuda de cola estrutural (Figura 4.30).

Figura 4.30— Amostra da conexao utilizada, em formato de viga, na determinagdo das propriedades do
material.

Ap0s estas preliminares, o ensaio foi preparado conforme observado na Figura 4.31.
No ensaio, a viga foi fixada em uma morsa. A excitacdo da viga foi realizada utilizando um
martelo de impactagdo (B&K 8204) e a resposta foi medida utilizando um vibrometro laser

(Ometron VHI000D). O ensaio foi limitado a faixa de 0 a 1,6kHz.

Figura 4.31— Ensaio para a determinag@o das propriedades do material da conexao.
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Como resultado do teste, na Figura 4.32 ¢ apresentada uma FRF pontual que foi
medida em um ponto localizado a 7,3 mm da base da viga. Nesta figura observa-se que os

dois primeiros modos de flexdo da viga aparecem em £, = 169,5 Hz e f,? = 1127,5 Hz.

Figura 4.32— FRF pontual sobre a viga de material da conexao.
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O amortecimento foi estimado para cada ressonancia utilizando o método da banda
da meia poténcia (MAIA e SILVA, 1997), por meio da equagao:

g Jo s
A (4.5)

onde f4 e fp sdo as frequéncias 3dB abaixo do pico de cada ressondncia que ocorre na

frequéncia f,. Os resultados do teste foram: 7; = 0,107 e 5> =0,086 para o primeiro e segundo
modo, respectivamente.

Cabe ressaltar que este método ndo ¢ recomendado para estimar o amortecimento em
estruturas que possuam um alto amortecimento estrutural. Isto pode ser considerado quando o
amortecimento da estrutura ¢ # > 0,1 (YESILYURT e GURSOY, 2013). Neste trabalho foi
considerado que o material possui um fator de amortecimento constante médio de #,, =0,097.

Apds o teste da viga, um modelo em elementos finitos da viga foi construido
utilizando o programa ANSYS® e elementos tipo SOLID185. Como valores iniciais das
propriedades no modelo foram utilizadas as propriedades disponiveis na literatura
(CALLISTER 2007). Deste modo, foi observado que os materiais poliméricos como o Nylon,
o poliestireno (PS) e os polietilenos de baixa e de alta densidade possuem modulos de
elasticidade que podem variar entre 3,8GPa a 1,0GPa, o coeficiente de Poisson entre 0,39 a
0,33, e as massas especificas entre 1350 a 905 kg/m?.

No entanto, para a massa especifica um valor inicial foi estimado seguindo o mesmo
procedimento descrito no inicio desta se¢do (método de Arquimedes) utilizando uma das

conexdes. O resultado do teste indicou uma massa especifica de 846 kg/m*®. Com base na



103

informacdo acima, foi decidido utilizar no modelo valores iniciais das propriedades: £ =
3GPa, v = 0,33, p =846 kg/m>.
O ajuste do modelo foi realizado baseado no critério da minimizacao da fungdo

objetivo (HWANG e CHANG, 2000) (RAGAUSKAS e SKUKIS, 2007):

n

(FExP — phumy®
d(X) = = min,
Z (FE)°

(4.6)

onde n ¢ o nimero de modos utilizados para a andlise, kaxp e V"M s3o0 as frequéncias
naturais experimental e numérica, respectivamente.

Os parametros de ajuste, neste caso, foram restritos ao mddulo de elasticidade £ e a
massa especifica p. Deste modo, foi definido o intervalo de busca dos parametros ao espago S

tal que:

S={E,p:E;<E<E,; pp<p<p,y}, 4.7)

onde E/= 1,0 Gpa, E:= 3,0 GPa e, p; = 800kg/m’> e p> = 900kg/m°.

Apbs estas definigdes, um algoritmo foi implementado utilizando a linguagem de
programacio paramétrica do ANSYS® (4PDL). A minimizagio da Equacdo (4.6) é realizada
utilizando o método de aproximacdo de subproblemas. O qual ¢ um método avancado de
ordem zero, que somente requer os valores das varidveis dependentes e ndo das suas
derivadas.

Os resultados do processo de ajuste sdo apresentados na Figura 4.33. Apds 16
iteragdes o algoritmo convergiu em valores de modulo de elasticidade e massa especifica de £
=1,315 GPa e p = 858,12 kg/m?>, respectivamente.

Na Tabela 4.1 sdo apresentados os valores das frequéncias naturais do modelo nas
condig¢des inicial e final do ajuste. Cada uma das frequéncias naturais ¢ acompanhada do
residuo ou diferenca entre as frequéncias naturais experimentais e numéricas. O residuo ¢

definido como sendo:

Exp N
fi _ fl um

L
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Figura 4.33 - Resultados do processo de ajuste das propriedades do material das conexdes do

condensador.
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Tabela 4.1 - Frequéncias naturais antes ¢ depois do processo de ajuste das propriedades do material

J1 (Hz) 41% f> (Hz) 4:%
Experimental 169,5 - 1127,5 -
Numérico 272 6047 | 1698,5 | -50,64
Inicial
Numeérico 178,8 550 | 11167 | 0.96
Final

Para finalizar o processo de ajuste, foi realizada uma analise harmonica no modelo

da viga. Desta vez, utilizando os valores encontrados no processo de ajuste e considerando um

fator de amortecimento médio de 7, =0,097. O resultado est4 apresentado na Figura 4.34 onde

¢ possivel considerar que o ajuste das propriedades foi satisfatorio.
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Figura 4.34— FRF numérica da viga de material da conexdo com os valores das propriedades ajustadas.
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Finalizado o processo de determinacao das propriedades do material, os modelos das
conexdes foram realizados. As geometrias das conexdes foram geradas em um programa
CAD a partir de fotografias de alta resolugdo tiradas das pegas. Em seguida, as malhas foram
geradas e uma analise modal das conexdes foi realizada. Os resultados da andlise modal da
conexdo A (Maior) e da conexdo B (menor) sdo apresentados nas Figura 4.35 e Figura 4.36
respectivamente.

Observa-se que o primeiro modo de balanco da conexdo 4 ¢ muito proximo do pico
encontrado na Figura 4.29. No caso da conexdo B a maior parte dos modos estd concentrada
na faixa entre 620 a 670Hz e esta pode ser uma informacao que pode ser util no projeto das

conexoes.

4.6.2 Condicoes de fixacao entre as conexoes e o condensador
Para explicar como a fixagao € realizada, na Figura 4.37 ¢ apresentada a condi¢do na

qual a conexdo superior direita esta em contato com o condensador. Nesta figura pode ser
observado que a conexdao estd em contato com seis dos arames do condensador e
simultanemente também suporta o tubo da linha de descarga. Este tipo de condigdo se repete
na conexao inferior direita. Nas outras duas conexdes o contato com o condensador acontece

apenas através dos seis arames.



106

Figura 4.35— Modos de vibragdo da conexdo A.
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Figura 4.36— Modos de vibragdo da conexdo B.
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Foi observado que o contato com os arames ocorre principalmente por interferéncia,
limitando os movimentos nos seis graus de liberdade (os trés graus de translacdo e os trés
graus de rotagdo).

No caso do tubo da linha de descarga, este se encontra apoiado numa se¢ao fina da
conexao de forma que sdo permitidos os movimentos de rotacdo nos trés eixos € permitindo

translagdo axialmente no eixo y, sem restricao.
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Figura 4.37- Condigodes de contorno do condensador.

Baseado nestas observagdes, nos modelos foi considerado que os movimentos de
translagdo e rotagdo dos arames nos pontos de contato sdo transmitidos totalmente para a
conexdo. O atrito foi desconsiderado neste caso. Assim, estes pontos de conexdo foram
modelados utilizando elementos MPC184 — op¢ao viga rigida.

No caso da linha de descarga foi considerado que no ponto de contato os
movimentos de translagdo na dire¢do x e z sdo transmitidos do tubo para a conexao
totalmente. A rotacdo nos trés eixos ¢ permita assim como o movimento em y. Esta conexao

foi modelada utilizando elementos tipo MPC184.

4.7 SINTESE DOS RESULTADOS

Neste capitulo, inicialmente foram determinadas as massas especificas médias para o
tubo e para o arame. O mddulo de elasticidade foi obtido a partir de ensaios realizados em
vigas.

Posteriormente a determinagdo das propriedades dos materiais, duas propostas de
modelagem do condensador foram apresentadas. A diferenca entre as duas ¢ que uma utiliza
elementos tipo tubo (PIPE16) e a outra utiliza elemento tipo casca (SHELL 181). Ambos os
tipos de modelagem apresentaram resultados satisfatorios para a faixa de frequéncia entre 0 e
1kHz.

Neste capitulo também foi realizado uma andlise das conexdes e foram determinadas
as propriedades dos materiais. Observou-se que entre a faixa de 0 e 1kHz as conexdes do
condensador, superiores e inferiores, apresentaram 5 modos de vibragdo. A conexao superior
apresentou o primeiro modo em 348,07Hz e a inferior em 620,71Hz. Os modos de vibragao

aumentam a possibilidade de ter um fluxo maior de energia.
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5 PLACA BASE E ISOLADORES DE VIBRACAO DO COMPRESSOR

5.1 INTRODUCAO

A placa base ¢ um dos principais caminhos de propagagdo das vibracdes do
compressor para o gabinete do refrigerador. O acoplamento com o compressor ¢ realizado por
meio de quatro isoladores de materiais elastoméricos. A fixacdo ao gabinete ¢ realizada com

quatro parafusos posicionados nas extremidades da placa (Figura 5.1).

Figura 5.1- Placa base do compressor.

Com dimensdes gerais de 574 x 135 x 28,6 mm, a placa base ¢ construida a partir de
uma chapa de ago galvanizada de 1,13 mm de espessura.

Neste capitulo serd apresentada uma andlise vibroacustica da placa base do
compressor. Esta andlise abrange a gera¢do de um modelo numérico em Elementos Finitos,
validado experimentalmente.

A rigidez dinamica e o amortecimento dos isoladores na diregdo vertical e transversal
também sao determinadas neste Capitulo, uma vez que sdo informagdes necessarias para a

determinagdo dos carregamentos operacionais do sistema.

5.2 ANALISE MODAL EXPERIMENTAL DA PLACA BASE
A andlise da placa base foi iniciada com uma analise modal experimental na
condigdo livre-livre. Esta andlise teve como objetivo principal proporcionar informagdes para

a correlagdao dos modelos numéricos.
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Na anadlise, a placa foi suspensa por fios eldsticos com o objetivo de reproduzir uma
condicdo livre-livre. A excitacdo do tipo impulsiva foi realizada utilizando um martelo de
impactacdo (B&K 8204) enquanto a resposta foi medida em 60 pontos, uniformemente
espacados, utilizando cinco acelerometros (B&K 4517). A configuragdo do experimento ¢

apresentada na Figura 5.2.

Figura 5.2— Analise modal experimental da placa base.

Nesta ensaio, a impactagdo foi realizada em um Unico ponto localizado em um dos
extremos da placa (Figura 5.3). Um total de 12 medigdes foram realizadas e, em cada
medic¢do, foi realizada uma média do resultado de quatro impactagdes. Apds cada medigdo, os
cinco acelerdmetros foram reposicionados até abranger os 60 pontos de respostas pré-

definidos.

Figura 5.3— Esquema de medigdo da placa base. 1) Acelerometros, 2)Placa Base e 3) Martelo de
impactagao.

[2]

(2]

Desta analise foi possivel identificar quatro modos de vibracdo os quais sdo
apresentados na Figura 5.4. Os modos 1° e 3° correspondem a modos de tor¢do, enquanto os
modos 2° e 4° sao modos de flexao.

Dos resultados também foi possivel observar o alto grau de amortecimento do
primeiro modo, o qual pode estar relacionado ao amortecimento causado pelas condigdes de

contorno.
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Figura 5.4— Resultados da analise modal experimental da placa base. Modos de vibracao, frequéncias
naturais e amortecimento estrutural.

1°-66,41Hz, 3,36% 2°-92,95Hz, 0,72%

b

3°-197,22Hz, 0,36% 4°-238,14Hz, 0,11%

5.3 MODELOS NUMERICOS

A modelagem numérica foi iniciada com a elaboragdo do modelo geométrico da
placa. O modelo geométrico da placa foi gerado a partir da medicao das dimensdes principais.
No entanto, varios ajustes na geometria foram necessarios. Estes ajustes foram realizados por
meio de uma comparacdo entre as formas modais experimentais € numéricas.

Para a modelagem numérica foram utilizadas as propriedades mecanicas
apresentadas na Tabela 5.1 . O valor da massa especifica foi determinado aplicando o método

de Arquimedes.

Tabela 5.1 — Propriedades do ago utilizadas no modelo da placa base.
Material ‘ E (GPa) ‘ p (kg/m?) ‘ v ‘ n
Ago | 195 | 777335 | 03 | 0,01

No desenvolvimento do modelo foi utilizado elemento tipo casca (SHELL181) com
um tamanho médio de elemento de 4 mm, gerando um total de 7682 elementos (Figura 5.5).
O tipo de elemento foi escolhido, uma vez que as dimensdes da placa sdo 10 vezes maiores
que a espessura (CORONADO, REIGLES, et al, 2011). O tamanho do elemento foi

escolhido visando representar de forma adequada a complexidade geométrica da placa.
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Figura 5.5—- Malha do modelo da placa base.

\\\\\\
.....

A anélise modal foi realizada na condicdo livre-livre, na faixa de frequéncia de 0 a
500Hz utilizando o método de Block Lanczos disponivel no programa de elementos finitos

ANSYS. Os resultados desta analise sao apresentados na Figura 5.6.

Figura 5.6— Modos de vibragdo numéricos da placa base.

4°—238,17Hz 5°—388,95Hz 6° —424,85Hz

As porcentagens de erro entre os resultados numéricos e experimentais podem ser

conferidos na Tabela 5.2 . Observa-se uma boa concordancia entre os resultados das analises.

Tabela 5.2 - Erro dos resultados numeéricos.

Modo | Experimental Numérico A (%)
1 66,41 65,87 -0,81
2 92,95 95,50 2,74
3 197,22 203,22 3,04
4 238,14 238,17 0,01

Adicionalmente, uma anélise harmonica foi realizada com o objetivo de verificar e
ajustar o amortecimento do modelo. A condi¢ao de carga no modelo pode ser observada na
Figura 5.7. Ap0s o ajuste realizado por tentativa e erro, o fator de amortecimento encontrado

foi de # =0,003.
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A inertancia pontual numérica ¢ comparada com a experimental na Figura 5.8.
Apesar das divergéncias nos modos acima de 350 Hz, os resultados numéricos sdo
considerados satisfatorios considerando as dificuldades para representar uma geometria exata

da placa e os possiveis efeitos do processo de conformacao.

Figura 5.7— Condicdes de carga utilizada para a analise harmonica.

Figura 5.8— Comparagdo entre a inertdncia do modelo numérico e a obtida experimentalmente.
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5.4 ISOLADORES DE VIBRACAO

Os isoladores de vibragdo t€ém como objetivo principal reduzir a energia transmitida
do compressor para o refrigerador. Fabricados a partir de materiais elastoméricos, seu
comportamento ¢ do tipo viscoeldstico e, portanto, suas propriedades de isolamento podem
variar principalmente com a temperatura, condi¢des de pré-cargas, amplitude de deformacdo e
com a frequéncia (JONES, 2001).

Uma vez que o desempenho de um isolador pode ser descrito por meio da rigidez
dinamica e pelo amortecimento, nesta se¢do sdo determinados estes dois parametros de forma

experimental.
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Basicamente, existem dois tipos de técnicas utilizadas para medir a rigidez dindmica
e 0 amortecimento: as baseadas em métodos ressonantes e as baseadas em métodos nao
ressonantes (OOI e RIPIN, 2011). Neste trabalho serd empregado o método nao ressonante
para a determinacao das propriedades.

Este método parte da formulagdo da equagdo de movimento para um sistema de um

grau de liberdade com amortecimento histerético (Figura 5.9), como sendo (JONES, 2001):

mi(t) + k(w)(1 + in(w))x(t) = F, (5.1)

onde m ¢ a massa do sistema, k(w) ¢é a rigidez como uma funcdo da frequéncia e n(w) é o

fator de perda.

Figura 5.9— Representacao do sistema de um grau de liberdade.

F1: a1

F,

Quando o sistema ¢ submetido a uma forga do tipo F(t) = F,e'®t, a resposta do
sistema pode ser definida como sendo x(t) = X,e'“t. Desta forma a Equacdo (5.1) pode ser

redefinida como sendo:

(~mw? + k(@)(1 +in@))) & = Fi, (52)

onde X; e F; sdo valores complexos, dependentes da frequéncia.
Ainda, ¢ possivel definir a fung¢do receptincia, Hy;(iw), como a razdo entre o
deslocamento e a for¢a de entrada do sistema em funcdo da frequéncia:

Hyy (i) = 22 !
lw)=—=—= ,
" Fy (—mw2 + k(w)(l + in(a))))

(5.3)

ou de forma simplificada e omitindo a dependéncia da frequéncia (w):
_ 1
k(-7 + i)’

Hll
(5.4)
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onde 7?2 = w?/w? , e w, é a frequéncia natural do sistema (w, =/ k/m). A partir da
medi¢do da receptincia pontual, ¢ possivel obter a rigidez dinamica do isolador em funcdo da
frequéncia como sendo (LIN, FARAG e PAN, 2005):

Re {H;4}

o) =1 ra—r (5.5)

onde 72 = w?/w? , e w, é a frequéncia natural do sistema.
No caso do amortecimento, o angulo de fase entre os sinais de deslocamento e forga,

0, relaciona-se com o fator de amortecimento por meio da equagao:
n=tang =tanf (1 — w?/w?2). (5.6)

E, a partir da medi¢ao da receptancia, o amortecimento pode ser determinado em uma fungao
da frequéncia com:
Im{H
—” ReEHiﬁ @=r%. (5.7)

Uma das vantagens deste método consiste em ser desnecessario conhecer a massa do
sistema. Contudo, a determinacdo da rigidez ¢ muito dependente da estimativa adequada da
frequéncia de ressonancia, sendo necessario cuidado adicional durante o procedimento da sua
estimativa a partir da medi¢ao (OOI e RIPIN, 2011).

Para a determinagdo da rigidez dos isoladores do compressor foi projetado e
construido um dispositivo conforme observado na Figura 5.10. Este dispositivo foi projetado
de forma a ser utilizado na posicao vertical, principalmente com excitador eletrodindmico
acoplado no centro da peg¢a numero (1). As pecgas (2) e (4) do dispositivo sdo coladas ao
isolador. As pecas (1) e (4) sdo de facil remogdo e podem ser substituidas para simular
diferentes condi¢des de pré-carga estatica.

O projeto do dispositivo considerou que em média a massa do compressor ¢ de 6,6kg
distribuida em quatro isoladores (1,65Kg por isolador). Desta forma utilizando o dispositivo,

as propriedades do isolador podem ser avaliadas em diferentes condig¢des de pré-carga.



116

Figura 5.10— Dispositivo projetado para a avaliacdo da rigidez dindmica do isolador.

As massas correspondentes a cada uma das partes do dispositivo sdo apresentadas na

Tabela 5.1 .

Tabela 5.1 — Massas das partes do dispositivo (kg).

| N1 | N2 | N3 | N4
M 1,204
assa 0,518 0,083 0,786 0,041
(kg) 0,329

Adicionalmente as pecas listadas na Tabela 5.1 foram utilizados seis parafusos na
fixacdo das pecas N°1, N°2 e N°3. A massa total dos parafusos ¢ 0,020kg.

A rigidez dinamica vertical foi avaliada para quatro condi¢des nas quais foram
consideradas diferentes massas sobre o isolador. As massas avaliadas foram: 0,625kg,
0,950kg, 1,407kg e 1.825kg. Desta forma, cada uma das massas submete o isolador a uma
pré-tensdo diferente.

A configurac¢do do ensaio ¢ apresentada na Figura 5.11. Para a excita¢ao foi utilizado
um excitador eletrodinamico (B&K 4809) suspenso através de cordas elasticas, com um sinal
de ruido branco de 0 a 500Hz. A inertancia foi medida utilizando uma cabega de impedancia
(B&K 8001) fixada na pega numero (1) do dispositivo. Na base rigidamente engastada, um
sensor de forca (PCB 208C01) e um acelerometro (B&K 4519-003) foram instalados como

sensores de referéncia.
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Figura 5.11— Ensaio para a determinagao da rigidez dinamica vertical do isolador. (1) Cabega de
impedancia, (2) dispositivo, (3) sensor de forca, (4) acelerdmetro, (5) Shaker.

Os valores encontrados da rigidez dinamica s3o apresentados na Figura 5.12.
Observa-se claramente o aumento da rigidez com o aumento da massa do sistema. Também ¢
possivel observar que para valores proximos das ressonincias do sistema (abaixo de 100 Hz)
este método apresenta certas limitacdes. Este fato pode estar associado a baixa coeréncia entre
os sinais de aceleragdo e for¢a e pelas singularidades inerentes das Equacdes (5.5) e (5.7) em
frequéncias proximas da frequéncia de ressonancia.

Apo6s um ajuste de curvas, foi possivel propor um modelo linear (y = ax + b) para
determinar a rigidez em frequéncias acima de 100Hz. O ajuste proposto esta apresentado na
Figura 5.13 e as constantes das equagdes na Tabela 5.1 .

Este tipo de ajuste segue o mesmo raciocinio proposto nos trabalhos de (LIN,

FARAG e PAN, 2005) e (OOI e RIPIN, 2011).

Figura 5.12— Rigidez dindmica do isolador na direcdo vertical para diferentes condi¢des de pré-carga.

X 10:5

m=0,625 kg
m=0,950 kg
m=1,407 kg
----- m=1,825 kg

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Frequéncia - Hz



Figura 5.13— Curvas de rigidez vertical do isolador obtidas apos o ajuste.

x 10°

m=0,625 kg

m=0,950 kg

m=1,407 kg ||

----- m=1,825 kg

Tabela 5.1 - Pardmetros do ajuste linear (k,,;, = a * f + b) darigidez vertical do isolador.

m (kg) a (Ns/m) b (N/m)
0,625 52,41 1,418e5
0,95 84,73 1,745

1,407 154,3 2,007e5
1,825 158,1 2,412e5

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Frequéncia - Hz
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De forma similar a rigidez dinamica, os valores do fator de amortecimento sio

apresentados na Figura 5.15.

Figura 5.14— Fator de amortecimento do isolador para diferentes condi¢des de pré-carga. Ajuste
polinomial.

ﬁSO" 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Frequéncia - Hz

No caso do amortecimento, o ajuste foi realizado utilizando curvas quadraticas da

forma y = ax? + bx + c. As constantes encontradas para cada uma das condigdes de carga

sdo resumidas na Tabela 5.1 .



Tabela 5.1 — Parametros do ajuste de 1. Ajuste polinomial.

m (kg) (N.sfz jmy | PONSM) | e (N/m)
0,625 | -2,217e-6 0,0013 0,05377
0,95 | -2,552e6 | 0,001397 | 0,0643
1407 | -3302¢-6 | 0,001415 | 0,08872
1,825 | -9,258¢-6 0,0028 | 0,005712
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Todavia os resultados para as pré-cargas de 1,825 kg e 1,407kg apresentam valores
inferiores a zero a partir de 300Hz e 500Hz respectivamente. Este pode ndo ser o ajuste mais

apropriado uma vez que o amortecimento nestes tipos de materiais ndo admitem valores

negativos.

. . ) ) _(¥=by2
Portanto, foi proposto um ajuste exponencial do tipo y = ae”C<c’". As constantes

para este ajuste sdo apresentadas na Tabela 5.2 Os resultados do ajuste s3o apresentados na
Figura 5.15

Tabela 5.2 — Parametros do ajuste de #. Ajuste exponencial.

a

m (kg) (N.s*2/m) b (N.s/m) ¢ (N /m)
0,625 0,2382 298.,4 360,2
0,95 0,2496 267,5 331,5
1,407 0,2566 205,4 206
1,825 0,2703 150,9 157,6

Figura 5.15— Fator de amortecimento do isolador para diferentes condigdes de pré-carga. Ajuste

exponencial.
0,5 T T T T T T T T 3
m=0,625 kg

0,4 m=0,950 kg

° m=1,407 kg

=1,825 k
0,3 . . m g
=
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Observa-se que o amortecimento aumenta ligeiramente com o valor de pré-carga.
Entretanto, a regido com os valores de maior amortecimento concentram-se nas frequéncias
abaixo de 300Hz.

Um segundo ensaio foi realizado para determinar a rigidez direg¢do transversal do
isolador. Desta vez a excitacdo foi realizada utilizando um martelo de impactagdo (PCB
086D05) e a resposta foi medida com um acelerometro (B&K 4519-003) posicionado no lado
oposto do dispositivo (Figura 5.16).

E importante considerar que para a correta realizagdo do ensaio deve-se garantir que
a excitacdo seja proxima do centro de gravidade (CG). Garantindo assim uma excitagdo

apenas do modo transversal.

Figura 5.16— Ensaio para a determinagdo da rigidez dinadmica do isolador na direcao transversal. (1)
Martelo, (2) dispositivo, (3) Acelerdmetro.

Neste ensaio as configuracdes avaliadas de massa sobre isolador foram: 0,427kg,
0,950kg, 1,407kg e 1,825kg. Para cada uma destas configuragdes foi considerada a média de
trés marteladas.

A rigidez dinamica transversal do isolador ¢ apresentada na Figura 5.17. Observa-se
que a rigidez transversal ¢ aproximadamente 10 vezes inferior a rigidez vertical. Os valores
de rigidez aumentam ligeiramente com a frequéncia. Do mesmo modo que a rigidez vertical, €
possivel constatar que a rigidez transversal aumenta conforme a pré-carga estatica.

Um ajuste do tipo linear ( y = ax + b) foi realizado. Os valores das constantes da

equagdo sdo apresentados na Tabela 5.7 , e comparados com os valores de rigidez na Figura

5.18.
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Figura 5.17- Rigidez dinamica transversal do isolador.
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Tabela 5.7 — Parametros de ajuste linear (k,,, = a * f + b) darigidez dindmica transversal.

m (kg) a (N.s/m) b (N /m)
0,427 1,1480 2,760e4
0,950 0,9703 2,971e4
1,407 0,8341 3,096e4
1,825 0,6698 3,222¢4

Figura 5.18- Curvas de rigidez transversal do isolador obtidas ap6s o ajuste.

182«
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Os valores de amortecimento foram estimados utilizando o método da banda de meia

poténcia. Os resultados sdo apresentados na Tabela 5.1 . Apesar destes valores serem apenas

validos na frequéncia de ressonancia, servem como valores de referéncia.

Tabela 5.1 — Fatores de amortecimento determinados utilizando o método da banda de meia poténcia.

mke) | 0427 | 0950 | 1,407 | 1,825
f,(Hz) | 40 31,5 23 19,75
n 0,1375 | 0,1349 | 0,1306 | 0,1268
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5.5 SINTESE DE RESULTADOS

Na primeira parte deste Capitulo um modelo numérico da placa base foi realizado. O
modelo proposto utilizando elementos tipo casca (SHELL181) apresentou uma boa correlagao
quando comparado com os resultados da analise modal experimental realizada. Por meio de
uma analise harmdnica posterior, 0 amortecimento do modelo foi ajustado para # = 0,003.

Na segunda parte do Capitulo, a rigidez dinamica dos isoladores foi determinada.
Nesta andlise foi possivel observar a relagao das propriedades do isolador com a frequéncia e
o valor de pré-carga. Observou-se a importancia da utilizagdo da pré-carga adequada na
determinag¢do da rigidez e do amortecimento do isolador.

Por meio dos resultados dos ajustes de curvas € possivel propor um modelo
polinomial para a determinacao das propriedades do isolador, em diferentes frequéncias nas
condi¢cdes de pré-carga analisadas.

E importante destacar que estas informagdes podem ser utilizadas na determinagio
do fluxo de poténcia vibratéria e no calculo das forcas operacionais da placa base do

CoOmpressor.
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6 ANALISE DINAMICA ESTRUTURAL DO GABINETE E DA PORTA DO
REFRIGERADOR

6.1 INTRODUCAO

Em um refrigerador doméstico a estrutura ¢ composta principalmente por trés tipos
de materiais: aco laminado no seu exterior, poliuretano rigido expandido (PU) em uma
camada intermedidria e poliestireno de alto impacto (PSAI) no interior. Os trés materiais
formam uma estrutura composta tipo sanduiche provendo, assim, isolamento térmico ¢ uma

estrutura com rigidez suficiente para suportar o peso dos alimentos no interior.

Figura 6.1— Gabinete do Refrigerador e as suas dimensoes gerais.

O gabinete tem sido objeto de estudo na area de otimizagao estrutural por NEIMEIR
(2002) e RAMM (2007) e na area vibroacustica por BRINGHENTI (2012).

Neste Capitulo sera apresentada uma andlise vibroacustica do gabinete do
refrigerador, onde um modelo numérico em elementos finitos do gabinete serd gerado e
posteriormente validado experimentalmente.

No inicio, foi realizada uma revisao bibliografica sobre as propriedades dos materiais

que compdem o gabinete. Esta revisdo tem como objetivo gerar uma base de dados para a
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geracdo dos modelos numéricos. As propriedades sdo ajustadas através de uma analise
numérica experimental, realizada em uma amostra em formato de viga, do gabinete.

Em seguida, os modelos em Elementos Finitos do gabinete e da porta sdo gerados.
As validagdes destes modelos sdo realizadas com base nos resultados de analises modais

experimentais realizadas nos componentes.

6.2 PROPRIEDADES MECANICAS DOS MATERIAIS DO GABINETE

As propriedades elasticas dos materiais do refrigerador tém sido objeto de estudo de
varios autores (ORESTEN (2003), WINIKES (2006), e BARBIERI, BARBIERI et al. (2008),
BRINGHENTI (2012)), e a sua determinagdo tem sido realizada através de métodos estaticos
e dindmicos.

Com base nos resultados obtidos pelos autores acima citados, na Tabela 6.1 sdo
apresentados, de forma resumida, os valores das propriedades determinadas por meio de
ensaios estaticos. Observa-se que em nenhum dos casos foi apurado o coeficiente de Poisson
da espuma de poliuretano. Nos trabalhos de ORESTEN (2003), WINIKES (2006), e
BARBIERI, BARBIERI et al. (2008) ¢ considerado um coeficiente de Poisson de v = 0,3 para
a espuma de poliuretano. No trabalho de BRINGHENTT (2012) foi considerado um valor de v
=0,45.

Todavia, BARBIERI, BARBIERI et al. (2008) e BRINGHENTI (2012)) verificaram
que as propriedades da espuma de poliuretano e do poliestireno sdo dependentes da
frequéncia. Nestes trabalhos os valores das propriedades também foram determinados a partir
de ensaios dinamicos. Estes ensaios foram realizados inicialmente em amostras separadas do
material e, posteriormente, em uma viga sanduiche. O procedimento de determinacdo
empregado utiliza métodos inversos, onde os pardmetros de um modelo numérico que
representa a amostra sao ajustados até que a resposta dindmica do modelo (FRF e/ou
parametros modais) seja similar a encontrada experimentalmente. Geralmente, os parametros

de ajuste se restringem as propriedades elasticas (£, G) e ao amortecimento (7).
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Tabela 6.1 - Propriedades dos materiais do gabinete do refrigerador determinadas por meio de ensaios
estaticos. Fontes: * ORESTEN (2003), ** RAMM (2007), £ BRINGHENTI (2012).

Massa . L.
Material especifica Propriedades eldsticas Autor
kg/m? GPa Poisson
7800 E =209,6 ND *
Aco
73422 -
7640 E =207,51 0,3 1
G
28,58 —29 =2,07—-2,18 ND *
x 1073
Poliuret E
0(;16%“0 ND =155 —211 ND o
x 1073
36* -41 ND ND 1
Poliestireno _ .
(PSAI) 1061,9 E = 1,405 ND
1014 E =1,953 0,32 1

Na Tabela 6.2 estdo compiladas as informagdes referentes aos parametros
encontrados das analises dindmicas realizadas em amostras dos materiais individualmente.

Contudo, um ajuste final nas propriedades pode ser necessario quando se estd
analisando uma estrutura sanduiche. Este fato ¢ também apontado nos trabalhos de SHI
(2006) e de LASOVA (2007), onde se destaca a importancia de conhecer os valores inicias
dos materiais separados para economizar o tempo no processamento de ajuste de parametros,
porém ¢ conveniente fazer o ajuste das propriedades baseado em estruturas nas que os
materiais estdo aglomerados.

SHI (2006) também destaca a importancia do ajuste dos parametros do nucleo (G e
n) para obter resultados apropriados na modelagem de este tipo de estruturas. Este autor
aponta a importancia de considerar o amortecimento dos materiais na determinacdo das
frequéncias naturais numéricas utilizadas no processo de ajuste das propriedades. Em especial
o amortecimento do material do nucleo, uma vez que quando a estrutura sanduiche ¢
submetida flexao, o nucleo ¢ submetido a deformagdes em cisalhamento e, consequentemente,

o mecanismo de dissipacao de energia acaba sendo mais eficiente.

* Valores correspondentes ao ago laminado com tinta.
* Referente as laterais do gabinete.
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Tabela 6.2 - Propriedades dos materiais do gabinete do refrigerador determinadas por meio de ensaios
dindmicos.

Faixa de .
Material ~ frequéncia Constante Elastica n Autor
(Hz) GPa
G
10-150 =2,6497 x 1073 0,0575 N
150-400 G 0,0625
= 2,5498 x 1073
Poliuretano
(PU)
1-2000 E=84x10"% 0,0315 i
10 -57,5
57,5 - E =1,3350 0,0385
177,5 E =1,3725 0,0450 *
Poliestireno 177,5 - E =1,4150 0,0805
(PSAI) 400
10 — 400 E = 1,445 0,053 i

Fontes: * BARBIERI (2008), { BRINGHENTI (2012).

Na Tabela 6.3 sdo apresentadas as constantes elasticas encontradas nas analises
utilizando uma viga sanduiche. Observa-se que os valores das constantes eldsticas dos
materiais sdo maiores quando comparadas com os valores determinados nas amostras do
material separadamente. Isto porque o material do nucleo nas interfaces com as chapas
externas podem ter uma rigidez diferente.

Nas bibliografias revisadas apontam-se as imperfei¢cdes que podem existir na espuma
de poliuretano, como bolhas de ar ou espacos nao preenchidos devido a diferentes fatores no

processo de injecdo do poliuretano. Como consequéncia, podem existir variacdes das

constantes elasticas ao longo do gabinete.
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Tabela 6.3 - Propriedades dos materiais do gabinete ajustados a partir de ensaios dinamicos realizado
em uma viga sanduiche.

Faixa de , .
Material ~ frequéncia Constante Eldstica n Autor
(Hz) GPa
G *
10 -250 _ 32874 x 103 0,0645
Poliuretano 1-95 E=9x%x103 0.155
(PU) 95-208 E=10x10"3 0,532

208-496 E=12x10"% 0,039 1
496 — 542 E=15x1073 0,012
542 — 600 E=20x10"3 0,345

Poliestireno

(PSAI) 10 -250 E =1,5830 0,0446

Fontes: * BARBIERI (2008), i BRINGHENTI (2012).

Sugere-se utilizar estes valores para obter modelos modelagem vibroactstica de
estruturas sanduiche. Na subsecdo seguinte uma analise serd realizada em uma viga sanduiche
amostra do gabinete em estudo. Com esta analise pretende-se ajustar os parametros elasticos
dos materiais, sobretudo o do PU. Também, sera avaliada a necessidade de utilizar valores

variando na frequéncia e o grau de incerteza que esta consideracdo pode gerar.

6.3 ANALISES PRELIMINARES PARA A MODELAGEM NUMERICA

Em uma etapa preliminar a gera¢do do modelo do gabinete foram realizadas algumas
analises numéricas-experimentais em uma amostra do material do refrigerador. Estas analises
tiveram como objetivo escolher os tipos e tamanhos dos elementos que podem representar de
forma adequada a estrutura, assim como também, verificar os valores das propriedades
mecanicas listadas nas Tabela 6.2 e Tabela 6.3 .

Na segunda analise também foi verificado o grau de incerteza ao utilizar valores
constantes das propriedades mecanicas ao invés de valores variando na frequéncia.

Para realizar estas analises foi escolhida uma amostra do material do gabinete em
formato de viga, previamente retirada de uma das laterais do refrigerador e posteriormente

engasta em bloco de concreto. As dimensdes gerais da viga sdo apresentadas na Figura 6.2.
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Figura 6.2— Dimensoes da viga sanduiche.
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Esta etapa preliminar consistiu de basicamente trés analises. A primeira foi em uma
analise modal experimental realizada na viga. Esta andlise teve como objetivo gerar valores
de referéncia (modos de vibracdo, frequéncias naturais € amortecimento) para comparar com
os resultados dos modelos numéricos. Na segunda anélise foram gerados modelos numéricos
da viga utilizando varios tipos de elementos e diferentes tamanhos. Finalmente, e apds
escolher os tipos e tamanhos dos elementos, uma terceira analise numérica foi realizada.
Nesta andlise foram avaliadas as propriedades dos materiais e realizado um ajuste nas

propriedades do modelo baseado nos resultados da analise modal experimental realizada.

6.3.1 Analise modal experimental da viga
Na andlise modal experimental da viga, a excitacdo foi realizada utilizando um

martelo de impactacao (B&K 8204) enquanto a resposta foi medida em 60 pontos utilizando
quatro acelerometros (B&K 4517). Os 60 pontos foram distribuidos uniformemente sendo 30

pontos sobre a chapa de aco e 30 sobre a superficie do poliestireno (Figura 6.3).
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Figura 6.3— Analise modal experimental da viga sanduiche. Pontos de medi¢ao sobre a chapa de ago.

A partir deste teste foi possivel identificar nove modos de vibragdo, apresentados na
Figura 5.4. Os modos 2, 3 e¢ 5 correspondem ao 1°, 2° e 3° modo de tor¢ao da viga. Os modos
restantes sdo modos de flexdo.

Dos resultados pode-se observar que para as formas modais acima de 500 Hz os
pontos na base apresentam niveis de vibracdo muito diferentes de zero. O que para uma viga
rigidamente engastada ndo faz sentido. Isto é devido ao numero de pontos de medigao
utilizados na anélise modal que nao sdo suficientes para representar adequadamente as formas
modais acima de 500 Hz. Com isso, o programa utilizado para a andlise modal interpola
valores de deslocamento para os pontos da base baseado nos pontos de medi¢do mais
proximos.

Todavia, os resultados apresentados na Figura 5.4 sdo considerados satisfatdrios para

serem utilizados nas andlises subsequentes.

6.3.2 Avaliacao dos tipos e tamanhos dos elementos
Ao realizar uma revisdo bibliografica sobre a modelagem de refrigeradores

utilizando softwares comerciais de EF foram encontrados os trabalhos de NIEMEIER (2002),
RAMM (2007) e BRINGUENTHI (2012).

NIEMEIER (2002) realizou uma anélise de otimizagao estrutural de um gabinete de
refrigerador submetido a cargas estaticas. No trabalho, o autor utiliza elementos sélidos
(tetraédricos) para modelar o PUR e elementos tipo casca para modelar as chapas de aco e de

PSAI As conexdes entre as chapas metalicas sdo modeladas utilizando elementos tipo viga.
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Para andlise de deformagdes, o autor obteve bons resultados ao comparar os resultados

numéricos e experimentais.

Figura 6.4— Resultados da analise modal experimental da viga sanduiche. Modos de vibragao,
frequéncias naturais e razdes de amortecimento.
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RAMM (2007) desenvolveu e validou um modelo em elementos finitos de um
gabinete de refrigerador visando a avaliacdo estrutural (deformacdo sobre condi¢des de
carga). O autor utilizou elementos tipo solido tetraédricos de quatro nés (SOLID45) para
modelar o PUR e elementos tipo casca (SHELL181) para modelar as chapas de aco e de
PSAI As juntas parafusadas e conexdes do tipo pressunido (clinch joint) foram consideradas
como rigidas e modeladas utilizando elemento tipo viga (BEAM181).

BRINGUENTHI (2012) modelou o compartimento do gabinete utilizando elementos

solidos tetraédricos de 10 nés (SOLID92 — com nos intermediarios nas arestas) para o ago, o
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PUR e o PSAIL No entanto, na determinac¢do das constantes eldsticas dos materiais, as vigas
sanduiche foram modeladas utilizando elementos s6lidos hexaédricos de 8 nos (SOLIDA45).

No que se refere a modelagem dindmica de placas sanduiche utilizando o sofware
comercial ANSY'S foi encontrado o trabalho de LASOVA (2007). Neste trabalho, o autor cita
as varias combinacdes possiveis de elementos que podem ser utilizadas para modelar uma
estrutura sanduiche. No entanto, de todas as combinagdes expostas o autor utilizou elementos
solidos para modelar o nucleo e s6lidos em camadas para as chapas externas.

Todos os autores concordam em utilizar elementos tipo sélido para modelar o nucleo.
No entanto, foram encontradas divergéncias sobre o tipo de elemento utilizado para modelar
as chapas externas da estrutura. Os autores que realizaram analises estaticas em refrigeradores
convergiram em utilizar elementos tipo casca. Os autores que realizaram analises dindmicas
utilizaram elementos tipo sélido.

Com o objetivo de verificar as diferengas entre utilizar um elemento tipo casca e tipo
solido para modelar as chapas externas da estrutura, foram gerados trés modelos da viga. No
primeiro, as chapas de aco e de PSAI foram modeladas utilizando elemento tipo so6lido
hexaédrico de 8 nés (SOLID185) (Figura 6.5). No segundo, as chapas de aco e PSAI foram
modeladas utilizando elementos tipo casca de 4 nés (SHEL181). Finalmente, no terceiro
modelo foram utilizados elementos tipo solido hexaédricos de 20 nos, com nods intermediarios

nos vértices (SOLID186) baseado em fun¢des quadraticas de deslocamento.

Figura 6.5— Tipos de elementos analisados para modelar as chapas externas da viga sanduiche. Da
esquerda a direita: elemento sélido de 8 nos, elemento tipo casca de 4 nds e elemento solido de 20 nos.

Fonte: (ANSYS, INC, 2007).

O ultimo elemento foi escolhido pelo fato de quando utilizados elementos so6lidos

para modelar chapas finas em flexdo, como ¢ o caso, podem-se apresentar um fendomeno
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conhecido como “locking” (WANG, 2006). Este fendmeno caracteriza-se pelo o aumento de
rigidez global do modelo devido ao mau condicionamento dos elementos.

Para esta andlise considerou-se os materiais da viga como isotropicos, que se
comportam de forma linear e os valores das propriedades mecanicas sdo constantes com a
frequéncia. Baseado nestas suposi¢cdes e com os dados disponiveis na Subsecdo 6.2, as

propriedades utilizadas no modelo foram escolhidas e resumidas na Tabela 5.1 .

Tabela 6.1 — Propriedades iniciais utilizadas no modelo da viga sanduiche.

Material E (GPa) p (kg/m?) v n
Aco 207,51 7342 0,3 0,001
PSAI 1,44 1014 0,32 0,053
PU 10,5 x 1073 36 0,45 0,0315

A andlise também contemplou uma avaliagdo do tamanho de elemento. Quatro
tamanhos de elementos foram avaliados: 11,25mm, 7,5 mm, 3,2 mm ¢ 1,6 mm. Contudo, o
numero de elementos no nucleo foi mantido em 8 elementos na espessura para os dois
primeiros tamanhos.

As andlises modais numéricas foram realizadas para a faixa de 0 a 1kHz utilizando o
método Block Lanczos. No total foram analisados 12 modelos (trés configuragdes para cada
um dos quatro tamanhos).

Na Figura 6.6 sdo apresentadas as frequéncias naturais correspondentes ao primeiro e
quarto modo de flexdo dos 12 modelos analisados. Nestas Figuras o eixo x representa o
numero de elementos alocados no comprimento da viga, desta forma quanto maior o nimero
menor o tamanho do elemento. Como referéncia, uma linha horizontal representa o 10% de
erro em relagdo a frequéncia obtida com o modelo que utiliza elementos solidos de 20 nds e
tamanho de elemento de 1,6mm.

Observa-se que o modelo que utiliza elementos s6lidos de 8 nds apresenta grandes
discrepancias em relagdo aos modelos que utilizam elementos tipo casca e elementos solidos
de 20 nos. Estas diferencas sdo maiores especialmente nas frequéncias dos modos mais altos e

com malhas grosseiras.
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Figura 6.6 — Frequéncias naturais do primeiro (esquerda) e do quarto (direita) modo de flexdo dos 12
modelos da viga sanduiche.

1° Modo de flexao

49
—&— Casca 4 n6s (SHELL181)
48 - —+— Sdlido 8 nds (SOLID185)
=-+£- Sélido 20 nés (SOLID186)
471 | | e Linha referéncia 10%
£ 461 e
o
2 45\
«@
3
g
T 44r
43
2 g
41 = - - -
0 100 200 300 400

N° Elementos no comprimento da viga

500

Frequéncia [Hz]

4° Modo de flexdo

900 -
—&— Casca 4 no6s (SHELL181)
850 —+— Solido 8 nos (SOLID185)
800k =-4£- Sélido 20 nés (SOLID186) |
""""" Linha referéncia 10%
750 -
700
650
600 -
550
500
e &
450 r e r r
0 100 200 300 400

N° Elementos no comprimento da viga

500

Na Figura 6.7 foi realizada a mesma andlise para o primeiro ¢ o quarto modo de

tor¢ao da viga. Observa-se que no caso dos modos de tor¢do, a discrepancias devidas ao tipo e

tamanho dos elementos sdo menores.

Figura 6.7- Frequéncias naturais do primeiro ¢ quarto modo de tor¢do dos 12 modelos da viga
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Com base nos resultados acima pode-se concluir que utilizar elementos sélidos de 8

nos para modelar as chapas externas da viga pode levar a uma superestimacgao das frequéncias

naturais dos modos de flexdo, especialmente para malhas grosseiras. Como alternativas

podem ser utilizados elementos tipo casca ou tipo s6lido de 20 nés. Todavia, a primeira op¢ao

consume menor tempo de processamento.
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6.3.3 Verificacio e ajuste das propriedades dos materiais
Com base nos resultados das duas subsegdes anteriores, nesta subsec¢ao sao avaliadas

e ajustadas as propriedades dos materiais através de uma metodologia inversa. Para isso sera
utilizado o modelo da viga que utiliza elementos tipo casca para as chapas externas e
elementos so6lidos de 8 nos para o nucleo, com tamanho de elemento de 7,5mm. As
propriedades dos materiais utilizadas neste modelo sdo as mesmas listadas na Tabela 5.1 .

Os modos de vibragdo e frequéncias naturais numéricas da viga sdo apresentados na
Figura 6.8. Como valores de referéncia para o ajuste, foram utilizadas as frequéncias naturais
obtidas da andlise modal experimental da Subse¢do 6.3.1. Observa-se que na analise modal
numérica foram obtidos alguns modos de tor¢do ndo evidentes na analise experimental. Isto
pode ser explicado pelo fato de que o nimero de pontos de medicao utilizados na analise
modal experimental ¢ insuficiente para definir claramente estes modos.

Os valores experimentais foram comparados com os resultados do modelo numérico
inicial no grafico de 45° apresentado na Figura 6.9. Pode ser observado que os modos de
flexao (1°, 4°, 6°, 7°, 9° e 10°) sdo subestimados enquanto os modos de tor¢ao (2°, 3° e 5°) sdo
superestimados. O valor do residuo chega ser maior que 10% para os trés primeiros modos.
Todavia, a tendéncia do residuo ¢ diminuir para os modos com frequéncias mais altas.

Com isso, foi realizado um ajuste das propriedades com o objetivo de reduzir o
residuo para valores inferiores a 10%. Com base em uma analise de sensibilidade, algumas
propriedades dos materiais foram definidas como pardmetros de ajuste do modelo. Por meio
da analise de sensibilidade foi possivel entender quais dos pardmetros sdo importantes para o
ajuste em cada um dos modos utilizados.

Em um problema dinamico, uma ferramenta para a selecdo dos parametros de ajuste
consiste em determinar a sensibilidade dos autovalores, autovetores ¢ das FRFs em relagao

aos possiveis parametros de ajuste (FRISWELL e MOTTERSHEAD, 1995).
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Figura 6.8- Modos de vibragdo da viga sanduiche com propriedades iniciais, na condi¢do prévia ao
ajuste. O * indica os modos identificados experimentalmente.
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Figura 6.9— Grafico de 45° e residuo das frequéncias naturais do modelo inicial da viga sanduiche em
relagdo aos resultados experimentais.
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Considerando um problema estrutural de autovalores e autovetores, ndo amortecido,

descrito de forma geral através da equacgdo:

Kb =A4Meo;, j=12,..,n , (6.1)

onde A; = w}

7 ¢ o j-¢simo autovalor e ¢; ¢ o j-¢simo autovetor, a sensibilidade dos

autovalores do problema acima em relagdo ao parametro p; pode ser definido como sendo:

04;

[c’)K aM]
op; 2

o Yo, (6.2)

No entanto, algumas vezes as matrizes do sistema sdo dificeis de extrair quando ¢
utilizado um programa comercial de Elementos Finitos. Uma alternativa para determinar a
sensibilidade do sistema em relacdo a um parametro de ajuste ¢ realizar uma aproximagao
pelo método de diferencgas finitas (MERCE, DOZ, et al., 2007). Neste procedimento, a matriz
de sensibilidade dos autovalores pode ser determinada utilizando diferencas finitas para a

derivada de primeira ordem em relagdo a cada parametro. Isto ¢ definido como:
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9% _ 4i(pi + Apie) — 4;(pi)
op; Ap;

: (6.3)

ap, = 2P (

=100 pi — &) , (6.4)
onde e ¢ o vetor contendo o valor 1 no i-€simo componente e 0 para os outros componentes

do vetor. AD ¢é o tamanho em porcentagem do passo. p; € p; sdo os limites superior e inferior

do parametro, respectivamente.

Com base nas equagdes acima citadas, a analise de sensibilidade foi realizada
considerando um valor de AD = 0,2, definido como um valor frequentemente utilizado em
analises dindmicas (MERCE, DOZ, et al., 2007). Os parametros considerados na analise
foram os modulos de elasticidade e as massas especificas dos trés materiais. Adicionalmente
também foi considerado o coeficiente de Poisson do PU, uma vez que este valor ndo foi
claramente definido nas revisdes bibliograficas revisadas. Apos estas definigdes, um
algoritmo foi implementado utilizando a linguagem de programagio paramétrica do ANSYS®
(APDL).

Os resultados das andlises para os nove primeiros modos de vibragdo da viga sdo

apresentados nas Figura 6.10. Observa-se que alguns parametros sdo mais influentes nos

~ . . - ... d0A;j
modos de flexdao enquanto outros influem mais nos modos de tor¢ao. Valores positivos de a_p]
i

indicam aumento do autovalor com o aumento do pardmetro, e valores negativos uma redugao
com o aumento do valor do parametro.

No caso dos modos de flexao (1°, 4°, 6°, 7° e 9°) observa-se que ha um mesmo padrao
de comportamento, no qual os parametros mais importantes sao o modulo de elasticidade do
PU e do PSAI e a massa especifica do ago. Conforme a frequéncia aumenta, o moédulo de
elasticidade do PU e a massa especifica do aco destacam-se como parametros mais influentes
para o ajuste dos autovalores dos modos de flexao.

No caso dos modos de tor¢do (2°, 5° e 8°) a massa especifica do PSAI ¢ um dos
principais parametros. Este pardmetro tende a ser o mais dominante para os modos de
frequéncias maiores. No 3° modo de tor¢do especificamente, o0 modulo de elasticidade e a
massa especifica do aco sdo os parametros mais importantes.

O coeficiente de Poisson do PU é um parametro importante com uma influéncia

mediana em todos os modos.
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A andlise de sensibilidade ndo foi muito conclusiva, uma vez que cada parametro
analisado influencia um modo diferente. Ou seja, todos os pardmetros influenciam de maneira

diferente em cada um dos modos.

Figura 6.10— Resultados da anélise de sensibilidade para os nove primeiros modos da viga.
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ApO6s a definicdo dos parametros, o ajuste foi realizado com base na minimizagao da

fungdo objetivo (MERCE, DOZ, et al., 2007):

Exp _ fkl\lum)2

- (f
d(X) =
Z (£’

= min. (6.5)
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Nesta equacdo sdo consideradas as frequéncias experimental (kaxP) e numérica
(;N“™) de n modos escolhidos.

Os parametros de ajuste foram restritos ao médulo de elasticidade (£) dos materiais,
as massas especificas (p) e ao coeficiente de Poisson do PU (v). De forma matematica, o

espaco de busca pode ser definido como sendo:

S={E,p,v E;<E;<Ep; pa<pi<pp Vp <V <UL 6.6)

Os valores limites do intervalo de busca sdo apresentados na Tabela 6.1 . Estes
valores foram estimados considerando os valores encontrados na literatura e apresentados na

Sec¢do 6.2.

Tabela 6.1 — Valores do intervalo dos pardmetros definido para o ajuste da viga sanduiche.

Material E, E, pa (kg/n?) K gp/’r’n 3 Va o

Aco 190 Gpa  210Gpa 7300 7700 - -

PSAI 12GPa  22GPa 950 1100 - -
PU 8MPa  15MPa 28 42 0,3 0,45

A minimizagdo da Equagdo (4.6) ¢ realizada utilizando o método de aproximagao de
subproblemas definido no Capitulo 4. Para este caso, foram utilizados os nove modos
encontrados experimentalmente com os seus respectivos modo numéricos. Apos 31 iteragdes
o algoritmo convergiu aos resultados apresentados na Tabela 6.2 . Observa-se que estes

valores sdo similares aos previamente propostos na Tabela 5.1

Tabela 6.2 — Propriedades dos materiais do gabinete ap6s o ajuste da viga sanduiche. O * indica os
valores nao ajustados

Material E p (kg/m?) v
Ago 190,12 GPa 7328,2 0,3*
PSAI 1,752 GPa 1099,7 0,32%*

PU 10,535 MPa 38,206 0,445

Os residuos das frequéncias naturais das vigas inicial e ajustada, em relagdo as
frequéncias naturais experimentais, sdo apresentados na Tabela 6.3 . Observa-se que para a

viga ajustada o residuo ¢ inferior a 10%.
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Tabela 6.3 — Comparacgao das frequéncias naturais da viga sanduiche antes ¢ ap6s do ajuste de

propriedades.

Modo f- Exp. flnli\i‘il;;' Ainicial (%) f Fi‘;?l Ainat (%)
1 46,65 41,75 -10,51 43,69 -6.35
2 66,61 74,97 12,55 73,24 9,95
3 119,58 135,15 13,02 130,82 9,40
4 168,9 157,62 -6,67 160,01 -5,26
5 261,88 269,21 2,80 269,46 2,89
6 336,21 319,46 -4,98 320,74 -4,60
7 484,93 469,26 -3,23 468,10 -3,47
8 635,07 619,34 -2,47 619,12 -2,98
9 780,16 761,96 -2,33 756,74 -3,00

Finalmente, os valores listados na Tabela 6.2 serdo utilizados para gerar os modelos

do gabinete e da porta do refrigerador.

6.4 COMPARTIMENTO DO REFRIGERADOR (GABINETE)
6.4.1 Modelo numérico do gabinete

O modelo numérico do gabinete foi desenvolvido a partir de uma geometria
simplificada, previamente gerada com as dimensdes medidas. Nesta geometria, alguns
detalhes foram omitidos com o intuito de gerar uma malha robusta, com o menor nimero de
elementos possiveis, evitando os refinamentos de malha e erros no processamento numérico.

A malha gerada (Figura 6.11) considera elementos tipo casca (SHELL 181) para o
aco e o PSAI e solido (SOLID 185) para o PU. Na maior parte, os elementos tipo casca foram
quadrilaterais e os elementos solidos hexaédricos. O tamanho médio dos elementos foi de 15
mm, gerando desta forma ao total 27510 elementos de tipo casca e, 48144 elementos do tipo
solido.

E importante resaltar que na superficie do gabinete, os elementos do tipo casca e
solidos compartilham os mesmos nos, evitando elementos de conexdo entre estes dois tipos de

elementos diferentes.
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Figura 6.11— Malha do gabinete.

Apo6s o desenvolvimento da malha, uma analise modal numérica foi realizada na
faixa de frequéncia entre 0 e 300Hz, para o qual foi utilizado o método do Block Lanczos.
Alguns dos resultados obtidos desta analise sdo apresentados na Figura 6.12.

Com o intuito de confrontar estes resultados, na Subsegdo seguinte ¢ realizada uma

analise modal experimental do gabinete.

6.4.2 Analise modal experimental do gabinete
Para a andlise modal experimental, o gabinete foi suspenso por dois fios elasticos

(Figura 6.13). A excita¢do foi realizada na lateral esquerda do refrigerador utilizando um
excitador eletrodindmico (B&K 4809) suspenso por cordas eléasticas. A for¢ga no ponto de
excitacdo foi medida utilizando um transdutor de for¢a (PCB 208CO01). As respostas da
estrutura foram medidas em 362 pontos, utilizando cinco acelerdmetros triaxiais (B&K
4525B). Ao total, 73 medi¢des foram realizadas.

Ap0s a analise das medicOes foi possivel identificar claramente nove formas modais,
apresentadas na Figura 6.14. Observa-se que as primeiras sete formas modais experimentais

sdo bem similares as formas modais numéricas 1°, 2°, 3°, 4°, 5°, 7° e 8° da Figura 6.12.
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Figura 6.12— Modos de vibragao e frequéncias naturais numéricas do gabinete do refrigerador.

2° Modo: 46,88Hz

4° Modo: 99,45Hz 6° Modo: 139,34Hz

1

7° Modo: 147,51Hz 8° Modo: 151,92Hz 9° Modo: 152,89Hz
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Figura 6.13— Analise modal experimental do gabinete. Na esquerda a configuracao geral. Na direita
superior acelerdmetros utilizados. Na direita inferior o excitador electrodinamico.

Entretanto, na andlise experimental nao foi possivel identificar o modo
correspondente a deformacgdo da parte posterior do refrigerador (6° modo numérico). Sugere-
se que isso seja devido ao fato de que o ponto de excitagdo escolhido ndo excita de forma
adequada os modos desta superficie.

Na Figura 6.14 também ¢ possivel observar que, o 8° ¢ 9° modo apresentam uma
deformacdo bem definida apenas na superficie onde foi localizado o ponto de excitagdo. A
causa disto pode estar relacionada a uma energia de excitagdo insuficiente ou ao alto grau de
amortecimento da estrutura. Cabe destacar que o nivel de poténcia utilizado neste ensaio foi o
maximo fisicamente possivel, uma vez que uma forga maior pode gerar um descolamento da
lamina externa de ago do nucleo de PU.

Para complementar a andlise, as frequéncias numéricas dos modos 1°, 2°, 3°, 4°, 5°, 7°
e 8° sdo comparadas com as frequéncias naturais dos correspondentes modos experimentais

em um grafico de 45° apresentado na Figura 6.15.
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Figura 6.14— Modos de vibragao e frequéncias naturais experimentais do gabinete do refrigerador na
condigdo livre-livre.

1° Modo: 30,45Hz 2° Modo: 47,17Hz 3° Modo: 62,24Hz

4° Modo: 107,13Hz 5° Modo: 118,66Hz 6° Modo: 137,67Hz

7° Modo: 159,77Hz 8° Modo: 205,01Hz 9° Modo: 253,82Hz
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Figura 6.15— Analise das frequéncias naturais experimentais e numéricas do gabinete.
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Na Figura 6.15 observa-se que o primeiro modo apresenta um residuo de 17%. Isso
indica uma superestimacao da frequéncia natural do modelo numérico. As causas podem estar
associadas as simplificagdes geométricas realizadas, especialmente na area central do
gabinete. Contudo, as outras frequéncias naturais analisadas apresentam um residuo inferior a
10%.

Apesar das simplificagdes geométricas e das consideragdes das propriedades dos

materiais realizadas, os resultados do modelo numérico sdao considerados como satisfatorios.

6.5 PORTA DO REFRIGERADOR
6.5.1 Modelo numérico da porta

Da mesma forma que o gabinete, o modelo numérico da porta foi desenvolvido a
partir de uma geometria previamente gerada em um programa CAD com as dimensoes
medidas. Entretanto, a geometria da porta ¢ mais complexa possuindo alguns detalhes e
nervuras que podem ser importantes na andlise e que foram considerados na geragdo da
malha.

O modelo da porta possui elementos tipo casca (SHELL181) para representar as

superficies externas de ago e PSAI e elementos tipo solido (SOLID18S5) para representar o

PU interno. Devido a complexidade geométrica, foram utilizados elementos tipo casca
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triangulares e elementos solidos tetraédricos, piramidais e prismaticos. A malha foi gerada
com um tamanho médio de elemento de 20 mm, gerando um total de 28703 elementos tipo

casca e 225109 elementos tipo solido (Figura 6.16).

Figura 6.16— Malha da porta

As propriedades dos materiais utilizadas para este modelo correspondem aos mesmos
valores utilizados no modelo do gabinete.

Uma analise modal numérica foi realizada utilizando o método do Block Lanczos, na
faixa de frequéncia de 0 a 500Hz. Os resultados desta anélise sdo apresentados na Figura 6.17.

Com o intuito de confrontar estes resultados, ¢ realizada uma analise modal

experimental da porta na proxima Subsegao.



Figura 6.17— Modos de vibragdo e frequéncias naturais numéricas da porta.

1° Modo: 48,57Hz 2° Modo: 117,15Hz 3° Modo: 123,58Hz

\

4° Modo: 169,52Hz 6° Modo: 235,57Hz

7° Modo: 281,49Hz 8° Modo: 304,73Hz 9° Modo: 345,18Hz
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6.5.2 Analise modal da porta do refrigerador
Para a realizacdo da andlise modal, a porta foi suspensa com cordas elasticas. A

estrutura foi dividida em 102 pontos. A excitacdo foi realizada com um excitador
eletrodinamico (B&K 4809) e a resposta da estrutura foi medida utilizando seis acelerometros
(PCB 353B15 ¢ B&K 4519-003). A for¢a no ponto de excitacdo foi medida com um
transdutor de forca (PCB 208CO01). A configuragdo geral deste teste pode ser visualizada na
Figura 6.18.

Figura 6.18— Configuracdo geral do teste de analise modal realizada na porta.

Apobs a analise das medigdes foi possivel obter as formas modais e as frequéncias
naturais apresentadas na Figura 6.19. As formas modais numéricas apresentam boa
concordancia com as encontradas neste ensaio.

De forma a complementar a analise de resultados, as frequéncias naturais numéricas
sao apresentadas no grafico de 45° da Figura 6.20. Observa-se que o modelo numérico
superestima todas as frequéncias naturais e, no caso do 2° e 3° modo, a superestimacgdo ¢

superior a 10%.
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Figura 6.19— Modos de vibragao e frequéncias naturais experimentais da porta do refrigerador.

7\

1° Modo: 46,35Hz 2° Modo: 102,38Hz 3° Modo: 112,06Hz

[N

4° Modo: 155,19Hz 6° Modo: 223,84Hz

7° Modo: 268,90Hz 8° Modo: 298,56Hz 9° Modo: 330,57Hz
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Figura 6.20- Analise das frequéncias naturais experimentais e numéricas da porta.
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Apesar disso, ¢ considerado que o modelo representa de forma satisfatoria a condigdo
real, tendo em conta as simplificagdes geométricas e as aproximacdes das propriedades dos

materiais realizadas.

6.6 MODELO PORTA - GABINETE

O objetivo desta andlise foi compreender o comportamento dos dois sistemas quando
conectados. As conexdes entre a porta e o gabinete abrangem duas dobradicas idénticas,
localizadas na parte superior e inferior do refrigerador e, um selo de vedagdo magnético

localizado préximo a borda externa, entre a porta e o gabinete (Figura 6.21).

Figura 6.21— Conexdes da porta com o gabinete. A esquerda a dobradica e & direita a selo de vedagdo.
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As dobradicas permitem a transmissao de esfor¢os e movimento em 5 graus de
liberdade (3 de deslocamento e 2 de rotacdo). O grau de liberdade restante corresponde ao
grau de liberdade de rotagao que permite a abertura e fechamento da porta.

Para modelar esta conexao mais proxima da condigao real, foi utilizado um elemento
tipo viga rigida que transmite apenas movimento nos cinco graus de liberdade apontados

anteriormente. A representacao desta conexao no modelo pode ser visualizada na Figura 6.22.

Figura 6.22— Modelo numérico representativo da dobradiga.

Dobradica

No caso do selo de vedacdo, o mecanismo de conex@o ¢ mais complexo. O selo de
vedacdo mantém fixa a porta ao gabinete por meio de uma for¢a magnética. Desta forma, foi
proposto modela-lo utilizando um elemento sélido (SOLIDI185), com propriedades
equivalentes. As faces do selo de vedagdo sdo conectadas de forma rigida as superficies do

gabinete e da porta (Figura 6.23). Um total de 1980 elementos foram gerados.
Figura 6.23— Modelo numérico representativo do selo de vedacao.

Selo de
vedacgdo
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Para o ajuste das propriedades, foi realizada uma analise modal da porta fixada no
gabinete. Desta forma, o conjunto foi suspenso por fios eldsticos fixados no gabinete (Figura
6.24). A excitacao foi realizada na parte frontal sobre a porta utilizando um excitador
eletrodindmico (B&K 4809) suspenso por cordas elasticas. A forca no ponto de excitacdo foi
medida utilizando um transdutor de for¢ca (PCB 208C01). As respostas foram medidas em 102
pontos sobre a superficie da porta, utilizando cinco acelerdmetros triaxiais (B&K 4525B). Ao
total, 21 medicdes foram realizadas. Dos resultados foi possivel identificar quatro modos de

vibracdo da porta que podem ser visualizados na Figura 6.25.

Figura 6.24— Analise modal experimental do conjunto porta-gabinete.

O ajuste das propriedades do material do selo de vedagdo foi realizado de forma
heuristica, tendo como referéncia a comparacdo das formas modais numéricas e
experimentais. Apos inimeras tentativas o modulo de elasticidade equivalente foi de 8kPa, a
massa especifica de 1kg/m® e o coeficiente de Poisson de 0,3. O valor baixo da massa
especifica se deve ao fato de evitar modos de vibracao locais na borracha. Na Figura 6.26 sao
apresentadas as formas modais numéricas apds o ajuste das propriedades do material, e
exclusivamente da porta. Outras formas modais do conjunto porta-gabinete foram omitidas

com o objetivo de observar exclusivamente o comportamento da porta.
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Figura 6.25— Frequéncias naturais ¢ modos de vibragdo experimentais da porta conectada ao gabinete.

1° Modo: 30,04Hz 2° Modo: 50,31Hz

3° Modo: 95,57Hz 4° Modo: 179,95Hz

Figura 6.26— Modos de vibragao e frequéncias naturais numéricas do modelo porta-gabinete.

1° Modo: 29,12Hz 2° Modo: 61,17Hz

3° Modo: 120,56 4° Modo: 188,60 Hz
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Observa-se que as formas modais sdo similares as encontradas experimentalmente.
Os residuos das frequéncias naturais sdo apresentados na Tabela 6.8 . Algumas frequéncias
naturais apresentam residuos significativos. Uma das hipoteses associadas a este fato sao as
nao linearidades relacionadas com o contato entre a borracha e o gabinete, e as forgas

magnéticas.

Tabela 6.8 — Residuo do ajuste das propriedades do material do selo de vedagao.
Modo f—Exp(Hz) f{—Num (Hz) A (%)

1 30,04 29,12 -3,06
2 50,31 61,17 21,58
3 95,57 120,56 26,14
4 179,95 188,60 4,80

Para complementar o processo de correlacdo foi realizada uma analise modal
experimental do conjunto porta-gabinete de forma a obter as formas modais do conjunto, uma
vez que a analise anterior limitou-se a observagdo dos modos da porta. O aparato
experimental foi o mesmo do anterior, sendo que a unica diferenca foi a disposicdo do
excitador. Neste caso, o excitador foi localizado na parte posterior do gabinete (Figura 6.27).
As respostas da estrutura foram medidas em 464 pontos, utilizando cinco acelerOmetros
triaxiais (B&K 4525B). Ao total, 93 medicdes foram realizadas. Os resultados dos cinco
modos de vibragdo do conjunto que apresentaram boa correlagdo entre o numérico € o

experimental podem ser visualizados na Figura 6.28.

Figura 6.27— Analise modal experimental do conjunto porta-gabinete.
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Figura 6.28— Modos de vibragao identificados na analise modal experimental do conjunto porta—
gabinete.

1° Modo: 42,77 Hz 2° Modo: 51,68 Hz 3° Modo: 100,88 Hz

4° Modo: 116,42 Hz 5° Modo: 157,70 Hz

Os modos numéricos correspondentes sdo apresentados na Figura 6.29. Observa-se

que as formas modais sao similares. Os residuos das frequéncias naturais sdo apresentados na

Tabela 6.1 .

E possivel observar que os modos que aparecem nestas analises estdo mais

relacionados com a deformagdo do gabinete. Algumas deformacgdes relacionadas com a porta

ndo apareceram pela dificuldade ja apontada anteriormente, em relacdo ao modelamento do

selo de vedacao.

Os valores dos residuos sugerem apenas a correlacdo dos modos do gabinete uma vez

que a porta ndo apresenta deformacdes similares as experimentais.

Tabela 6.1 — Residuo das frequéncias naturais dos cinco modos.
Modo f-Exp(Hz) f{—Num (Hz) A (%)

1 42,77 47,56 11,19
2 51,68 54,9 6,23
3 100,88 100,67 0,20
4 116,42 139,02 19,41

5 157,7 176,87 12,15
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Figura 6.29— Modos de vibragdo numéricos do conjunto porta-gabinete.

1° Modo: 47,56Hz 2° Modo: 54,9Hz 3° Modo: 100,67 Hz
4° Modo: 139,02 Hz 5° Modo: 176,87 Hz

6.7 SINTESE DE RESULTADOS

Neste capitulo inicialmente foi feita uma revisdo bibliografica para definir as
propriedades dos materiais que compde o gabinete. Em seguida foi realizada uma andlise
sobre o tipo de elemento mais adequado para modelar estruturas do tipo sanduiche. Apos essa
defini¢do foi necessario determinar as propriedades dos materiais a partir do ajuste de
modelos realizados em uma viga do tipo sanduiche. Em seguida, essas propriedades foram
utilizadas para modelar a estrutura do gabinete e da porta. Os parametros modais destas duas
estruturas analisadas separadamente obtiveram boa correlacdo quando comparadas as analises
modais experimentais realizadas.

Na sequéncia foi realizado um modelo do conjunto porta-gabinete. Nesta analise foi
proposta uma metodologia de modelagem das principais conexdes, evidenciando a
importancia do selo de vedacdo para a obtengdo de formas modais adequadas da porta. Os

valores de residuos encontrados podem estar relacionados com os modos do gabinete.
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7 MODELO DO REFRIGERADOR

7.1 INTRODUCAO

Neste Capitulo sdo apresentados os resultados da andlise dindmica do modelo
completo do refrigerador (Figura 7.1). Inicialmente sdo apresentadas as principais
consideragdes de modelagem realizadas na construgdo do modelo. Em seguida, sdo
apresentados os resultados do célculo dos carregamentos utilizados na analise harmonica.
Finalmente, a velocidade normal a superficie do refrigerador ¢ determinada assim como a
densidade de energia de formacao. Estas informagdes estdo relacionadas com poténcia sonora
radiada (WIECHMANN e HILER, 2011) e com a distribui¢cdo e fluxo de energia vibratoria
no refrigerador NOBUKATA, TAKAYUKI, et al., 1988), respectivamente.

Figura 7.1- Vistas laterais do modelo do refrigerador.

7.2 CONSIDERACOES DE MODELAGEM

Na Figura 7.2 sdo apresentadas as principais interfaces entre os componentes do
modelo.

Na interface 1, a placa base ¢ conectada ao gabinete através de quatro parafusos. No
modelo, estas conexdes sao modeladas com elementos rigidos transmitindo movimento nos
seis graus de liberdade entre os componentes (Figura 7.3). Os elementos rigidos consideram
as duas primeiras camadas de nds mais proximas do furo do parafuso. E importante ressaltar
que, neste modelo, ¢ desconsiderado qualquer forma de atrito entre os dois componentes uma

vez que o escopo deste trabalho se limita apenas a analises lineares.
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Figura 7.2— Interfaces entre os componentes.

®

Figura 7.3— Conexdes entre a placa base e o gabinete do refrigerador.

As pegas plasticas entre a interface 2 e 4, conectam o condensador ao gabinete e a
conexao entre os trés componentes ¢ feita por interferéncia. Neste modelo, estas conexdes
foram consideradas como rigidas, transmitindo movimento nos seis graus de liberdade entre

as partes.
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Figura 7.4— Conexdes do condensador ao gabinete.

A interface 5, que define as conexdes entre a porta e o gabinete, foi explorada no
Capitulo 6 do presente trabalho.

O tubo de succdo é um tubo de cobre de 8 mm de diametro externo ¢ 6 mm de
diametro interno que leva o gas do evaporador ao compressor. Na interface 3, o tubo de
suc¢do sai do gabinete do refrigerador diretamente da espuma de PU e é por esse motivo que

esta conexdo também ¢ modelada rigidamente nos seis graus de liberdade.

7.3  FORCAS OPERACIONAIS NOS PRINCIPAIS CAMINHOS.

Como foi observado no Capitulo 3, as forgas operacionais podem ser determinadas
de duas formas: direta e indiretamente. Contudo, apenas métodos indiretos sdo abordados
nesta analise.

No presente trabalho o método da rigidez complexa foi utilizado para determinar as
forcas transmitidas através dos isoladores do compressor. J4 nos tubos de sucgdo e de
descarga do compressor, as forcas foram calculadas utilizando o método simplificado da
matriz inversa. Ambos métodos foram explicados no Capitulo 3, Secc¢do 3.3.

No método da rigidez dindmica complexa a for¢a ¢ determinada através da

expressao:
Fy(@) = kn (@) [xp1 (@) = Xpz(@)], (7.1)

onde F,(w) ¢ a forga operacional transmitida pelo caminho n, k,(w) ¢é a rigidez complexa
dos isoladores de vibracdo, x,;(w) é o deslocamento do lado da fonte (lado ativo) € x,, (w) €
o deslocamento do lado da estrutura receptora (lado passivo) do n-ésimo caminho.

A rigidez dos isoladores foi estimada com base no modelo linear k,,, =a*f +b
proposto no Capitulo 5.0s valores das constantes a=154,3 e b=2,412E5, correspondentes a
uma massa de 1.407kg e estdo disponiveis na Tabela 5.4. Os valores foram escolhidos uma

vez que a massa do compressor utilizado no refrigerador é de aproximadamente 1,4kg.
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Os niveis de vibracao do lado ativo (compressor) e passivo (placa base) do isolador
foram medidos em um teste realizado no refrigerador em condi¢des normais de operagcdo e no
regime permanente. Oito acelerometros tri-axiais B&K 4525b, foram utilizados durante o
teste. As medicdes foram feitas na faixa de 0 a 12kHz, com uma frequéncia de amostragem de
32,8kHz. A Figura 7.5 referencia o posicionamento dos acelerdmetros.

Os valores obtidos das forcas sdo apresentados na Figura 7.8 a Figura 7.9.

Figura 7.5 - Posicionamento dos acelerometros na placa base e tubos de succdo e descarga.

Figura 7.6— Forgas nas dire¢des X, Y € Z no ponto 1 sobre a placa base.
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Figura 7.7— Forgas nas diregdes X, Y e Z no ponto 2 sobre a placa base.
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Figura 7.8— Forgas nas diregdes X, Y e Z no ponto 3 sobre a placa base.
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Figura 7.9- Forcas nas direcdes X, Y e Z no ponto 4 sobre a placa base.
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Observa-se que os valores das forgas atingem seu valor maximo nas frequéncias de
59Hz. Nessa frequéncia em especifico, o ponto 4 apresenta o maior valor de for¢ca dos 4
pontos do compressor, 1,37N.

Também ¢ possivel observar a primeira e segunda harmonica desta for¢a a 120Hz ¢
180Hz, comumente encontradas em maquinas rotativas.

No método da matriz inversa simplificada, a forca ¢ estimada através da
multiplica¢do da fungdo de transferéncia pontual H;; pela resposta medida do lado do receptor
na condic¢ao operagao X;:

Fo = Hiy%. (72)

Para determinar as inertancias, H;, do refrigerador, o compressor ¢ desmontado e as
fungdes de transferéncia sdo determinadas nos pontos onde o compressor conecta com o
refrigerador. Neste caso, nos pontos 5 e 6 da Figura 7.5.

As inertancias pontuais foram determinadas a partir das respostas medidas nas trés
diregdes principais, enquanto a estrutura ¢ excitada em cada um dos pontos de conexao.

A excitagdo foi realizada utilizando um martelo de impactagcao PCB modelo 086D05.
As respostas foram medidas utilizando dois acelerometros tri-axiais 4525b no tubo de sucgao
e de descarga. As medigdes foram realizadas na banda de frequéncia de 0 a 600Hz, com uma
taxa de amostragem de 1,6kHz.

Para o calculo das forcas, as aceleracdes no tubo de suc¢do e de descarga foram
medidas em um teste realizado no refrigerador, em condi¢des normais de operagdo € no
regime permanente. No teste foram utilizados dois acelerometros tri-axiais B&K 4525b. As
medicoes foram feitas na faixa de 0 a 12kHz, com uma frequéncia de amostragem de
32,8kHz.

E importante ressaltar que as aceleragdes utilizadas para o célculo das forcas dos
isoladores e para o célculo da forca nos tubos foram realizadas num mesmo teste e de forma
simultanea. Isto permite manter a informagdo da fase entre as forcas que serdo utilizadas
durante as analises do modelo.

Os valores das for¢as no tubo de suc¢do sdo apresentados na Figura 7.10. Nesta
figura, pode ser observado que os dois maiores valores de for¢a acontecem a 41Hz (0,15N),

59 Hz (0,29N), e nas faixas de frequéncia de 240 - 260Hz e 300 - 305Hz.
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Figura 7.10— Forgas no tubo de sucgéo (ponto 5).
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As forcas no tubo de descarga sdo apresentadas na Figura 7.11. Neste caso, pode ser
observado que os maiores valores de for¢a acontecem a 59 Hz (0,43N) e na faixa de

frequéncia de 290 -325 Hz.

Figura 7.11- Forgas no tubo de descarga do compressor ou entrada do condensador (ponto 6).
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7.4 CONDICOES DE CONTORNO

Previamente a andlise dindmica do refrigerador, as condi¢des de contorno foram
definidas no modelo.

Em condigdes recomendadas de uso, o refrigerador estd apoiado em quatro pontos,
sendo: dois pés localizados na parte da frente do gabinete e, na parte posterior, duas rodas

instaladas na placa base do compressor. Na andlise dinamica realizada no presente trabalho
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foi imposto um deslocamento zero na dire¢do x, y € z nos quatro pontos de apoio do

refrigerador (circulos em vermelho na Figura 7.12)

7.5 ANALISE DINAMICA DO REFRIGERADOR

Devido as limitacdes computacionais, no presente trabalho, as andlises foram
limitadas a duas frequéncias: 59Hz e 261Hz. Em ambas frequéncias, a velocidade normal dos
elementos da superficie do refrigerador foi determinada. Em seguida, uma analise de energia
de deformagao foi realizada. O primeiro resultado ajuda a entender quais regides da superficie
contribuem mais na geragdo de ruido (WIECHMANN e HILER, 2011). Por outro lado, a
analise da densidade da energia de deformacdo mostra a distribuicdo da energia sobre a
estrutura. As regides onde os maiores niveis de energia sdo concentrados costumam ser
regides sensiveis as mudancas de rigidez e, potencialmente podem modificar as frequéncias
naturais e as formas modais da estrutura, ou contribuir na redug¢do da resposta dindmica da

estrutura (NOBUKATA, TAKAYUKI, et al., 1988).

Figura 7.12— Condigdes de contorno consideradas no modelo do refrigerador.

As frequéncias de andlise foram escolhidas com base nos estudos realizados no
Capitulo 3. Nos resultados foi possivel observar que os maiores niveis de pressao sonora e
poténcia acustica acontecem nas bandas de 63Hz e 250Hz

Na Figura 7.13 s3o apresentados os niveis de pressdo sonora medidas em dois
microfones situado dentro da camara reverberante durante o teste realizado para a
determinagdo das cargas operacionais. Observa-se que, na faixa de frequéncia de 0 a 500Hz,

os maiores valores de pressao sonora acontecem em 59Hz, 120Hz, 261Hz e 413Hz.
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Figura 7.13— Pressdo acustica medida dentro da camara reverberante durante o teste realizado para a
determinacdo das cargas operacionais.
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A distribuicdo da velocidade normal na superficie do refrigerador foi determinada
com o modulo de pos-processamento ERP (Equivalent Radiated Power) do software META
da BETACAE. Para o célculo s3o necessarias as velocidades dos nés da superficie externa do
refrigerador, obtida da andlise harmdnica. O modulo determina o vetor normal de cada
elemento e, assim, a velocidade normal ¢ determinado com o produto escalar entre o vetor de
velocidade e o vetor normal da superficie do elemento.

O campo de velocidades normais na frequéncia de 59Hz ¢ apresentado na Figura
7.14. Nesta figura, a regido em vermelho define os elementos da superficie com os maiores
niveis de velocidade normal e, portanto, constitui-se como uma regido com alto
potencialmente de geragdo de ruido a 59Hz.

Analisando os resultados da andlise modal do modelo do refrigerador, realizando sob
as mesmas condi¢des de contorno da anélise harmonica, foi possivel identificar um modo de
vibragdo do refrigerador a 58.4Hz (Figura 7.15).Nesta forma modal, as maiores deformacdes
acontecem nas superficies laterais do refrigerador e, também, no condensador e no tubo de

descarga.
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Figura 7.14— Campo das velocidades normais na superficie do refrigerador a 59Hz.

A proximidade entre as frequéncias do modo do refrigerador e da frequéncia onde
acontecem os valores maximos das forcas operacionais, explicam os valores maximos de

pressao sonora e poténcia acustica radiada na frequéncia de S9Hz.

Figura 7.15Modo de vibragdo a 58,54 Hz.

A densidade de energia de deformacdo pode ser solicitada diretamente durante a
analise harmonica, uma vez que para o seu calculo sdo utilizando os dados de deslocamento
relativo entre elementos e a matriz de rigidez. Nas andlises dindmicas apresentadas neste
Capitulo foi utilizado o software NASTRAN (MSC). A energia de deformacao foi solicitada
através do comando ESE(PUNCH,AVERAGE) = ALL na secao Case Control (MSC
SOFTWARE, 2014).

Na Figura 7.16 ¢ apresentado o resultado da densidade de energia de deformacdo a
59Hz. Observa-se que grande parte da energia se encontra no condensador (tubo de descarga),

nos pontos de conexdo do condensador com o gabinete e, em algumas regides da placa base.
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Na placa base, a regido que apresentou maior energia de deformacao estd proxima do

ponto 4, no qual acontece a maior entrada de forga.

Figura 7.16- Energia de deformacao a 59Hz.

Na Figura 7.17 apresenta-se a distribui¢do de velocidades normais para a frequéncia
de 261Hz. Nesta figura, observa-se que as regides com maior potencial para a geragdo de
ruido encontram-se na parte posterior do refrigerador e na placa base do compressor.

Os modos mais proximos a frequéncia de 261Hz sdo apresentados na Figura 7.18.
Observa-se que o modo de 240,4Hz apresenta as maiores deformagdes no condensador e parte
posterior do gabinete. J4 0 modo a 281,8Hz apresenta as maiores deformacdes na placa base e
no tubo de descarga. Os resultados destas andlises mostram-se coerentes com o resultado da
analise de caminhos realizado no Capitulo 3 onde, para a banda de 250Hz, as maiores

contribuigdes para o ruido gerado vém da placa base e o tubo de descarga do compressor.

Figura 7.17- Distribuic¢do das velocidades normais na superficie do refrigerador a 261 Hz.
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Figura 7.18— Modos do refrigerador: 240,37Hz ¢ 281,8Hz

240,4Hz 281,8Hz

Na Figura 7.19 ¢ apresentada a distribui¢do da energia de deformagao na estrutura a
261Hz. Observa-se que a maior concentragdo de energia estd no condensador e nas regides do
gabinete onde o condensador ¢ conectado. Algumas pequenas regides também aparecem na

placa base.

Figura 7.19— Densidade de energia de deformagao a 261Hz.

7.6 CONCLUSOES

O maior nivel de ruido radiado pelo refrigerador acontece a 59Hz, e ¢ devido a
proximidade (acoplamento) entre a frequéncia do modo de vibragdo do gabinete (58,4Hz)
com a frequéncia onde acontecem os maiores valores de forga gerados pelo compressor
(59Hz).

No segundo caso de estudo, a analise mostra que, a 261Hz, as principais regides que

contribuem na geragdo de ruido se encontram na parte posterior do gabinete e a placa base do
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compressor. A densidade de energia de deformacdo sugere uma concentracdo alta de energia
no condensador e tubo de descarga. Assim, os pontos de conexdo do condensador com o
gabinete podem ser considerados importantes para o fluxo de energia entre os componentes.

Os resultados apresentados neste capitulo mostram-se coerentes com as analises
experimentais realizadas no Capitulo 3. As consideragdes iniciais de modelagem sao
suficientes para quantificar regides com maior potencial de contribui¢do para ruido radiado do
refrigerador.

O modelo numérico pode ajudar no desenvolvimento de compressores ¢
componentes de sistemas de refrigeracdo, visando a identifica¢do de caminhos de transmissao

de energia entre o compressor ¢ o refrigerador.
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8 CONSIDERACOES FINAIS E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

O objetivo geral deste trabalho consistiu em desenvolver um modelo numérico para
analise do fluxo de energia vibratoria de um sistema de refrigeracdo. Para alcancar este
objetivo inicialmente os caminhos de transmissdo do fluxo de energia foram avaliados
experimentalmente no sistema de refrigeracao, para conhecer a contribui¢ao de cada um deles
na poténcia sonora irradiada. Em seguida uma anélise dinamica detalhada sobre cada um dos
componentes envolvidos no mecanismo de transmissao de energia foi realizada. Nessa analise
dinamica os componentes foram analisados experimental e numericamente, € um
procedimento de modelagem detalhado foi proposto.

A partir dos resultados da analise experimental do refrigerador foi possivel observar
que os niveis de poténcia maxima acontecem em frequéncias abaixo de 1kHz. O grau de
incerteza da poténcia sonora devido aos erros de medicdo podem ser de até = 2dB. Entre
refrigeradores do mesmo modelo, o grau de incerteza pode alcangar valores superiores a 3dB
em algumas bandas de frequéncia.

Através da analise operacional de caminhos foi possivel classificar os caminhos de
transmissdo de energia no refrigerador, nas bandas de frequéncia entre 63Hz a 10kHz. Nesta
andlise foi possivel observar que os principais caminhos de transmissdo de energia sdo: a
placa base, os tubos de suc¢do e de descarga do compressor. Também foi possivel observar a
importancia da fase dos sinais para o ruido total gerado por um refrigerador. Nas bandas de
1,25kH a 5kHz acontece um cancelamento devido as diferencas de fases entre os
contribuidores. Com base nestas andlises, foi realizado um estudo mais aprofundado dos
componentes do sistema de refrigeracao.

No estudo do condensador, inicialmente foram determinadas as massas especificas
médias encontradas para o tubo e para o arame. O mddulo de elasticidade foi obtido a partir
de ensaios realizados em vigas. Posteriormente a determinagcdo das propriedades dos
materiais, duas propostas de modelagem do condensador foram apresentadas. A diferenga
entre as duas ¢ que uma utiliza elementos tipo tubo (PIPE16) e a outra utiliza elemento tipo
casca (SHELL 181) para representar o tubo. Ambos os tipos de modelagem apresentaram

resultados satisfatorios para a faixa de frequéncia entre 0 e 1kHz.
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Também foi realizada uma andlise das conexdes do condensador e determinadas as
propriedades dos materiais. Observou-se que entre a faixa de 0 e 1kHz as conexdes do
condensador, superiores e inferiores, apresentaram 5 modos de vibragdo. A conexao superior
apresentou o primeiro modo em 348,07Hz e a inferior em 620,71Hz. Os modos de vibragao
aumentam a possibilidade de ter um fluxo maior de energia.

No que se refere aos estudos com a placa base, um modelo numérico foi realizado. O
modelo proposto utilizando elementos tipo casca (SHELL181) apresentou uma boa correlagado
quando comparado com os resultados da analise modal experimental realizada. Por meio de
uma analise harmonica posterior, 0 amortecimento do modelo foi ajustado para # = 0,003. A
rigidez dindmica dos isoladores foi determinada. Nesta analise, foi possivel observar a relagao
das propriedades do isolador com a frequéncia e o valor de pré-carga. Observou-se a
importancia da utilizagdo da pré-carga adequada na determinacdo da rigidez e do
amortecimento do isolador.

Por meio dos resultados dos ajustes de curvas foi possivel propor um modelo
polinomial para a determinacao das propriedades do isolador, em diferentes frequéncias nas
condicdes de pré-carga analisadas.

Para estudar o gabinete, foi feita uma revisdo bibliografica para definir as
propriedades dos materiais que compde o gabinete. Entretanto, algumas divergéncias de
informacdes foram encontradas, o que levou a necessidade de verificar e ajustar as
propriedades dos materiais a partir do ajuste de modelos realizados em uma viga do tipo
sanduiche. Previamente a este estudo foi necessaria uma analise sobre o tipo de elemento mais
adequado para modelar estruturas do tipo sanduiche. Observou-se que € possivel modelar este
tipo de estruturas utilizando elementos tipo casca (SHELL181) para as superficies de ago e
PSAI e, elementos tipo solido para o nicleo de PU. As informacdes obtidas na andlise
anterior foram utilizadas para modelar a estrutura do gabinete e da porta. Apds as andlises
experimentais € numéricas realizadas, observou-se que os pardmetros modais destas duas
estruturas analisadas separadamente obtiveram boa correlagao quando comparadas.

Na sequéncia, foi realizado um modelo do conjunto porta-gabinete. Nesta analise foi
proposta uma metodologia de modelagem das principais conexdes, evidenciando a
importancia do selo de vedacgao para a obtencao de formas modais adequadas da porta.

No ultimo capitulo deste trabalho foi realizado um modelo completo do refrigerador.
Algumas considera¢des foram realizadas para definir as conexdes entre os componentes. As

forcas operacionais utilizadas na andlise numérica foram determinadas a partir das



172

informacdes recolhidas durante os Capitulos 3 e 5 deste trabalho. Observou-se que os maiores
niveis de forca sdo transmitidos através da base do compressor.

De forma geral, as forgas apresentaram niveis maximos em 59Hz, 120Hz, 180Hz, ¢
nas faixas de frequéncia de 240-260Hz e 300-305Hz.

As analises dindmicas realizadas no modelo sob condi¢des de carga operacionais
sugerem que o maior nivel de ruido radiado pelo refrigerador (acontece a 59Hz) ¢ devido a
proximidade entre a frequéncia do modo de vibragao do gabinete (58,4Hz) com a frequéncia
onde acontecem os maiores valores de forca gerados pelo compressor (59Hz).

Um segundo caso de estudo foi realizado a 261Hz. Nesta analise observou-se que as
principais regides que contribuem na gera¢do de ruido se encontram na parte posterior do
gabinete e a placa base do compressor. A densidade de energia de deformacdo sugere uma
concentragdo alta de energia no condensador e tubo de descarga. Assim, os pontos de conexdo
do condensador com o gabinete podem ser considerados importantes para o fluxo de energia
entre os componentes.

Os resultados apresentados neste Capitulo 7 mostram-se coerentes com as analises
experimentais realizadas no Capitulo 3. As consideragdes iniciais de modelagem sdo
suficientes para quantificar regides com maior potencial de contribui¢do para ruido radiado do
refrigerador.

De forma geral, neste trabalho foram apresentadas informag¢des suficientes para a
geracdo de modelos numéricos de sistemas de refrigeracdo, como propriedades de materiais
do gabinete (modulo de elasticidade, massa especifica e fator de amortecimento),
consideragdes de modelagem numérica (tamanhos e tipos de elementos e condigdes de
contorno), valores de rigidez dos isoladores de vibracao e cargas operacionais do refrigerador.

O conhecimento produzido neste trabalho pode ser utilizado para estudos
relacionados com a geracdo de modelos de refrigeradores, que ajudem a compreensdo da
transmissao de esfor¢os do compressor para o gabinete do refrigerador, desta forma no

desenvolvimento de sistemas de refrigeragao de baixo ruido.

Como trabalhos futuros sugerem-se:
. Estudar o mecanismo de conexdo entre o gabinete e a porta do refrigerador (selo de
vedagdo) que permita o aprimoramento do modelo.
. Analisar a radiagao actstica do modelo utilizando o método de Elementos Finitos ou
Elementos de Contorno, com o objetivo de avaliar as contribui¢des de caminhos e de painéis

para a poténcia sonora radiada do refrigerador.
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o Otimizar os componentes do sistema de refrigeracdo para a reducdo do ruido radiado
do refrigerador.
o Realizar a sintese virtual do ruido radiado do refrigerador, utilizando fungdes de

transferéncia vibroacusticas do modelo proposto.
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