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Resumo

Considerando a demanda atual por ventiladores cada vez mais silenciosos de forma a
ndo ultrapassar os niveis sonoros industriais e/ou domeésticos, verifica-se a importancia de
introduzir conceitos inovadores para o projeto de ventiladores centrifugos de baixo ruido
através de analises numéricas por meio da Dindmica dos Fluidos Computacional (DFC). Neste
trabalho desenvolveu-se um estudo, numa primeira abordagem, para determinar as principais
caracteristicas de desempenho aerodindmico dos ventiladores centrifugos com e sem péas
auxiliares, considerando a interacéo do rotor-voluta. Nesta etapa, fez-se uso de simulacGes em
regime permanente para identificacao e quantificacdo das fontes de ruido, por meio de predicao
de fontes sonoras. A metodologia da simulacdo para obter as grandezas aerodindmicas foi
validada através de resultados retirados de um ensaio experimental realizado em um banco de
ensaios do laboratério de ventiladores LabVent do IEM/UNIFEI. Numa segunda abordagem,
em regime transiente, foi analisado o nivel de pressdo sonora numa ampla faixa de frequéncias,
com o intuito de caracterizar de forma consistente 0 comportamento aeroacustico e fontes de
ruido dos ventiladores. A partir da solugdo dos campos sonoros e do escoamento nas situacdes
com e sem pas auxiliares, foram consideradas as seguintes variaveis geomeétricas: i) angulo de
entrada, ii) angulo de saida, iii) raio de curvatura em relacdo a pa principal e iv) posicdo
circunferencial e formato da lingueta. Essas variaveis foram otimizadas com base em um plano
de experimentos do tipo fatorial, sendo gerado um metamodelo por meio de fungdes de base
radial., na busca do méaximo rendimento com niveis de pressdo sonora admissiveis. Resultados
mostraram que a medida que o comprimento das pas auxiliares aumenta e sdo posicionadas
mais proximas ao lado de su¢do das pas principais, melhoram as condi¢des do escoamento no
ventilador, resultando em um comportamento aerodindmico satisfatério em termos de
rendimento efetivo e de pressao total, bem como uma reducéo do ruido tonal do ventilador, uma
vez que os valores maximos de nivel de pressdo sonora na frequéncia de passagem da pa sdo

reduzidos em comparagéo com a geometria base do ventilador.

Este trabalho apresenta contribui¢bes tecnoldgicas com base em metodologias
cientificas, onde sdo integradas as anélises dos campos aeroacusticos e técnicas de otimizacao
multiobjetivo para manter as caracteristicas do ventilador com alta eficiéncia e baixos niveis de
ruido, de forma a contribuir com novos conceitos para o projeto de ventiladores centrifugos a

industria.

Palavras-chave: Ventilador centrifugo; CFD; Pas Auxiliares; Aeroacustica; k —a SST
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Abstract

Given the current demand for increasingly quieter fans, in order to comply with
industrial and/or domestic noise level standards, the importance of introducing innovative
concepts in the design of low-noise centrifugal fans becomes evident. This can be achieved
through numerical analyses using Computational Fluid Dynamics (CFD). In this work, an initial
approach was developed to determine the main aerodynamic performance characteristics of
centrifugal fans with and without splitter blades, considering the rotor-volute interaction. At
this stage, steady-state simulations were employed to identify and quantify noise sources
through acoustic source prediction. The simulation methodology used to obtain aerodynamic
quantities was validated using results from experimental tests conducted on a fan test bench at
the LabVent laboratory, IEM/UNIFEI.

In a second approach, transient simulations were carried out to analyze sound pressure
levels over a wide frequency range, aiming to consistently characterize the aeroacoustic
behavior and noise sources of the fans. From the solution of the flow and acoustic fields in
configurations with and without auxiliary blades, the following geometric variables were
considered: i) inlet angle, ii) outlet angle, iii) curvature radius relative to the main blade, and
iv) circumferential position and shape of the tongue. These variables were optimized based on
a factorial design of experiments, from which a metamodel was generated using radial basis
functions, aiming to achieve maximum efficiency while maintaining acceptable sound pressure

levels.

The results showed that as the length of the splitter blades increases and they are
positioned closer to the suction side of the main blades, the flow conditions within the fan
improve, leading to satisfactory aerodynamic behavior in terms of effective efficiency and total
pressure. Additionally, a reduction in tonal noise was observed, as the peak sound pressure

levels at the blade-passing frequency decreased in comparison to the baseline fan geometry.

This work presents technological contributions based on scientific methodologies,
integrating aeroacoustic field analyses with multi-objective optimization technigues to maintain
fan performance characterized by high efficiency and low noise levels. These findings
contribute to the development of new design concepts for centrifugal fans intended for
industrial applications.

Keywords: Centrifugal Fan; CFD; Splitter blades; Aeroacoustics; k —a SST
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CAPITULO1 INTRODUCAO

Neste capitulo, sdo apresentadas algumas consideracdes basicas e caracteristicas sobre
ventiladores centrifugos, assim como a justificativa e motivacdo do trabalho, os objetivos da
pesquisa e contribuicbes principais.

Bombas, ventiladores, sopradores e turbocompressores sdo geralmente denominados de
turboméaquinas geradoras. A principal caracteristica dessas maquinas € aumentar a energia total
do fluido operado por elas. Essas maquinas sdo utilizadas para o transporte do fluido em
diversos tipos de aplicacBes. Turbomaquinas geradoras podem ser classificadas quanto a
direcdo do escoamento principal no rotor em radiais, diagonais e axiais. As turbomaquinas
geradoras radiais séo utilizadas em aplicacdes que requerem altas pressdes, associadas a vazoes
relativamente baixas, quando sdo comparadas as diagonais e axiais. Além disso, também podem
ser classificadas quanto ao sentido do escoamento no rotor em centrifugas. Esta classificacdo

pode também ser definida através do valor do nga, de até 250.

Ventiladores centrifugos tem sido amplamente utilizados ao longo dos anos numa
ampla gama de aplicacdes no setor aeronautico, automobilistico e industrial, onde tem-se como
demanda maiores acréscimos de pressao, onde estdo presentes os efeitos centrifugos definidos
pela variacdo das velocidades circunferenciais e a velocidade relativa entre a entrada e saida do
rotor, sendo essa uma das principais justificativas do seu emprego. No entanto, tais ventiladores,
em operacao, podem apresentar configuracdes geomeétricas que resultam na geracdo de ruido
aerodindmico acima dos limites regulamentados em norma, sendo considerada poluigéo sonora,

0 que resulta prejudicial ao sistema auditivo humano.

Dependendo das pressdes envolvidas, um ventilador centrifugo de um estigio é
composto por um rotor, e frequentemente uma voluta circundando a periferia mais externa do
rotor. Sdo geralmente classificados quanto ao nivel energético de pressdo como ventiladores de
baixa, média e alta pressdo. Os de alta pressdo sdo referidos como sopradores, devido a que tém
aspectos em comum com compressores centrifugos industriais e atingem pressdes na faixa de
250 ~750 mm.c.a, enquanto os ventiladores de baixa e média pressdo atingem pressdes em torno

de 150 mm.c.a até 250 mm.c.a respectivamente.

Um esquema tipico de ventilador centrifugo, com os componentes que o conformam, é

mostrado na Figura 1.1.
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Figura 1.1 — Esquemas do ventilador centrifugo
Com relacdo as grandezas do escoamento neste tipo de turboméquina pode-se destacar
a grandeza que caracteriza a geometria da secdo meridional do rotor, a qual é denominada de
rotacdo especifica. Na literatura, existem diversas definicGes para essa grandeza, obtida da
andlise adimensional. A rotacdo especifica adimensional referente a vazdo segundo Addison,

N, € definida pela Equagdo. (1.1).

v1/2
N =N—7 10°
(Ap; / p)

onde: n (rps) representa a rotago do rotor; V vaz&o volumétrica (m%s); Ap, variagio

(1.1

de pressdo total (Pa) e p a massa especifica do fluido de trabalho (kg/m®). Deve-se destacar
que os valores numéricos de n, V. e Ap, se referem ao ponto de rendimento total maximo da
turboméquina. No presente trabalho o nga estd compreendido na faixa que caracteriza as
maquinas puramente radiais e aproximadamente radiais, isto €, 100 < n, <200.

A grandeza da presséo total de um ventilador, Ap, , € a diferenca de pressdes totais
medias na saida, p;e na entrada do ventilador, p, . Sendo que a pressdo total numa

determinada secdo de um escoamento € composta pela pressdo estatica, p, pressao dinamica,
pain = pV212, € pressio de posicdo (potencial) do fluido, pgz. Em escoamento de gases, somente
as pressoOes estatica e dindmica sdo consideradas. A Equacao (1.2) apresenta a pressdo total de

qualquer tipo de ventilador.

Ap‘r = st—pTE (12)



A pressdo total de um ventilador, Ap, , comumente € expressa em unidade de

Forca/Area, por exemplo, Pa, no Sl de unidades, ou em unidade de comprimento de coluna de

agua mm.c.a (mmH20 ou mH20), nesse caso € representada por Ah.. Tal expresséo esta

relacionada a Ap, de acordo com a Equagéo (1.3).
Ap; = pyy,094Ah; (1.3)

onde p, , € a massa especifica do fluido manométrico (agua) e g € a aceleragdo da
gravidade.

Um ventilador centrifugo composto de um rotor com pas em formato de arco de circulo,
curvadas para tras, terd as caracteristicas de operacdo para rotagdo constante em funcao da vazao
representadas na Figura 1.2. Geralmente estas curvas sao determinadas por testes de laboratorio
conduzidos de acordo com normas apropriadas. Diversos estudos tém mostrado que as melhores

eficiéncias sdo obtidas com rotores com pés curvadas para tras.

Poténcia de eixo
] ~ '
mm H 1 o .

1 T /Z ‘ kW
200 = < ,, N2
/ \\<, Pressao total
i b T

e ‘x
1 !
b , 8
o
. - L L4 H
e 4 o
e 60 / Faixa de eficiéncia acima de 80%
g w i |
ﬁ /( Rendimento total
)
: | [ ] ]
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 mlh

Vazio volumétrica ———a=

Figura 1.2 - Curva caracteristica de um ventilador centrifugo de rotor com pés curvadas para tras

Fonte: Adaptado de Eck (1973)

A poténcia atil do fluido operado por um ventilador, Py, é representada pela Equacéo
(1.4).

P, =V Ap; (1.4)



O rendimento total ou eficiéncia total de um ventilador, #, é representado pela Equagéo
(1.5).

= (1.5)

050

Onde P, representa a poténcia de eixo (de acionamento).

As pas de um rotor de ventilador centrifugo, geralmente séo de espessura constante, com

uma ampla gama de angulos construtivos de saida, A, que podem ser menores, iguais ou

maiores que 90° dependendo da aplicacdo. Entretanto existem pas em formato de aerofélio que
melhoram o desempenho do ventilador em termos aerodinamicos e de ruido, e que continuam
sendo objeto de estudo para a melhoria de suas caracteristicas em termos hidro ou

aerodindmicos, estruturais e na reducdo dos niveis de ruido.

1.1 Considerac6es sobre a geometria do ventilador centrifugo

Os ventiladores analisados no presente trabalho seguiram uma abordagem progressiva.
Inicialmente considerou-se o rotor do ventilador, denominado SPA, (rotor convencional),

composto por 10 pas de simples curvatura, curvadas para tras, g, <90-, em formato de arco de

circulo, e séo solidarias ao disco interno, montado no eixo do motor do ventilador, e ao disco
externo (capa), conforme mostrado na Figura 1.3(a), Tal configuracdo é denominada de rotor

fechado, tipica de ventiladores centrifugos.
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Figura 1.3 — Esquemas de rotores radiais, formato de pas curvadas

A partir dos ensaios realizados no Laboratério de Ventiladores LabVent do
IEM/UNIFEI, sdo obtidos os graficos que representam o comportamento operacional do

ventilador. Na Figura 1.4 ilustra-se o campo basico de funcionamento que mostra a dependéncia
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entre Ap, e V para cada rotacéo fixa de ensaio, estas variaveis mudam de posi¢éo quando a

rotacdo muda, o que permite obter uma melhoria consideravel em termos da variagéo de pressao
total.
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Figura 1.4 — Campo basico de funcionamento ventilador centrifugo n,, =150

Em seguida, a partir da geometria do rotor SPA, foi introduzido um conjunto de 10 pas
auxiliares, resultando na configuracdo denominada CPA. Por fim, essas pas auxiliares passaram
por um processo de otimizagdo geomeétrica, resultando na configuracdo otimizada (CPAopt),

voltada para o aprimoramento simultaneo da eficiéncia e reducao de ruido.

1.2 Justificativa e Motivacéo do Trabalho

Dependendo da area, nivel, e a intensidade em que o ruido se apresenta, pode causar
transtornos a saude e ter impactos negativos ao meio ambiente (poluicdo sonora). Em
consequéncia existem normas e leis que estabelecem os limites de niveis de emisséo sonora 0s
quais encontram-se estipulados conforme apresentado na Tabela 1.1 extraida da norma NBR
10.151 da ABNT, em sua revisao de 2019.



Tabela 1.1 Limites de niveis de pressdo sonora em funcéo dos tipos de areas habitadas e do periodo, adaptado de
NBR 10.151, revisdo 2019.

Limite de niveis de pressdo sonora

Tipo de zona (dB)
Diurno Noturno
Area de residéncias rurais 40 35
Area estritamente residencial urbana ou de hospitais ou de escolas 50 45
Area mista, predominantemente residencial. 55 50
Area mista, com predominénc_ia de_atividades comerciais e/ou 60 55
administrativa.
Area mista, com predominénci_a de atividades culturais, lazer e 65 55
turismo
Area predominantemente industrial. 70 60

* Na introdugéo desta norma constam consideragdes de emissdes sonoras de interesse social que podem néo atender aos requisitos da Tabela
bem como recomendagdes para esta situagao.

Sendo assim, justifica-se a necessidade da realizacdo do tratamento no ruido dos
equipamentos que operam nessas areas, especificamente o setor industrial, onde ventiladores
centrifugos sdo amplamente utilizados, o que consequentemente se traduz num desafio por
desenvolver equipamentos que atendam a demanda da industria e por sua vez ndo ultrapassem
os limites de ruido preestabelecidos por lei, visando contribuir na reducdo de importantes

afetacOes e disturbios na saude e na qualidade de vida dos usuarios.

De um modo geral, a redu¢do no ruido aerodindmico em ventiladores € alcancada pela
otimizacdo geométrica dos seus componentes, Huang et al. (2021). As analises encontradas na
literatura mostram que estudar a iteragdo entre o rotor e a voluta constitui uma forma eficiente
de reduzir o ruido e melhorar o desempenho do ventilador. No que diz respeito ao ruido de
ventiladores centrifugos, muitos estudos tém sido realizados e publicados envolvendo anélises
tedricas e experimentais incluindo técnicas de otimizacdo com o objetivo de mitigar as
intensidades de ruido. No entanto, 0 nimero de estudos que envolvem identificar as fontes de
ruido, quantificar a sua contribuicdo na poténcia acustica total gerada pelo ventilador, e
simultaneamente encontrar a configuracdo rotor-voluta que apresente um nivel de pressdo
sonora baixo, sem comprometer a eficiéncia, ainda séo limitados. Isto se deve principalmente a
selecdo de objetivos conflitantes envolvidos no problema e a complexidade das diferentes
modificagdes que durante o processo de otimizagcdo impdem um tempo de processamento
elevado nas analises numéricas, o qual é necessario para avaliar os fenémenos aerodindmicos e

aeroacusticos nesse tipo de escoamento.



Em resumo, a base motivadora deste trabalho decorre do interesse de oferecer uma
solucdo capaz de dar respostas satisfatdrias aos problemas de poluigdo sonora neste tipo de
ventiladores, atendendo as finalidades de maxima eficiéncia com niveis de pressao sonora

adequados e com um custo computacional razoavel.

Atualmente com o avanco das ferramentas computacionais de simulacdo numérica é
possivel modelar os problemas aerodinamicos associados aos fendmenos do escoamento e a
sua relacdo com a geracdo de ruido em ventiladores, o que em resumo permite ganhar tempo e

economia nas etapas de projeto e prototipagem.

No que diz respeito a revisdo bibliogréfica, a maioria dos trabalhos tém concentrado
estudos nos rotores de ventiladores centrifugos com pés curvadas para frente, no entanto, estes
ventiladores, apresentam comportamento diferente dos ventiladores com pas curvadas para tras,
Behzadmehr et al. (2015). Por exemplo, no caso de um ventilador centrifugo de pas curvadas
para tras, a folga entre o bocal de entrada e a entrada do rotor influencia significativamente o
desempenho aerodindmico e as caracteristicas de ruido do ventilador, (Suzuki & Ugai, 1977).
Pelo contréario, (Morinushi, 1985) concluiu que isso ndo tem um efeito significativo na geracao

de ruido de um ventilador centrifugo de pas curvadas para frente.

Nesse sentido, a presente proposta refere-se principalmente as analises comparativas de
comportamento aerodindmico e aeroacustico de ventiladores centrifugos, considerando a
influéncia da insercdo de pas auxiliares e a variacdo de seus parametros geométricos associados,
tendo em vista a reducdo do nivel de pressdo sonora sem comprometer a eficiéncia. Isto é
possivel empregando processos de otimizacdo, a fim de estabelecer critérios que possam ser

considerados desde a etapa do projeto.

1.3 Objetivos do Trabalho

1.3.1 Objetivo Geral

Desenvolvimento de um estudo numérico para analise do comportamento aerodindmico
e aeroacustico de ventiladores centrifugos com pas e sem pas auxiliares
1.3.2 Objetivos Especificos

e Investigar o uso de pas auxiliares em ventiladores centrifugos, utilizando a Dinamica
dos Fluidos Computacional (DFC) e técnicas de otimizacdo multiobjetivo, visando

projetos de ventiladores mais eficientes e de baixo ruido.



e Desenvolver uma abordagem de otimizacdo multiobjetivo para determinar a posicao
ideal das pas auxiliares, de forma a maximizar a eficiéncia do ventilador em sua

configuragao otimizada.

e Otimizar os parametros geométricos das pas auxiliares para sua incorporacdo ao rotor,
por meio da construcao de metamodelos baseados em fun¢des de base radial, utilizando

dados obtidos a partir de pontos gerados em um plano de experimentos, (DOE).

1.4 Organizagdo do Trabalho

O Capitulo 2 apresenta uma breve revisdo da literatura destacando trabalhos e relevantes
contribuicdes sobre a insercdo de pas auxiliares como mecanismo de reducdo de ruido em

ventiladores centrifugos.

Na sequéncia, no Capitulo 3 € descrita a fundamentacéo teorica a respeito da dinamica

dos fluidos computacional DFC e aeroacustica computacional

No Capitulo 4, é apresentada a metodologia numérica adotada para o estudo
aerodinamico e aeroacustico de ventiladores centrifugos, com énfase na otimizacéo do rotor por
meio da construcdo de metamodelos. O processo tem inicio com a elaboragdo de um plano de
experimentos, a partir do qual sdo definidos os pardmetros geométricos das pas auxiliares a
serem modificados. Esses pardmetros sdo entdo incorporados a geometria do rotor com pas
auxiliares cuja modelagem e geragdo de malha sdo realizadas de forma automatizada por meio
de scripts. Além disso, este capitulo contempla a validacdo do modelo numérico empregado,
realizada com base em resultados experimentais. Essa etapa foi essencial para garantir a
confiabilidade das simulac@es, permitindo a andlise precisa dos campos de escoamento e das
fontes sonoras, que serviram de base para as etapas subsequentes de otimizagdo. Também sdo
realizadas comparacdes dos resultados obtidos a partir das modificagfes geomeétricas nas pas

auxiliares.

No Capitulo 5, apresentam-se os resultados e discussdes da analise aeroacustica oriunda
das modifica¢BGes implementadas nos ventiladores com pés auxiliares, assim como a influéncia

das variaveis sobre o comportamento dos ventiladores.

Por fim, no Capitulo 6, sdo discutidas as conclusdes e sugestdes para trabalhos futuros
decorrentes do presente trabalho.
No final do texto, apés as Referéncias Bibliograficas, encontram-se dois anexos e dois

apéndices. No Anexo A é apresentada a geometria e 0s detalhes construtivos do ventilador sem



pas auxiliares pertencente ao Laboratorio de Ventiladores (LabVent) do IEM/UNIFEIL. No
Anexo B séo apresentadas os resultados experimentais retirados de um ensaio realizado no
laboratorio de ventiladores LabVent do IEM/UNIFEI em conformidade com as normas
ASHRAE (Norma 5175) / AMCA (Norma 210-74).

No Apéndice A sdo apresentados 0s principais mecanismos de geracdo de ruido
aerodinamico em ventiladores e por fim no Apéndice B sdo apresentados os resultados oriundos
das simulagOes em regime permanente para as configuragcdes dos ventiladores SPA e CPA

considerando o efeito da voluta.



CAPITULO2 REVISAO DA LITERATURA

A seguir serdo apresentados brevemente os trabalhos e desenvolvimentos mais
relevantes concentrados no célculo do escoamento em ventiladores centrifugos, considerando a
aerodindmica do rotor, analises acusticas, e ao estudo da influéncia de pas auxiliares inseridas

nesses ventiladores e seus principais fatores influentes.

Atualmente, ha um aumento universal da demanda por compressores e ventiladores
centrifugos industriais. Dependendo da aplicacdo da turbomaquina associada ao seu
desempenho, o requisito tanto para o aumento da relacdo de pressdo quanto para a eficiéncia, e
o0s recentes padrdes de emissdo de som impuseram restricdes mais rigidas, tornando a reducgéo
de ruido um dos alvos mais desafiadores para o projeto de ventiladores. Estes requisitos tém
sido objeto de constante desenvolvimento nos mais diversos setores da engenharia moderna.
Por esse motivo o interesse em determinar as caracteristicas aerodindmicas de uma nova
turboméaquina em um processo de otimizacgdo, na maioria dos casos tem sido o foco de atencdo
de muitos pesquisadores visando atender entre outros fatores a regulamentacao especifica que
define os niveis maximos de eficiéncia energética e os niveis minimos de consumo de energia
estabelecidos na atualidade. Ademais, muitas frentes de pesquisa tem se voltado ao tratamento
isolado de cada componente, segundo Oliveira (2001). O objetivo desta abordagem consiste em
atingir as melhores caracteristicas possiveis para uma determinada aplicacdo da turbomaquina,
e constitui uma simplificacdo notavel na fase de projeto, no entanto, os problemas relacionados
ao escoamento real persistem, particularmente, quando se trata de um rotor centrifugo, devido
a interferéncia entre 0s seus componentes moveis e fixos que provocam efeitos nao-

permanentes sobre o0 escoamento.

Até o presente momento inimeros trabalhos tém sido publicados com relacdo as
técnicas numéricas e experimentais empregadas na analise do escoamento em ventiladores
centrifugos e a iteracdo entre os seus componentes. Manzanares & de Oliveira (1992)
apresentaram uma metodologia para o calculo do escoamento potencial em rotores centrifugos
de turbomaquinas com pas finas e largura varidvel. A metodologia proposta baseia-se no
método das singularidades, aplicado diretamente no plano da grade radial representativa do
rotor centrifugo. Posteriormente Violato (2004) estendeu esse trabalho para analisar o
escoamento potencial em rotores centrifugos com pas auxiliares de espessura desprezivel,
porém considerando a varia¢do de largura das pas. O autor, apresentou diversos resultados

referentes as caracteristicas de desempenho desses rotores para varias posi¢des angulares das
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pas auxiliares em relacdo as pés principais e para Vvarios comprimentos radiais das pas
auxiliares.

Kitadume et al. (2007), estudaram o efeito da reducdo da secdo transversal da voluta
sobre o comportamento aerodindmico de um ventilador utilizado em aplicagbes de ar-
condicionado atraves de ensaios experimentais e analises DFC. As medicGes experimentais
empregando a técnica de SPIV mostraram que a reducdo da area da secdo transversal da voluta,
provoca um escoamento intenso em forma de espiral no lado da se¢éo lateral-motora da voluta
que afeta 0 escoamento na saida do rotor, o que produz uma queda consideravel do coeficiente

de presséo do ventilador.

Por outro lado em Gaspar (2012), foram analisadas as caracteristicas aerodindmicas de
oito diferentes configuracdes de rotores com pas curvadas para frente, em interacdo com uma
voluta em formato de espiral logaritmica, utilizando técnicas de DFC. Os resultados mostraram
que 0 aumento no comprimento das pas auxiliares contribui para elevar o coeficiente de pressdo
e a eficiéncia do ventilador, o que proporciona uma faixa de operagdo mais estavel, mesmo

diante de ampla variacéo do coeficiente de vazao.

Na mesma linha Patil et al. (2018), estudaram, numérica e experimentalmente o efeito
da folga da lingueta da voluta com respeito ao rotor de pas curvadas para tras. Testaram
diferentes modificacGes sobre a folgas da lingueta com variacGes de 6% a 12,5% do diametro
do rotor. Os resultados mostraram que a folga da lingueta tem um efeito significativo no
desempenho do ventilador, ja que a eficiéncia e a pressao total aumentam quando as folgas sdo
diminuidas. Mudancas de geometria, sejam elas locais ou distribuidas, levam a mudancas no
escoamento do ventilador em questdo. O estudo dos campos locais do escoamento e as
grandezas aerodindmicas relacionadas com as fontes aeroacUstica permitem identificar
possiveis regides de maior intensidade sonora para cada uma das frequéncias em que o espectro
de ruido é emitido pelo ventilador. Assim, o estudo das fontes aerodinamicas de ruido do
ventilador oferece a possibilidade de localizar quais alternativas de modificacdo geomeétrica
deverdo ser feitas. O presente trabalho fornecera as informacdes aerodindmicas e acusticas
detalhadas sobre o comportamento do ventilador para diferentes pontos de operacdo, na
tentativa de encontrar a configuragéo rotor-voluta que ofereca 0 maior rendimento e um nivel
de pressdao sonora dentro do padrdo estabelecido por norma. Para isto, alguns tépicos de

interesse sobre o tema discutido sdo revistos na sequéncia.
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2.1 Fundamentos basicos sobre Aeroacustica

O fenbmeno do som em um fluido envolve essencialmente mudancas de massa
especifica com respeito ao tempo, com as quais estdo associadas mudancas dependentes do
tempo, como pressdo, temperatura e posi¢do das particulas do fluido FAHY (2001). O som
incidente em um ponto tem dois atributos principais: sonoridade e timbre. A grandeza associada
a intensidade sonora € a pressdo sonora, enquanto a percepcao de sonoridade depende néo
apenas desse nivel de pressdo, mas também da frequéncia do som. Ja o timbre esta diretamente
ligado & frequéncia, sendo o pardmetro que diferencia sons de mesma intensidade, mas com

caracteristicas distintas.

A frequéncia em Hz é definida como o inverso do periodo (T), ou intervalo de tempo

decorrido para um ciclo completo da flutuagdo de pressdo do meio externo ou uniforme,

conforme:
1 o

_-_9 1.6
T 2rx (1.6)

A faixa de frequéncia de interesse técnico abrange mais do que a faixa que é audivel
pelo ouvido humano, que é referido como nivel de audigdo. A audibilidade humana comeca em
cerca de 16 Hz e varia até 16 kHz, Fahy (2001). O som fora desta faixa € inaudivel em termos
de frequéncia, com as frequéncias inferiores a 16 Hz definido como infrassénico e acima de 16
kHz como ultrassonico. O valor de 16 kHz refere-se a um ser humano saudavel com cerca de
20 anos de idade. Segundo Fahy (2001) o limite superior diminui a uma taxa de 1 kHz por
década a medida que a pessoa envelhece, ademais a capacidade auditiva pode ser perdida
permanentemente como resultado da exposicdo prolongada a sons altos. Por esse motivo, a
reducdo de ruido tem se tornado um importante aspecto para 0 aumento do conforto e bem-estar
do ser humano, LACERDA (2016).

O estudo da geragdo do som por fenémenos aerodindmicos e sua propagacao tornou-se
um campo ativo de pesquisa, denominado aeroacustica. Sendo assim a aeroacustica € um ramo
ou disciplina da acustica que lida com o estudo do som produzido pela agéo direta de um campo
de escoamento, isto €, a interacdo de escoamentos de fluidos com superficies solidas, mais
conhecido como “som aerodindmico”. Portanto, a aeroacustica pode ser considerada como
parte da Mecénica dos Fluidos, BISTAFA (2006).

Duas caracteristicas basicas diferenciam a aeroacuUstica da acustica. Primeiro, o préprio

escoamento pode ser uma fonte sonora e, em segundo lugar, a presenca do escoamento pode
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alterar a propagacdo do som, ARGUELLES DIAZ (2004). Geralmente em um problema
aeroacustico, ha quatro aspectos a se considerar: A onda sonora, 0 meio acustico, as fontes e o
receptor, SANTOS (1995). O meio, € o ar, as fontes sdo as flutuacdes de pressdo devido a
esteira viscosa e a turbuléncia, e o receptor podem ser microfones (ou pontos de campo em uma
simulacdo numérica) ou, na realidade, os ouvidos humanos, LIU (2012). Diversos estudos
disponiveis na literatura tém caracterizado o comportamento aeroacustico de ventiladores
centrifugos por meio da quantificacdo experimental e/ou numérica da poténcia acustica e a
pressdo sonora. A poténcia acustica depende apenas da fonte e independe do meio, no entanto
a pressao sonora é influenciada pelo ambiente, pois a presenca de materiais absorventes ou

superficies reflexivas podem influenciar na medicao.

Devido aos diversos mecanismos de geracao de ruido em ventiladores centrifugos, para
determinar a poténcia acustica associada a este tipo de turbomaquina é necessaria informacéo
detalhada do campo de escoamento e a interacdo entre as superficies moveis e estacionarias,
sendo estes as principais fontes de ruido acustico que tem uma influéncia significativa nos
caracteres de radiacdo acustica do ventilador, CHEN et al. (2018).

Na literatura tém-se varias formulas para estimar o nivel de poténcia acustica de
diferentes tipos de ventiladores, baseados em expressdes simples em funcdo da vazao, pressdo
total, eficiéncia e velocidade da ponta da pa. Borges (2013), utiliza a metodologia proposta pela
ASHRAE (ASHRAE HANDBOOK) para calcular o nivel de ruido gerado por ventiladores.
Esta metodologia inclui o incremento de ruido provocado pela frequéncia de passagem da pa
(Blade-Passing Frequency- BPF) e considera o rendimento do ventilador, conforme apresenta
a Equacao (1.7).

Ly =Ky +10 Iog(vcfm) +20 Iog(ApT_inHZO) +Cgpe +Cy 1.7)

onde, V. ¢ avazdo volumétrica em cfm (pés cdbicos por minuto); Lw em dB, referéncia
de 102 w; AP; 0 € @ pressdo total em polegada de coluna de agua. Os valores de Kw

(relativo as frequéncias das bandas de oitava, definida como sendo a proporc¢do 2:1 de duas
frequéncias) e Cgpr (relativo a frequéncia de passagem da pa - BPF) sdo obtidos da Tabela 1.2,
e Cn, que é o fator de correcdo em dB devido ao rendimento do ventilador é dado pela Equacéo
(1.8):

C, =10+10log (1_—”) (1.8)
n

sendo que # € o rendimento do ventilador.
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Tabela 2.1 Lw especificos, KW, e incrementos de frequéncia de pa, CBPF

f[Hz]
Tipo do Ventilador Kw Cepr
63 | 125 | 250 | 500 | 1000 | 2000 | 4000 | 8000

Centrifugo: aerofélio 3513 | 34| 32| 31 26 18 10 3
Centrifugo: pas curvadas, ou inclinadas paratras | 35 | 35 | 34 | 32 31 26 18 10 3
Centrifugo: pas curvadas 48 | 45 | 43 | 43 | 38 33 30 29 | 5-8
Centrifugo: pas curvadas para frente 40 | 38 | 38 | 34 28 24 21 15 2
Axial aletado (vaneaxial) 42 1 39 | 41 | 42 40 37 35 25 6-8
Axial tubular (tubeaxial) 44 | 42 | 46 | 44 | 42 40 37 30 | 6-8
Axial tipo hélice 51| 48 | 49 | 47 | 45 45 43 31 | 57
Centrifugo tubular 46 | 43 | 43 | 38 | 37 32 28 25 | 4-6

(Fonte: S&P Brasil Ventilagdo Ltda.)

A metodologia citada anteriormente baseia-se em célculos analiticos alimentados por
parametros geométricos, parametros de desempenho aerodindmico, coeficientes adimensionais

e/ou fatores empiricos obtidos experimentalmente.

O nivel de pressdo sonora é o estimulo fisico que melhor se correlaciona com a sensacao

de som. De acordo com Fahy (2001), o som no ar € um processo adiabatico no qual a pressdo
esta relacionada com a massa especifica do fluido, naforma P = ap” , onde « , € uma constante,
e 0 exponente y € a razdo de calores especificos a pressdo constante e volume constante, que

tem o valor de 1,4 para o ar. O som &, portanto, um fenémeno essencialmente ndo linear,
conforme ilustrado pela Figura. 2.1. No entanto, as mudancas fracionarias de massa especifica
e pressao associadas aos niveis de som toleraveis pelos seres humanos sdo tdo pequenos que a
ndo linearidade tem efeito desprezivel, e a inclinac¢do da tangente a curva (slope) na Figura. 2.1
no ponto de equilibrio é suficientemente uma medida precisa da variacdo da pressao sonora

com a massa especifica.

Adiabético
p P = const.p’

P |- - Ll-s-—-__ _¢0o Ponto de
t 7 II Equilibrio

/

p t
e

Po P

P’=p — P

Figura 2.1 — Relagao pressao-massa especifica, processo adiabatico

Fonte: Adaptado de (Fahy, 2001)
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A relacdo entre pressdo sonora e a massa especifica pode ser expressa segundo Fahy
(2001) como uma entre a pressdo sonora e a tensdo volumétrica. Para uma massa fixa M

ocupando a média do volume Vo, e pequenas mudancas de volume 6V e massa especifica op,

assim:
M = oy = (9 + )V +6V) (L.9)

Portanto, corrigindo a primeira ordem (produtos e quadrados de pequenas quantidades

desprezados),
op =—5,(0V 1V,) (1.10)
oploV =—p, IV, (1.11)

Usando as EquacOes 1.10 e 1.11 respectivamente;

oP=P-R = (ap/ap)o5p =—(yR)(0V IV,) ==(yRp,T,)(0V 1V,) (1.12)

Em que 6V /V, representa a deformacéo volumétrica (observa-se o sinal negativo na
Equacéo 1.12). O desvio da presséo de equilibrio P — P, é denominado presséo sonora, e pode
ser denotado por p e o desvio de massa especifica associado serd denotado por p'. Por tanto
oploV =—yR, 1V,.

A escala que define a relacédo entre o nivel do som e o nivel de referéncia, é chamado de
Nivel de Pressdo Sonora (NPS). Assim, segundo Bistafa (2006), como a poténcia sonora é
proporcional ao quadrado da pressao sonora, a Equacgéo (1.13) pode ser escrita, como:

2
0

Lw = NPS =1OIog[ P’ j - 20Iog(£] [dB] (1.13)

[¢]

onde, p é a pressdo sonora eficaz (prms) em Pa; e po € a pressdo sonora de referéncia, que
é igual a 2,0x10™° Pa, que corresponde a menor pressdo sonora que o ouvido humano pode
perceber a 1kHz. Devido & larga faixa de variacdo que existe entre os limiares do ouvido
humano e ainda entre esses valores a pressdo atmosférica ao nivel do mar (101.325 Pa) é
conveniente trabalhar numa escala decibel (dB), pois permite uma melhor representacdo das
grandezas que possuem amplas faixas de variacdo. Na Tabela 2.2 sdo mostrados valores tipicos

de NPS associados a algumas fontes especificas de ruido.
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Tabela 2.2 — Lp Exemplos de niveis de pressdo sonora especificos, Fonte: Fahy (2001)

Nivel de
Fonte/Ambiente pressao

Sonora

[dB]

Ruido de lancamento de foguete fora do compartimento de carga 160
Artilharia pesada na cabeca dos artilheiros 140
Limiar de dor 120-130
Grande motor a jato a 30 m; dentro de uma grande orquestra sinfonica tocando fortissimo 120
10 m dos alto-falantes num show de rock; 1 m do martelo de lasca pneumatico 110
Dentro de uma fabrica téxtil; num antigo metr6 subterraneo 90
Grito de voz masculina a 1m; trafego rodoviario denso e acelerado na cal¢ada; dentro do avido a 80
jato na decolagem
Tréfego rodoviario denso e livre a 3 m do passeio, Restaurante movimentado 70
Restaurante ocupado, conversa entre duas pessoas 60
Escritorio comercial 50
Zona_ (esidencial, Bairro urbano, perto de estradas principais, a noite; biblioteca sem ar- 40
condicionado
Teatro a0 maximo da capacidade bem antes de abrir o teldo 30
Estudo de gravacdo vazio; estudo da sinfonica vazio 20
Respiracdo Humana a 3m 10

Para quantificar de forma consistente o campo aeroacustico dos ventiladores alvo de
estudo, resulta necessario obter o nivel de pressdo sonora gerado na frequéncia de passagem da
pa, BPF (Blade Passing Frequency), também conhecido como ruido tonal. Para exemplificar
este fendmeno, na Figura 2.2, observa-se que o espectro de ruido emitido, compreende uma
ampla faixa de frequéncia, caracterizado por possuir valores mais altos na regido de baixas
frequéncias atingindo valores menores para as frequéncias mais altas, atraveés de um decaimento
moderado. Os picos representados por 1 e 2, notavelmente visiveis no espectro, correspondem
ao ruido tonal. As frequéncias correspondentes a esses picos sdo conhecidas como frequéncia

de passagem das pas e suas harmonicas, respetivamente, que sdo calculadas pela seguinte

expressao.
n
fope = a% N (1.14)

onde, a= 1, 2, 3, sendo a=1 para a frequéncia fundamental e os demais valores para as

harménicas, n, a rotacdo em rpm, e Nps, 0 nimero de pas do rotor.

16



80 /@ Componente tonal na BPF

|

70

[P IR

60 3]l (z)Haménicos da BPF
A
50 H /5/ Componentes
NPS ] de banda larga
40 - ||
[4B] ] ‘ V. 2 .
30

w i

20

10

P R

-10 S
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 FOOO 8000
Freguéncia [Hz]
Figura 2.2 — Mecanismos de gera¢do de ruido aeroacustico em ventiladores

Fonte: Adaptado de Angulo, (2022).

2.2 Fontes de ruido em Ventiladores Centrifugos

Os principais mecanismos de geracao de ruido aerodindmico em turbomaquinas podem
ser classificados em trés categorias de fontes aeroacusticas, que tém origem no campo de
escoamento e na interacdo com superficies sélidas, conforme (Lighthill, 1951, 1954) as quais
sdo; (1) som devido a efeitos de deslocamento de volume (radiagdo monopolo), (2) geracdo de
ruido tonal e aleatério devido a forcas permanentes e ndo permanentes exercidas pelo
escoamento nas pas, aletas e a voluta da maquina (ruido dipolo), e (3) a geracdo de som devido
as fontes de volume (ruido quadrupolo). A descricdo detalhada desses mecanismos e suas
implicagdes podem ser consultados no Apéndice A. Os rotores de ventiladores constituem uma
fonte intensa de ruido gerado aerodinamicamente, em boa parte, em razdo das grandes
velocidades periféricas desenvolvidas. Dentre as principais fontes de ruido, tem-se as condi¢des
de escoamento uniforme, ndo-uniforme, permanente e transiente. Além disso, escoamento
secundario, oriundo da interacdo entre pa e carcaca, e fendmenos ligados ao desenvolvimento

da camada-limite também sdo definidos como fontes de ruido aerodindmico.

No entanto, para a maioria das aplicacfes, a principal causa do ruido de ventiladores
centrifugos séo as forgas constantes e ndo permanentes que sdo exercidas pelo escoamento
turbulento nas pés, e na voluta. As forgas das pas podem ser periodicas ou randémicas por
natureza e consequentemente, 0 campo sonoro resultante tem componentes discretos e de banda

larga. Na Figura 2.3 estdo resumidos os mecanismos bésicos de geracdo aerodindmica
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relevantes para o ruido de turboméquinas. Eles sdo agrupados em relacéo aos tipos de fontes

acusticas a que sdo equivalentes.

d ™\
Ruide do ventilador

discreto + banda larga

L I S

s ™
Monopolo Dipolo Quadrupolo
ruido de espessura da pd Jfor¢as na pa ruido da turbuléncia
discreto discreto + banda larga banda larga
. /

Forcas de rotacio
permanentes
(ruido de Gutin)
Discreto

Forcas de rotacio

transientes
discreto +banda
larga

Escoamento Escoamento Escoamento Escoamento Desprendi- Camada
permanente permanente transiente secundario mento de limite
uniforme nio nio discreto + vartices turbulenta
Discreto uniforme uniforme banda larga banda banda larga
Discreto banda larga estreita + )
continuo banda larga

Figura 2.3 — Mecanismos de gera¢do de ruido aeroacustico em ventiladores

De acordo com Michel & Neise (1994), a fonte de ruido do tipo monopolo (ruido de
espessura da pd) e a fonte quadrupolo (ruido aleatério devido a tensdes de cisalhamento
turbulentas e ruido discreto devido a interacdo de distor¢des de entrada com o campo potencial
da ponta da pa) podem ser importantes em alguns casos em que o nimero Mach da ponta da pa

é alto. A seguir sdo detalhadas cada um destes mecanismos.

2.3 Mecanismos de reducéo de ruido em Ventiladores Centrifugos

Varios trabalhos tém sido publicados para descrever mecanismos de reducdo de ruido
em ventiladores centrifugos. A maioria desses estudos concentraram-se no controle do ruido

tonal. A razdo pelo interesse neste componente especifico do espectro geral de ruido é ébvia.

Do ponto de vista subjetivo, o ruido tonal, € o componente mais irritante para o ser
humano e precisa ser reduzido. Esta pode ser a razdo pela qual a maioria dos estudos foram

focados apenas na parte harmonica do espectro.

Reduzir o ruido randémico exigiria controlar o escoamento turbulento simultaneamente
em ambos os componentes do ventilador, o rotor e a voluta. Consequentemente, apenas alguns
estudos voltados para obter um nivel de ruido de banda larga reduzido em ventiladores

centrifugos, tém sido publicados.
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Um trabalho de revisdo sobre o estudo dos mecanismos de reducdo de ruido em
ventiladores centrifugos, foi desenvolvido e publicado por Michel & Neise (1994). O trabalho
se destacou em discutir os varios métodos disponiveis na literatura para reduzir o ruido de
ventiladores centrifugos, a maioria dos quais visava um nivel de frequéncia de passagem de pas

mais baixo.

Dentre os varios mecanismos para a reducdo do ruido discutidos, o autor mencionou:
(1) aumentar a folga entre a lingueta da voluta e o rotor, (cuttof clearence), (2) aumentar o raio
de curvatura da lingueta, (3) variar o angulo de inclinacdo entre as pas do rotor e o bordo da
lingueta, (4) utilizar malhas de aramida montadas ao longo da circunferéncia interna e externa
da fileira de pas radiais, (5) adotar espacamento irregular das pas, (6) usar voluta acusticamente
otimizada, (7) prover folga anular ideal entre a aresta de entrada do rotor e o bocal de entrada,
(8) utilizar revestimento acustico no interior da voluta, e (9) utilizar ressonadores na se¢do de

corte da lingueta.

No caso de ventiladores ou sopradores centrifugos de baixa rotagdo especifica, de
acordo com Outa and Tajima (2016) o ruido relativo a BPF pode dominar o nivel geral de ruido
do ventilador. Portanto, muitas investigacdes sobre ruidos de sopradores, como as de
Weidemann (1971), Neise (1975) Suzuki and Ugai (1977) e Bommes (1982) foram
desenvolvidos com especial atencéo para a previsdo dos componentes do BPF.

Em virtude do que foi mencionado, outros autores como Fehse and Neise (1999) fizeram
importantes descobertas para caracterizar o ruido em ventiladores centrifugos, ao considerar
gue as componentes do BPF ndo dependem apenas da fonte, e 0s niveis maximos de espectro
sonoro em ventiladores centrifugos se apresentam com maior intensidade na faixa de baixas
frequéncias em comparagdo com os ventiladores de fluxo axial. Os autores salientaram que o
escoamento na voluta também contribui para o ruido de baixa frequéncia, da mesma forma o
desenho do cubo é de particular importancia, dado que um raio de curvatura maior em
combinagdo com uma largura menor de saida, fara com que o escoamento que sai do rotor seja
mais uniforme e menos turbulento, e em consequéncia o ruido de baixa frequéncia sera

reduzido.

Diversos métodos numeéricos tém sido desenvolvidos ao longo de anos de pesquisa com
0 intuito de compreender 0 mecanismo de geracdo e previsdo de ruido para o campo de
escoamento ndo permanente e 0 campo acustico de ventiladores centrifugos. (W. H. Jeon &
Lee, 1999), usaram o método de vortice discreto DVM, para prever a fonte aeroacustica de um

rotor centrifugo sem considerar o efeito da voluta. Por outro lado, usaram o método de Lowsonf
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(1965) para prever a pressao acustica em campo livre. Os autores mostraram que as flutuacoes
de pressdo ndo permanentes associadas aos vortices na ponta da pa foram devidas as interacdes
entre 0 escoamento saindo do rotor e o calco em forma de (L), introduzido por Weidemann
(1971). Os resultados numericos, satisfizeram a lei de similaridade acustica formulada no
trabalho de Weidemann (1971). Além disso, o expoente da velocidade da ponta da pa para a
pressdo sonora esteve em boa concordancia com o valor experimental. Também a funcéo de
distribuicdo espectral calculada do ruido gerado pelo ventilador foi semelhante ao valor

experimental.

Como muitos outros tipos de ventiladores, o ruido pode ser dividido em dois
componentes, isto é, ruido tonal e ruido de banda larga. O ruido tonal (a parte harmonica), €
causado pela interagdo entre o escoamento ndo uniforme que sai do rotor e a voluta. Por outro
lado, os de banda larga, séo classificados como ruido de entrada e ruido proprio. O ruido de
banda larga de entrada é gerado pela interacdo entre a turbuléncia incidente e as pas giratérias
do ventilador, enquanto o ruido préprio de banda larga é produzido pela interacdo entre a
componente de turbuléncia na camada limite do aerofélio e o bordo de fuga da pé, HEO et al.
(2011).

O principal desafio estd em prever numericamente as ondas sonoras, devido ao fato bem
reconhecido de que os sons tém uma energia muito menor do que o escoamento de fluidos,
tipicamente em varias ordens de grandeza, especialmente quando se esta interessado em prever

a propagacao do som para o campo distante (ruido tonal).

Ressaltando que o aumento do ruido em ventiladores centrifugos estd fortemente
associado as componentes tonais na frequéncia de passagem das pas (BPF), Heo et al. (2011)
desenvolveram rotores de baixo ruido modificando o formato do bordo de fuga das pas. Em vez
de linhas retas, foram testadas bordos de fuga inclinadas em forma de 'S' em quatro protétipos
de rotores, visando atenuar o ruido tonal. Foram confirmadas as reducdes de ruido usando os
bordos de fuga da pa em forma de S quando comparadas com as componentes de ruido (BPF)
do ventilador convencional. Finalmente, 0s experimentos mostraram que os niveis de ruido de
banda larga dos quatro ventiladores modificados séo reduzidos em aproximadamente 2,2dB em

comparacdo com o ventilador ndo modificado.

Velarde-Suérez et al. (2006) confirmaram experimentalmente que a extens&o efetiva da
regido da fonte de ruido no ventilador centrifugo, poderia se determinar atraves de uma anélise
de correlacdo entre a pressdo sonora irradiada pelo ventilador e a flutuacdo de presséo na

superficie da voluta. Desse modo, os autores fizeram medi¢des de pressdo sonora no duto de
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saida do ventilador e medicdes de flutuacdo de pressdo na superficie da voluta para diferentes
vazBes. Apos a correlagdo entre ambos os sinais, identificou-se uma fonte de ruido associada a
interacdo entre 0 escoamento instavel proveniente do rotor e a lingueta da voluta. Concluiu-se,
ainda, que as flutuacdes de pressdo atuantes nas pas do ventilador representam um segundo
mecanismo de geracdo de ruido, afetando toda a extensdo do rotor e transmitindo essas
flutuagdes para a voluta como um todo. Com base nessa observagdo, oS mesmos autores,
Velarde-Suarez et al. (2008) propuseram que o ruido poderia ser reduzido aumentando a
distancia de separacdo entre as pas do rotor e a lingueta, e inclinando as pas do rotor ou a regido
da lingueta, para isso, a forma da lingueta devia ser modificada. Finalmente, algumas
configuragdes geométricas da lingueta foram capazes de reduzir o ruido sem reduzir a faixa de

operacdo do ventilador.

A partir dos resultados de varios ensaios de Datong et al. (2009), verificou-se os efeitos
de implementar diferentes configuracdes geométricas da voluta como: inclinacdo da lingueta e
distancia rotor — lingueta. O objetivo de muitos ensaios foi encontrar o melhor casamento rotor-
voluta para reduzir o ruido do ventilador centrifugo sem reduzir o desempenho. Os resultados
experimentais mostraram que uma boa modificacdo pode ndo apenas reduzir o ruido do

ventilador, mas também aumentar o desempenho e estender a faixa de operacao do ventilador.

A pesquisa numérica sobre ruido aerodindmico em ventiladores € geralmente baseada
em campos de escoamento ndo permanente resolvidos por métodos da Dinamica dos Fluidos
Computacional (DFC), e adotando Técnicas de Aeroacustica Computacional (AAC).
Alternativamente, podem ser utilizadas técnicas experimentais para medir e identificar as fontes
de ruido. Khelladi et al. (2008) usaram equacdes de Navier Stokes (RANS) com médias de
Reynolds em conjunto com o0 modelo de campo distante de Ffowcs-Williams e Hawkings FWH
(1969) para avaliar as contribuices relativas de fontes dipolares e monopolares, para o ruido
tonal geral de um ventilador centrifugo de alta rotagdo. A simulagdo numérica, validada por
experimentos, permitiu obter as forgas flutuantes e a velocidade normal nas pas do rotor e do
difusor necessarias para o calculo aeroacustico. Os resultados mostraram que a origem do ruido
tonal se encontrava na iteracdo entre o rotor e o difusor. Assim, mudangas geométricas na
geometria da interface entre o rotor e o difusor foram propostas, para reduzir o gradiente de
pressdo a fim de diminuir a fonte de ruido do tipo dipolo. Por outro lado, foi proposto projetar
um novo rotor de forma a reduzir sua velocidade de rotagéo e, portanto, a fonte de ruido do tipo

monopolo.
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Com base no entendimento do mecanismo pelo qual o ruido é gerado em ventiladores
centrifugos, Liu et al. (2015) usaram a abordagem de simulacdo numeérica de grandes escalas
(LES), para resolver o campo de escoamento de um ventilador centrifugo, composto de um rotor
de 12 pas curvadas para frente e uma voluta, e assim obter as fontes de ruido do tipo dipolo e
quadrupolo. Com base nas informacgdes das simulagdes em regime transiente, 0s sons
aerodindmicos e de banda larga foram calculados usando a equacdo de Ffowcs-Williams e
Hawkings FWH (1969) e a teoria do som de vortice, respectivamente. Os autores mostraram
qgue um campo de escoamento caracterizado pelas flutuaces Obvias de pressdo e vorticidade,
ocorria na carcaga do rotor e a voluta, especialmente na lingueta e na regido da esteira da pa,
concluindo que as fontes do tipo dipolo, distribuidas sobre a superficie da lingueta, foram a

fonte sonora dominante do ventilador.

Na mesma linha em Chen et al. (2018), empregando o método de elementos de contorno
indireto (IBEM) estudaram o ruido gerado por um ventilador centrifugo industrial composto
por um rotor, um difusor com aletas e uma voluta, levando em consideracgéo o efeito da reflexao
da voluta e a dispersdo da onda sonora. O ruido aerodinamico previsto do ventilador com e sem
a voluta foi comparado experimentalmente e os resultados indicaram que as flutuagdes de
pressdo nas superficies da voluta, principalmente na superficie da lingueta, sdo a principal fonte
de ruido de tipo dipolo. Constatou-se também que a aplica¢do do IBEM pode melhorar muito a
precisdo da previsdo, especialmente para a frequéncia de passagem da pa e seu maior

harmonico.

Atualmente, torna-se evidente a necessidade de desenvolver ventiladores centrifugos de
alto desempenho, impulsionada pela crescente demanda por sistemas mais compactos, potentes
e energeticamente eficientes. Em aplicagdes como equipamentos eletrdnicos, sistemas de
refrigeracdo e dispositivos computacionais, 0 aumento da densidade de componentes e a
consequente geracdo de calor impdem restricbes cada vez maiores de espaco e eficiéncia
térmica. Nesse contexto, avaliar o desempenho dos ventiladores em diferentes condicGes
operacionais constitui um requisito fundamental para garantir solucGes praticas e confiaveis em
engenharia. Nesse sentido, Lin and Tsai (2012), estudaram um ventilador centrifugo com péas
curvadas para trds de 80mm de didmetro através da visualizacdo detalhada do campo do
escoamento, calculo de torque, estimativa de eficiéncia e analise de ruido. Os autores com base
na visualizacdo do escoamento em cada ponto de operacéo, propuseram duas alternativas de
modificagdo: A primeira que visava reduzir o escoamento reverso na regido de entrada usando

um projeto de bocal de entrada adicional, e a segunda ajustando a folga entre o rotor e a lingueta,
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para diminuir a vaz&o reversa através da lingueta. Conforme os resultados mostrados, ambos 0s
projetos de ventiladores modificados resultaram em uma curva de comportamento superior em
comparagdo com o desempenho do ventilador original. No que se refere a analise de ruido, o
nivel de pressdo sonora obtido das analises numéricas concordou de forma satisfatoria com os
resultados experimentais, podendo-se constatar a confiabilidade que oferecem as ferramentas
de simulacdo numérica e a sua utilidade para avaliar o comportamento acustico global dos

ventiladores.

No trabalho de Ramakrishna et al. (2014) foram investigados, o comportamento
aerodinamico e aeroacustico de ventiladores centrifugos com pas inclinadas para tras, e para
frente. Para validar os resultados, realizaram-se ensaios experimentais, nos quais 0s autores
verificaram que o menor nivel de ruido, de 92,6dB e a maior vazdo de 0,399 m®/s, ocorreram
no rotor com pés inclinadas para tras. Ja o rotor com pas curvadas para frente apresentou o
maior nivel de ruido, de 102,5dB, e a menor vazéo de 0,365 m®/s. Dessa forma, concluiu-se que
o rotor de pas inclinadas para tras apresenta melhor desempenho global, ao combinar menor
emissdo de ruido com maior capacidade de vazdo em comparacao ao rotor de pas inclinadas

para frente.

Considerando o ruido tonal como uma das principais preocupagdes em ventiladores
centrifugos, um cédigo de projeto paramétrico desenvolvido por Cravero & Marsano (2018) foi
usado para alterar a geometria a fim de identificar o efeito das principais variaveis de projeto,
no desempenho aerodindmico e aeroacustico de um soprador. Nesse trabalho os autores, através
de ensaios experimentais e técnicas DFC, usaram varios modelos de turbuléncia para encontrar
os efeitos resultantes do aumento combinado da folga radial entre a lingueta e o rotor, com o
aumento do nimero de pas. Os resultados mostraram um efeito positivo na reducédo do ruido
tonal com alguns efeitos adversos no aumento da pressdo. No entanto, o aumento do angulo de
entrada da pa, para reduzir a incidéncia do escoamento, mostrou seu potencial para melhorar o
aumento de pressdo do rotor como uma contramedida associada as estratégias de reducgéo de

ruido tonal.

No trabalho de Jiang et al. (2019) foram investigadas a influéncia de pas com
espacamento ndo uniforme nas caracteristicas do espectro de ruido tonal gerado por um
ventilador centrifugo de pas curvadas para frente. Os autores primeiro organizaram as pas de
forma desigual atendendo aos requisitos de equilibrio e desempenho aerodindmico do rotor,
visando enfraquecer o ruido tonal indesejado e remodelar o espectro de ruido, através de um

método de modulacdo randémica, cuidando do espagamento entre duas pas adjacentes o qual
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ndo devia ultrapassar 30% do espacamento original. Em seguida, as anélises de dindmica dos
fluidos computacional e aeroacustica foram realizadas para investigar o desempenho acustico
de cada esquema de espacamento irregular das pas. Tanto a flutuacdo de pressao na lingueta
qguanto o espectro de frequéncia de ruido do receptor acustico demonstraram que as pas
desigualmente espacadas podem reduzir o ruido tonal dispersando a energia acUstica para outras
frequéncias especificas, como uma forma de bandas laterais. Também mostraram que uma
distribuicdo de pas razoavel projetada por este método pode reduzir o ruido tonal sem afetar

negativamente o desempenho aerodindmico e o nivel geral de ruido.

Recentemente, Huang et al. (2021) apresentaram um método hibrido de aeroacustica
Computacional, para o estudo de ruido aerodinamico de um exaustor. Os autores usaram a
tecnologia de particle imaging velocimetry (PIV), para registrar o comportamento do campo do
escoamento numa area de medicdo usando uma cadmera (CCD). Com base nos resultados do
calculo do campo de escoamento do exaustor em regime ndo permanente, bem como no método
de analogia de som de Lighthill (1951), obtiveram as informacdes do campo sonoro, € 0 ruido
com a ajuda dos softwares FLUENT® e ACTRAN. Os resultados mostraram que o ruido do
exaustor se concentrou principalmente nas baixas e médias frequéncias e caracterizou-se por
ruido discreto, que inclui o ruido gerado pelos componentes associados ao escoamento e
movimento das pas. Os autores salientaram que o ruido do exaustor tem caracteristicas distinta
de direcdo na frequéncia de passagem da p4, e que a instalacdo de estruturas de reducao de ruido
na entrada de ar principal e secundaria pode reduzir efetivamente o ruido que é transmitido para
o0 exterior, principalmente através da entrada de ar principal e a entrada de ar secundaria do

ventilador centrifugo.

Outra técnica mais recente sobre o estudo e reducdo de ruido tonal em ventiladores
centrifugos de pas curvadas para tras, foi desenvolvido por Hosseinian et al. (2021), que
tentaram minimizar o elevado ruido tonal gerado pela interacdo das superficies do rotor de um
ventilador centrifugo. Numa primeira abordagem, foi comparado o desempenho aeroacustico
dos dois rotores com discos (interno e externo) curvados e planos dentro do ventilador com a
voluta original. Numa segunda abordagem, foram examinados os efeitos do uso de uma espuma
metalica de célula aberta, na lingueta para ambos os rotores. A partir das investigacoes
experimentais, os resultados mostraram que o rotor com disco em formato de curva reduz a
pressdo RMS em torno de 11,7dB em comparacdo com o disco plano. Além disso, 0 emprego

da camada de espuma de 20ppi na superficie da lingueta, pode reduzir a pressdo RMS em torno
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de 10,5dB sem reduzir significativamente a vazdo de saida. Em geral, as modificacfes

reduziram o ruido do ventilador em até 13,7dB na rotacdo maxima.

Todos os métodos acima se mostraram eficazes em termos de reducdo de emissdes de
ruido em rotores de ventiladores centrifugos, mas ainda séo limitados os estudos a respeito da
aplicacdo de pas auxiliares como técnica de manipulacdo geométrica que leva a uma reducéo
dos niveis de pressdo sonora em uma ampla e estavel faixa de operacdo. A secdo a seguir traz
uma breve revisdo da literatura sobre alguns trabalhos que tem empregado a adi¢do de pas

auxiliares na problematica de reducédo de ruido em ventiladores centrifugos.

2.4 Pas auxiliares em rotores de ventiladores centrifugos

A influéncia de pés auxiliares sobre o comportamento aerodindmico e aeroacustico de
ventiladores centrifugos tem sido objeto de estudo através de ensaios experimentais, e técnicas
de otimizacdo que envolvem simulacfes DFC. Diversas variaveis de projeto sdo levadas em
consideragdo quando pretende-se inserir pas auxiliares em rotores de ventiladores centrifugos
como: formato da p4, posicéo radial e circunferencial, nimero de pas, comprimento de corda,

angulo de entrada e saida, entre outras variaveis.

A aplicacdo de pas auxiliares entre as pas principais dos rotores tém sido encontrada,
especialmente em compressores centrifugos e bombas com alta capacidade de vazdo. Essa
técnica geralmente, segundo Heo et al. (2015), pode aumentar o desempenho da turbomaguina

em termos de eficiéncia e pressdo guiando o escoamento ao longo da passagem da pa.

Sobre esta tematica no trabalho de Heo et al. (2015), foi realizada uma otimizacao
multiobjetivo de um ventilador centrifugo com pés auxiliares instaladas para maximizar
simultaneamente a eficiéncia e o aumento da pressdo. Usando técnicas de DFC e um algoritmo
evolutivo de otimizacdo multiobjetivo hibrido, os autores selecionaram duas variaveis de
projeto que definiam a localizacdo da pa auxiliar e a relagdo de altura entre a entrada e a saida
do rotor. Amostragem de hipercubo latino foi usada para selecionar os pontos de controle, e
modelos de aproximacéo de superficie de resposta foram construidos como modelos substitutos
das funcdes objetivo. Com a otimizagéo, tanto a eficiéncia quanto a pressdo do ventilador com

pas auxiliares foram consideravelmente melhorados em relacdo ao modelo de referéncia.

Uma formulacdo baseada no método de vortices discretos, DVM, foi usada por Jeon
(2013) para identificar o efeito das pas auxiliares, sobre o campo de escoamento e aeroacustico

de um rotor centrifugo. A equacéo de Lowsonf (1965), foi usada para prever a presséo acustica
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de campo distante da mesma forma que no trabalho de Jeon and Lee (1999). Neste trabalho
foram considerados quatro configuracgdes de rotores diferentes: rotor original, rotor com o dobro
de pas principais, rotor com pas auxiliares, e rotor com o dobro de pas auxiliares. O rotor com
dois conjuntos de pas auxiliares, posicionadas entre as pas principais apresentou melhores
caracteristicas acusticas que as do rotor original. Comparando os espetros de ruido das
diferentes configuracGes, notaram ademais que o efeito de posicionamento das pas auxiliares é
resumido de tal forma que a pa auxiliar localizada no lado de su¢éo da pa principal gera menor
ruido que a pa auxiliar localizada no lado de pressdo da pa principal. Sugerindo que as pas

auxiliares fossem posicionadas mais proximas ao lado de sugdo das pas principais.

Com base nos trabalhos de Koopmann et al. (1988), Wang Jun (2016) e, mais
recentemente, Klimenko et al. (2021), foi verificado que o uso de pas auxiliares, além de
melhorar o desempenho aerodindmico, reduz os niveis de ruido provocados pela componente
tonal na secdo da lingueta da voluta de ventiladores centrifugos. No entanto, ainda se fazem
necessarias contribuicdes e investigacdes sobre os efeitos dos diferentes tamanhos, formatos e
posicionamentos das pas auxiliares, uma vez que a compreensao desses parametros € essencial

para viabilizar projetos mais eficientes e com baixo ruido.
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CAPITULO3 DINAMICA DOS FLUIDOS COMPUTACIONAL E
AEROACUSTICA COMPUTACIONAL

Neste capitulo serdo apresentados alguns fundamentos tedricos a respeito da dindmica
dos fluidos computacional DFC e aeroacuUstica computacional CAA. Serd apresentada a
formulacdo matematica que representa a fisica do escoamento e dos fenGmenos aeroacusticos,

assim como uma abordagem resumida dos modelos de turbuléncia e modelos aeroacusticos.

3.1 Dindmica dos Fluidos Computacional — DFC

Para a implementacdo desta metodologia foi necessaria a realizacdo de tarefas
multidisciplinares. De forma geral, o trabalho consiste em analisar através da Técnica da
Dinamica dos Fluidos Computacional (DFC), as caracteristicas do escoamento em ventiladores
centrifugos com o efeito da voluta, e otimizar o desempenho de um rotor com pas auxiliares,
através da variacao de parametros geomeétricos, utilizando técnicas de otimizacdo multiobjetivo,

que atendam a reduc¢do de ruido e maximo rendimento hidraulico do ventilador.

A Dindmica dos Fluidos Computacional (DFC) utiliza métodos numéricos,
principalmente o método de volumes finitos para o estudo e analise de problemas para
caracterizar o campo de escoamento local, através da solucdo das equacdes de Navier-Stokes.
A solucio usualmente € obtida a partir de softwares comerciais como ANSYS-CFX®, ANSYS-
FLUENT® e CAE software por mencionar alguns deles. Nesse sentido, as grandezas de
interesse dos ventiladores serdo calculadas, partindo de uma primeira abordagem que consiste
em realizar a validacdo da metodologia numérica, através de resultados experimentais para que
se possa ter confianca nos resultados e no procedimento de otimizacao a ser implementado a

posteriori.

As equac0es diferenciais de conservagao da massa e da quantidade de movimento para
sistemas nao inerciais em 3D, sdo representativas para a determinacdo do campo de escoamento
no rotor de uma turbomaquina. Mesmo assim ndo sera considerada a equacéo da energia por se

tratar de uma analise isotérmica, onde os efeitos de transferéncia de calor serdo desprezados.

A Equacdo (3.1) representa o principio de conservagdo da massa para sistemas ndo

inerciais, também denominada de equacdo da continuidade para o campo relativo.

0 N
—'0+V-pW=0 (3.1)

ot
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Na Equagdo (3.1), o primeiro termo na parte esquerda da equacao é a variacdo da massa
especifica em funcao do tempo. O segundo termo, representa as varia¢@es espaciais dos fluxos

de massa por unidade de area. Para escoamento incompressivel, p é constante.

A Equacéo (3.2) representa o principio de conservacao de quantidade de movimento

para sistema ndo inercial, no campo relativo.

0 - - o - L = = .

a(pw)+V-(pWW)+p(2a)><W+a)x(a)><rp)+a)><rp+R0):—Vp+V-r+pg (3.2)
Onde,w, o e r, representam a velocidade relativa, a velocidade angular e o vetor

posicdo de uma particula do fluido escoando em um volume de controle ndo inercial,

respetivamente. Enquanto @, p e Iflo representam a aceleracdo angular, a presséo estatica e a

aceleracdo de translacdo do volume de controle com relacdo ao referencial inercial,

respectivamente. No caso de turbomaquinas “estaciondrias”, as quais estdo confinadas em uma

estrutura que ndo apresenta movimento de translacéo referente ao sistema inercial, ﬁo =0.

Sendo pg, a forga gravitacional por unidade de volume, onde, 26 x W, @x(&xT)) e (aﬁx?p),

sdo as aceleracdes de Coriolis, centripeta e tangencial respectivamente. 7 representa o tensor

das tensdes viscosas, que no caso de fluido newtonianos esta definido por:
?z[y(V\Tv+VW‘T)—/1(V-W)I] (3.3)

em que u é a viscosidade dinamica, | é o tensor identidade, e A =-2/3u, que é o segundo

coeficiente de viscosidade, associado a deformacao volumétrica, ndo tendo relevancia nenhuma

para escoamento incompressivel devido a que v -w =0

Portanto, o tensor das tensGes viscosas 7 , pode ser descrito na forma indicial, pela
Equacao (3.4).

(3.4)

Em que o divergente deste tensor é dado por (no caso de escoamento incompressivel):
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ij

x v (3.5)
3.1.1  Escoamento turbulento préximo a parede

N

Na modelagem numérica do escoamento, uma etapa fundamental é a definicdo das
regides de interesse e a geracdo da malha computacional. Em particular, o tratamento das
regides proximas a parede é essencial, pois nelas ocorrem elevados gradientes de velocidade e
de pressdo, que influenciam diretamente a solucdo. Para representar adequadamente esses
efeitos, o modelo de turbuléncia adotado deve ser capaz de descrever o comportamento
diferenciado do escoamento nessas zonas. A descricdo depende, entre outros fatores, do
parametro adimensional y*, que relaciona a distancia do primeiro né da malha até a parede com

propriedades do fluido e da tensdo de cisalhamento local.

O parametro y*, é definido pela Equacéo 3.6:

N u
y =% (3.6)

onde u é a viscosidade dindmica do fluido, y, € a menor distancia dimensional desde a
parede até o primeiro nd, u é a velocidade de atrito e p a massa especifica do fluido.
A velocidade de atrito é calculada pela Equacéo 3.7, onde r, representa a tensdo de

cisalhamento na parede, e pode-se calcular em fungdo do coeficiente de atrito Cr, segundo
Frank M. White, (2011), usando a Equacédo 3.8.

o | 3.7)
P

[0}

u2
7, =C, > (3.8)
Na Equacdo 3.9 é estabelecida a relagdo entre o coeficiente de atrito e 0 nimero de
Reynolds fazendo algumas simplificacdes e suposicdes (ANSY'S, 2019).
C, =0,027Re ™’ (3.9)
Assim € relacionado o parametro adimensional y* com o nimero de Reynolds, dado por:

_pV L
U

Re (3.10)

onde para fazer a estimativa inicial do valor da distancia minima do primeiro elemento com

relacdo a parede para y*, foram utilizados os valores:
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- p=1,225kg / m®

- 1 =1,83x10"°Pa.s
sendo L, o dito comprimento caracteristico da pa principal, que sera estimado em 1m. A rotacédo
do rotor € de 3000 rpm, o0 que equivale a aproximadamente 314,16 rad/s. Assim, na ponta da
pd (que tem 150,171 mm de comprimento), a velocidade tangencial seria equivalente a
aproximadamente, 53,16 m/s. Assim, serd aproximada uma velocidade de 54 m/s para garantir

que o y* fique dentro da faixa adequada.

Os valores recomendados para o y* dependem do modelo de turbuléncia que sera
utilizado na analise numérica e se 0 modelo aplica ou ndo fungdes de parede para 0 escoamento
na camada limite. A descricdo do campo de escoamento perto das paredes pode ser analisada
por meio da Figura 3.1, nesta figura a regido proxima a parede pode ser dividida em quatro
regides: regido externa, regido logaritmica, regido de transicdo e subcamada viscosa.

Camada interna Camada externa
-t -

Figura 3.1 — Verificaclo experimental das leis das camadas interna, externa e intermedidria.
Fonte: Adaptado de Frank M. White, (2011)

Por conseguinte, o estudo da camada limite nas regides proximas a parede mostra a
necessidade de utilizar valores de y* em = 10 para resolver o escoamento na subcamada viscosa
com alguma interferéncia da transicdo, onde a tensdo na parede pode ser calculada pelo
gradiente de velocidade préxima da parede. Entretanto, uma estratégia adotada para capturar o
gradiente, pode ser utilizando as variacoes de velocidade na regido logaritmica variando o y*
entre valores de 30 a 200, uma solucdo mais adequada seria a adocdo de um y* de
aproximadamente 1, fazendo com que o primeiro elemento se encontre na regido de subcamada

viscosa onde a viscosidade molecular desempenha um papel importante na equacgdo de
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quantidade de movimento. No entanto, uma alternativa pode ser utilizar funcfes de parede pré-
definidas que permitam utilizar valores de y* dentro da regido intermediaria ou logaritmica sem

necessidade de usar um alto refino da malha proxima da parede.

3.1.2 Modelagem da Turbuléncia

No presente trabalho, optou-se por analisar o escoamento dos ventiladores utilizando a
técnica RANS (Reynolds-Average Navier-Stokes). Essa abordagem baseia-se na decomposi¢do
de Reynolds e na modelagem das tensdes turbulentas médias. A forma mais comum de
fechamento conforme descrito por Hunt et al., (2001), é obtida pela hipotese de Boussinesq,
segundo a qual as tens@es turbulentas sdo analogas as tensées viscosas presentes no escoamento
laminar. Nessa hipotese, assume-se que as tensdes turbulentas sdo proporcionais ao gradiente

de velocidade média, sendo o coeficiente de proporcionalidade a viscosidade turbulenta g, .

Considerando escoamento incompressivel, a tenséo turbulenta pode ser expressa pelo

tensor de Reynolds z,, em fungéo da viscosidade turbulenta x, como apresentado na Equagéo

3.11:

ox, ox | 3 oX,

]

7, =—puy; =M(%+—XJJ—E(PK+M8UKJ5}1 (3.11)

sendok a energia cinética turbulenta e 5, 0 operador Delta Kronecker.

Para calcular a viscosidade turbulenta g, é necesséario recorrer a modelos de

fechamento adicionais. Os modelos estatisticos de turbuléncia podem ser classificados
conforme o numero de equacdes de transporte que adicionam ao sistema. Nesse contexto, 0s
modelos de duas equagdes sdo amplamente utilizados em aplicagdes académicas e industriais,
pois oferecem boa precisdo a um custo computacional relativamente baixo VERSTEEG et al.,
(2007). Alguns dos modelos de duas equagdes mais conhecidos sdo k—w, k—& e k—L
baseiam-se na solugdo das seguintes grandezas adicionais; energia cinética turbulenta k , taxa
de dissipacdo da energia cinética &, frequéncia turbulenta @ e da escala de comprimento da
turbuléncia L, além das correlagdes entre elas. Entre os mais utilizados destacam-se 0 modelo

k—¢ce k—w.

3.1.3 Modelo k —@ SST (Shear Stress Transport)

Neste trabalho, a viscosidade turbulenta g, , foi obtida a partir do modelo k —» SST, 0

qual integra dois modelos amplamente difundidos e robustos, os modelos k —¢ € k—w. O
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modelo k —&, ndo é apropriado em escoamentos proximos da parede com gradientes de
pressdo adverso, além disso, requerem maiores refinamentos de malha perto da parede. Por
outro lado, 0 modelo k —« apresenta instabilidades no escoamento longe da parede sendo

assim reduzida sua consisténcia nessas regioes.

Por sua vez, tem sido demonstrado, de maneira experimental, que a precisdo do modelo
k —cw Se Vvé diminuida em escoamentos internos com gradientes adversos de pressdao. Em
funcdo disso, optou-se para as simulagdes numéricas pela escolha do modelo de turbuléncia
k —w SST (Shear Stress Transport) criado por Menter, et al., (2003). Esse modelo tem sido
amplamente utilizado em estudos de ventiladores centrifugos, como os de Kim et al., (2012),
Wolfram & Carolus, (2010) e Heo et al., (2015), justamente por sua capacidade de integrar as

vantagens do k — & em regides de escoamento livre e do k —« em regibes proximas a parede.

Estas caracteristicas tornam ao modelo k —» SST mais preciso e confiavel para uma
faixa mais ampla de escoamentos. As equacdes de transporte do modelo k —» SST tém uma

forma similar as do modelo k — & . Essas equagdes sdo descritas a seguir:

0 0 0 kK| =

a(pk)‘Fa—XI(pkul)—a—xj(rk a—xj]‘}‘Gk _Yk+Sk (312)

0 0 0 0w

a(pw)Jra_)(j(pwuj)_a_)(j(r”@_)(j}rG"’ -Y,+D,+S, (3.13)
(1 (1 (1 (V) (V) (V) (Vi)

Onde os termos representam:

M A taxa de variacdo da energia cinética turbulenta k ou da frequéncia turbulenta

.
(1) O transporte convectivo de k ou @.

(1) O transporte de k ou @ por difusdo turbulenta
(IV) Ataxadegeragdo de k ou @.

(V) Ataxadedissipagédo de k ou w.

(vl) D, éotermo de difuséo cruzada.

(VI) Finalmente os termos S, e S, representam os termos fonte definidos pelo

w !

USuario.
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A versdo SST do ANSYS FLUENT® limita a viscosidade turbulenta com base em
funcgdes pré-definidas para melhorar o rendimento e precisdo do modelo, levando em conta o
transporte das tensdes cisalhantes turbulentas e assim é limitada a geracdo de energia cinética

turbulenta nas regides de estagnagdo ou separacao.

3.2 Aeroacustica Computacional — AAC

A Aeroacustica Computacional (AAC) é o ramo da dinamica dos fluidos computacional
dedicado a simulacéo e analise da geragdo e propagacdo de ruido em meios fluidos, com énfase
em aplicagBes de engenharia, como ventiladores, turbinas, hélices e sistemas de exaustdo.
Diferente da aerodinamica classica, que se concentra no comportamento do escoamento, a

(AAC) foca nas pequenas perturbacdes de pressao que se propagam como ondas sonoras.

As abordagens computacionais em aeroacustica podem ser divididas em dois grandes
grupos: os métodos diretos e 0os métodos indiretos ou hibridos. Os métodos diretos resolvem
simultaneamente o0 escoamento e as ondas acusticas, geralmente através de simulacdes
transientes com alta resolucao temporal e espacial, o que demanda grande custo computacional.
Ja os métodos hibridos utilizam resultados de uma simulacao de escoamento como entrada para

modelos acusticos separados, como as analogias acusticas.

Dentre os principais desafios da AAC destacam-se: i) a necessidade de simulagdes
transientes bem resolvidas (especialmente em baixas frequéncias); ii) a separacdo entre o ruido
fisico e o ruido numérico; iii) o correto posicionamento de receptores e superficies de
integracdo; e iv) a modelagem adequada das condi¢des de contorno acustico e da interacdo

fluido-estrutura, quando relevante.

3.2.1 Analogia acustica de Lighthill

O emprego de analogias acusticas € uma pratica comum para calcular
computacionalmente o som propagado para pontos distantes da fonte. Essa abordagem consiste
em resolver a equacdo de propagacéo sonora usando como entrada o resultado de simulagdes

DFC, desta forma apenas a regido da fonte necessita de um elevado refinamento da malha.

O pioneiro no estudo da aeroacustica motivado pela necessidade do desenvolvimento
de motores a jato mais silenciosos foi Lighthill (1954) que introduziu o termo som
aerodindmico, o qual é gerado por escoamentos ndo permanentes através da interacao nédo linear

de flutuagdes de velocidade, flutuacdes de entropia, bem como tensdes viscosas. Em 1952,
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Lighthill apresentou um estudo onde as equac6es de quantidade de movimento e de conservacéo
de massa eram manipuladas algebricamente para que a equacao resultante do processo fosse
uma equacao de onda com um termo fonte, (o termo fonte representa todas as nao-linearidades
do escoamento, entre elas as fontes acusticas), LIGHTHILL & A (1952). Tal equacéo (3.14) €
conhecida como a analogia acustica de Lighthill a qual continua sendo amplamente utilizada

especialmente em problemas com baixos nimeros de Mach.

o*p a2 o*p _ azTij

c _ (3.14)
0
ot? X' XX,
—
Propagacéo Transformaces
sonora de energia

O lado esquerdo da Equacdo (3.14) de Lighthill modela a propagacdo da onda acustica
em um meio homogéneo, em termos da flutuacdo de massa especifica (p') e a constante de
velocidade de propagagéo do som (c,) . A expressdo no lado direito modela as transformacdes
de energias do escoamento em energia acustica, FLABES NETO (2018).

Nenhuma simplificacdo é feita para deduzir a Equacao (3.14), entdo esta € uma equacao
exata. Contudo, tal equacdo ndo pode ser tratada realmente como uma equacdo da onda em
acustica linear, uma vez que o lado direito da equacao contém termos do préprio campo acustico

a ser determinado, ou seja, o termo fonte depende da solucgdo da prépria equacéo.

Assim, para resolvé-la, a analogia acustica propde a independéncia dos dois lados da
equacdo, de forma que se resolve, a priori, 0 campo fluidodinamico, obtendo os resultados

necessarios para calcular o tensor de Lighthill T, o qual reine as flutuagdes turbulentas de

quantidade de movimento, os efeitos de compressibilidade e as tensdes viscosas, funcionando
como uma fonte de ruido, o qual entra, em seguida, como excitacdo do campo acustico. Para
proceder com a solucdo do campo fluidodinamico de forma independente do campo acustico,

Lighthill prop6s algumas hipéteses simplificadoras:
e A energia das flutuagdes do campo acustico € minima quando comparada a energia

do escoamento, assim, a onda sonora ndo é capaz de perturbar o escoamento. Para o

ruido gerado por escoamentos em campo livre esta hipdtese e razoavel;

e Logo apds a onda sonora ser gerada, ela se propaga no interior do escoamento, onde
o campo de velocidade média causa o fendmeno da refracdo da onda sonora. A
solucdo do campo fluidodindmico de forma independente do campo acustico ndo

considera tal fendbmeno;
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e A turbuléncia se desenvolve livre de corpos imersos no escoamento, assim a teoria
ndo considera nenhum efeito de interacdo da onda sonora com barreiras, tais como
reflexdo, difragdo ou absor¢do FLABES NETO, (2018).
Por outro lado, como uma aplicacdo especifica, com relacdo ao tensor de Lighthill, o
termo viscoso pode ser desconsiderado como fonte sonora, devido a baixa viscosidade do ar e

otermo p—c.p =0 paraescoamentos com pequenas variacdes de temperatura. Assim o tensor
de Lighthill, pode ser expresso pela Equacéo (3.15).
Tij = pu;u; (3.15)

A Equacéo (3.14) pode ser resolvida analiticamente utilizando fungdes de Green em

espaco livre,

1 82 J'Tij (yi,tret)

dVv (y. 3.16
Arc? %X, r %) (3.16)

p'(xi't) =

v

sendo p a flutuagdo de massa especifica no instante t para uma dada posigdo x, do

observador, Y, € a posicdo da fonte, r =|x, —y,| € adistancia entre eles e t,, € 0 tempo atrasado
dado pela Equagéo (3.17)
r
tret =t-—, (317)

esse termo considera o tempo de propagacdo de uma onda acustica para que, com base

no tempo t de chegada de uma onda no observador X, obtenha-se o tempo t,,, no qual essa

ret

onda foi emitida pela fonte em y.. Embora revolucionaria, a analogia acustica de Lighthill

limita sua aplicacdo em situacGes com geometrias complexas, como turbomaquinas. Ainda
assim, é til para compreender os mecanismos fundamentais da geracdo de som em

escoamentos turbulentos.

3.2.2 Analogia de Ffowcs — Williams e Hawkings (FWH)

A forma mais geral da analogia de Lighthill € a extensao desenvolvida por Williams and
Hawkings (1969), que incorpora o efeito de superficies em movimento arbitrario. A forma
integral da equagdo de FW-H inclui integrais de superficie e de volume que representam o som
gerado por diferentes mecanismos: o ruido de espessura (devido ao deslocamento do fluido

causado pelo movimento do rotor), o ruido de carga flutuante (forcas sobre a superficie) e fontes
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quadrupolares. Essa formulacdo estd no centro dos métodos atuais de previsdo de ruido em

maquinas rotativas, como rotores de helicopteros, ventiladores e hélices.

Uma das principais vantagens do modelo FW-H é a possibilidade de ser acoplado com
simulacBes RANS para o calculo das fontes de ruido, evitando o uso de um método direto
(DNS). Este modelo permite separar cada termo fonte e determinar qual tipo de ruido é
dominante. As diferentes caracteristicas dessas fontes podem determinar a frequéncia e as

caracteristicas direcionais do campo acustico gerado.

Detalhes sobre a analogia acustica de FW-H e sua aplicacdo em problemas de ruido séo
apresentados em Williams and Hawkings (1969) e Monfaredi et al. (2021). Essa analogia,
amplamente consolidada na literatura, esta implementada no software FLUENT® e permite a
previsdo de fontes sonoras do tipo monopolo, dipolo e quadrupolo. Para a aplicacdo do modelo,
é necessario utilizar solugdes do escoamento em regime transiente, de modo a obter as variaveis
tais como pressdo, velocidade e densidade que alimentam as integrais de superficie da
formulacdo. As superficies de fontes podem ser posicionadas ndo apenas em paredes
impermedveis, mas também em superficies internas (permeaveis), o que permite considerar as

contribuicdes dos quadrupolos contidos dentro dessas superficies.

A escolha adequada do modelo de turbuléncia é essencial para representar corretamente
as caracteristicas do escoamento, visto que diferentes abordagens podem influenciar
diretamente a precisdo dos resultados acusticos. Tanto os componentes de ruido de banda larga
quanto os tonais podem ser previstos, dependendo da natureza do escoamento analisado, dos
modelos de turbuléncia utilizados e da resolucdo temporal empregada, (ANSYS FLUENT 13
User’s Guide, 2013).

Uma limitacdo quanto a esta metodologia € que ela pode ser utilizada apenas para prever
o0 ruido emitido em campo livre. Portanto, 0 modelo pode ser utilizado para analisar emissdes
acusticas de aplicagdes como escoamento ao redor de veiculos automotivos e avifes, mas ndo

pode prever a propagacao de ruido no interior de dutos ou em um ambiente fechado

3.3 Modelos acusticos

Os modelos acusticos sdo ferramentas que utilizam os dados do escoamento para estimar
a radiacdo sonora, sendo essenciais em abordagens hibridas da aeroacustica computacional.

Podem ser divididos em duas grandes categorias:
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e Modelos baseados em analogias acusticas: Como as analogias de Lighthill,
Curle e FW-H, que modelam o som como resultado de fontes fisicas (massa,
forca, flutuagdes turbulentas). Sao Uteis para calcular o som em campo distante,
onde a propagacdo acustica se comporta como onda livre.

e Modelos de propagac¢ao: Como o Ray Tracing, Boundary Element Method
(BEM) e Finite Element Method (FEM), que consideram a propagac¢do do som
em meios complexos, com reflexdo, refragdo e absorcdo. S&o mais usados
quando o ambiente afeta significativamente a radiacdo acustica (ex: dutos,

barreiras, recintos).

A escolha do modelo adequado depende da aplicacéo, das caracteristicas do escoamento
e do dominio acustico considerado (campo proximo ou distante, presenca de obstaculos, efeitos
de impedancia etc.). Em ventiladores centrifugos, os modelos baseados na analogia FW-H tém
se mostrado particularmente eficazes, pois permitem capturar o som gerado por pas em
movimento rotativo e sua interacdo com a voluta, a um custo computacional relativamente

baixo.

Segundo Meneghini (2010), para escoamentos com nimero de Mach baixo (menor que
0,3) e sem efeitos de ressonancia nota-se que as perturbacGes acUsticas geradas pouco
interferem no escoamento. Nestes casos, 0 problema pode ser simplificado desacoplando-se o
campo fluidodindmico do campo acustico. Nesta aproximacao assume-se que ndo ha reflexao,
refracdo ou dispersdo durante a propagacdo sonora. Primeiro resolve-se o escoamento
utilizando técnicas tradicionais de DFC e em uma segunda etapa o campo acustico é calculado

tendo como base os resultados do campo fluidodindmico.

No artigo de Lighthill, foi demonstrado que as fontes sonoras aerodinamicas podem ser
modeladas como série de monopolos, dipolos e quadrupolos gerados pela turbuléncia numa
regido fluida ideal rodeada por uma grande regido fluida em repouso, SANTOS (1995). Para

calcular o ruido aerodindmico, podem ser levadas em conta trés abordagens:

e Meétodo direto: Com este método sdo resolvidas as equacdes de Navier-Stokes
tanto para o campo préximo (regido turbulenta) quanto para o campo distante com
0 uso de simulacdo numérica direta (DNS), ou modelando as pequenas escalas de
turbuléncia e simulando as grandes escalas (LES). O som é calculado de maneira
acoplada ao campo fluidodindmico através das equacdes do escoamento

compressivel.

37



3.3.1

e Métodos hibridos: Como mencionado em Colonius and Lele (2004), em contraste
com os metodos diretos, os métodos hibridos ndo visam capturar 0 campo sonoro
irradiado, mas confiam em um segundo célculo para prever o ruido. Em alguns
casos, i1sso pode ser realizado simultaneamente com a simulagdo do escoamento. A
etapa de previsdo de ruido pode ser baseada em uma teoria aeroacustica ou em uma
decomposicdo de campo de escoamento. Esta decomposi¢do consiste no
desacoplamento do campo de propagacgédo sonora possibilitando que o problema
seja resolvido em duas etapas:

- Obtencéo da fonte sonora: As fontes sonoras podem ser obtidas por métodos usuais
de CFD (DNS, LES, RANS) resolvendo o campo aeroacustico da superficie de interesse
em um dominio pequeno, mesmo assim suficiente para capturar todos os fenémenos

fisicos do escoamento que sdo responsaveis pela geracdo de ruido.

- Propagacdo do som: Uma vez caracterizada a fonte sonora, a propagacdo até um
observador, pode ser realizada de varias formas utilizando a solucdo na fronteira da
etapa anterior. 1) Essa solucéo pode ser utilizada como um termo fonte de um conjunto
simplificado ou reduzido de equagcfes como a equacdo de Euler linearizada. 2) Essa
solucdo pode ser transformada em uma superficie de Kirchhoff onde uma relacdo
integral é usada para relacionar a pressdo e suas derivadas sobre a superficie com o
campo acustico fora da superficie. 3) Essa solucdo pode ser utilizada com analogias

acusticas.

Modelo Acustico para o Calculo do Nivel de Poténcia Sonora

O software comercial FLUENT® disponibiliza diversos modelos capazes de identificar

as principais fontes de ruido e quantificar sua contribuicdo local para a poténcia acustica total

gerada pelos ventiladores. Entre esses modelos, destacam-se

A férmula de Proudman

O modelo de fonte de ruido de jato

O modelo de fonte de ruido na camada-limite (Curle)
O modelo de fontes na equacao linearizada de Euler

e 0s termos fontes na equacdo de Lilley

Estes modelos podem ser empregados de forma a determinar qual por¢édo do campo em

analise € a principal responsavel pela geracdo de ruido ANSY'S (2013). A formula de Proudman
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concentra-se na fonte quadripolar e fornece uma medida aproximada da contribuicédo local para

a poténcia acustica total por unidade de volume num determinado campo de turbuléncia.

O modelo de Proudman, Equacéo 3.18, é uma férmula para a poténcia acustica baseada
na analogia acustica de Lighthill. Fornece uma medida aproximada da contribuicdo local para
a poténcia sonora total por unidade de volume num determinado campo de turbuléncia. Este
modelo aplica-se principalmente nas fontes de ruido que tem sua origem nos fenémenos

ocasionados pela separacao do escoamento e formacao de vortices.

PA:apO(US/I)[%J W /m°] (3.18)

Na dedugdo original de Proudman, a~13. Em termos de k e &, e considerando

u?>=2k/3,onde £=1,5u®/1, a Equacio. (3.19) pode ser expressa COmo:

J2k

PA= a€p0€£
a

J W /m*] (3.19)

0

em que, «,, é uma constante redimensionada; o, [kg/m®], é a massa especifica; &
[m?/s®], é a taxa de dissipacdo da turbuléncia; k[m?/s?], é a energia cinética turbulenta; a, [m/s],
é a velocidade do som.

A constante ¢, , € aproximadamente 0,5 para a constante de Proudman (a~13). Na

pesquisa de S, Sarkar. M (1993), baseada em experimentos e simulacdo numérica direta (DNS)
para turbuléncia isotropica, os resultados estdo de acordo com a expressao analitica de

Proudman (Equagéo 3.19), porém os autores recalibraram a constante, sendo o novo valor o,

= 0,1, o qual se ajusta melhor aos resultados da simula¢do numérica direta e aos experimentos
de pesquisas. Sendo assim, no programa comercial FLUENT® a constante «,. ¢ definida como
0,1.

Esta Equacgdo 3.19, permite determinar a poténcia acustica devido ao volume unitério
de turbuléncia isotropica, HORVATH (2009).

Por outra parte, 0 modelo de fontes de ruido da Camada Limite (CL) esta baseado na
integral de Curle, onde a presséo acustica radiada € derivada em funcéo da presséo superficial
flutuante da superficie do corpo rigido, neste caso as pas. A integral de Curle é uma extenséo
da analogia acustica de Lighthill que leva em conta os efeitos da superficie sélida, sendo

especialmente Util para escoamentos com interacao fluido-estrutura (como fluxo sobre uma pa
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ou superficie rigida).O modelo é utilizado para investigar o ruido gerado pelo escoamento da
camada limite turbulenta. Neste é utilizada uma aproximacao para determinar a contribuicdo
local por unidade de area superficial do corpo, na poténcia acustica total, como pode ser visto
na Equacao (3.20).

PA=[1(5)dS(y) [W] (3.20)
Com:
1(7) E%[Z—ﬂ [ W/m?] (3.21)

A Equacéo (3.21) fornece uma medida local da poténcia acustica gerada por um ponto
da superficie solida, enquanto a Equacdo (3.20) integra essa contribui¢cdo em toda a superficie
para obter a poténcia acustica total. Esse modelo é ideal para simular ruido de banda larga
gerado por interacdo fluido-superficie, especialmente em baixas velocidades (ex.: pas de

ventiladores, superficies de aeronaves).
Onde:
PA = Poténcia acUstica total [W]

P, = densidade do fluido [kg/mq]
a,= velocidade do som [m/s]

A (Y), area de correlagdo (determina quéo coerente é o ruido emitido naquela regi&o); [m?]

S() , € a superficie de integracéo;

op
ot = derivada temporal da presséo superficial [Pa/s]

o 1(Y), contribuicdo local de poténcia acustica por unidade de area [W/m?]

A area de correlagdo acustica A, (Y) e a derivada da pressédo podem ser estimadas com
base em variaveis turbulentas como:

- Energia cinética turbulénta (k)

- Taxa de dissipagdo (g)

- Forgas de cisalhamento (shear)

O modelo é implementado em ferramentas como ANSYS FLUENT®, que permite exportar os
resultados em W/mz2 ou decibéis (dB).
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No presente trabalho, sdo considerados trés métodos principais: i) O método baseado
em modelos de fontes de ruido de banda larga, utilizado para quantificar a contribuicéo local
da poténcia aclstica gerada pelo escoamento; ii) o método direto no dominio do
tempo/frequéncia, no qual as flutuacdes de pressdo foram extraidas em pontos receptores dentro
do dominio computacional e esses sinais foram posteriormente analisados por meio da
Transformada Réapida de Fourier (FFT), permitindo a obtencdo do espectro de nivel de pressdo
sonora; e iii) o modelo de FW-H, no qual um receptor é posicionado proximo a saida do
ventilador para registrar dados dependentes do tempo provenientes das superficies
impermeéaveis (sélidas) atribuidas, associados as forcas de superficie, como as flutuacdes de
pressédo, caracterizando as fontes dipolares.

Modelos de fontes de ruido de banda larga, como os de Proudman e Curle, sdo
ferramentas eficazes para identificar regides com alto potencial de geracdo de ruido
aeroacustico, sem necessidade de simulagdes transitorias complexas. No entanto, por nédo
preverem componentes tonais, esses modelos devem ser complementados com analises
espectrais baseadas nos niveis de pressdo sonora (SPL) para uma caracterizacdo completa do

campo acustico.
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CAPITULO4 METODOLOGIA NUMERICA

Nesta secdo, sdo apresentados os métodos adotados para a modelagem numérica e o
estudo aeroacustico de ventiladores centrifugos. De forma geral, a metodologia baseia-se na
comparacao entre os resultados obtidos por simulagcdo numérica e dados experimentais, com o

objetivo de validar o modelo numérico empregado.

O ponto de partida para a modelagem numeérica consiste na definicdo dos dominios
computacionais. Nessa etapa, é necessario representar adequadamente os dominios inercial e
ndo inercial, estabelecer as estratégias de acoplamento entre eles, dimensionar corretamente
cada regido do dominio, para realizar a simulacdo de forma adequada. Na etapa de pré-
processamento sdo definidas as regides de interesse, geracdo da geometria e malha
computacional, além da definicdo das condi¢Ges de contorno. Inicialmente serdo realizadas as
simulacdes em regime permanente, com o intuito de obter o comportamento aerodindmico, e a
identificacdo das fontes aeroacusticas dos ventiladores, conforme representado no fluxograma

da Figura 4.1.

=V —
Geracao de ) -
geometria e malha de| / M: ;jrlgtmagtf:gsde
volumes finitos [ \

Icem CFD {pa auxiliar)

A

Simulacgo em regime
permanente Fluent

R —

Andlise de fontes e
comportamento
aerodindmico

:; fontes | e eff t :

Acoplamento de malhas: rotor +
dominio voluta + dominio de enfrada

Simulacdo em regime
transiente

Figura 4.1 — Fluxograma para a simulagdo numérica
Numa segunda etapa, sera feita a simulagcdo em regime ndo permanente, com objetivo

de obter os espectros de NPS em funcdo da frequéncia. Por fim, serdo geradas varias geometrias
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para o CPA, por meio da modificacdo de parametros geométricos das pas auxiliares, utilizando

um processo de otimizagdo que sera definido a posteriori.

4.1 Geracao das geometrias sistema rotor-voluta

e Rotor: Para a analise do sistema rotor-voluta, foram construidas as geometrias de dois
rotores distintos: um rotor denominado (SPA), Figura 4.2(a), composto por um conjunto
de 10 pés principais, e um rotor equipado com um conjunto de pas principais e um
conjunto adicional de pas auxiliares, ou seja, sdo formados por duas grades radiais
moveis diferentes entre si, Figura 4.2 (b), denominado (CPA). As caracteristicas
construtivas do rotor SPA, oriundo do trabalho de Oliveira (2001), estdo descritas no
Anexo A. A Figura 4.2 apresenta um esquema da secdo transversal dos rotores

utilizados, servindo de base para as simula¢des e validacdo do modelo numérico.

(a) Rotor SPA (b) Rotor CPA

Figura 4.2 — Esquema da secéo transversal dos rotores centrifugos

A partir da geometria do rotor SPA, foi gerada a geometria do rotor CPA. O rotor CPA
consta das mesmas partes do rotor SPA visto que as grandezas geométricas globais (diametro
externo, diametro interno) sdo as mesmas. A configuracdo geométrica, referente ao
posicionamento e comprimento das pas auxiliares, Figura 4.3, advém do trabalho de Prado et
al. (2012), onde os autores utilizaram técnicas de otimizacdo mono-objetivo utilizando o
algoritmo CRSA (Controlled Random Search Algorithm), para maximizar o rendimento
hidraulico do ventilador em um espaco de decisdo bidimensional, conformado pelas variaveis

Fator de Angulo (F,) e Fator de Raio (F,).
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O espago de projeto explorado foi: F, [0,4-0,5]; F [0,4-0,6]. No processo,
verificou-se que a defasagem 6tima da pa auxiliar, F,, correspondeu aproximadamente a metade
da largura do canal, enquanto o raio de curvatura ideal, F,, situou-se em torno do mesmo raio

de curvatura da pa principal, ou seja a pa auxiliar é obtida a partir do secionamento da pa
principal. Para a construcdo da geometria 3D do rotor CPA, adotaram-se as novas configuracoes
de posicionamento e comprimento das pas auxiliares, mantendo-se, contudo, o didmetro de
saida, a largura de saida e os angulos de entrada e saida das pas auxiliares, iguais aos das pas

principais do rotor SPA. A Tabela 4.1 mostra as grandezas geomeétricas para ambos 0s rotores.

Figura 4.3 — Esquema da secéo transversal de um rotor centrifugo com pas auxiliares indicando os
fatores de raio Fr e de angulo, Fa — Adaptado de Créder, F (2013)

Tabela 4.1 — Grandezas geométricas das pas principais e auxiliares

Grandeza Simbologia Valor
Diametro de entrada das pas principais D,p 204,850 mm
Diametro de saida das pas principais e auxiliares D, 419,500 mm
Largura de entrada das pas principais b,p 60,302 mm
Largura de saida das pas principais e auxiliares b, 32,100 mm
Angulo de entrada das pés principais i 31,02°
Angulo de saida das pas principais e auxiliares B 50,41°

e Voluta: A voluta é composta pelas laterais de suc¢do e motora, pela entrada de ar,
lingueta e pela janela de saida, responsaveis por conduzir e direcionar o escoamento ao
longo do ventilador. As paredes laterais, séo de largura constante e paralelas entre si.

Para efeitos de geracdo da geometria foi necesséario dividir o contorno em quatro regides
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bésicas: dois correspondentes aos contornos retos nas proximidades da saida, outro
referente a lingueta e a Ultima a espiral logaritmica, conforme Figura 4.4(b).

I.  Regido do trecho reto inferior (AB)
Il.  Regido da lingueta em formato de arco de circulo (BC)
I1l.  Regido em formato de espiral logaritmica (CD)

IV.  Regiéo do trecho reto superior (DE)

As dimensdes adotadas para construcdo do modelo 3D da voluta foram determinadas a
partir de medicBes realizadas no modelo fisico real, tal como construido para os ensaios no
laboratério de ventiladores LabVent. Para isso, utilizaram-se ferramentas, como régua,
paquimetro, instrumentos de marcagdo e um riscador (cintel) para tragagem precisa. Este Gltimo
foi apoiado sobre uma base metalica especialmente construida e acoplada ao orificio centro do
eixo do motor eléctrico, na parede lateral motora, conforme ilustrado na Figura 4.4(c). Os
pontos de medicdo utilizados para determinar os raios que definem o contorno da regido em
espiral logaritmica foram distribuidos de forma ordenada, de modo que o contorno fosse
percorrido em incrementos angulares de 22,5° para cada raio medido, considerando como

referéncia a origem (centro do rotor).

. <—Entrada

(@) (b) (©
Figura 4.4 — Esquema da voluta (a) secdo transversal, (b) contorno em espiral logaritmica (c) modelo fisico da

voluta

4.2 Estudo da malha computacional

Os volumes de controle, dentro dos quais serdo resolvidas as equacdes de transporte
podem apresentar uma distribuicdo organizada (estruturada), ndo estruturada ou hibrida, onde a

principal diferenca entre os tipos de malha é o padrao de distribuicdo dos pontos ou elementos.
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Diferentes vantagens e desvantagens associadas com as malhas estruturadas e ndo
estruturadas encontram-se referenciadas na literatura técnica. No caso das malhas ndo
estruturadas temos como vantagem a aplicacdo em geometrias mais complexas, que se adaptam
facilmente aos contornos de superficies, aléem disso, cada geometria pode ser facilmente
discretizada por meio de um procedimento semiautomatico. Isso significa que o usuéario deve
apenas definir os pardmetros necessarios, como tamanho da superficie, nivel de refinamento,
numero de pontos, taxa de crescimento da superficie etc., sem ser obrigado a definir toda a
estrutura da malha. Por outro lado, a principal vantagem da malha estruturada esta na
conectividade ordenada dos seus elementos, o que resulta em resolucbes mais simples,
diminuindo o uso da memaria computacional e maior controle da ortogonalidade ou qualidade

da malha.

Neste trabalho, optou-se por criar uma malha estruturada através da técnica de
blocagem, atribuindo parametros de crescimento das células nos diferentes blocos, onde os
menores tamanhos dos elementos de malha foram impostos nas regides proximas as paredes,
especificamente nas pas principais, pas auxiliares, lingueta e superficies laterais da voluta,
utilizando uma taxa de crescimento bi-exponencial. A elaboracdo da malha hexaédrica
apresentou grandes desafios devido a curvatura das pas, a regido da lingueta e ao contorno da
voluta. Nessas regides foi necessario manipular e subdividir adequadamente os blocos usando
a técnica “O-grid”, a fim de atender ao critério de qualidade de malha com ortogonalidade
superior a 0,3, conforme recomendado pelo manual do ANSYS FLUENT® (2013).

Apesar da geracdo de malha hexaédrica ser um processo demorado, ela se justifica pela
solucdo répida e confidvel que proporciona, além da capacidade de capturar com boa precisao
regibes com altos gradientes de pressdo ou velocidade DARVISH (2015). Nesse contexto, a
malha foi dividida em dois dominios distintos: O primeiro dominio correspondente ao rotor,
onde foi aplicado um referencial mdvel, uma vez que essa regido estd sujeita a rotacdo

constante.

O segundo dominio, referente a voluta, permanece fixo e inercial, sendo construido

conforme as especificacdes apresentadas na Tabela 4.2.
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Tabela 4.2 — Parametros de crescimento e geracdo de malha hexaédrica

Dominio Nro. de Crescimento | Técnica
Blocos
Voluta 30
rotor -voluta SPA 120 Bi exponencial | O-grid
rotor-voluta CPA 212

Na Figura 4.5 (a)(c) mostram-se ambos 0os dominios computacionais rotor-voluta numa

vista isométrica, enquanto a Figura 4.5 (b)(d), mostra-se a blocagem construida num plano

perpendicular ao eixo de rotacdo. As malhas computacionais foram geradas no software
comercial ICEM CFD®.

(a)Geometria rotor SPA -voluta (b) Blocagem rotor SPA -voluta

(c) Geometria CPA - voluta (d) Blocagem CPA - voluta

Figura 4.5 — Dominio da simulagdo sistema rotor-voluta

4.2.1 Independencia de Malha

Geralmente o processo de definicdo da malha necessita de um determinado grau de
refinamento. Um estudo de independéncia de malha deve ser feito, por sua vez, este baseia-se
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em analisar uma determinada grandeza e sua variagdo conforme sao feitas alteragdes no nimero
de elementos da malha. Com base nos resultados do estudo, é possivel selecionar a malha que
proporcione um custo computacional adequado, onde os resultados serdo independentes da
malha. Nesse contexto, adotou-se o critério de CGI (converge grid index), disponibilizado por
Slater (2008), 0 qual sugere que as solucbes 6timas devem estar dentro da faixa de convergéncia
assintotica a qual é obtida quando o grau de refinamento da malha melhora a solugdo computada
com variagOes inferiores a 1%. Na Tabela 4.3, sdo apresentados os resultados do estudo de
independéncia de malha dos ventiladores. Foram consideradas, uma malha grossa, Miow, Uma
malha de referéncia, Mrer € uma malha refinada Mhign.

Tabela 4.3 — Estudo de independéncia de malha para sistema rotor-voluta

Valha Nro. de elem Nro de Apr Apr Variagao Variagao
Sl elem CEA SPA CPA SPA CPA
- - Pa Pa <1% <1%
Miow 5627113 6.228.365 229503  2395,03 ; -
Mot 8440670  10.480.810  2276,87 247587 0,80 3.27
Mrign 12.661.005  15.721.215  2297,66  2496,66 091 0,84

A Tabela 4.3 apresenta o estudo de independéncia de malha para o sistema rotor-voluta,
com base na variacdo da diferenca de pressao total (Apt) para os ventiladores SPA e CPA. Ao
comparar a malha de referéncia (Mrer) com a malha mais refinada (Mhign), Observa-se que,
apesar do aumento significativo no nimero de elementos (aproximadamente 50%), a variagcdo
de Apt foi inferior a 1% para SPA e inferior a 1% para CPA, indicando que a solucéo ja se

encontra proxima da convergéncia em termos de refinamento de malha.

Dessa forma, opta-se pela utilizacdo da malha de referéncia para a conducdo da
validacdo numeérica e para as analises relacionadas as fontes acusticas, uma vez que ela

proporciona um equilibrio adequado entre precisdo numérica e custo computacional.

A Figura 4.6, mostra o detalhe da malha hexaédrica no dominio de ambos o0s
ventiladores, com o maior grau de refinamento, tanto nos bordos de ataque e fuga, quanto no
lado de presséo e de sucéo ao longo das pas. Desse modo a distribui¢do de valores do parametro
adimensional y* posterior a analises de crescimento de malha na regido da parede foi feito de

acordo com o descrito na subsecédo 3.1.1.
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(c) Malha de superficie no rotor CPA (d) Detalhe refinamento préximo das paredes CPA

Figura 4.6 — Refinamento e crescimento das malhas préximo das paredes das pas

No que se refere a malha computacional da voluta, representada na Figura 4.7,

ressaltasse a regido da lingueta. Nesta regido foi necessario usar pequenos blocos e duplo “O-
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grid” com o intuito de criar elementos com maior refino nas paredes laterais que pudessem
representar adequadamente o efeito sobre a interagdo do escoamento na periferia do rotor com
a lingueta. Observa-se, na Figura 4.7 (b), a presenca de volumes significativamente maiores na
regido de saida da voluta, quando comparado aos elementos localizados nas proximidades da
lingueta. Isso ocorre porque nessas regides, os gradientes sdo infimos, e, portanto, ndo ha
necessidade de um refinamento elevado de malha para representé-los. A regido da lingueta é

mais refinada, pois nela, encontrasse um dos principais mecanismos de geracdo de ruido. Os

dois dominios rotor e voluta estardo acoplados por meio de uma interface, como mostrado na
Figura 4.7.(a).

(@) Malha no dominio Voluta

(b) refino na regido da lingueta

Figura 4.7 — Refinamento de malha préximo das paredes laterais da voluta e regido da lingueta

4.2.2 Modelagem numérica

O software FLUENT® permite simular casos que envolvem dominios fixos e moveis
simultaneamente. Dentre os principais sistemas de referéncia temos: o modelo de Multiplos
Dominios de Referéncia (MRF — Multiple Reference Frame), o0 modelo de Plano de Mistura
(MPM — Mixing Plane Model) e Modelo de Malha Deslizante (SMM — Sliding Mesh Model).

Vale ressaltar que a escolha depende da interagdo entre as interfaces do sistema e do regime
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(permanente ou transiente) a ser implementado, ANSYS (2013). Para simulagbes em regime
permanente, os dois primeiros modelos relatados podem ser praticados. Ambos dividem o
dominio computacional em partes moveis (rotacionais ou translacionais) e estacionarias. No
modelo MRF, o escoamento que se movimenta em cada dominio, pode ser admitido com
diferentes velocidades rotacionais e/ou translacionais, de tal forma que o escoamento é
resolvido usando um sistema de referéncia em movimento. Se este é estacionario, as equacoes
se reduzem as formas estacionarias. Nas interfaces que dividem os dominios, uma
transformacéo no sistema de referéncia local é desenvolvida para permitir que as variaveis de
escoamento de um dominio possam ser usadas para calcular os escoamentos nos dominios das
zonas adjacentes. Além disso, deve ser mencionado que na metodologia MRF a malha deve
permanecer fixa durante a solucdo. Esta caracteristica é analoga a congelar o movimento da
parte mdével em uma posicao especifica e observar o campo de escoamento instantaneo com o
rotor nesta posi¢do. Por tanto para a analise numérica, foi considerado o modelo MRF, sendo

uma entrada inercial, o rotor giratério e a saida inercial, no dominio voluta.

4.3 Simulagdo em regime permanente

As simulagBes numericas realizadas para o ventilador SPA foram desenvolvidas no
programa comercial FLUENT®, versdo 19.0. Para as andlises aerodinamica e de nivel de
poténcia sonora foram consideradas nas simulacfes as hipoOteses de escoamento relativo
permanente, incompressivel e isotérmico. Ja para o estudo acustico foi considerado escoamento
transiente, incompressivel e isotérmico. Em ambos os casos a massa especifica do ar e
viscosidade dindmica foram p=1,225kg/m® e p=1,7894x10"> kg/m-s. O critério de
convergéncia da solucdo do campo de escoamento, tera como base residuos para a continuidade
menor que €= 1x107°. Para as componentes de velocidades, residuos menores que €= 1x10™*
e, para a energia cinética turbulenta e taxa de dissipagdo (1x10™*) de acordo com os valores
recomendados pelo ANSYS para pesquisas académicas. As condigdes de contorno impostas,

séo descritas a seguir, vide Figura 4.8.

e Condicdo de Entrada: Foi considerada a condigdo de fluxo de massa na superficie de

entrada, calculada para cada ponto de vazéo, conforme a Equacéo 4.1
M =V 0 A (4.1)

onde Aent € a &rea de entrada do rotor, A, =0,04112m’
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e Condicao de Saida: Foi considerado o valor da pressdo atmosférica.

e Paredes: As condigdes de parede foram impostas nas superficies solidas e foram
definidas como estacionarias e ndo estacionarias, com referéncia ao sistema inercial e
ndo inercial, levando em conta a condicdo de escorregamento nulo. As superficies das
pas, a ogiva e as tampas superior e inferior (rotor) foram definidas com movimento
rotacional constante (n= 3000rpm) em relacdo ao dominio ndo inercial. As superficies

como: cilindro, casing, paredes da voluta e bocal s&o definidas como estacionarias.

e Interfaces: Para acoplar o rotor com a voluta, ¢é utilizada a condigdo de interface na
fronteira do dominio de interconexao entre ambos. Uma segunda interface foi aplicada
entre a saida do bocal e a entrada do rotor, permitindo a interconexdo entre o dominio
de entrada e o sistema rotor-voluta. Por fim, uma outra interface foi imposta entre a
descarga do ventilador e a saida da voluta, a qual foi estendida com o intuito de

posicionar receptores de FWH na saida.

Saida
Pressure Outlet

Interface Cilindro

rotor-voluta

Entrada
Fluxo méssico (kg/s)

Paredes

rotativas

) Casing
e Pés (Ls/Lp)

o Ataque
e Fuga

Paredes estacionarias:

Contorno da voluta
Paredes laterais
Casing

Cilindro

Figura 4.8 — Condi¢des de contorno dominio rotor - voluta

A representacdo completa do dominio computacional implementado corresponde a

todas as partes ilustradas na Figura 4.9.

Foi representado um dominio de entrada através de uma hemiesfera acoplada ao bocal

do tipo ASME. Na estratégia adotada para a simulacdo optou-se por néo incluir a camara de
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equalizacdo de pressdo no dominio computacional, representando apenas, a regido interna da
voluta até sua saida. Adotou-se como referéncia a configuracdo free inlet — free outlet, conforme
especificado na norma ISO 13347-4:2004(E), a qual estabelece diretrizes para medicdes de
ruido em ventiladores sem a necessidade de camaras adicionais de equalizacdo. A alteracdao
citada, naturalmente, ndo interfere nos resultados numéricos, sendo justificada pela necessidade
de reducdo do custo computacional. Além disso, os fendmenos de interesse neste estudo estdo
concentrados nas regides internas do ventilador, especialmente nas interacdes entre o rotor e a

voluta.

Dominio hemiesfera

Entrada

Interface

Interface Casing

Malha deslizante
Figura 4.9 — Representacdo dos dominios de entrada, do rotor - voluta e de saida para anélise numérica

Para determinar o campo de pressao, foi utilizado o algoritmo SIMPLE (Semi-Implicit
Method for Pressure Linked Equations). Esse método consiste em assumir inicialmente um
campo de pressdo aproximado, resolver as equacdes de quantidade de movimento com base
nessa pressao, e depois corrigir tanto a pressao quanto o campo de velocidades iterativamente.
As corregdes sdo feitas de modo que, ao final, o campo de velocidades obtido satisfaca a

equacéo de continuidade, garantindo a conservacao de massa no escoamento.

4.4 Validacdo da metodologia numérica com resultados experimentais

Inicialmente, os resultados das simulac6es do ventilador SPA em regime permanente
permitiram validar o modelo numérico com base em dados experimentais obtidos em ensaios

53



de ventiladores realizados no LabVent do IEM/UNIFEI, em conformidade com as normas
ASHRAE (Norma 5175) / AMCA (Norma 210-74). A validacao foi realizada por meio do
tracado das curvas de eficiéncia, pressdo total, poténcia de eixo e poténcia util, mantendo a
rotacdo constante para diferentes vazdes volumétricas, Vide Figura 4.10. Com o modelo
numerico validado, as anélises podem ser estendidas para os ventiladores com péas auxiliares,

onde também serdo levantadas as curvas carateristicas.

Na Figura 4.10 (a), encontram-se as curvas de eficiéncia do ventilador, onde verifica-se
uma 6tima concordancia entre os valores numéricos e experimentais. Além disso, pode-se
verificar que o valor de rendimento maximo, 77 ~76,0% , obtido das analises numéricas,
corresponde a uma vazdo de 0,839 m?s. O erro entre as curvas de eficiéncia, numérica e
experimental foi de ~3,116%, valor calculado com base na raiz do erro quadratico médio

(RMSE), conforme definido na Equacéo 4.2.

1
RMSE = N_Z(ﬂz_ﬂl)z (4.2)
p il

Esse desvio pode ser atribuido, em grande parte, a utilizacdo de uma massa especifica

padrdo do ar p=1,225kg/m® no modelo numérico. No entanto, nos ensaios realizados no

LabVent, a massa especifica real do escoamento foi de p =1,1kg/m®, devido as condicdes

ambientais locais durante os ensaios. Como a eficiéncia depende diretamente da poténcia Util,
e esta, por sua vez, da massa especifica, a subestimacdo desse parametro no modelo CFD levou
a valores simulados de eficiéncia inferiores aos medidos, especialmente nas faixas de vazéo

média e alta.

Com referéncia a poténcia util, a Figura 4.10(b) mostra as curvas numeérica e
experimental. Como pode ser verificado ambas as curvas seguem a mesma tendéncia, com
aumento da poténcia até um pico, sequido de queda para vazdes acima de 1,05m%/s. A curva
CFD apresenta um valor de pico mais alto e deslocado para uma vazéo levemente maior em
relacdo a curva experimental. A simulacdo tende a superestimar a poténcia util, principalmente

nas faixas de vazdo média a alta.
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Figura 4.10 — Curvas caracteristicas do ventilador SPA: Numérico vs Experimental
Com relacédo a variacdo de pressdo total do ventilador SPA é possivel observar que no
ponto de maximo rendimento, para ambas as curvas numérica e experimental, 0 comportamento

e bem similar, pois os valores de A, =0,2176mH,O experimental & bastante proxima do

numérico A, =0,2310mH,0.

No caso da poténcia de eixo, representada na Figura 4.10(d), observa-se também uma
boa concordancia na tendéncia de crescimento com o aumento da vazdo. No entanto, os valores
obtidos por CFD permanecem consistentemente superiores aos dados experimentais em todo o
intervalo analisado. Essa superestimacdo pode estar relacionada a auséncia de perdas

mecanicas, perdas hidraulicas e perdas por atrito lateral que ndo foram modeladas no dominio
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computacional. Ainda assim, a boa correlagéo entre as formas das curvas indica que o modelo

numerico captura adequadamente o comportamento aerodindmico do ventilador.

A principal vantagem de utilizar grandezas adimensionais é a possibilidade de
generalizar o comportamento de ventiladores geometricamente semelhantes. Uma vez
conhecidos os parametros adimensionais associados ao ponto de melhor desempenho, é
possivel prever, com boa aproximacdo, as condi¢fes Otimas de operacdo de qualquer outro
modelo. Na Figura 4.11, é apresentado o comportamento adimensional do ventilador SPA,
onde se observa a variacgao do coeficiente de pressao (y) em fungéo do coeficiente de vazao (o).

O ponto de maxima eficiéncia experimental, 77 % 0,767% , ocorre para ¢ = 0,0921 e v ~ 0,879
A diferenca entre as curvas numeérica e experimental foi quantificada por meio do erro
RMS, obtendo-se um valor de 0,0243. Considerando que os coeficientes de presséo variam em

torno de 0,35 e 1,0, esse erro é razoavelmente baixo, indicando uma diferenca média inferior a

3%, 0 que sugere boa concordancia entre ambos os resultados, numérico e experimental.

12 T T T T T T

1.1 =

0.9

0.8

0.7

0.6

0.5 Ventilador SPA
© ¢ vs y Exp SPA
0.4 + ¢ vs y CFD SPA

0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 4 0.16

Figura 4.11 - Variagdo do coeficiente de pressao total em funcdo do coeficiente de vazao para o ventilador SPA

4.4.1 Grandezas aerodinamicas

A eficiéncia hidraulica foi calculada com base na razdo entre a poténcia Gtil do fluido e
a poténcia de eixo, Equacgéo 4.9. A poténcia hidraulica, por sua vez, foi determinada a partir do
produto entre a vazdo massica e 0 incremento de pressdo total entre a entrada e a saida do

ventilador, Equacéo 4.6. O momento foi calculado por meio da integracdo numérica das forcas
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normais e de cisalhamento na direcdo do momento com referéncia ao eixo de rotacao z, Equacao
4.4,

[ (R 1V -ri)dA

P=f— (4.3)
" JGe1v-riDda
A
To=([.(Fx(@-n)ds)-a (4.4)
- Poténcia atil
A poténcia hidraulica (ou poténcia Util do fluido) de ventiladores, Py, é dada por:
R =V-A, (4.5)
- Variacéo de Presséo Total
Ay =Ps — P (4.6)
- Coeficiente de Vazéo
4v
= 4.7
¢ D (4.7)
- Coeficiente de Pressao
2A
_ zt (4.8)
pu
- Rendimento total
O rendimento total do ventilador € dado por:
il (4.9)

Pe

onde Pe é a poténcia de eixo do ventilador (Pe=M.Q, onde M, momento em N-m, e Q

velocidade angular em rad/s).

4.5 Comportamento Aerodinamico Ventilador CPA

A metodologia numérica empregada para o célculo do campo de escoamento do
ventilador SPA foi estendida para a analise do rotor CPA e demonstrou ser adequada para
representar o comportamento aerodinamico do ventilador. Embora a validagéo experimental do

ventilador CPA ndo tenha sido realizada no escopo deste trabalho, a abordagem numérica
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adotada manteve consisténcia ao utilizar as mesmas condic¢des de contorno, 0 mesmo modelo

de turbuléncia k — SST e 0s mesmos esquemas numéricos de solucao.

Na Figura 4.12 sdo apresentadas as curvas caracteristicas para o ventilador CPA. Nela
observam-se as variagGes da pressao total, poténcia Util, poténcia de eixo e eficiéncia em fungéo

da vazdao volumétrica.

Verifica-se que ha um aumento significativo da poténcia de eixo ao adicionar pas
auxiliares, isto devido a que 0 momento é maior associado a maiores areas de pressao e tenséo

de cisalhamento. A insercdo de pas auxiliares também influenciou a eficiéncia do ventilador,
observa-se que o ponto de maior eficiéncia, (7= "75,8%), obtido para uma vazio de 0,905 m3/s,

apresentou um comportamento similar ao do rotor SPA. Isso indica que, a adi¢cdo de pas
auxiliares teve impacto limitado na eficiéncia aerodinamica, pois contribuiu para 0 aumento das
perdas por atrito nos canais internos do rotor. No entanto, para salientar o efeito das pas
auxiliares, ao se analisar especificamente a faixa de maiores vazdes, verifica-se um leve
aumento na eficiéncia, o que evidencia um efeito localizado positivo das pas auxiliares sob

uma faixa de maiores vazoes.
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Figura 4.12 - Curvas de Comportamento Ventilador CPA obtidas por CFD
O aumento da pressdo do fluido ao passar pelo rotor também é consequéncia da adi¢do
de pas auxiliares, essa caracteristica é refletida no coeficiente de presséo total do ventilador o

que compensa 0 acréscimo de torque para a faixa de vazdes superiores a vazdo Otima
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(0,905m3/s). Na Figura 4.13 apresenta-se a comparacdo do coeficiente de pressdo obtido das
anélises numérica entre ambos os ventiladores. Verifica-se que o ventilador CPA opera de
forma mais estavel em toda a faixa de vazdes, com menor variagdo no desempenho de vy a

medida que a vazdo aumenta. Por outro lado, o ventilador SPA apresenta uma queda mais
acentuada no coeficiente de pressdo a partir de ¢~ 0,09, o que pode ser atribuido a ocorréncia

de separacao do escoamento, especialmente em condi¢des de maiores vazdes.

1.2

11 -

Coeficiente de Presséo (y)

0.4

0.3
0.03 0.045 0.06 0.075 0.09 0.105 0.12 0.135 0.15 0.165 0.18
Coeficiente de Vazéao (¢)

Figura 4.13 - Coeficiente de pressao total em funcéo do coeficiente de vazdo, SPA e CPA obtido por CFD

Diante disso torna-se interessante expandir a analise paramétrica das pas auxiliares, de
modo a identificar combinagdes geométricas que maximizem o desempenho do ventilador.
Resultados encontrados no trabalho de Violato, (2004) e Oliveira, (2001) indicam que as
caracteristicas geométricas das pas auxiliares em especial ao nimero de pas, fator de raio e o
fator de angulo exercem influéncia significativa no desempenho aerodindmico do ventilador.
No entanto, para uma avaliacdo mais completa, é necessario considerar também os impactos
dessas variagfes sobre o campo aeroacustico do ventilador, o que serd apresentado na
sequéncia, com foco na identificacdo das principais fontes de ruido e na sua correlagdo com as

caracteristicas do escoamento interno.
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4.5.1 Campos locais do escoamento

Com o objetivo de identificar os efeitos da insercdo das pas auxiliares sobre o
comportamento aerodindmico do ventilador, foram analisados os campos locais do escoamento
nos ventiladores SPA e CPA com especial atencdo a distribuicdo de pressdo, formacdo de
vortices, regides de separacdo do escoamento e variacdes no perfil de velocidade entre as pas,

utilizando as ferramentas de pds processamento do programa FLUENT®,

Além dessas observacbes, 0 escoamento na passagem das pas, também pode ser
expresso por vetores de velocidade relativa, tangencial ou absoluta. Na Figura 4.14(b), observa-

se menores desvios na saida do rotor CPA em relacéo ao rotor SPA. Esses desvios significam

que 0 escoamento ndo acompanha o angulo de saida da pa, f;, fazendo com que o angulo de
inclinacdo da corrente relativa logo apds a saida do rotor, f;, seja menor que o angulo de

inclinacdo das pas na saida do rotor f;. Consequentemente havera um aumento da componente

tangencial da velocidade absoluta de saida, o que contribui para um escoamento mais ordenado
e menos propenso a separacdo. Este efeito pode ser mensurado pelo fator de deficiéncia de

poténcia ou fator de escorregamento segundo Eck. (1973).

57.921

a) Ventilador SPA b) Ventilador CPA

Figura 4.14 - Desvio do escoamento na saida do rotor, (a) SPA e (b) CPA
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Isto também sugere que qualquer variacdo no angulo de saida das pas auxiliares que seja
proposto, terd grande influéncia nas caracteristicas de escoamento e, por conseguinte, no

desempenho aerodindmico e aeroacustico do ventilador.
Da analise aerodindmica em regime permanente, considerando o ponto de vazao para o

rendimento maximo de ambos os ventiladores, SPA (7=76,0%, V =0,892m%s) e CPA (
n="75,8%, V =0,947 m%/s) foram obtidas as distribuicdes de pressio estatica. Na Figura 4.15

(a-d), observa-se que o ventilador CPA apresenta valores maximos de pressdo estatica
consideravelmente superiores, atingindo até 1676,7 Pa, em comparacdo ao maximo de 939,6

Pa no ventilador SPA.

Pressure Pressure

1676.677
1308.688
940.699

T e
©

Pa) Pal

(c) (d)
Figura 4.15 — Contornos de pressdo estética, SPA (a,c) e CPA (b,d)

Essa diferenca indica uma maior capacidade do ventilador CPA em converter energia

dindmica em pressdo estatica. Observa-se também uma distribuicdo mais uniforme da presséo
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na regido da voluta, especialmente nas proximidades da lingueta, o que pode contribuir para
uma reducdo de perdas por recirculagdo e turbuléncia.

Conforme mostrado no perfil instantdneo das linhas de corrente da Figura 4.16, é
possivel observar o escoamento em diferentes regides internas da voluta e na periferia de ambos
os rotores. De um modo geral na Figura 4.16(b) se observa o ganho de velocidade do
escoamento para 0 caso CPA quando comparado com o ventilador SPA, Figura 4.16 (a). Isto
sugere que o ventilador CPA promove uma melhor conducdo e aceleragdo do escoamento,
reduzindo perdas por recirculacdo e separacdo nas regides proximas a voluta.

Velocity Velocity
65.593 69.790
58.305 62.035

51.017 54.281

43.729 46.526

36.440 38.772

29.152 31.018

21.864 23.263

14.576 15.509

7.754

0.000
[ms*-1]

7.288

0.000
[m s*-1]

2]

0 0.200 (m) [} 0.200 (m)
a) Ventilador SPA b) Ventilador CPA

Figura 4.16 — Perfil instantaneo das linhas de correntes, SPA e CPA

4.5.2 Analise de Fontes Aeroacusticas

Para identificar e quantificar as fontes de ruido, foram utilizados os Modelos de Fontes
de Ruido de Banda Larga (BNS- Broadband Noise Sources Models), disponiveis no FLUENT®,
especificamente o modelo baseado na formula do Proudman, e o modelo de fonte de ruido na
camada limite baseado na integral de Curle. Numa primeira abordagem, foram criados planos

perpendiculares ao eixo de rotacdo (eixo z), posicionados em z1=0,001 m, z>= 0,015 m, e z3=
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0,030 m. Estes planos representam diferentes se¢des transversais ao longo da altura da pa, sendo
Z» e 7z aproximadamente equivalentes a 25% e 50% da altura total, como apresentado na Figura
4.17. O objetivo é analisar as fontes de ruido ocasionadas pela separacdo do escoamento e
formacao de vortices, associadas as fontes quadrupolares.

- 4
z3 | .
z2

z1 Z

Figura 4.17 - Posicdes dos planos de corte normais ao eixo de rotacéo

A Figura 4.18 mostra a que maiores valores de nivel de poténcia acustica, calculados
através do modelo da férmula de Proudman, estdo concentrados na regido da lingueta para
ambos os ventiladores. Observa-se também que, no plano correspondente a linha média da pa
(posigdo z2 = 0,015 m), conforme ilustrado na Figura 4.18(b), 0 ventilador SPA apresenta um
nivel de poténcia acustica superior ao do ventilador CPA, mostrado na Figura 4.18(e). Nota-se
que, no caso do CPA, a distribuicdo do ruido esta predominantemente concentrada em niveis
mais baixos. Por outro lado, o ventilador SPA exibe &reas mais extensas com niveis maiores de

ruido, evidenciadas por regides proximas a saida do rotor e na periferia da voluta.

Nivel de Poténcia Acustica (Proudman) Nivel de Poténcia Acustica (Proudman)

S O ¥ ) 7n 7
2 e N 0% %% 0

a) SPAz;-0,001m d) CPA z:=0,001m
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Nivel de Poténcia Acustica (Proudman)
Nivel de Poténcia Acustica (Proudman)
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Figura 4.18 - Contornos de Nivel de poténcia sonora para ventiladores SPA e CPA - Formula de Proudman

Na Figura 4.19, sdo apresentados 0s histogramas que representam a porcentagem deste
tipo de fontes no dominio do rotor-voluta. Observa-se que o ventilador SPA apresenta maior
concentracdo de poténcia acustica nas faixas de 40 a 80 dB, com picos entre 50 e 60 dB. Por
outro lado, o ventilador CPA exibe niveis ligeiramente mais baixos na maior parte da

distribuicdo de poténcia acustica, com menor dispersdo nas faixas acima de 60 dB.
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Nivel de Poténcia Acustica (Proudman)
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Figura 4.19 - Nivel de Poténcia Acustica, SPA e CPA — Modelo de Proudman
Em seguida, foi realizada uma analise quantitativa, conforme apresentado na Tabela 4.4,
com base na distribuicdo percentual dos niveis de poténcia acustica, correspondentes as faixas
de 0-42dB, 42-75dB, 75-100dB e superiores a 100dB. Pode-se ver que o ventilador SPA
apresenta uma porcentagem maior na faixa de 42-75dB, quando comparado com o ventilador
CPA. Pode-se ver também que os valores maximos sdo bastante semelhantes, com diferenca de
apenas 0,228dB, o que sugere que ambos 0s ventiladores tém desempenho acustico comparavel

no pico de emissao sonora.

Tabela 4.4 - Variacao Percentual do Nivel de Poténcia Acustica obtida pelo Modelo de Proudman

Superiores a

Ventilador Q 0-42dB 42-75dB 75-100 dB 100 dB Valor méax.
mé/s % % % % dB

SPA 0,892 51,306 43,793 8,595 0,192 103,889

CPA 0,947 54,536 38,986 10,300 0,293 104,117

A segunda abordagem, esta na contribuicéo das fontes dipolo que tem sua origem nas
flutuacdes de pressdo ocasionadas pela separagdo do escoamento nas superficies das pas e da
voluta. Para investigar o ruido, utilizou-se 0 Modelo de Fontes de Ruido da Camada Limite
baseado naintegral de Curle. Assim, na Figura 4.20 s&o apresentados 0s contornos de superficie
de nivel de poténcia acustica para ambos os ventiladores. Na figura, observa-se que o ventilador
SPA apresenta menores valores de nivel de poténcia acuUstica, quando comparados com o
ventilador CPA, sendo que os maximos valores estdo concentrados na regido proxima a lingueta

da voluta e no bordo de ataque (lado-suc¢éo) das pas principais.
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a) SWL SPA — Voluta Baseline b) SWL SPA - Voluta Baseline

Nivel de Poténcia Acustica [dB]
105.32

93.62
$ 81.92
70.21
58.51
46.81
35.11
23.40
11.70
0.00

c) SWL CPA - Voluta Baseline d) SWL CPA - Voluta Baseline

Figura 4.20 -Superficie de Nivel de Poténcia Acustica [dB] para (a,b) SPA; (c,d) CPA — Integral de Curle

Da mesma forma foi feita uma analise de distribuicdo percentual para este tipo de fontes
nas superficies do rotor e da voluta. Na Figura 4.21, pode-se ver que a contribuicdo das fontes
locais é predominante nas faixas superiores a 65 dB, faixa que pode ser considerada a mais
relevante quando se trata do estudo de reducdo de ruido em ventiladores. No caso do ventilador
SPA, observa-se uma distribuicdo mais ampla e homogénea, com maiores concentragdes entre
75 e 85 dB e picos mais moderados em comparacdo ao CPA. Ja o ventilador CPA apresenta
uma dispersdo mais restrita, com maior concentracdo em niveis elevados de dB e picos mais

acentuados acima de 85 dB, o que indica uma intensidade sonora local mais elevada.
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Figura 4.21 - Nivel de poténcia sonora [dB], SPA e CPA — Integral de Curle

Da forma anéloga, foi conduzida uma analise quantitativa para os mesmos intervalos de
nivel de poténcia acustica, 0-42 dB, 42-75dB, 75-100dB e superiores a 100dB para ambos 0s
ventiladores. Com base nos resultados apresentados na Tabela 4.5, é possivel identificar a
contribuicdo das fontes que sdo predominantes nas faixas de nivel de poténcia sonora de 75 -
100 dB para ambos os ventiladores. No caso do ventilador SPA, a porcentagem de fontes na
faixa de 75-100 dB é menor, representando 52,5%, comportamento que difere do ventilador

CPA, o qual apresenta uma concentracao significativamente maior nessa mesma faixa.

Tabela 4.5 — Variacao percentual do nivel de poténcia sonora obtida pelo Modelo Integral de Curle

Superiores a

Rotor Q 0-42dB 42-75dB 75-100 dB 100 dB Valor max.
m3/s % % % % dB

SPA 0,892 0,377 53,071 52,512 0,0759 106,037

CPA 0,947 0,179 37,047 69,719 0,1099 107,055

As andlises de fontes apresentadas utilizando Modelos de Fontes de Ruido de Banda
Larga, permitiram identificar as principais regides de origem do ruido aerodindmico em ambos
os ventiladores, bem como a estimativa da contribui¢do para o nivel de poténcia acustica que
estas fontes representam. No entanto, tais modelos, ndo permitem concluir de forma definitiva,
se houve uma reducdo efetiva nas fontes acusticas com a implementacdo das pas auxiliares.

Nesse sentido torna-se necessario complementar a analise com o estudo do nivel de presséo
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sonora em funcdo da frequéncia o que possibilita uma avaliacdo mais detalhada do ruido gerado
e contribui para a caracteriza¢do do desempenho acustico global dos ventiladores.

4.6 Otimizagdo Aerodinamica

Apbs a andlise do campo de escoamento através dos ventiladores e a identificacdo e
quantificacdo das fontes de ruido, foram selecionados parametros geométricos passiveis de
modificacdo visando a reducdo dos niveis de poténcia acustica do ventilador CPA e,
consequentemente, o ruido tonal.

Com base em estudos anteriores, verificou-se que a dispersdo da energia acustica na
frequéncia de passagem das pas (BPF) para outras frequéncias adjacentes, pode ser alcangada
por meio do espacamento irregular entre elas, como ressaltado no trabalho de JIANG et al.,
(2019). Antes mesmo de atacar o problema de reducdo de ruido no ventilador CPA, fez-se
necessario um estudo preliminar do desempenho do mesmo com a alteracdo dos parametros

geométricos F, e F,. Os resultados em relagdo a eficiéncia aerodinamica para determinados

caso de teste, demostraram que tais variacbes podem influenciar significativamente o

escoamento atraves do ventilador. Consequentemente, a defasagem da pa auxiliar, F,, foi

analisada, considerando valores dentro da faixa [0,2-0,5]. Para essa defasagem, tornou-se

necessario avaliar variagdes no angulo de entrada das pas auxiliares 3, ~, uma vez que esse

parametro influencia diretamente a orientacdo do escoamento na entrada do rotor. Assim o

angulo g,  foi considerado no processo de otimizagdo, com valores variando entre 42,85° a
46,85°.
O fator de raio, F,, também foi analisado, principalmente em fung&o das variaces no

angulo de entrada das pés auxiliares, com o objetivo de garantir uma condigdo de escoamento
sem choque na entrada, tanto para a pa auxiliar quanto para a pa principal.

Simulagdes mostraram que o escoamento ndo acompanha o angulo de saida da pa, 5;,

0 que implicou em menores desvios na saida do rotor CPA caracterizado pelo fator de
deficiéncia de poténcia, como apresentado na se¢do 4.3.1. Com base nestas observacGes

definiu-se a faixa de 46,85° a 54,5° para o angulo de saida da pa, g, visando explorar

configuracdes em que o alinhamento entre 0 escoamento e a geometria das pas seja mais
favoravel. Na Figura 4.22, apresenta-se o esquema do rotor CPA, no qual séo destacados os

principais parametros geomeétricos ja mencionados. Para cada parametro avaliado, adotaram-se
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intervalos de variacdo, definidos com base na faixa geométrica admissivel do ventilador, de

acordo com a configuragéo do rotor.

X

X1
Figura 4.22 — Esquema do rotor CPA com a representagdo dos parametros de otimizacéo
Todos estes parametros, 5 . B, . F. e F, foram avaliados de maneira integrada,

considerando os critérios de alta eficiéncia e conformidade geométrica com os limites
construtivos do rotor. A Tabela 4.6 apresenta 0s niveis considerados para os parametros durante
0 processo de otimizacdo. Foram adotados trés niveis de variacdo, minimo (low), médio

(central) e méximo (high) distribuidos simetricamente em torno de um valor central.

Tabela 4.6 Variagdo dos parametros no espago de decisdo durante o processo de otimizacéo

Pardmetro | Baseline Low  Central High A(Delta)
B, [°] 31,02 42,85 4685 50,85 4,0
5, [l 50,41 46,5 50,5 54,5 4,0
F, 0,507 0,20 0,33 0,47 0,27
F, 0,537 0,46 0,50 0,53 0,07

O processo adotado para a obtencdo do ponto otimizado pode ser observado na Figura
4.23. Inicialmente, um banco de dados é gerado a partir da construcdo de um plano de
experimentos (DOE). Com base nesse conjunto de dados, diferentes fungdes base de regressao
(FBRs) séo utilizadas para a construgéo de metamodelos, os quais sdo avaliados por meio do

calculo do erro quadratico médio da raiz (RMSE), obtido com a metodologia de validacao
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cruzada do tipo leave-one-out cross validation (LOOCV). Nessa abordagem, cada ponto do
conjunto de dados é removido sequencialmente, o0 metamodelo é reconstruido com os pontos
restantes e a previsdo para o ponto excluido é comparada ao valor real. Esse processo é repetido
para todos 0s pontos da amostra, resultando em uma estimativa robusta. A FBR que apresentar
0 menor RMSE ¢é selecionada para representar o comportamento do sistema. Em seguida,
utiliza-se algoritmo genético (GA) para determinar o ponto étimo com base no metamodelo
selecionado. Esse ponto é entdo simulado e, caso o resultado obtido seja compativel com a
previsdo do metamodelo, ele é considerado o ponto otimizado. Caso contrario, o ponto simulado
é adicionado ao banco de dados, reiniciando-se o ciclo de construgdo e ajuste do metamodelo

até que haja convergéncia.

l

Banco de dados a |
pariir do DOE

H

Construcdo do
metamodelo com
diferentes FERs

H

Calculo do RMSE
pela metodologia
(LOOCW)

g

Intreducdo do ponto
simulado no banco de
dados

Selecfo da FBR com
RMSE minimo

g

Obtencdo do ponto
otimo utilizando GA

H

Simulagdo do ponto
otimo

Diff RMSE <107*

Sim

Ponto otimizado

Figura 4.23 Fluxograma para o processo de otimizacéo

Uma outra modificacdo importante foi a alteracdo do raio da lingueta da voluta. Por se

tratar de um componente previamente construido e utilizado em ensaios experimentais, optou-
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se por manter sua geometria original. No entanto, a partir dos resultados das simulagdes,
observou-se grandes perturbacdes do escoamento nessa regido, com impacto significativo na
distribuicdo de pressdo e na intensidade do ruido tonal gerado pela interacdo entre o rotor e a
lingueta. Esta regido que devia ter um formato de arco de circulo, apresentava geometria
irregular, vide Figura 4.24 (a). Diante dessas observacdes, foi proposta a modificagéo do raio
de curvatura, Figura 4.24(b). Para isso, foi definido um raio de 22mm, com base em uma analise
paramétrica considerando a necessidade de suavizar a transicdo do escoamento nessa regiao

sem comprometer o espaco admissivel entre o rotor e a parede da voluta.

‘rmn'

/ B
-’» -
- .P'\
/ /' ‘E% \ Lingueta
. / Reer™™ /%W modificada
Lingueta [ M A A A
original ( / ';'f- VoA
| | I'-. :I.r , J |
"'\ ~ I |
' .' ||\\._ g A
.'\.\i '-_..- e
a) Voluta original b) Voluta com lingueta modificada

Figura 4.24 — Esquema da voluta utilizada no estudo

4.7 Implementacdo do Design de Experimentos (DOE)

O DOE foi construido utilizando os quatro parametros citados: F,, 8, ., S, € F..

Devido a complexidade do caso, que envolve um nimero significativo de variaveis, optou-se
pela utilizagdo do método de amostragem por Hipercubo Latino (Latin Hypercube Sampling).
Esta € uma técnica de amostragem eficiente para aplicacdes onde a quantidade de parametros
no espaco de decisdo é maior a 3 ou espagco multidimensionais, em experimentos e simulagdes,
devido a ser um método que com uma pequena quantidade de pontos consegue uma boa
distribuicédo espacial, assim, reduz o nimero de amostras necessario para a avaliacdo da regido
de estudo, MESSAC, (2015). O metodo de amostragem por Hipercubo Latino é um método de

amostragem estocastica relacionado ao Monte Carlo, mas difere por introduzir uma
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estratificacdo sistematica do espaco de parametros, no qual os pontos do DOE sé&o gerados de
forma aleatdria dentro da rede formada pelo cruzamento dos valores de cada pardmetro. Os
pontos de amostragem ndo compartilham o mesmo valor, dentro de uma linha ou de uma
coluna, garantindo que se obtenha uma variacdo Unica de valores de parametros em cada

dimenséo.

O software ModeFRONTIER® foi utilizado para integrar as etapas de geracdo de
geometria e malha, além de definir a sequéncia de execuc¢do do plano de experimentos (DOE),
conforme ilustrado na Figura 4.25.
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Figura 4.25 - Fluxograma implementado no ModeFrontier®

Através de suas ferramentas internas, foi possivel gerar automaticamente as combinag6es
dos parametros geométricos dentro da faixa definida no espaco de decisdo. Inicialmente,
definiu-se o dominio computacional do rotor, o que incluiu a geracdo automatica da geometria
do canal e da malha tridimensional hexaédrica parametrizada. Esse processo foi viabilizado por
meio de um arquivo do tipo script, com comandos escritos na linguagem Tcl/Tk, que sdo
interpretados em modo batch pelo programa comercial ICEM-CFD®. O resultado € a
construcdo automatizada da geometria e da malha correspondente ao dominio de 1/10 do rotor,
considerando sua simetria radial. O script foi posteriormente adaptado para permitir também a
geragdo do canal contendo a pa auxiliar. Para a solu¢do do campo do escoamento no rotor,
utiliza-se o software FLUENT®, em que as condicBes de contorno sdo introduzidas através de

arquivos auxiliares tipo Journal file.

Embora o processo de otimizagdo com a ferramenta ModeFRONTIER® estivesse
disponivel, optou-se por uma abordagem baseada em metamodelagem. O script em linguagem
Tcl/Tk, interpretado pelo software ICEM-CFD®, foi manualmente ajustado para cada conjunto

de valores definidos no DOE. Essa abordagem visou reduzir o custo computacional associado
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a avaliagdo da funcdo objetivo através do ANSYS FLUENT®, que ¢ altamente onerosa em
termos de custo computacional. Em vez de executar automaticamente o FLUENT® para cada
ponto do DOE, um plano de experiéncias; HCL é inicialmente construido com os parametros
geométricos da pa auxiliar e seus intervalos de variacdo para cobrir todas as combinacdes
possiveis entre 3 niveis e 4 fatores, resultando em 81 experimentos, que cobrem todas as
combinacdes possiveis desses parametros. Os resultados dessas 81 simulagdes foram utilizados
para construir um metamodelo, com poucos pontos de dados, capaz de estimar a eficiéncia do
ventilador com boa precisdo, sem a necessidade de realizar simulacdes adicionais. Esse
conjunto de dados representou um subconjunto representativo do espaco de projeto, servindo
como base para o ajuste de modelos de aproximacao.

4.7.1 Funcdes de base radial utilizadas

Como mencionado anteriormente foi utilizado o método baseado na construgdo de um
metamodelo estanque usando uma metodologia de alteracdo sequencial manual. Esse
metamodelo foi utilizado como funcdo objetivo dentro de um processo de otimizacao
geométrica da pé auxiliar, sendo construido com fungdes de base radial (RBF -Radial Basis
Functions em inglés) utilizando os dados obtidos atraves das simula¢des dos pontos gerados no

DOE, com o objetivo de maximizar a eficiéncia do rotor do ventilador (f(X)=RBF =17),

onde f(X)=n)éafuncéo objetivo eficiéncia. Essa abordagem consiste em identificar o ponto

de méxima eficiéncia, realimentar o banco de dados do metamodelo com esse ponto e, em
seguida, reconstrui-lo e recalcular o erro. Esse processo iterativo assegura a construcao de um
metamodelo mais preciso nas proximidades de um méaximo local, o qual foi considerado como

valor final nesta pesquisa.

Foram comparadas seis funcOes diferentes de base radial, considerando variacGes na
ordem das funcBes e na presenga ou ndo de polindmios de extensdo. Dessa forma, foram
construidos seis metamodelos com as func¢Ges de base radial: A fungdo linear pura, Modelo
Linear Completo (com interagdes), Funcdo Cubica Pura, Modelo Cubico Completo (com
interacdes), Thin Plate Spline (TPS) Pura e TPS com Termo Polinomial Adicional. Para a
definicdo da fungéo de base radial que mais se aproxima do modelo desenvolvido foi calculado
0 Erro Médio Quadréatico (RMSE - Root Mean Square Error), obtido a partir da raiz quadrada
da media do quadrado da diferenca entre o valor da funcdo real (f) e o valor da fungéo

aproximada (f) para todos os pontos do DOE, sendo calculado segundo a Equagéo (4.10).
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RMSE =Niz[( f(s)-f (S))ZT2 (4.10)

p i=l

onde: Np é o nimero total de pontos de amostragem
f — resultados a partir de CFD
f —funcdo obtida por meio do metamodelo

Os valores de RMSE obtidos para cada uma das fungdes de base radial testadas estdo
apresentados na Tabela 4.7. O célculo foi realizado por meio de um codigo desenvolvido em
Matlab®, com base no trabalho de Diaz Gautier, (2022). Como pode ser observado na Tabela,
todas as funcdes apresentaram baixos valores de erro, indicando boa capacidade de ajuste aos
dados de referéncia. No entanto, a funcdo TPS com Termo Polinomial Adicional destacou-se

por apresentar o menor RMSE entre os casos avaliados.

Em razdo desse desempenho superior, a funcdo TPS com Termo Polinomial Adicional
foi selecionada como base para a construcdo do metamodelo utilizado na etapa de otimizagédo

geométrica da pé auxiliar.

Tabela 4.7 — Resultados do Erro Médio Quadratico (RMSE) para cada fun¢éo de base radial utilizada

Funcdes de Base Radial RMSE (7 %)
Fungdo Linear Pura 0,01624
Modelo Linear Completo (com interagdes) 0,00309
Fungdo Cudbica Pura 0,00942
Modelo Cubico Completo (com interacGes) 0,00312
Thin Plane Spline (TPS) Pura 0,03213
TPS com Termo Polinomial Adicional 0,00307

4.8 Resultados da otimizacdo com algoritmos geneticos

Para a otimizacdo da funcdo objetivo gerada a partir do DOE, utilizou-se o Algoritmo
Genético (GA: Genetic Algorithms). Essa abordagem permitiu a reducéo significativa do custo
computacional, uma vez que o processo de busca pela melhor configuracdo geométrica da pa
auxiliar péde ser realizado diretamente sobre o metamodelo, sem a necessidade de novas
simulagfes a cada iteracdo. O ponto 6timo encontrado para cada um destes metamodelos foi
simulado novamente, para a obtencao do valor determinado pelo modelo CFD. O resultado da
eficiéncia do ventilador no metamodelo e do valor apresentado pelo modelo CFD foram
comparados. O metamodelo construido a partir da RBF TPS com Termo Polinomial Adicional

foi o que representou com maior fidelidade a resposta do modelo CFD.
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Na Tabela 4.8 apresenta-se o ponto 6timo identificado a partir do metamodelo construido
por esta funcdo, o qual foi determinado considerando a combinagdo ideal dos parametros

geométricos da pa auxiliar dentro do espaco de projeto.

Tabela 4.8 — Resultados da otimizacdo usando metamodelos

Parametro CPA CPA opt
B, [’ 31,02 42,85
Bs,, [’ 50,41 46,56
F, 0,52 0,447
F. 0,537 0,554
n [%] 76,748 77,250

Comparando os valores dos parametros geomeétricos, observa-se que tanto o angulo de

saida 4, quanto o angulo de entrada g,  das pas auxiliares aumentaram. Em relagéo aos

fatores de raio e angulo, ambos apresentaram pequenas variagdes. Por fim, a eficiéncia total (n)
passou de 76,748% para 77,250%, evidenciando uma melhoria no desempenho do ventilador
CPA apés a otimizagdo. Essa configuracdo corresponde a de maior eficiéncia do ventilador e
estd ilustrada na Figura 4.26 c), onde se observa o rearranjo das pas auxiliares com

posicionamento mais préximo do lado de pressdo das pas principais.

b 4]

-

a) Ventilador SPA b) Ventilador CPA c) Ventilador CPAg

Figura 4.26 - Esquema de ventiladores com as diferentes geometrias, SPA, CPA e CPAqpt

A primeira anélise dos ventiladores SPA e CPA, considerou a geometria original da
voluta, sem quaisquer modificacdes. Nesse estagio, a forma irregular da lingueta foi mantida
inalterada, para efeitos da validagdo do modelo numérico. Posteriormente, com a modificagcdo
do raio de curvatura da lingueta, e a adogdo do rotor otimizado, novas simulagdes foram

realizadas em regime permanente. A partir desses novos resultados estabeleceu-se uma
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comparacdo do comportamento aerodinamico apenas entre os ventiladores CPA e CPAqpt, uma
vez que a inclusdo das pas auxiliares, conforme demonstrado anteriormente, mostrou-se
benéfica para 0 aumento da presséo total gerada pelo do ventilador, mantendo valores de

eficiéncia comparaveis ao ventilador SPA em uma ampla faixa de vazoes.

Numa segunda etapa das analises, manteve-se a voluta modificada, e foram examinados
os efeitos das variagdes geométricas das pas auxiliares sobre 0 comportamento aeroacustico
para as 3 configuragdes individualmente. Dessa forma, tornou-se possivel uma comparacdo
consistente entre as configuracdes SPA, CPA e CPAqpt, com base nas mesmas condicdes de
contorno, 0 mesmo modelo de turbuléncia, malha computacional e 0os mesmos esquemas

numéricos de solucao.

Nas simulac¢des realizadas os resultados foram obtidos para uma ampla faixa de vaz0es,
mantendo-se a rotacdo constante de 3000rpm. Em seguida foi possivel examinar se essas
modificacOes influenciaram o escoamento. Além disso, investiga-se se tal modificacdo atende

ao proposito de reducdo do ruido, aspecto que serd abordado nesta se¢éo.

A Figura 4.27(a-d) apresenta o comportamento dos ventiladores CPA e CPAgp em
termos de eficiéncia, poténcia Util, poténcia de eixo e variacao de pressdo total.
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Em termos qualitativos, alguns resultados como os valores de varia¢do de pressao total e
eficiéncia mostraram um comportamento semelhante, porém, observou-se um ligeiro aumento

de 0,08% na eficiéncia do ventilador CPAp: em toda a faixa de vazdes. Em relagdo a poténcia
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de eixo entre os ventiladores destaca-se um incremento em media de ~116,8W para o ventilador
CPA, o que representa uma diferenca percentual média de cerca de 4,24% acima do ventilador
CPAopt. Essa diferenca de desempenho pode ser atribuida & reducdo das perdas no rotor

otimizado, especialmente devido ao reposicionamento das pas auxiliares.

Da mesma forma, a modificacdo geométrica das pas auxiliares resultou em uma leve
reducdo da poténcia util do ventilador CPAqp, conforme apresentado na Figura 4.27(d).
Observa-se na figura que, para vaz@es inferiores a 0,766 m3/s, os valores de poténcia util do
CPApt permanecem muito proximos aos do CPA, indicando que a alteracéo das pas auxiliares
ndo comprometeu significativamente o desempenho nessa faixa de operacdo. No entanto, a
curva correspondente ao CPAopt apresenta perfil mais suave e simétrico, indicando um regime
de operacdo mais estavel para uma ampla faixa de vazBes. Acima da vazdo de 0,947 m3/s,
observa-se que o ventilador CPA fornece maior poténcia Gtil ao escoamento, evidenciando
desempenho superior em comparagdo ao modelo CPA.p. Essa diferenga corresponde a uma

reducdo percentual de aproximadamente 4,31% na poténcia util total do CPA.pt em relacéo ao
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Figura 4.27 - Curvas de Comportamento ventiladores CPA e CPAgy

O fator de deficiéncia de poténcia, também conhecido como fator de escorregamento,
também foi estudado, visto que, depende de diversos parametros geométricos, de forma e das
condigcOes do escoamento, estando diretamente relacionado ao coeficiente de pressdo (y) do
ventilador. Conforme descrito por Eck (1973), o fator de escorregamento pode ser definido

como a razao entre a poténcia util fornecida ao escoamento real considerando um ndmero finito
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de pas e a poténcia util ideal correspondente a um escoamento com numero infinito de pas. Essa
relacdo pode ser expressa tanto em termos de energia especifica quanto por meio do coeficiente
de pressdo, conforme Equacéo 6.2, permitindo avaliar as perdas associadas a geometria do rotor
e a interacdo fluido-estrutura no escoamento real.

Y, v,
e _ Vo (4.11)

eE=
Ypéoo \‘Ij péw

Nesse sentido, na Figura 4.28, foram plotadas as variacbes do (¢) em funcdo do
coeficiente de vazdo, obtidos de forma numérica para ambos os ventiladores com base no
coeficiente de pressdo. Atraves da figura verifica-se que resultados simulados de (¢) CPAopt S80
similares quando comparados com o (¢) CPA, no entanto, nota-se uma melhora no desempenho

do CPA: em regimes de média a alta vazdo, 0,05< ¢ <0,1, evidenciada por valores de (g)

levemente inferiores, 0 que indica menores desvios na saida do rotor.
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Figura 4.28 - Fator de deficiéncia de poténcia ventiladores CPA e CPAq
Na Figura 4.29 sdo apresentada as linhas de corrente para os ventiladores CPA e CPAgpt

considerando a escala de intensidade de turbuléncia para os parametros de operagéo V = 0,839

m3/s e V =0,892 m?%/s. respectivamente. Para o ventilador CPA, Figura 4.29(a), observa-se

vortices do lado de sucdo das pas principais e zonas de recirculacdo no bordo de fuga, o que
traz como consequéncia flutuacGes de pressao entre os canais das pas e as superficies proximas

a lingueta.
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(b) CPAopt
Figura 4.29 - Linhas de corrente em torno do rotor e da voluta considerando niveis locais de intensidade

turbulenta
Comparando as duas configuracdes, nota-se que o ventilador CPA.p, Figura 4.29(b),
apresenta um escoamento mais estavel. As linhas de corrente mantém um trajeto mais suave
com menores regides de recirculacdo ou separagdo no lado de sucdo das pés principais. Na
regido do bordo de fuga das pas principais e auxiliares, observa-se uma menor recirculacdo o
que contribui para a dissipagdo e redistribuicdo das flutuacdes de pressdo, reduzindo a
intensidade das perturbagdes no escoamento.

A partir da distribuicdo do nivel de poténcia sonora nas superficies das pas e da voluta,
obtida por meio da integral de Curle, foi possivel realizar a analise das fontes sonoras das 3
configuracOes de ventiladores considerando a voluta modificada. A Figura 4.30 apresenta 0s
contornos de nivel de poténcia acustica local que mostram regides de maior intensidade nas
geometrias SPA e CPA, enquanto 0 CPAqpt. promove uma reducdo de aproximadamente 7dB

no nivel maximo de poténcia acustica em relagdo ao CPA, e cerca de 1,3dB em relacdo ao SPA
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Isso demonstra o efeito positivo da alteracdo do raio de curvatura da lingueta, na reducdo do
ruido aerodindmico nesta regido e no bordo de fuga das pés.
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Figura. 4.30 — Contornos de Superficie de Nivel de Poténcia Sonora formula integral de Curle

Na Figura 4.31, observa-se que os maiores valores de nivel de poténcia sonora (Lw) em
dB, calculados com base no modelo da formula de Proudman, estdo concentrados nas regies
de entrada e saida do rotor. Nota-se também que, no caso do rotor CPA, os valores na regido
do bordo de fuga das pas principais sdo mais elevados em comparacdo com o ventilador SPA.
Esse aumento sugere que a simples adicdo de pas auxiliares, sem uma otimizacdo geométrica
adequada, ndo é suficiente para melhorar o desempenho aeroacustico do ventilador. Ou seja, a
introducdo das pas auxiliares, por si s, pode até intensificar interacdes indesejadas entre a
camada limite e o escoamento de saida, contribuindo para maiores niveis de ruido. Por outro
lado, o ventilador CPA,, apresenta valores significativamente menores nessas mesmas regioes,
indicando uma reducdo mais eficaz de separacdo e flutuacOes turbulentas da camada limite
préximo as pas e a voluta, resultado de uma melhor distribuicdo do escoamento e controle da
separacdo da camada limite turbulenta.
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Nivel de Poténcia Acustica (Proudman) Nivel de Poténcia Actistica (Proudman) Nivel de Poténcia Actstica (Proudman)
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Figura 4.31 - Distribui¢do do nivel de poténcia sonora em superficies do plano perpendicular ao eixo de rotagao

z, formula de Proudman

A Figura 4.32 apresenta os contornos de intensidade turbulenta no plano meridional dos
ventiladores. Essa grandeza € um indicativo direto do grau de instabilidade do escoamento,
refletindo as flutuacdes de velocidade em diferentes regiGes do dominio. Observa-se que 0s
ventiladores SPA e CPA apresentam valores maximos de intensidade turbulenta superiores a
140%, concentrados principalmente nas regiGes proximas a entrada do rotor e junto a lingueta
da voluta, (similar ao comportamento dos niveis de poténcia acustica)

Pode-se ver também, que o ventilador CPAqy: apresenta um comportamento
significativamente distinto, com valor maximo reduzido para aproximadamente 98,6%. As
zonas de alta turbuléncia tornam-se mais localizadas e menos intensas, especialmente na regido
de sucgdo das pas principais, sugerindo um escoamento mais estavel e guiado. Tal resultado é
atribuido & otimizacdo geomeétrica das pés auxiliares, que atuam de forma a suavizar gradientes

de presséo e organizar as linhas de corrente no interior do rotor.
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Figura 4.32 - Contornos de intensidade turbulenta, plano perpendicular ao eixo de rotagéo z

Embora o ventilador otimizado apresente um desempenho aerodindmico favoravel, torna-
se necessaria a andlise dos espectros de nivel de pressdo sonora, uma vez que a nova
configuracdo da pa auxiliar foi inicialmente otimizada com foco na maximizacao da eficiéncia.
No entanto, torna-se fundamental avaliar os efeitos dessa geometria sobre 0s niveis de pressdo
sonora, considerando que alteracbes no escoamento ainda que benéficas do ponto de vista
aerodinamico podem influenciar significativamente o comportamento aeroacustico do

ventilador.
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CAPITULOS5 ANALISE AEROACUSTICA

Neste capitulo apresenta-se o estudo do comportamento aeroacustico dos ventiladores
SPA e CPAopt por meio de simulacGes em regime transiente, com foco na obtengdo dos
espectros de Nivel de Pressdo Sonora em funcdo da frequéncia. A escolha por simular apenas
essas duas configuracbes se justifica tanto do ponto de vista técnico quanto de custo

computacional.

Como demonstrado nas anlises anteriores em regime estacionario, o ventilador CPA
apresentou niveis mais elevados de poténcia sonora quando comparado com o CPAopt. Dessa
forma, considerando o alto custo computacional associado as simulacdes em regime transiente,
que demandam tempo elevado de processamento e armazenamento de dados, optou-se por néo
incluir o modelo CPA nessa etapa do estudo. Com isso, a investigagdo concentra-se nas
geometrias com maior potencial de desempenho SPA (referéncia) e CPA.y (otimizado),
permitindo uma avaliacdo mais criteriosa da eficacia das estratégias geométricas aplicadas as

pas auxiliares.

Para obter a solucdo do campo acustico e 0s espectros de pressao sonora em funcéo do
tempo e da frequéncia, primeiro, deve ser executada a solugdo transiente até obter uma solugédo
"estatisticamente estavel”, isso significa que o campo de escoamento em regime n&do
permanente sob consideracao, incluindo todas as principais variaveis de escoamento, deve estar
totalmente desenvolvido de tal forma que suas estatisticas ndo mudem com o tempo. Isto é
necessario para evitar que a solugdo considere as instabilidades do regime de falso transiente
(pseudotransiente) no estagio inicial das simulac@es.

Para verificar a estabilidade estatistica da solucdo temporal, foi monitorada a
convergéncia das curvas de residuo das velocidades, turbuléncia e da variacdo da pressao total,
Figura 5.1(b), na saida da voluta. A Figura 5.1(a) mostra o grafico de convergéncia de residuos
do célculo numeérico implementado pela ado¢do do modelo de turbuléncia URANS k — @ SST,

considerando 5 dias de simulagéo para cada ventilador.
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Figura 5.1 — Historico de residuos para cada iteracdo do célculo numérico transiente

Foi utilizado para o dominio rotor-voluta a configuracdo de malha deslizante (SMM —
Sliding Mesh Model), a qual permite capturar com maior precisdo os efeitos dindmicos da
interagdo entre o rotor em movimento e a voluta fixa. Para obter a convergéncia numérica do
regime transiente foram considerados, para cada time step, valores de 10 para os residuos de

massa, velocidade e turbuléncia.

Apo0s 0 calculo da solugdo transiente atingir uma solugdo “estatisticamente estavel”,
deve ser ativado o modelo acustico. Nesta etapa, é calculada a pressdo sonora, com base nos
dados armazenados das fontes. Dentre as alternativas de modelagem acustica, este trabalho
adota duas abordagens complementares para estimar o ruido gerado pelos ventiladores. A
primeira abordagem considera o acumulo das contribui¢fes acusticas provenientes das
superficies rotativas, captadas por receptores do tipo FW-H posicionados a saida do ventilador.
Essas informacdes séo obtidas durante a simulagéo transiente e, posteriormente, convertidas
para o dominio da frequéncia por meio da transformada rapida de Fourier (FFT). A segunda
abordagem baseia-se nos sinais de flutuacdo de pressdo registrados em pontos monitores

posicionados em regides de interesse no interior da voluta. Esses sinais também sdo extraidos
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da simulacdo transiente e, de forma similar, transformados para o dominio da frequéncia

utilizando a (FFT), permitindo a anélise espectral do ruido associado as flutua¢fes de presséo.

O procedimento seguido para a solugdo transiente acustica é o seguinte:
Definicdo do dominio e condicGes de contorno;

l. Definicdo dos modelos de turbuléncia e esquemas de solucéo;

Il.  Determinacdo do passo de tempo, time step; e nimero de time-steps

I1l.  Configuracdo do modelo acuUstico: definicdo das superficies atuantes como

fontes de ruido e posicionamento espacial dos receptores;
IV.  Caélculo da solucgdo transiente acustica;
V.  Processamento dos espectros do NPS em funcéo da frequéncia.

Quanto as condi¢bes de contorno, nas simulacdes em regime transiente no software
FLUENT®, foram impostas as mesmas condigdes ja apresentadas na Figura 4.8. Quando se
comparam as fontes do ventilador com o ventilador otimizado, € possivel observar a diminuigédo

das fontes de ruido

5.1.1 Configuracéo do modelo acustico FW-H

Na implementacdo numérica da formulacdo de FW-H, a velocidade e a pressdo em uma
superficie, que engloba as fontes sonoras, sdo obtidas discretamente no tempo e no espaco. Ao
ativar o modelo acustico com base na analogia de FW-H, devem se configurar as fontes
acusticas e os receptores. As constantes para 0 modelo adotado foram a massa especifica,
p=1225kg/m® a velocidade do som: 340 m/s e a pressdo acustica de referéncia,

p,; =20uPa=2x10"Pa.

Fontes: Foram especificadas como fontes as superficies rotativas. Os dados das fontes
foram divididos e gravados em varios arquivos com a extensao *.asd, a cada 10 time-steps, isto
é razoavel pela possibilidade de utilizar uma faixa selecionada para o céalculo da pressao sonora
em vez de usar todos os dados. Por exemplo, é possivel excluir uma parte inicial dos dados em
vista destes ndo terem atingido completamente um estado estatisticamente estavel. Entdo as
informacdes globais associadas aos dados das fontes sdo armazenadas num arquivo .Index,
(exemplo: spl_spa.index).

Receptores: A posicao dos receptores em coordenadas cartesianas (X, Yy, z), devem-se

definir com precisdo de modo a representar pontos especificos no dominio acustico onde se
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desejam obter os espectros de Nivel de Pressdo Sonora e Pressdo Sonora. Através desses
receptores, é possivel capturar as flutuagdes de pressdo induzidas pelas fontes de ruido do
escoamento, permitindo a analise temporal e espectral do campo acustico.

A escolha desses pontos segue critérios encontrados na literatura estabelecidos por
normas técnicas como a Norma ISO 13347-3, (2004). Embora a norma tenha sido desenvolvida
para medicOes experimentais em ambientes semianecoico ou controlados, ela foi utilizada
apenas como referéncia para o posicionamento dos receptores no modelo numérico, com base
numa abordagem simplificada, focando-se especificamente no campo acustico gerado
diretamente pelo ventilador em sua regido de entrada.

A hemiesfera de receptores posicionada na entrada do rotor segue o critério de campo
semi-livre proposto na norma, sendo adequada para monitorar a pressdo na entrada do
ventilador e capturar as flutuacdes necessarias para a obtencdo do ruido e realizacdo da analise
espectral, ainda que o dominio computacional ndo represente integralmente as condicdes de
campo livre sobre um plano refletor previstos na norma. Na Figura 5.2 e na Tabela 5.1 é
representado o arranjo da Norma 1SO 13347-3, (2004), onde se mostram e definem os locais de

medicéo.
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Figura 5.2 — Esquema indicando as posi¢6es de medicdo acustica (Fonte 1SO 13347-3)

Tabela 5.1 — Coordenadas das posicOes dos receptores para superficie de medi¢do hemisférica.

Coordenadas Local dos pontos de medicio
(m) 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
xIr 0,24 1,17 1,17 0,24 -1245 -1245 -0,390 1,11 -0,390 0,15
yir -1,44  -090 0825 1,35 0,48 -060 -0,975 -0,105 0,750 0,15
zr 0,40 0,40 0465 0615 0675 0570 1,065 1,005 1,245 1,485

*r=1,5m ¢ o raio da superficie hemisférica
O ruido proveniente da interacéo entre as superficies das pas e da voluta foi acumulado
no receptor FW-H localizado préximo a saida do ventilador e entdo convertido para o dominio

da frequéncia utilizando a Transformada Répida de Fourier (FFT). Um receptor também foi
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localizado na regido proxima a lingueta, Figura 5.3(b), para monitorar as flutuacdes de presséo
particularmente na regido critica onde ocorrem fortes gradientes de presséo e vortices. Esses
dados sdo essenciais para a analise do ruido tonal gerado pelas passagens das pas diante da

lingueta.

Receptor

FW-H

a) Hemiesfera de receptores na entrada do ventilador b) Monitor FW-H na saida e de pressio na lingueta
Figura 5.3 — Representacdo grafica do posicionamento dos receptores no dominio computacional

5.1.2 Determinacao do timestep

O problema para determinar o passo de tempo se origina quando temos que lidar com
rotacdes altas nas analises transientes. E por isso que a defini¢do do passo de tempo de forma
adequada, permitira obter a solucdo temporal do problema com boa resolu¢do do fenémeno
fisico ndo permanente associado a rotagcdo do ventilador, sem que se produzam perdas nas
variaveis fisicas do escoamento em mais de uma ou duas células da malha em um Gnico passo
de tempo, afetando a qualidade do resultado para identificagdo dos espectros do NPS em fungao

da frequéncia. Sendo assim, foi convertido a rotagédo para frequéncia conforme a Equacéo. 5.1.

~3000rpm

f =50Hz 51
w =g (5.1)
Ou seja, o rotor da 50 voltas por segundo. O periodo de uma volta é dado pela Equacéo 5.2
T:i:i:0,0ZS (5.2)
f 50

rot

Cada volta completa do rotor produz 10 interagbes péa-voluta, assim

fgor =50*10=500Hz. Para capturar adequadamente os efeitos das pas (interacGes
periddicas), 0 passo de tempo deve ser menor que o periodo da BPF. Sendo assim foi definida

aescala do passo de tempo como 5x10™s. Além disso, foram necessarias 35 iteragdes por passo
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de tempo para garantir a convergéncia do calculo. Considerou-se que um total de 1800 passos
de tempo, resultando em nove rotagdes, suficientes para a obtengdo da “estabilidade”. Toda a
simulacdo transiente, (SPA), teve duracdo de 0,18s, 0 que corresponde a aproximadamente 9
rotacOes do rotor, sendo que o registro das flutuacGes de pressdo nos receptores para analise da

pressdo sonora foram iniciados a partir da 72 rotagao.

5.2 Analise do Nivel de Pressdo Sonora em funcéo da Frequéncia — NPS

A partir das simulagdes em regime transiente, utilizando o modelo de turbuléncia k — »
SST, com base na solucdo URANS no ponto de maximo rendimento, para cada ventilador,
foram obtidos os dados das fontes de ruido em funcdo da frequéncia e posteriormente
armazenados nos arquivos com extensdo *.asd, usando a Transformada Rapida de Fourier
(FFT). Assim, com base nos espectros, foi possivel analisar a contribui¢do no nivel de presséo
sonora para cada ventilador. Os espectros do NPS, foram obtidos considerando os parametros
apresentados na Tabela 5.2 para uma frequéncia de amostragem de 5 kHz.

Tabela 5.2 - Caracteristicas consideradas para o célculo acustico

Q Nro. de Tempo p/ 0 espectro
Ventilador 3 rotacdes At Nro. de A¢ pop . P
[m*/s] * [s]
p/espectro
SPA 0,839 2 1,0x10* 1800 0,18
CPAGpt 0,892 2 1,0x10* 2200 0,077

* Numero de rotacGes para obter o espectro de nivel de pressdo sonora, depois de obter a solugdo transiente
estatisticamente estavel. ** Tempo fisico da simulagdo correspondente ao nimero de rotagGes e passo de tempo.

Na Tabela 5.3 a seguir sdo apresentados os resultados do (NPS) total, calculado sobre
todo o intervalo de frequéncia da simulagdo. Estes valores obtidos do FLUENT® representam
uma integracdo direta da pressdo sonora ao longo de todas as frequéncias analisadas no pés-
processamento. Os valores obtidos considerando os receptores localizados na entrada do
ventilador, séo o resultado de um calculo semelhante a uma energia total acustica, somada em
bandas de frequéncia (por exemplo, 1/3 de oitava ou FFT), e depois convertida para dB,

conforme a Equacéo 5.3.

SPLia =10-10g, [Zp—z} [dB] (5.3)

i ref

Onde p, é a pressdo RMS em cada banda de frequéncia, e p,, =20uPa.
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A selecdo dos pontos R2, R6, R9 e R10 para andlise detalhada foi feita com base em
critérios de representatividade acustica, demonstrada por niveis expressivos de NPS nas faixas
da BPF e seus harménicos, além de apresentarem uma distribuicdo espacial adequada na
hemiesfera de medicdo, abrangendo diferentes angulos e distancias em relacéo a fonte sonora.

Além disso, os pontos R6, R9 e R10 apresentaram niveis de NPS total mais elevados, o
que os torna criticos para a avaliacdo do desempenho sonoro. J& o ponto R2 foi incluido por
representar uma regido com valores intermediarios. Essa abordagem otimiza a analise
aeroacustica ao focar nos pontos mais influentes, reduzindo o custo computacional e evitando

redundancia de informagédo sem comprometer a consisténcia dos resultados.

Tabela 5.3 Nivel de pressdo sonora total nos pontos de medi¢do R1-R10

SPA Média CPAopt Média : Diferenca
Pontos de A o Diferenca P
-~ NPS Total logaritmica NPS Total logaritmica logaritmica
medicéo
dB

R1 103,736 103,832 -0,10

R2 103,54 102,514 1,03

R3 104,614 104,891 -0,28

R4 106,643 106,691 -0,05

R5 106,316 106,51 -0,19

R6 106,735 113,06 106,186 110,71 0,55 235

R7 110,77 111,009 -0,24

R8 109,29 110,15 -0,86

R9 113,351 112,872 0,48

R10 121,437 117,4 4,04

A média logaritmica de niveis de pressdo sonora em decibéis (dB) é calculada com base

nos valores lineares de NPS, conforme a Equacéo 5.4.

dB,esia =10-109,6 (Lyeia) (5.4)
1 n

onde Lo == L (5.5)
n4s

sendo L, =10%"9 (5.6)

A partir das Figuras 5.4, 5.5, 5.6 e 5.7 pode ser visualizado 0 comportamento acustico
dos ventiladores SPA e CPAopt operando a 3000rpm a partir da variagdo da pressdo sonora
com a frequéncia. E importante mencionar que a adogao do time step especificado permitiu uma
anélise em bandas de frequéncia de até 5.000 Hz, com o objetivo de concentrar a avalia¢cdo nos
componentes de baixa frequéncia, que sdo particularmente relevantes na caracterizagao do ruido

gerado por ventiladores centrifugos.
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Tais componentes incluem, por exemplo, 0 NPS associado a frequéncia da passagem
das pés (Blade Passing Frequency — BPF) e seus harmonicos, que tipicamente se situam abaixo
dessa faixa. Com isso, evita-se a propagacao de erros numéricos associados a altas frequéncias,

e melhora-se a resolucdo nas faixas de interesse.
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Figura 5.4 — Espectros de NPS dos ventiladores SPA e CPA.y, receptor 2
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Figura 5.5 - Espectros de NPS dos ventiladores SPA e CPAy, receptor 6
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Figura 5.6 - Espectros de NPS dos ventiladores SPA e CPA., receptor 9
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Figura 5.7 - Espectros de NPS dos ventiladores SPA e CPAp, receptor 10

Com base nos resultados dos espectros de NPS, foi possivel analisar a contribuicdo das

diferentes fontes. nas componentes de frequéncia de passagem da pa (BPF) e nos harménicos

(12 e 2%), como se pode ver na Tabela 5.4.

Tabela 5.4 - Andlise comparativa dos NPS obtidos para os ventiladores SPA e CPA,, para R2, R6,R9 e R10

SPA CPApt
Pontos de NPS na NPS na 12 NPS na 22 NPS na NPS na 12 NPS na 22
medicao BPF harmdnica | harmonica BPF harmdnica | harmonica
dB dB
R2 84,37 74,93 81,58 86,65 77,58 69,63
R6 87,66 77,79 82,23 89,87 80,7 67,89
R9 92,23 91,14 89,83 96,45 78,88 72,98
R10 90,52 96,76 101,65 96,32 97,05 71,70

De acordo com os valores reportados, o ventilador CPAot apresenta niveis mais baixos

de NPS na 22 harmonica, a qual é particularmente critica em relacdo ao desconforto auditivo e

a percepcao do ruido. Essa reducdo é benéfica, pois contribui para afastar componentes tonais
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da faixa de maior sensibilidade auditiva humana (2-4 kHz), que € onde o ruido é percebido com
maior intensidade e incomodo. Por outro lado, o ventilador SPA apresentou menores valores
de (NPS) na BPF, o que pode estar associado a menor quantidade de pas, resultando em uma
menor frequéncia de interacbes aerodindmicas entre o rotor e a lingueta da voluta, e

consequentemente, menor intensidade do contetdo tonal nessa frequéncia especifica.

Nesse sentido optou-se por posicionar dois receptores adicionais no dominio interno do
ventilador, os quais permitiram a caracterizacdo detalhada das fontes internas de ruido,
particularmente na regido da lingueta e na saida da voluta, onde ocorrem fortes interagcdes
fluido-estrutura e picos de pressdo responsaveis por componentes tonais significativas no

espectro acustico.

A Tabela 5.5, apresenta-se o (NPS) total correspondente aos receptores P01 e o receptor
FWH localizado na regido de saida da voluta. Se bem os valores de NPS do ventilador SPA
apresentou valores ligeiramente inferiores aos do ventilador CPAopt para localizagdes de
receptores na entrada do ventilador, no ponto POl observa-se uma inverséo dessa tendéncia,
com o ventilador CPA apresentando um NPS ligeiramente inferior. Esse comportamento pode
estar associado a interacdo mais intensa entre o rotor e a estrutura interna do ventilador nessa
regido, gerando flutuacdes de pressdo mais intensas e, consequentemente, maior (NPS). Da
mesma forma

De maneira semelhante, no receptor FWH, localizado na saida da voluta, o ventilador
SPA também apresenta maior nivel de pressdo sonora (127,71 dB) em relagdo ao CPAopt
(125,48 dB). Esses resultados indicam que o ventilador CPAopt contribui para uma atenuacéo

mais eficiente do ruido aerodindmico nas regides de saida.

Tabela 5.5 -Nivel de pressdo sonora (SPL) total nos pontos de medicdo P0O1-Saida

SPA CPAgpt
Pontos de Diferenca
medicéo NPS Total NPS Total
dB
P01 111,68 111,20 0,48
Saida FWH 127,71 125,48 2,23

Nas Figuras 5.8 e Figura 5.9, séo plotados os espectros de NPS para os receptores P01

e o receptor FWH localizado na regido de saida da voluta.

92



160

150
140

o 130
2120
110
100
90
80
70
60 |/
50 |!
40
30
20
10

o

Sonora

Nivel de Pressao

NPS CFD - Receptor P01
— SPA
— CPA,,

0
0

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000

Frequéncia [Hz]
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Analogamente foi possivel discretizar a contribuicdo das diferentes fontes. nas

componentes de frequéncia de passagem da pa (BPF) e nos harmonicos (12 e 2%), como se pode

ver na Tabela 5.6.

Tabela 5.6 - Analise comparativa dos NPS obtidos para os ventiladores SPA e CPA,, para PO1 Saida

SPA CPApt
Pontos de NPS na NPS na 12 NPS na 22 NPS na NPS na 12 NPS na 22
medicao BPF harmdnica | harmonica BPF harmdnica | harmonica
dB dB
pPO1 107,10 102,03 105,27 109,13 98,27 87,76
Saida FWH 92,32 81,29 84,38 95,04 85,94 67,09

No receptor P01, localizado na regido da lingueta, o ventilador CPAqpt apresentou um

(NPS) 0,48 dB inferior ao do SPA. Embora essa diferenca seja sutil, ela sugere que a otimizagao
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geomeétrica das pas auxiliares consegue controlar melhor as flutuacGes de pressdo nessa regido,
devido a um escoamento mais estdvel e uma menor formacdo de vortices ou separacdes

turbulentas.

J& no receptor FWH, localizado na saida da voluta uma regido com maior
desenvolvimento do escoamento e propensa a geracdo de ruido tonal a diferenca é mais
significativa: 2,23 dB a menos no CPAopt. Na ultima coluna da Tabela 5.6, a 22 harmonica revela
que o ventilador otimizado apresentou menores niveis de NPS nos receptores, com diferencas
variando de 0,86 até 4,97 dB. O destaque da diferenca maxima de 4,97 dB sugere que, nesse

ponto especifico ha menor interacdo turbulenta com a voluta.
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CAPITULO6 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS
FUTUROS

6.1 Conclusdes

- Neste trabalho foi desenvolvido um estudo numérico CFD para avaliar o desempenho
aerodindmico e aeroacustico de ventiladores centrifugos com e sem pés auxiliares. A
metodologia incluiu simulacdes em regimes permanente e transiente, validadas por dados
experimentais. Foram analisadas e otimizadas variaveis geométricas das pas auxiliares no

intuito de contribuir com novos conceitos de ventiladores centrifugos.

- A metodologia numeérica desenvolvida foi adequada para fazer uma previsdo do
comportamento aerodinamico e aeroacustico dos ventiladores, considerando o efeito da voluta,
com énfase na complexidade envolvida na abordagem numérica e na prépria construcdo da
malha computacional estruturada, onde foram tratados adequadamente os parametros de
crescimento de malha, relacdo de aspecto e com objetivo de introduzir os efeitos viscosos na

regido da sub camada laminar e intermediaria.

- A metodologia numérica foi validada através dos dados retirados de um ensaio
experimental realizado no Laboratério de Ventiladores (LabVent) do IEM/UNIFEI,
considerando a rotacdo constante de + 3000 rpm, onde foram obtidas as curvas caracteristicas,
com base na norma da ASHRAE (Norma 51-75) e AMCA (Norma 210-74). Os resultados
numéricos apresentaram boa concordancia com os resultados experimentais em relacdo ao
rendimento hidraulico, poténcia de eixo, poténcia util e pressdo total no ventilador sem pas
auxiliares. Entretanto na regido de baixas vazdes as curvas de eficiéncia mostraram uma

diferenca percentual préxima de 4%.

- E importante mencionar que, como parte do processo de otimizagao, foi desenvolvido um
script utilizando a linguagem Tcl/Tk, o qual possibilitou a geracdo automatica de malhas
estruturadas para o sistema rotor. Esse script foi fundamental para integrar a geometria da pa
auxiliar ao modelo do ventilador atendendo as variaveis definidas como: i) angulo de entrada,
i) angulo de saida, iii) raio de curvatura em relacéo a pa principal e iv) posicao circunferencial.
Este processo foi delineado para automatizar e reduzir o tempo na constru¢cdo de novas
geometrias e malhas computacionais. Sendo assim, é possivel obter as solu¢fes numéricas de
todas as configuragGes geométricas através do FLUENT®, para posteriormente as solugdes

serem interpoladas através de funcdes de Base Radial e assim construir o metamodelo e este ser
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otimizado através de algoritmos genéticos. Como ferramenta de integracdo foi utilizado o
gerenciador de processos ModeFrontier®.

- Os resultados da otimizacdo geométrica das pés auxiliares, juntamente com as alteracdes
no raio de curvatura da lingueta da voluta, demonstraram uma melhoria significativa no campo
de escoamento do ventilador, tanto com péas auxiliares quanto sem pas auxiliares. Para o
ventilador CPApt observou-se um aumento da presséo total e uma variagdo favoravel no fator
de deficiéncia de poténcia, indicando que o rearranjo geométrico das pas auxiliares contribui

para menores desvios na saida do rotor.

- O ponto 6timo encontrado para o ventilador CPApt, através da construcdo de metamodelos
apresentou um aumento de eficiéncia total, passando de 76,74% para 77,25% no ponto de
méaximo rendimento. Esse incremento, embora modesto, é tecnicamente significativo, pois
reflete uma melhoria no aproveitamento da energia fornecida, acompanhada por uma reducao
na poténcia de eixo de 4,24% em relacdo ao ventilador CPA. Essa relacdo indica que, para a

mesma vaz&o e pressdo geradas, o ventilador otimizado consome menos energia.

- Na abordagem aeroacustica desenvolvida, as andlises ndo se limitaram & simples
observacdo dos campos de escoamento; ao contrario, houve uma exigéncia computacional
bastante alta no tratamento transiente dos dados, aliado a um p6s-processamento detalhado dos
sinais de NPS (Nivel de Pressdo Sonora). Trata-se, portanto, de um procedimento que envolve
alta demanda computacional, refinamento espacial e temporal adequados, e cuidadosa
interpretacdo dos resultados.

- Foi realizada uma analise das fontes aeroacusticas em regime permanente utilizando o
Modelo da Férmula do Proudman e o Modelo de Fonte de Ruido da Camada de Limite (Integral
de Curle). Através destes modelos foi possivel identificar as fontes locais de forma detalhada e
relativamente rapida, o qual permite modificar a geometria para diminuir o ruido aerodinamico
desde a etapa de projeto. Através da andlise de fontes foi observado que as maiores intensidades
de fontes estdo associadas as regides de separacéo, as quais também foram identificadas através
dos contornos de intensidade turbulenta e as linhas de corrente em ambos os ventiladores (CPA
e CPAqp). Entretanto essa abordagem em regime permanente limita-se a identificagdo de fontes
aeroacusticas e ndo prové informacdo para representar o ruido em todas as bandas de
frequéncia, sendo necessario uma abordagem em regime transiente. Nesse sentido foram
obtidos os espectros do nivel de pressao sonora (NPS) considerando a norma 1SO 13347-3:
(2004) como referéncia para o posicionamento dos receptores. Observou-se que o ventilador

CPA.pt apresentou valores de NPS mais baixos na segunda harmonica, especialmente nos
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receptores localizados na saida e proximos a lingueta. Essa reducéo é relevante, pois a segunda
harménica é particularmente critica em termos de desconforto auditivo e percepcao do ruido.
Sendo assim pode-se afirmar que o ventilador com péas auxiliares embora tenha mostrado
valores de NPS superiores ao ventilador SPA na (BPF), frequéncia de passagem da pa, sua
geometria resultante contribuiu ndo apenas para o desempenho aerodindmico, mas também para
0 desempenho acustico apresentando 2,35dB de redu¢do no nivel de pressdo sonora com relagédo

ao ventilador sem pas auxiliares.

6.2 SugestOes para trabalhos futuros

- Construir o ventilador com pas auxiliares otimizado e conduzir testes experimentais para
validacdo do modelo numérico, comparando os dados obtidos em ensaios com os resultados de

simulagOes em regime permanente.

- Conduzir experimentos aeroacusticos em laboratorios certificados, com o objetivo de
validar a metodologia numérica adotada, assegurando conformidade com normas e padrdes de
qualidade. Para isso, propde-se a adaptacdo do banco de ensaio da UNIFEI, possibilitando a

execucdo de testes acUsticos em ventiladores axiais, centrifugos e demais configuraces.

- Investigar a possibilidade de identificar solugcdes 6timas globais por meio da aplicacéo de
uma metodologia sequencial baseada em CORS (Constrained Optimization Using Response
Surfaces). Essa abordagem permitiria explorar de forma sistematica o espagco de projeto,
reduzindo a dependéncia de 6timos locais e ampliando a confiabilidade dos resultados.

- Desenvolver analises numéricas objetivando apenas a determinacdo do numero étimo de pas
(principais e auxiliares) para comprovar a coeréncia dos critérios tedricos como por exemplo o

namero de Richardson maximo na determinacdo do nimero étimo de pas

- Estender as anélises de presséo sonora considerando um dominio computacional expandido
ou em campo-distante, com condic¢des de contorno e geometria adequadas para comparagéo

com medi¢des experimentais em ambientes controlados como camaras anecoicas.

- Investigar os efeitos do balanceamento dindmico no rotor com péas auxiliares otimizado,
considerando as vibragfes mecanicas que podem chegar a comprometer a integridade estrutural
do conjunto. Este estudo pode incluir anélises numeéricas e experimentais da distribuicdo de

massa ap0s a otimizagao geométrica.
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APENDICE A — MECANISMOS BASICOS DE GERACAO DE RUIDO
AERODINAMICO EM VENTILADORES

Antes de analisar as fontes especificas de ruido aerodindmico em ventiladores, é
importante compreender os mecanismos fundamentais de geracdo sonora associados ao
escoamento em torno das pas rotativas. Esses mecanismos podem ser representados por
modelos acusticos ideais, geralmente classificados em trés categorias principais: monopolo,
dipolo e quadrupolo. Cada tipo de fonte esta relacionado a um fenémeno fisico distinto, como
deslocamento de massa, forcas de superficie ou flutuacGes turbulentas. A seguir séo detalhadas

cada um destes mecanismos.
Monopolo

A fonte do tipo monopolo também conhecida como ruido de espessura da pa é
caracterizada pelo deslocamento da massa gerada por flutuacdes periddicas de pressdo no
dominio adjacente. A medida que o rotor gira, as pas deslocam o volume do fluido, que
consequentemente provoca flutuagdes periddicas na pressdo do campo préximo, gerando ruido.
Segundo Michel and Neise (1994), no caso de ventiladores de baixo nimero de Mach usados
para ventilacdo e outras aplicacdes industriais, a velocidade com que as flutuacdes de pressao
nas pas se propagam ao redor da circunferéncia formada por elas, € bem menor que a velocidade
do som, o que caracteriza uma baixa eficiéncia de radiacio acustica. E por esse motivo que o
ruido desta fonte ndo representa um papel importante neste tipo de ventiladores. No entanto,
para rotores de alta velocidade (como hélices e rotores de helicopteros), onde a intensidade do
ruido da espessura da pa depende da area da secéo transversal, esta fonte possui um papel muito
importante. Este tipo de fonte também € caracterizado pela emissdo de som igualmente em
todas as direcGes, similar a uma esfera pulsante, que cria ondas sonoras através da compressao
(quando o corpo expande) e da rarefacdo (quando contrai) do fluido ao seu entorno. O padréo

de diretividade da fonte monopolo da Figura A.1 exemplifica essa caracteristica.

Figura Al.1- Padrdo de diretividade de uma fonte do tipo monopolo.

Fonte: Adaptada de Russell. (2019) .
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Dipolo

A fonte de tipo dipolos é caracterizada pelo balanco da quantidade de movimento na
superficie de controle. Esta consiste em duas fontes monopolo de forca igual, mas de fases
opostas e separadas por uma pequena distancia em compara¢cdo com o comprimento de onda
do som segundo Russell (2019). Fontes do tipo dipolo aerodindmico, ocorrem pela interagéo
entre as forcas dos componentes sélidos, tais como pés, voluta e o escoamento turbulento.
Como resultado, o fluido perto das fontes movimenta-se para trds e para frente, gerando
flutuacGes de pressao o que resulta na producao de som. Um exemplo tipico é de duas esferas
pulsantes posicionadas proximas uma da outra, enquanto uma contrai a outra se expande, como

apresentado na Figura A.2.

¢ ..-" 1 ~._I
e OO

R

180*

Figura A1.2 — Exemplos de uma fonte dipolo
Fonte: Adaptada de Russel (2019)

No caso de ventiladores centrifugos, o dipolo é caracterizado segundo Chen et al. (2018)
pelo escoamento que sai dos canais das pas do rotor, o qual atinge a superficie da lingueta da
voluta, o que causa altas flutuacdes de pressdo estatica. Essa forte interacdo entre o rotor e a
lingueta causa a maior amplificagdo do ruido no ventilador centrifugo Velarde-Suérez et al.
(2006). Li et al. (2015), calcularan a fonte acustica dipolar da voluta e do rotor respectivamente,
e indicaran que a fonte dipolar na superficie da pa € muito menor do que na superficie da

lingueta.

A seguir sdo apresentados alguns mecanismos de geracdo das fontes dipolares segundo
o trabalho de Michel & Neise (1994).

a) Escoamento de entrada uniforme: As forgas do tipo permanente ocorrem nas
pas de um rotor que opera em um campo de escoamento uniforme e permanente.
No entanto, mesmo sendo permanente, existem flutuacdes periodicas de presséo
devido a passagem das pas e suas harmonicas. Essa componente de forca é
conhecida como “Gutin” em homenagem a Gutin (1948), o primeiro a estudar a
radiacdo sonora devido as forcas permanentes nas pas, as quais sdo caracterizadas

por possuirem baixa eficiéncia de radiagdo sonora, sendo despreziveis quando
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b)

d)

comparadas as forcas transientes nas pas para ventiladores de baixa a média
velocidade. As for¢as constantes da pa sdo necessarias para realizar o trabalho e,

portanto, ndo podem ser evitadas.

Escoamento de entrada ndo uniforme: Quando um rotor opera em um campo
de escoamento ndo uniforme, as forgcas nas pas serdo transientes. O resultado
dessas forcas € uma alta eficiéncia de radiacdo acustica, sendo uma das principais
causas do ruido gerado pelos ventiladores. No caso de ventiladores com entrada
livre, 0 campo de escoamento permanente e ndo uniforme é produzido por nao-
homogeneidades do ar que entra no ventilador ou pela posicdo assimétrica da
entrada em relacdo a pisos, tetos ou paredes adjacentes, ou pelo escoamento de
equipamentos proximos. No caso de ventiladores com duto na entrada, é
produzido por obstrucdes na entrada e saida do rotor, como suportes estacionarios,
aletas do estator, assimetrias, curvas e cantos dos dutos, entre outros. Em casos
em que o escoamento entra de forma ndo uniforme os ventiladores operam em
condigdo ndo permanente e 0 espectro altera sua caracteristica passando de
discreto para banda larga. Se as variagdes do escoamento na entrada sao de baixa
frequéncia o resultado é um espectro de banda dispersa em torno da frequéncia de
passagem, no entanto, se as flutuacdes de velocidade na entrada forem randémicas
as forcas geradas também serdo randdémicas, logo, tem-se um espectro de banda

larga.

“Stall” rotativo (perda de sustentacdo da pa): E uma instabilidade no
funcionamento do ventilador. O “stall” rotativo é um fendmeno complexo que
ocorre a baixas taxas de vazdo. Essa série de fendmenos causa forcas ndo

permanentes nas pas e, consequentemente, gera ruido e vibracéo.

Ruido de camada limite turbulenta: Mesmo que o campo de escoamento seja
constante e completamente imperturbavel, as pas do rotor experimentam
flutuacdes de forca aleatorias e que sdo devidas as flutuacBes de pressdo na
camada limite turbulenta, produzindo assim ruido. No entanto, o ruido da camada
limite turbulenta é baixo quando comparado ao gerado pela turbuléncia incidente
ou o desprendimento de vortices. No entanto o ruido dominante € produzido
guando a camada limite turbulenta das pas esta passando pelo bordo de fuga da
pa. O bordo de fuga espalha as pressdes de campo proximo basicamente nédo

propagaveis em um campo sonoro em propagacao.
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e) Turbuléncia incidente: As flutuacGes de velocidade do escoamento na entrada
com um comportamento aleatério geram forcas aleatdrias nas pas. Isto, se reflete
no espectro como componentes de banda larga (caracterizado por um espectro

continuo, incluindo protuberancias arredondadas ou picos).

f) Desprendimento de estruturas vorticosas: O mecanismo de desprendimento de
estruturas vorticosas pode ocorrer em uma camada limite laminar e na camada
limite turbulenta gerada pelas pas com bordos de fuga afiados. O desprendimento
de vortices nas pas provoca uma recirculagdo do escoamento, o que gera forgas
nas pas, esses vortices podem apresentar um espectro de banda larga ou de banda

estreita.

")) Separacao do escoamento: A separacdo do escoamento causa o (stall) explicado
acima. Esse fendbmeno pode causar ruido aleatorio, que espalha a componente

tonal ou discreta do espectro e o transforma em ruido de banda larga.

h) Iteracédo Rotor-Voluta: Muito proximo a periferia do rotor, o perfil de velocidade
circunferencial do escoamento médio que deixa o rotor apresenta minimos e
maximos acentuados devido aos vortices das pas e a distribuicdo ndo uniforme de
velocidade nos canais das pas. Um ponto de corte colocado nesta regido
experimentaria flutuacdes de pressdo intensas, que, por sua vez, resultariam em
uma efetiva radiacdo sonora para o campo acuUstico distante. Devido a
periodicidade do campo de escoamento, 0 espectro sonoro é discreto, com linhas

espectrais na BPF e em seus harmonicos.

Da mesma forma, o escoamento ndo permanente que sai dos canais giratorios das pas
gera flutuacOes de pressao de alta amplitude na lingueta da voluta que é considerada a principal
regido de origem do ruido tonal para os ventiladores centrifugos. Além disso, um campo de
vorticidade é anexado as esteiras a montante que sdo causadas pela variacdo no carregamento

da pa ao longo da envergadura que gera componentes de ruido aleatorios.

Quadrupolo

Segundo Lu et al. (2007), a fonte quadripolar tem suas origens no escoamento turbulento,
baseia-se na fonte resultante de flutuagdes de velocidade no dominio fluido. A radiagdo de um
quadrupolo é equivalente a um par de dipolos, defasados em 180°, vide Figura A.3.
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(b)

Figura A1.3 - Padrdo de diretividade de fontes quadrupolo, a) lateral, b) linear

Fonte: Adaptada de Russell (2019)

A radiagdo sonora direta do tipo quadrupolo proveniente das flutuacdes da velocidade
turbulenta é geralmente considerada desprezivel em comparacdo com a radiacéo dipolar devida
as forcas flutuantes. As fontes do tipo quadrupolo sdo geradas pela interacdo de distorcdes do
escoamento de entrada com 0s campos de escoamento das pads em movimento. O espectro
sonoro resultante contém a frequéncia de passagem da pa e os harmdnicos. Conforme citado
em Michel and Neise (1994), o mecanismo do tipo quadrupolo € irrelevante para ventiladores,

cuja velocidade periférica da pa tem um ndmero de Mach menor que 0,8.
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APENDICE B - RESULTADOS NUMERICOS VENTILADORES

Tabela B1.1 - Pontos de operagdo do ventilador SPA para as simula¢fes (h=3000rpm) — Voluta Baseline

Q Pe Ps Pdin Apt Pn Pe Tz 1t m 14
B md/s Pa Pa Pa Pa w w N.m % kals | kg/m?d
1| 0546 | -2354,547 | 148,851 80,3 2503 1206 1807 | 5,75112 | 0,667 | 0,590
2| 0592 | -2316,586 | 203,563 106,9 2520 1399 2002 | 6,37338 | 0,699 | 0,680
3 0,635 -2268,042 219,945 119,9 2488 1464 2062 | 6,56493 | 0,710 | 0,721
4| 0685 | -2222,459 | 255,816 137,8 2478 1578 2195 | 6,98557 | 0,719 | 0,780
5 0,727 -2134,91 306,187 177,0 2441 1706 2322 | 7,39143 | 0,735 | 0,856
6 0,766 -2034,538 350,435 193,3 2385 1772 2430 | 7,73598 | 0,729 |0,910
7 0,803 -1999,393 367,735 199,5 2367 1797 2461 | 7,83503 | 0,730 |0,930
8 0,839 -1942,658 403,274 2211 2346 1884 2516 | 8,00828 | 0,749 |0,984 | 1,225
9 0,863 -1885,695 433,383 246,7 2319 1957 2600 | 8,27679 | 0,753 |1,034
10| 0,892 -1748,773 | 526,88 283,7 2276 2060 2711 | 8,62827 | 0,760 | 1,109
11 0,947 -1683,597 537,936 310,4 2222 2104 2794 | 8,89263 | 0,753 |1,160
12 0,995 -1508,906 635,147 346,2 2144 2144 2865 | 9,11928 | 0,748 | 1,225
13 1,083 -1196,597 730,868 420,4 1927 2124 3003 | 9,56022 | 0,707 | 1,35
14| 1,188 -610,774 | 982,012 4975 1593 1911 3052 | 9,71572 | 0,626 | 1,47
15 1,403 267,997 1198,622 682,5 931 1307 3119 | 9,92823 | 0,419 | 1,720
Tabela B2.1 - Pontos de operacéo do ventilador CPA para as simulagdes (n= 3000rpm). — VVoluta Baseline
Q Pe Ps Pdin Apy Ph Pe Tz 1t m p
- md/s Pa Pa Pa Pa w w N.m % kg/s | kg/m?
1 0,546 -2472,021 1444 80,3 2616 1260 1857 | 5,909938 | 0,679 | 0,590
2| 0592 | -2457,082 | 195,869 106,9 2653 1473 2120 |6,748280 | 0,695 | 0,680
3| 0,635 | -2401,433 | 221,724 119,9 2623 1544 2236 | 7,116895 | 0,691 | 0,721
4| 0685 | -2358,216 | 261,525 137,8 2620 1668 2395 | 7,623022 | 0,697 | 0,780
5| 0,727 | -2315,808 | 309,986 177,0 2626 1835 2583 | 8,223210 | 0,710 | 0,856
6 0,766 -2240,774 358,908 193,3 2600 1974 2731 |8,694182 | 0,723 | 0,910
7| 0803 |-2171,015 | 393,644 199,5 2565 2059 2825 |8,993632 | 0,729 | 0,930
8| 0,839 | -2154,817 | 421,763 221,1 2577 2175 2905 | 9,247650 | 0,749 | 0,984 1,225
9| 0863 |-1953,765 | 519,325 246,7 2473 2239 3049 | 9,704603 | 0,734 | 1,034
10| 0,892 -1948,999 534,535 283,7 2484 2352 3110 |9,898887 | 0,756 | 1,109
11| 0,947 -1818,61 604,264 310,4 2423 2423 3197 |10,17599 | 0,758 | 1,160
12| 0,995 | -1516,236 | 733,434 346,2 2250 2479 3355 | 10,67843 | 0,739 | 1,225
13 1,083 -1134,926 873,587 420,4 2009 2410 3458 | 11,00756 | 0,697 | 1,35
14| 1,188 -65,189 1186,908 4975 1252 1758 3539 | 11,26468 | 0,49 | 1,47
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ANEXO A - DADOS CONSTRUTIVOS DO VENTILADOR SPA

Neste anexo é apresentada uma descricdo dos principais detalhes construtivos do

ventilador centrifugo pertencente ao Laboratdrio de Ventiladores (LabVent) do IEM/UNIFELI.
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Figura A2.1 - Dimensdes principais da secdo transversal do rotor SPA.

Adaptado de (Oliveira, 2001)
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Tabela A.1 - Dimens0es principais da se¢do meridional do rotor centrifugo com pas em formato ARC.

Comprimentos | Comprimentos | Comprimentos Comprimentos | Angulos
mm mm mm mm 0

b, 71,141 by -6,166 Dpr 229,0 Ter 128,50 6 30,0

b,e 69,0 bes 53,450 D, 60,230 R. 16,0 eor 75,277

by 70,721 b, 73,0 €xr 550 R. 45,491 Am 82.515

b,, 60,302 D,c 207,647 |ese 2,0 R 188,802

bs 32,1 Dy 229014 leai 3,0 Re, 40,0

bg 53,0 D,; 198,0 Teon 126,434 |Rs 60,0

b. 50,0 D,; 213507 |fe 1305 Res 56,440

beom 53,993 D,p 204,85 T 132,360

b, 69,468 Ds; 4195 T 287,702

by 72,099 Dar 2575 Tos 80,0

A secdo meridional do rotor SPA ¢é representada na Figura A.2, e as suas dimensdes

principais sdo apresentadas na Tabela A.2.

Tabela A.2 - Dimensdes principais da se¢cdo meridional do rotor SPA

Comprimentos Comprimentos Angulos Angulos Angulos
mm mm 0 0 0
D,c 207647 |1 150,171 |Bsc 31,87 [Ac 31,634 (65, 41,749
D, 213507 |nc 104,621 | Bir 3350 |6sc 0,699 |65s 42,812
D,p 20485  |ryp 105,891 |Bsr 31,02 |64 0265 |Bm 23,700
Ds 4195 ns 103356 | B5 5041 |04 1,143 |6, 23311
e 3,0 Rn 365013 | 6m 70,00 |65 42,282 |0s 23,742

Detalhe B

X1

Figura A2.2: Esquema parcial da secdo transversal do rotor SPA
Adaptado de Oliveira (2001)
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ANEXO B - RESULTADOS ENSAIO VENTILADOR SPA

Tabela B2.1 - Valores calculados para rotacdo (n= 3000rpm).

Q Pest Pdin Apt Pn Pe N Mot p
) md/s Pa Pa Pa w W % % kg/m3
1 0,315 2351 50 2401 752 1458 0,516 0,505
2 0,360 2346 65 2411 863 1549 0,557 0,542
3 0,424 2312 90 2403 1012 1652 0,613 0,590
4 0,486 2275 119 2394 1156 1768 0,654 0,621
5 0,546 2212 149 2362 1280 1885 0,679 0,636
6 0,592 2118 176 2343 1377 1947 0,707 0,654
7 0,635 2113 202 2315 1460 2019 0,723 0,660
8 0,685 2040 235 2275 1547 2085 0,742 0,665
9 0,727 1972 264 2236 1613 2140 0,754 0,664
10 0,766 1892 293 2185 1661 2204 0,754 0,652 1,10
11 0,803 1821 323 2144 1710 2230 0,767 0,651
12 0,839 1747 352 2100 1749 2280 0,767 0,638
13 0,863 1687 373 2059 1765 2309 0,764 0,626
14 0,892 1612 378 2010 1780 2340 0,761 0,610
15 0,947 1478 449 1926 1811 2380 0,761 0,534
16 0,995 1348 495 1844 1822 2416 0,754 0,552
17 1,083 1073 586 1659 1786 2465 0,725 0,469
18 1,188 717 705 1422 1681 2507 0,671 0,338
19 1,403 -125 984 859 1202 2532 0,475 -0,069
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