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Introduccion

Desde los inicios de la humanidad, el hombre ha querido obtener una mejor calidad de vida. Para conseguir
este propdsito, se realizaron todo tipo de inventos. Uno de los inventos mds emblemaéticos de nuestra sociedad
fue el vehiculo: Un método de transporte rdpido que se ajustara a las necesidades de nuestra ajetreada vida.
Debido a su utilidad, este tipo de vehiculos se ha hecho bastante popular y por tanto, requiere una continua
evolucidn.

Este proyecto tiene como objetivo la disminucién de contaminacién actstica provocada por dichos vehiculos.
De esta manera, intentaremos mejorar el sobrecargado ruido ambiental que sufre nuestra sociedad. Algunas
historias son draméticas, la mayoria no tanto, pero a menudo se realizan grandes esfuerzos y se invierten
grandes sumas de dinero en conflictos relacionados con el ruido ambiental.

Para cumplir nuestro objetivo, el objeto de estudio serd el silenciador del vehiculo, un dispositivo encargado
de reducir al minimo las ondas sonoras provocadas por el funcionamiento del mismo. Este trabajo se dividira
en varios capitulos:

* Primeramente, daremos una breve explicacion tedrica sobre las ondas sonoras, tanto la fisica que hay
detrds de ellas como su efecto en el ser humano y en el medio ambiente.

* Analizaremos la estructura del silenciador, los mecanismos mediante los cuales consigue atenuar
el ruido y la fisica que hay tras los tipos mds comunes de silenciador. Analizaremos dos tipos de
silenciadores, el convencional de entrada por tubo perforado y un nuevo modelo "FlowMaster" de
reciente fabricacion en América. Compararemos los resultados y verificaremos y este nuevo modelo de
silenciador justifica el cambio industrial necesario para su fabricacién con una mejor calidad acustica
y rendimiento para el motor. Este trabajo no constara del estudio térmico del silenciador debido a su
complejidad.

Estudiaremos las diversas maneras de conseguir una salida eficiente de los gases del motor. Tendremos
en cuenta tanto la facilidad de la salida de los gases como el efecto en el rendimiento del motor.

Finalmente, pondremos todas las opciones estudiadas en comiin para llegar a una conclusién en la cual
veamos tanto los puntos fuertes como las desventajas de cada tipo de silenciador en cuanto a los dos
puntos anteriormente citados.






Fisica del sonido, medio ambiente y
normativa

2.1 Fisica del sonido

El sonido se define como sensacién o impresion producida en el oido por vibraciones que se propagan
por un medio eldstico, normalmente en aire. Dependiendo del medio de transmision, dichas vibraciones se
propagardn a diferentes velocidades, tomando una mayor velocidad en medios sélidos, velocidades medias
en liquidos y las menores en gases.

Estas vibraciones son iniciadas por un movimiento mecédnico de ciertas particulas, las cuales transmitirdn
dicho movimiento a sus particulas adyacentes sin arrastrarlas, de manera que producimos zonas de sobrepre-
siones y depresiones. Esta onda de presion se propaga en todas direcciones alejandose del foco emisor. Estas
vibraciones son las que llegan a nuestro timpano, produciendo la sensacién de sonido tras llegar a nuestro
cerebro.

Aumento
de presion Disminucid Presion atmosférica

Direccion del
propagacion del sonido

Movimienta de las moléculas

Figura 2.1 Propagacién de ondas sonoras.

Los siguientes datos se obtuvieron de Ruido Ambiental[1] y serdn tomados en cuenta a lo largo del
proyecto:

Las frecuencias audibles por el ser humano tienen un rango desde 20 Hz hasta 20000 Hz. Estos
valores se tendrdn en cuenta en el posterior estudio acustico del silenciador.

Una presién sonora de, aproximadamente, 100 Pa ( 133 dB ) es tan alta que causa dolor y por lo
tanto es llamado umbral del dolor. Tendremos en cuenta este valor para evitar a toda costa este
tipo de niveles de presién sonora.
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2.2 Problemas medioambientales

La principal utilidad del silenciador es disminuir la ya saturada contaminacién actstica. El ruido ambiental
es un problema a nivel mundial, sin embargo cada comunidad lo enfoca de distintas maneras.

Pese a que no hay una estimacién del impacto del ruido ambiental mundial, hay un estudio sobre este
aspecto en la mayor parte de Europa realizado por El Libro Verde de la Unién Europea sobre la Futura
Politica de Ruido [2]

» El Libro Verde estima que el 20 % de la poblacién sufre niveles de ruido por encima de los limites
permitidos causando alteraciones en la salud. Otros 170 millones de ciudadanos viven en zonas con
niveles de ruido inaceptables durante el dia.

» La contaminacion acustica tiene un costo de entre un 0,2 % y un 2 % del Producto Nacional Bruto, lo
cual, pese a las pequefias cifras, son unas pérdidas gigantescas.

Centrdandonos en un entorno mds cercano, podemos analizar el nivel de ruido continuo del que disponemos
en nuestra comunidad. La siguiente grafica es un dato proporcionado por la Junta de Andalucia respecto a
1995 [3].

Analisis de los niveles continuo equivalentes 24 h.

en ciudades de mas de 50.000 habitantes de Andalucia
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Figura 2.2 Niveles de Ruido en Andalucia.

Ademids, segtn estudios realizados por el Instituto del Ruido de Londres, el 80 % del ruido transmitido a la
atmésfera es debido al tréfico viario, por tanto, vemos que es un factor clave en la problematica. Por supuesto,
el mayor foco de ruido dentro del coche son las explosiones dentro del motor, que serdn atenuadas gracias a
los silenciadores.
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2.3 Normativa medioambiental

Para regular esta problemadtica existen ciertas normativas a las cuales nos adaptaremos a la hora de realizar
los célculos de atenuacién de sonidos. Segun la Directiva 2007/34/CE de la comision europea [4]. Estos
valores deben estar medidos a 1 metro del escape del vehiculo, con un sonémetro de clase 1 como minimo y
sin contar el ruido de fondo.

Tabla 2.1 Tabla de niveles sonoros admitidos.

Valores
Categoria de vehiculos expresados en
dB
Vehiculos destinados al transporte de personas equipados con un 74
méaximo de nueve asientos, incluido el del conductor
Vehiculos destinados al transporte de personas equipados con mds de
nueve asientos, incluido el del conductor, cuya masa maxima autorizada 73
no exceda de 3,5 toneladas y cuyo motor tenga una potencia inferior a
150 kW
Vehiculos destinados al transporte de personas equipados con mds de
nueve asientos, incluido el del conductor, cuya masa maxima autorizada 30
no exceda de 3,5 toneladas y cuyo motor tenga una potencia minima de
150 kW
Vehiculos destinados al transporte de personas equipados con mds de
nueve asientos, incluido el del conductor; vehiculos destinados al 76
transporte de mercancias cuya masa maxima autorizada no exceda de 2
toneladas
Vehiculos destinados al transporte de personas equipados con mds de
nueve asientos, incluido el del conductor; vehiculos destinados al 77

transporte de mercancias cuya masa maxima autorizada exceda de 2
toneladas pero no de 3,5 toneladas
Vehiculos destinados al transporte de mercancias cuya masa mixima
autorizada exceda de 3,5 toneladas y cuyo motor tenga una potencia 77
inferior a 75 kW
Vehiculos destinados al transporte de mercancias cuya masa maxima
autorizada exceda de 3,5 toneladas y cuyo motor tenga una potencia 78
minima de 75 kW pero inferior a 150 kW
Vehiculos destinados al transporte de mercancias cuya masa maxima
autorizada exceda de 3,5 toneladas y cuyo motor tenga una potencia 80
minima de 150 kW

No obstante:

* Para los vehiculos de las categorias "Vehiculos destinados al transporte de personas equipa-
dos con un maximo de nueve asientos, incluido el del conductor" y "Vehiculos destinados
al transporte de personas equipados con mds de nueve asientos, incluido el del conductor;
vehiculos destinados al transporte de mercancias” los valores limite aumentaran de 1 dB si
van equipados con un motor diésel de inyeccién directa

* Para los vehiculos con una masa maxima autorizada superior a 2 toneladas disefiados para
ser utilizados en todo terreno, los valores limite aumentardn de 1 dB si la potencia de su
motor es inferior a 150 kW y de 2 dB si es de 150 kW o mds, 15.6.2007 ES Diario Oficial
de la Unién Europea L 155/51
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* Para los vehiculos de la categoria 2.1.1 equipados con una caja de cambios manual de mas
de cuatro velocidades hacia adelante y con un motor cuya potencia méxima sea superior a
140 kW y cuya relacién entre potencia maxima y masa maxima sea superior a 75 kW/t, los
valores limite aumentardn de 1 dB si la velocidad a la que la parte posterior del vehiculo
pasa la linea BB en tercera es superior a 61 km/h.

Para finalizar con esta seccién, debemos comprobar la implementacion de esta normativa al estado espafiol.
Para ello acudimos al Boletin Oficial del Estado (BOE) correspondiente:

Segun el BOE 254 [5] Capitulo IV Articulo 18: Emisores actsticos. Valores limite de emisién e inmisién

1. Los vehiculos de motor y ciclomotores en circulaciéon deberan corresponder a tipos previa-
mente homologados en lo que se refiere a niveles sonoros de emisién admisibles, de acuerdo
con la reglamentacion vigente, por aplicacién del Real Decreto 2028/1986, de 6 de junio, por
el que se dictan normas para la aplicacién de determinadas directivas comunitarias, relativas a
la homologacién de tipos de vehiculos automdviles, y del Decreto 1439/1972, de 25 de mayo,
de homologacién de vehiculos automéviles en lo que se refiere al ruido por ellos producido.

2. Sin perjuicio de lo establecido en la disposicion adicional primera, el valor limite del nivel
de emisién sonora de un vehiculo de motor o ciclomotor en circulacion se obtiene sumando
4 dB(A) al nivel de emisién sonora que figura en la ficha de homologacién del vehiculo,
correspondiente al ensayo a vehiculo parado, evaluado de conformidad con el método de
medicion establecido en el procedimiento de homologacién aplicable al vehiculo, de acuerdo
con la reglamentacion vigente.

3. Todos los conductores de vehiculos de motor y ciclomotores quedan obligados a colaborar en
las pruebas de control de emisiones sonoras que sean requeridas por la autoridad competente,
para comprobar posibles incumplimientos de los limites de emisién sonora.

A su vez, al revisar el Real Decreto 2028/1986 [6] vemos que la normativa vigente en el estado espaiiol se
basa en silenciadores homologados segin la tabla 2.1 que a su vez se basa en la tabla europea que vimos
arriba.

1 2 3 4 5

Disposiciones. T Reglamentacitn
elropeas N";;]”it]'pm Nuc:illrgalyncula a que se refiere Observaciones

At 3. Art. 4.3, (F) (M)

Nivel sonvoro admisible Directiva 101157 [E] [ Reglamento ("} Selo para recambios.

Directiva T3/350 6] (- CEPEIONU 51

Directiva 777212 () B (4]

Directiva B1/334 ) {

Direcliva B4/372 4 ()
4 [
(0] -
] (-

Materia obieto de
Reglamentacion (H) (0}

Directiva B4/424
Directiva B&491
Direcliva 92/97 -
Directiva 96/20 () wm
Directiva 19981101 ] ]
Directiva 2007/34 (] (A7)

Figura 2.3 Tabla de homologaci6n de silenciadores.

A continuacién mostramos la leyenda de la tabla acotada con los datos necesarios para su comprension:

NOTAS:

(A} Cumplimiento obligatorio. (A®) Aceptada como alternativa. (-) Mo aceptado o no obligatorio. Las fechas de aplicacion, tanto de la nota (A)
como (A*) estdn supeditadas a lo establecido en la reglamentacidn comunitaria correspondiente.

Figura 2.4 Leyenda tabla de homologacion.



Presentacion de los modelos

Con toda la informacién descrita en el apartado anterior, vemos mds que justificado el uso de los silenciadores
en los vehiculos de hoy en dfa. Por tanto pasamos a la presentacion de la siguiente parte.

En este apartado presentaremos los dos modelos que seran sujetos de nuestro andlisis. Visualizaremos
sus detalles geométricos y los posibles puntos problematicos que podamos encontrar debido a ello. Ademads
mostraremos las estrategias de atenuacion del sonido, estructurales y fisicos que estén relacionados con la
geometria.

3.1 Materiales

El objetivo final de este trabajo es realizar una comparacion sobre la eficacia de los modelos que presentaremos
a continuacién. Por tanto, para evitar modificaciones en los resultados debidos al factor del material del cual
estén compuestos, utilizaremos el mismo material para ambos modelos:

Tabla 3.1 Tabla de propiedades del material.

Acero 309L
Propiedad | Valor a 25°C
Densidad 7800kg /m>
Limite elastico 240M Pa
Limite de rotura 450M Pa
Médulo de Young 190 —210GPa
Moédulo de Poisson 0,27-0,3
Dureza 80HRB
Coeficiente de expansion térmica | 11,7-10—6/C
Conductividad térmica 249W /m—K

El material escogido ha sido recomendado por Present and Future Trends of Stainless Steel for Automotive
Exhaust System [7].
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3.2 Modelo 1: Estructura convencional

Para empezar mostraremos el exterior del primer modelo que analizaremos:

Figura 3.1 Primer modelo. Exterior.

El disefio exterior estd basado en los silenciadores mas comunes, como los que podemos ver fabricados por
la marca WALKER o ERNST. Con un tubo de entrada de unos 35 mm de didmetro interior (Representado
por el tubo inferior derecho de menor longitud) y un tubo de salida ubicado en la zona superior izquierda de
la foto. Para mds detalles de este modelo exterior consultar el anexo Apéndice A

Ahora analizaremos el interior de dicho modelo:

Camaras de expansién

Resonador
de
Helmholtz

Figura 3.2 Primer modelo. Interior.

Analizando el sistema, podemos subdividirlo en dos cdmaras de expansion y, justo antes de la salida, un
resonador de Helmholtz. También destacamos el tubo de entrada, el cual dispone una serie de perforaciones
de 5 mm de didmetro para la correcta difusion del sonido y de las particulas de fluido. Este dltimo fendmeno
relacionado con el tubo perforado se estudiard con mayor detalle en los siguientes capitulos.
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3.3 Modelo 2: Linea recta FlowMaster

A continuacién describiremos el segundo modelo, empezando por una vista general exterior del mismo:

Figura 3.3 Segundo modelo. Exterior.

En términos generales, el exterior es bastante parecido al primer modelo. Sin embargo podemos ver que el
tubo de salida esta centrado en la seccién perpendicular al eje. Ademds, es el tubo de entrada el que presenta
una excentricidad con respecto al centro de la seccidn anteriormente mencionada. Toda esta disposicion se
entenderd mejor al ver la estructura interna del modelo:

Figura 3.4 Segundo modelo. Interior.

Este segundo modelo presenta una primera cimara de expansion, que reducird el ruido en mayor medida
debido al choque principal del los gases con las paredes de dicha cdmara. Otra medida importante de
atenuacion de ruido vendrd en la segunda cdmara con las cufias que podemos ver en la imagen. El sistema
de atenuacion se verd mds detalladamente en los siguientes capitulos, pero resaltaremos la importancia de
estos elementos de la segunda cdmara. En una tercera instancia tenemos una estriccion que obligard a los
gases a pasar de nuevo por una conexioén de didmetro menor que el de la cdmara de expansion precedente.
Esto permite pasar los gases a un nuevo resonador de Helmholtz para eliminar los ruidos de una frecuencia
especifica antes de liberarlos por el tubo de salida.






Analisis Modal

En este apartado analizaremos la posibilidad de fallo critico de cada uno de los modelos. En especifico,
hablaremos de la resonancia, la cual conlleva vibraciones de gran amplitud que pueden desembocar en roturas
por fatiga, deformaciones incompatibles y grietas en el material. Por tanto realizaremos un estudio sobre este
fenémeno para intentar evitar sus efectos en la medida de lo posible. También podria pasar que el silenciador
se convirtiera en un foco de ruido por las vibraciones excesivas.

4.1 Estudio de la estructura

Por otra parte, deberemos analizar la estructura del silenciador para encontrar sus frecuencias naturales y
modos de vibracion. Antes de empezar con el estudio del mismo, definiremos los conceptos dindmicos de
modos de vibracién y frecuencias naturales de vibracion.

* Frecuencia natural de vibracién: Un sistema alterado de su posicion de equilibrio tiende a vibrar a
ciertas frecuencias denominadas naturales cuando éste es excitado.

* Modo de vibracion: Para cada frecuencia natural, el sélido adquiere una determinada forma denomi-
nada modo de vibracion.

* Resonancia: Un sistema excitado con una fuerza arménica pequefia pero con una frecuencia préoxima
a alguna de las naturales, oscila con amplitudes grandes. Este fendmeno se conoce como resonancia.

4.2 Origen de vibraciones

Una posible causa de este efecto se debe a la frecuencia de salida de los gases del motor. Dichos gases
provocaran vibraciones a lo largo de todo el sistema de evacuacion debido a su cantidad de movimiento.
Ademads, un gran factor a tener en cuenta serdn las vibraciones del propio motor, que se transmitirdn a lo
largo de toda la carroceria, pudiendo afectar a nuestros silenciadores.

Si la frecuencia de vibracion en el sistema de evacuacién llega a alcanzar la frecuencia natural, entraremos en
resonancia, provocando unos grandes desplazamientos tal y como vemos en la siguiente gréfica proporcionada
por la Universidad de Sevilla [8]

11
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Capitulo 4. Analisis Modal

o/ on

Figura 4.1 Frecuencia/Frecuencia natural - Amplitud de movimiento(X).

En la grafica podemos ver cémo se relacionan las deformaciones producidas por una fuerza estatica (X,;)
con las producidas si dicha fuerza tuviera una frecuencia de aplicacion (X). Este caso estd referenciado para
un solo grado de libertad. En nuestro caso, al contar con mds de un grado de libertad, se aplicaria esta grafica
para cada uno de ellos. Cada grado de libertad tiene sus propias frecuencias naturales.

Para relacionar las vibraciones del motor con las propias vibraciones del silenciador, utilizaremos los
datos experimentales obtenidos por "A Study on Vibration Characteristics of Vehicle Muffler Depending on
Excitation Sources" [9]

En este experimento, colocaron unos acelerdmetros unidireccionales en el silenciador del coche de tal
manera que se obtuvieran las frecuencias de vibracién de 3 puntos diferentes. La estructura exterior de dicho
silenciador y la comunicacién con el motor se parecen en gran medida a la de nuestros modelos, por lo que
extrapolaremos sus resultados. Dichas frecuencias se relacionan con las revoluciones del motor ya que, como
hemos comentado antes, tienen una gran relacion.

Tabla 4.1 Tabla de relacién de vibraciones (rpm).

’ Revoluciones motor \ Acelerémetro 1 \ Acelerémetro 2 \ Acelerémetro 3 \ Media ‘

800 826 810 805 814

1500 1496 1618 1627 1580
2000 2072 2066 2087 2075
2500 2679 2683 2520 2627
3000 3166 3120 3028 3105

En este trabajo usaremos como posibles vibraciones transmitidas al silenciador las propias vibraciones del
motor (producidas por las revoluciones del mismo). De esta manera podremos verificar que no se llega a la
frecuencia natural del silenciador debido a las revoluciones del propio motor (principal fuente de vibraciones).
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4.3 Obtencion de frecuencias naturales

Una vez analizados tanto los posibles origenes o fuentes de vibracion y visto como se traspasan dichas
vibraciones al silenciador, debemos comparar dichas vibraciones con la frecuencia natural del silenciador.
Para ello utilizaremos la herramienta Ansys Workbench 15.0.

4.3.1 Importacion de modelos

Primeramente introduciremos los modelos definidos en el capitulo anterior dentro del sistema traspasandolos
del programa de disefio en tres dimensiones a la extension .STP y posteriormente importdndolos a Ansys
mediante su extension "Design Modeler". De esta manera podremos trabajar con los modelos directamente
en Ansys sin tener que recurrir a una sincronizacion con el programa de disefio en 3D.

7500 22500 X

(]
000 15000 30000 (mrm)
I I ]

Figura 4.2 Importacién del primer modelo.

0000 0150 0,300 (m)

[ . S|

0075 0225

Figura 4.3 Importacién del segundo modelo.
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La eleccidn de la extensién de importacion a Workbench es clave ya que la compatibilidad de los editores
de disefios debe coincidir y ser perfecta para reproducir todos los detalles que queremos afadir a nuestros
silenciadores.

432 Mallado

En segundo lugar tendremos que aplicar un mallado a ambos silenciadores. Utilizamos un mallado predeter-
minado en las zonas exteriores sin apenas gradientes en la superficie y sin mayores detalles. Sin embargo
realizamos una concentraciéon mayor de nodos en las esquinas, detalles como cambios de seccién y las
pequeias perforaciones que podemos encontrar en el tubo de entrada del primer modelo.

Realizando todos estos procedimientos conseguimos los siguientes mallados:

0,000 0,200 0,400 {rm)
1

0,100 0,300

Figura 4.4 Mallado del primer modelo. 51737 Nodos 24936 Elementos .

0,000 0,200 0,400 rm) %
[ Iaaaaa— |

0,100 0,300

Figura 4.5 Mallado del segundo modelo. 14805 Nodos 7416 Elementos.

El mayor nimero de elementos y de nodos el el primer modelo se debe a su mayor complejidad y sobre
todo al mallado del tubo de entrada perforado.
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4.3.3 Condiciones de contorno

Una vez hallamos realizado con éxito el mallado de ambos modelos, deberemos aplicar las condiciones de
contorno que simularan el agarre que tiene el silenciador a la propia carroceria del vehiculo. Estas condiciones
de contorno serdn de gran importancia a la hora de encontrar los modos de vibracién y las frecuencias naturales
ya que niegan algunos grados de libertad y por tanto algunos posibles modos de vibracién.

Como el exterior de ambos modelos es andlogo el uno al otro y solamente hemos aplicado condiciones de
contorno en el exterior del mismo, mostraremos Gnicamente la aplicacion de las condiciones a un modelo:

l >
0,000 0100 0200(m)
]

0050 0,150

Figura 4.6 Condiciones de contorno.

Estas son las descripciones de las condiciones de contorno utilizadas:

* La condicién de contorno A es la responsable de representar el hecho de que la entrada cilindrica
estd conectada a la propia tuberia de escape del motor. Esta conexion no es para nada despreciable y
serd tenida en cuenta como un soporte cilindrico alrededor de la superficie del cilindro de entrada del
silenciador.

* La condicién de contorno B representa la cogida del silenciador a la carroceria del coche. Este tipo
de cogidas es comun en algunos vehiculos, variando solamente la distancia a lo largo del eje Y de
la imagen. De esta manera el silenciador estaria estaticamente bien sujeto al propio coche. Aun asi,
podemos encontrar otros vehiculos sin este tipo de apoyos, por lo tanto tendremos en cuenta ambas
posibilidades.

En principio no contaremos con mds condiciones de contorno pese a que ciertos modelos puedan tener

agarres extras tanto al principio de la caja de resonancia o en otras zonas criticas dependiendo de cada disefio.

4.3.4 Calculo y obtencion de resultados

Una vez hallamos preparado todos los detalles del modelo en Workbench, pasaremos al propio cdlculo del
modelo matemadtico implementado en Ansys.

Debemos recordar que para este tipo de estudio no hace falta introducir datos como las fuerzas a las cuales
se someterd el silenciador ya que la frecuencia natural depende Gnicamente de la estructura y la distribucién
de masa del silenciador. Por tanto, tiene sentido que el propio programa Ansys no requiera de estos datos
para realizar el célculo.
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A continuacién mostramos la tabla de resultados de frecuencias naturales de ambos modelos con la
condicion de contorno B:

Tabla 4.2 Tabla de frecuencias naturales (hz).

| Frecuencia natural modelo 1 | Frecuencia natural modelo 2 |

1134,7 981,83
1773,8 1747,5
1978,7 1764,3
2070,9 1920,2
2087,6 2072

Por otro lado, analizaremos los modos de vibracion asociados a las tres primeras frecuencias naturales de
cada modelo para tener una idea de cdmo seria esta situacion de resonancia del silenciador.

Tabla 4.3 Modelo 1.

Modo de vibracién 1

Modo de vibracion 2

0,000 0,150 0300 ¢m)

Modo de vibracién 3

0,000 0,250 0,500 (m)
i

0125 0375
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Tabla 4.4 Modelo 2.

Modo de vibracion 1

0000 0,100 0300(m)

0050 0,150

Modo de vibracion 2

0,000 0,100 0,200 ¢m)
1

0,050 0,150

Modo de vibracion 3

0,000 0,250 0500(md

0,125 0375
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A continuacién mostramos las frecuencias y modos de vibracién de los modelos sin la condicién de
contorno B. Esperamos unas frecuencias mds bajas debido a no contar con el apoyo extra y, por lo tanto, serd
mads facil que el sistema entre en resonancia.

Tabla 4.5 Tabla de frecuencias naturales (hz).

| Frecuencia natural modelo 1 | Frecuencia natural modelo 2 |

60,5 51,3
64,4,8 71,8
284,94 4444
677,22 526,23
1345,2 990,38

Tabla 4.6 Modelo 1.

Modo de vibracion 1

0,000 0,150 0,300 (m)
- il

0,075 0,225

Modo de vibracién 2

0,000 o150 0,300
- - 1
0,075 0,225

Modo de vibracion 3

0,000 0,150 0,300 ¢rri)
il

0.075 0.225
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Tabla 4.7 Modelo 2.

Modo de vibracion 1

£
0,000 0,200 0,400 (m)
- - 1

0,100 0,300

Modo de vibracion 2

v
0,000 0,200 0,400 ¢m)
- - 1

0,100 0,300

Modo de vibracion 3

0,000 0,200 0,400 ¢rm) (] ¥
- i
0,100 0,300
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4.4 Validacion de resultados

Esta seccién servird como validacién de los resultados obtenidos mediante el programa de elementos finitos
"Ansys". Para contrastar dichos resultados realizamos un estudio de la estructura mediante las férmulas
sugeridas por el libro "Blevins Formulas for natural frequency and mode shape"[10].

Para la resolucion de este problema simplificaremos el modelo con la condicién de contorno B a simple-
mente una barra con las caracteristicas eldsticas de la cubierta de nuestros silenciadores, que es el elemento
que mayor importancia tiene en la resonancia de los silenciadores. Por lo tanto, podremos utilizar el mismo
modelo simplificado para aproximar el comportamiento de ambos silenciadores. Calcularemos tinicamente
la primera frecuencia natural, que en este caso corresponde en ambos modelos en una flexién. El modelo
simplificado, una vez aplicadas las condiciones de contorno seria el siguiente:

4. Bending Modes

Deformation
(=1 Shown) at x = L/{(27)

Podemos ver que las condiciones de contorno se simplifican a una fijacién en cada extremo de la barra
simulando la cogida al resto del tubo de escape y a la carroceria del vehiculo.

Para la resolucién de este sistema, aplicaremos la siguiente férmula:

1/2

ij E /
Natural Frequency (hertz), fij = 3R 3
(1l - v)

Donde A se define a partir de la siguiente férmula (donde j=1):
For long cylinders, L/(jR) > 8,

2
j2ﬂ2(1 - \JZ)U2 R
21;’2 LZ




4.4 Validacion de resultados

21

Sin embargo, el hecho de utilizar este modelo tedrico para calcular las frecuencias naturales implica la
aceptacion de varias hipétesis:

* El 4rea de los cuellos del silenciador debe ser menor que el drea de la cavidad interior.
* El didmetro de los cuellos debe ser menor que el didmetro de la cavidad interior.

* El modelo es unidimensional.

* El espesor debe ser constante y menor del 10 % del radio del silenciador.

* El material se tomard como lineal, eldstico, homogéneo e isétropo.

» Suponemos cargas aplicadas nulas.

* Las deformaciones son pequefias en comparacion con el radio de la cavidad interior.

Para la resolucién de la férmula debemos calcular los pardmetros necesarios segtn las caracteristicas de
nuestro modelo:

L : Es la longitud de nuestro modelo. Este dato se puede ver reflejado en las mediciones del modelo en
los Anexos.

* R: Para esta simplificacién supondremos un tubo equivalente completamente cilindrico. El radio
supuesto es la media entre los radios de la elipse que define la seccién del silenciador.

 v: Coeficiente de Poisson del material.
* E : Mdédulo de Young del material.
» u : Es la densidad del material.

Una vez introducidos todos los datos dentro de la férmula obtenemos el siguiente valor de la primera
frecuencia natural:

f=1092,08hz
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4.5 Conclusion

Primeramente debemos destacar el resultado visto en la ltima seccién. El hecho de que el resultado de la
resolucion analitica del modelo aproximado se parezca al realizado por elementos finitos indica el correcto
planteamiento de ambos procedimientos. En caso de que se hubiera detectado una gran diferencia en la
frecuencia natural proporcionada por ambos métodos, tendriamos que haber revisado los célculos y el
planteamiento del modelo en el programa.

La pequeiia diferencia entre ambas frecuencias naturales (la de los modelos y la del modelo simplificado)
se deben en gran medida a que el programa de elementos finitos cuenta con todos los elementos interiores
del silenciador, una mayor precision en las condiciones de contorno y el procedimiento de célculo.

Por otro lado, una vez confirmada la primera frecuencia natural de ambos sistemas, podremos pasarlas a
revoluciones por minuto y, gracias a la tabla de relacion de vibraciones entre el motor y el silenciador (vistos
en la seccion 4.2) podremos aproximar estas revoluciones a las del motor con un error menor del 5 %.

Primer modelo: f = 1134,7hz+ 60 = 68082rpm

Segundo modelo: f = 981,3hzx 60 = 58878rpm

Podemos ver que las revoluciones por minuto que deberia alcanzar el motor para que el silenciador entrara
en resonancia son mucho mds elevadas de las revoluciones normales del motor. Por consiguiente podemos
afirmar que ambos silenciadores no tendrdn problemas de resonancia.

Sin embargo, si no tuviéramos la condicién de contorno B:

Primer modelo: f = 60,54z + 60 = 3630rpm

Segundo modelo: f = 51,3hzx60 = 3078rpm

Con estos resultados, un vehiculo algo revolucionado podria producir resonancia en los silenciadores. Por
tanto llegamos a la conclusion de que el modelo de silenciador serd mds seguro si contamos con la cogida
extra en la carroceria (Condicién de contorno B)



Estudio fluidlomecanico

En este apartado estudiaremos los efectos de los gases de salida del motor al pasar por nuestros silenciadores.
Analizaremos caracteristicas tan propias de un silenciador como la pérdida de carga. Ademds comprobaremos
que la estructura es lo suficientemente rigida para aguantar el paso de los gases de salida.

5.1 Pérdida de carga

En esta seccién compararemos la dificultad que tienen los gases de salida para salir del sistema de escape
segun el modelo.

Pese a que este pardmetro parece ser poco importante, el fenémeno de devolucién de ondas de presién
puede llegar a tener una gran repercusion en la eficiencia del motor. Este fendmeno se genera debido a estas
dificultades en pasar por el circuito del silenciador. El coeficiente de pérdida de carga que impide pasar a las
ondas de presion de manera efectiva genera unas ondas de presion en la misma direccion pero en el sentido
contrario (hacia el motor). Estas ondas "rebotadas" hardn que sea mds dificil la extraccién de gases en la
ultima etapa de combustién y, por tanto, impidiendo el correcto funcionamiento del motor.

Para cuantificar esta pérdida de carga, utilizaremos la siguiente férmula que dependerd tanto de la pérdida
de presion y la variacion de velocidad que haya en el flujo:

PC =Py, P,y =P, +1/2pV: — (B, +1/2pv?)

En esta formula P, y P, son las presiones de remanso a la entrada y a la salida del silenciador. P representa
las presiones a la entrada o a la salida segun el subindice. p es la densidad del gas y v la velocidad del fluido
a la entrada o a la salida segin el subindice. Haciendo referencia a otros trabajos sobre esta temdtica, tenemos
"Backpressure Study in Exhaust Muffler of Single Cylinder Diesel Engine using CFD Analysis" [12] donde
con un gasto de 0,005 kg/s se obtiene una pérdida de carga de 500-740 Pa segtin el modelo de silenciador.
Por otra parte tenemos "Optimizing commercial vehicle muffler size" [13] donde llegamos a pérdidas de
carga de 4,7 kPa. Tomaremos estos datos como referencia para validar nuestros resultados.

Finalmente concluimos esta introduccion recalcando que por este proceso el rendimiento del motor se
puede ver lacrado y por tanto, serd un factor a tener en cuenta en el disefio del silenciador.

23
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5.1.1 Modelizacion

Antes de pasar a la muestra de resultados del escape libre, mostraremos el procedimiento y las diferentes
opciones tomadas para la resolucion de este problema. El mallado que serd utilizado para los modelos es el
ya explicado en secciones anteriores. Este apartado se centrard en la modelizacién del sistema con la salida
de gases.

Modelado 3D

Antes de entrar en Ansys Fluent, deberemos introducir nuestro modelo dentro del propio sistema "Fluid
Flow (Fluent)" e iniciar la creacién del modelo en 3D. La parte de la creacién del modelo es propia de cada
proyecto y no tiene mucho interés pero si destacaremos un pequeifio detalle que deberemos realizar para que
posteriormente, Fluent nos facilite la designacidn de secciones de entrada, salida y qué superficies serdn
tratadas como paredes.

0,000 0,100 0,200 {rm)
1

0,050 0,150

Figura5.1 Creacién de "Named Selections".

En la etapa del mallado tendremos que seleccionar cudles serdn las superficies interiores de entrada y
salida del fluido y realizar un "Create Named Selection" llamandolos "Inlet" y "Outlet". De esta manera,
posteriormente, Fluent detectard automaticamente la entrada y salida del sistema.

Inicio y modo de resolucion Fluent

Nada mas ejecutar Ansys Fluent nos saldréa el siguiente cuadro de opciones que definird nuestros futuros
célculos:

Las opciones mds importantes de este cuadro son:

* Double Precision: Permite resolver con gran precision modelos con grandes variaciones de pre-
sion,mallado y otras variables. La memoria reservada para el proceso de resolucién también se duplica
y, por tanto, su activacién depende de los recursos que queramos asignar a esta tarea.
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Fluent Launcher

Dimenszion

20

a0 Meshing Mode
Dizplay Options Processing Options
| Display Mesh After Beading @ Senal
| Embed Graphicz Windows Parallel

| Workbench Calor Scheme

Do not show this panel again

[#| Show More Options

Figura 5.2 Inicio Fluent.

* Processing Options: Dentro de este subcuadro podemos elegir si queremos una resolucién utilizando
un solo nicleo o varios en paralelo. Esta opcidon depende también del hardware que dispongamos.
Obviamente, la velocidad de resolucién aumentara en caso de incluir mds procesadores, pero sélo sera
notoria en resolucion de transitorios.

La segunda eleccién importante con la que nos encontraremos serd la del Solver que utilizaremos:

Solver
Type Velocity Formulation
'@ Pressure-Based @ Absolute
Density-Based Relative
Time
@) Steady

Transient

Gravity Units...

Figura 5.3 Eleccion del Solver.

Debido a que las presiones por las cuales nos moveremos siempre serdn subsénicas, no se puede considerar
una resolucion compleja de este problema y por tanto utilizaremos el método "Pressure-Based". Dicho método
se basa en la iteracion y convergencia de las ecuaciones que gobiernan el problema.

Por otro lado, si las presiones fueran extremadamente altas y con grandes gradientes, tal vez un Solver
"Density-Based", el cual linealiza las ecuaciones, obtendra unos resultados aceptables en menos tiempo.

Ademds, para este cdlculo no basaremos tnicamente en el problema en régimen permanente, ya que en el
transitorio inicial, debido a la gran complejidad del arranque del coche, no tenemos datos suficientes para
interpretar los posibles resultados. Por tanto escogemos la opcién "Steady".

A continuacién deberemos escoger ciertos aspectos del modelo que queramos resolver. Este modelo debe
adaptarse a nuestra situacién de gases de salida del motor en un sistema como es el silenciador.
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Models s
1 () Invisdd
Models () Laminar
Multiphase - Off (") Spalart-Alimaras (1 egn)
Energy - Cn

Viscous - Standard k-e, Enhanced Wall Fn
Radiation - Off

Heat Exchanger - Off

Spedies - Off

Discrete Phase - Off

Solidification & Melting - Off

Acoustics - Off

Eulerian Wall Film - Off

@ k-epsilon (2 egn)
" k-omega (2 eqn)
() Transition k-+l-omega (3 eqn)
() Transition 55T (4 eqn)
) Reynolds Stress (7 eqn)
() Scale-Adaptive Simulation (SAS)
") Detached Eddy Simulation (DES)
() Large Eddy Simulation (LES)

k-epsilon Model

@ Standard
) RNG
) Realizable

Mear-Wall Treatment

() standard Wall Functions

() Scalable Wall Functions

() Non-Equilibrium Wall Functions
(@ Enhanced Wall Treatment

() User-Defined Wall Functions

Enhanced Wall Treatment Options

Pressure Gradient Effects
[] Thermal Effects

Options

|:| Viscous Heating

|:| Curvature Correction
[ compressibility Effects
[ Production KatoLaunder
[ Production Limiter

Figura 5.4 Eleccién del modelo.

Model Constants

Cmu
|u.09

C1-Epsilon
| 144

m

C2-Epsilon —
| 1.92

TKE Prandtl Number
| 1

User-Defined Functions

Turbulent Viscosity
[none v ]

Prandtl Numbers

TKE Prandt! Mumber

’none - l
TDR Prandtl Number
’none - l

Energy Prandt Mumber

[none Vl

A continuacién analizaremos cada una de las opciones de modelizacion:

paredes del mismo.

» Laecuacion de energia se utilizard en la resolucién de las ecuaciones y por tanto se activa dicha opcion.

m

La opcion de "Multiphase" no se activa debido a que no tendremos en cuenta las posibles condensaciones
que puedan producirse por altas presiones dentro del silenciador al chocar los gases de salida con las

* "Viscous Standard k-e, Enhanced Wall Fn": Debido a esta opcidn se despliega el cuadro de opciones que
podemos ver a la derecha de la imagen "Eleccién del modelo”. Dentro de estas opciones escogeremos

K-epsilon que tiene en cuenta la energia cinética turbulenta (K) y el ratio de disipacion (e), dando
buenos resultados en la resolucién. La opcién de "Enhanced Wall Treatment" y "Pressure Gradient
Effects" se activan para obtener una mejor solucién en las zonas cercanas a las paredes del silenciador.

» No tendremos en cuenta efectos de disipacién de calor en este trabajo, por tanto desactivaremos tanto

la opcién de "Radiation" y "Heat Exchanger".

» El resto de las opciones se desactivard por conveniencia o por no aplicarse en este tipo de estudios. Sin

embargo, la opcidn Acoustics se activard para obtener el ruido regenerado dentro del silenciador.
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Ruido regenerado

Acoustics Model

Model

© off
@ Broadband MNoise Sources

Model Constants
Far-Field Density (kg/m3)
0.6
Far-Field Sound Speed (m/s)
490
Reference Acoustic Power (w)
le-12
MNumber of Realizations

200 =

MNumber of Fourier Modes

50 B

(oK) [ppW | [oncel | [eb ]

Figura5.5 Meni "Acoustics".

En el mend de "Acoustics" tendremos que introducir las propiedades del gas interior aproximadas. En
este problema tomaremos las densidades y velocidad del sonido en el aire. El resto de variables se dejan
de la forma predeterminada, salvo que al estar en otro pais o bajo otro tipo de normativa en cuyo caso se
modificaria el valor "Reference Acoustic Power".

Este ruido regenerado es el producto del propio ruido creado al pasar el fluido por las paredes y conductos
del silenciador. Analizaremos posteriormente este valor a la salida, y por tanto, serd nuestro valor minimo de
decibelios que podremos obtener a la salida de nuestro silenciador. En nuestro caso, en ambos silenciadores
obtenemos el siguiente resultado:

4.53e+01
4.08e+01
3.62e+01
3.17e+01
2.72e+01
2.26e+01
1.81e+01
1.36e+01
9.06e+00
4 .53e+00
0.00e+00

Figura 5.6 Ruido regenerado modelo 1 (dB).
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3.97e+01
3.61e+01
3.25e+01
2.89e+01
2.53e+01
217e+01
1.87e+01
1.45e+01
1.08e+01
7.23e+00
3.67e+00
0.00e+00

Figura 5.7 Ruido regenerado modelo 2 (dB).

Lo que vemos en las graficas es la evolucion de las presiones en el fluido generadas por los choques con el
propio silenciador y su transmisién por el propio fluido. Podemos ver que hay zonas en las que el choque
contra una pared del silenciador aumenta en gran medida el niimero de decibelios pero estas ondas sonoras
se dispersan rdpidamente rebotando dentro del silenciador. Nuestra principal preocupacién serdn las ondas
provocadas a la salida del mismo.

Podemos ver que a la salida el ruido regenerado en el primer y segundo modelo estd muy por debajo de los
niveles maximos marcados por la normativa, por lo tanto no tendremos en cuenta este factor a lo largo del
estudio.

Material y condiciones de contorno

En cuanto a las propiedades del material, tenemos dos principales definiciones:

* Silenciador: El material del silenciador esta definido en la seccién de "Presentacion de Modelos".
Simplemente se introducen las propiedades necesarias para adaptar el modelo lo mds posible a la
realidad.

» Gases de salida: Estos gases de salida tendrdn que tener ciertas caracteristicas para, partiendo del
aire, parecerse al tipo de material necesario que serd analizado por Fluent. Las caracteristicas mas
importantes a tener en cuenta serdn:

Cp = 1198,5—1,1144T 4 0,002439872 —2,068310 7973 +8,087410~1°7* — 1211710~ 1377

K = 6,4009 +0,065544T — 8,0215107°72

U=2,012710"%+6,773910"3T —4,606410~'1 72 —2,747310~ 147 —9,016510~ 187* — 1,23061072' >
El siguiente punto a tener en cuenta son las condiciones de contorno que afectan al problema de gases.

Para ello iremos a la seccién "Boundary conditions" donde introduciremos los siguientes datos obtenidos del
libro "Contaminacién del aire por la industria" [11]:
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* Gasto a la entrada: 0,03 kg/s

» Temperatura de entrada: 773,15 K

¢ Presion de salida: 1 bar

Zone Name

inlet

‘ Momentum | Thermal | Radiation | Spedies | DPM | Multiphase | Potential | UDS|

Reference Frame [Absolute

Mass Flow Specification Methud[Mass Flow Rate

Mass Flow Rate (ka/s) 0.03 [consiant

Supersonic/Initial Gauge Pressure (pascal) 0 [consiant

Direction Specification Methud[Norr‘r‘al to Boundary

Turbulence

Spedification Metht}d[lntensity and Viscosity Ratio

Turbulent Intensity (%) 5

Turbulent Viscosity Ratio 10

Figura 5.8 Seleccion de condiciones iniciales de entrada.

Zone Mame
outlet

| Momentum | Thermal | Radistion | Species | DPM | Multiphase | Potential | UDS |

Backflow Reference Frame[Absothe

Gauge Pressure (pascal) 100000 [consiant

Backflow Direction Specification Method[Norr‘r‘al to Boundary

Radial Equilibrium Pressure Distribution
Average Pressure Specification
Target Mass Flow Rate

Turbulence

Specification Method [lntensity and Viscosity Ratio

Backflow Turbulent Intensiy (%) 5

Backflow Turbulent Viscosity Ratio 10

Figura 5.9 Seleccion de condiciones iniciales de salida.
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Los valores dados a estas condiciones de contorno son aproximados, donde estimamos la temperatura de
salida de los gases del motor y su presion, aproximando dichas propiedades a la salida con las ambiente.

En esta ventana también introduciremos el "Turbulent Intensity" que es un factor que indicara el orden de
magnitud de la velocidad de las fluctuaciones de los gases en un porcentaje de la velocidad total del fluido.
Pondremos un valor de 10 % obtenido a partir de la férmula:

I= (ufluctuaciones/umedia) *100 =0.16 % (ReDh)_l/8 *100~0,1

Por otro lado también tendremos que introducir el didmetro hidraulico, cuyo valor se obtiene de la siguiente
expresion:

D, = Ax4/Perimetro = D,,,,

Parametros de la resolucion

Una vez terminado este recuadro, podremos pasar al siguiente paso que serd seleccionar el tipo de resolucién
deseada. Para ello vamos a la seccion "Solution Methods":

Solution Methods

Pressure-Velocity Coupling

Scheme

|SIMPLE -
Spatial Discretization

Gradient -

[Least Squares Cell Based v]

Pressure

[Smndard v] E

Density

[Semnd Order Upwind v]

Momentum

[Second Order Upwind v]

Turbulent Kinetic Energy

[Second QOrder Upwind v] i

Nen-Iterative Time Advancement
Frozen Flux Formulation
Pseudo Transient

|| High Order Term Relaxation

Figura 5.10 Seleccion del modelo de resolucion.

Pese a parecer que SIMPLEC puede dar mejores resultados en problemas relativamente sencillos como
éste, SIMPLEC puede llevar facilmente a inestabilidades en la propia resolucién. Por tanto decidimos utilizar
SIMPLE. Por otro lado el resto de opciones se dejan de la manera predeterminada.

Una vez determinados todos estos factores y configuraciones podemos proceder a la inicializacién del
problema y posteriormente a su resolucion.
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5.1.2 Escape libre

Para comenzar, y para que sirva de comparacion, analizaremos el caso de un escape libre. Pondremos el caso
en cual tenemos un tubo por el cual pasan los gases con el mismo didmetro del que dispondremos en el tubo
de entrada de ambos silenciadores.

Con el fin de obtener resultados lo mds acertados posibles, utilizaremos el programa de elementos finitos
"Ansys" con su extension "Fluent" para analizar el paso de los gases por esta tuberia y posteriormente
por los diferentes modelos de silenciador. Inicialmente obtenemos el siguiente modelo en "Fluent" tras la
modelizaciénen 3D ya mostrada en la presentacién del modelo:

%

Figura 5.11 Modelo de escape libre en Fluent.

Tras resolver el problema tal y como hemos configurado en la subseccién anterior obtendremos los
siguientes resultados de presion y velocidad a lo largo del modelo en 3 dimensiones:

100000.000
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Figura 5.12 Evoluci6n de presiones.
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Figura 5.13 Evolucién de velocidades.

Podemos ver que segin las condiciones de contorno, se empieza con una presioén de 1.006 bar que va
disminuyendo hasta la presion a la salida que coincide con la ambiente (1 bar). Por otro lado vemos que la
velocidad va aumentando poco a poco a lo largo del cilindro de salida compensando dicho decremento de
presion. La velocidad aumenta sobre todo en el centro de la seccién del cilindro ya que apenas cuenta con
rozamiento en dicha zona.

Sin embargo, eso mismo no pasa con los gases que circulan cerca de las paredes del tubo de salida, ya que
los gases rozardn con las mismas creando la denominada capa limite viscosa tal y como podemos ver en la
siguiente imagen:

I 2 Ve

Vo -

/lz Subcapa limfte
6} %~ laminar
{“,’T /// = ’/1
Transicién
LCapa limite ajw——— >t Capa limite
laminar turbulenta

Figura 5.14 Efecto de capa limite.

Con todos estos datos podemos concluir que el escape libre cuenta con una pérdida de carga de:
PCT :Poe_Pos:Pe+l/2pvz_(Ps+1/2pV§) =0Pa

Podemos ver que en este caso,las variaciones de velocidad y presion son tan bajas que el factor de pérdida
de carga es practicamente nulo, tal y como se espera de una tuberia recta.
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5.1.3 Modelo 1

En esta subseccion analizaremos de la misma manera que en el apartado anterior el primer modelo de
silenciador. Una vez mostrados todos los resultados tanto de presién como velocidad, podremos compararlo
con el caso de un escape libre.

Primeramente mostraremos el modelo en Fluent que usaremos para su posterior andlisis:

Figura 5.15 Primer modelo en Fluent.

Resolviendo el problema tal y como hemos explicado en el apartado correspondiente llegamos a los
siguientes resultados de presion y velocidad a lo largo del modelo:

Presion

0 0.100 0.200 (m) | @
]
0.050 0.150 4

Figura 5.16 Evoluci6n de presiones en el primer modelo.
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Podemos ver que al inicio, en el tubo de entrada, hay una presién inicial de entrada. Al llegar a la primera
estriccion encontramos una pequefia subida de presiones en los bordes de dicha estriccién. Ademads, el
aumento de velocidad en la zona de menor drea (debido a que el caudal debe ser constante), hace que la
presion baje también en las zonas de mayor velocidad y, por tanto, en las paredes de la estriccion cerca de la
zona con menor drea podemos ver unas pequefias bajadas de presion:

9.950e+004
[Pa]

0 0.035 0.070 (m)
]

0.0175 0.053

Figura 5.17 Evolucién de presiones en la estriccion.

Una vez pasada esta entrada, el tubo sigue a la primera y segunda cdmaras de expansion, las cuales tienen
una presién mayor que la de la entrada. Ambas cdmaras estdn conectadas, permitiendo un pequefio equilibrio
entre las dos. Sin embargo, al principio el fluido tiene mucha velocidad como para salir del tubo en la primera
parte que estd conectada con la segunda cdmara de expansién. Podemos ver que, por tanto, una mayor parte
del fluido que sale por las perforaciones del tubo de entrada de la segunda cdmara de expansion.

Esta seria la explicacion de la mayor presion en la segunda cdmara de expansion, pero no la tnica. La
segunda cdmara de expansion estd conectada tanto con la primera cimara como con la tercera y, por tanto,
una mayor cantidad de fluido pasara por ella que por la primera cdmara. Esto es otra razén del aumento de
presion en la segunda cdmara. En la siguiente imagen veremos un aumento de presion localizado en la pared
mads exterior de la primera cdmara en la zona donde chocaria el fluido que viene desde la segunda cdmara
(Podremos ver este fendmeno mds detalladamente en la gréfica de velocidades):
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Figura 5.18 Choque de particulas por conexién a la segunda cdmara.

La tercera cdmara tiene una mayor presion ya que recibe toda la recirculacion del fluido que ha seguido
por el tubo de entrada y las particulas de fluidos que vienen de las anteriores cdmaras de expansién. Podemos
ver ademds una zona en particular de esta cimara que tiene una presién mayor que la del resto de la misma,
esto se debe a que el choque de las particulas es mds intenso en dicha zona, tal y como veremos en la grafica
de velocidades.

Por ultimo, la tiltima cdmara es la que recibe el choque final de todas las particulas que entran al silenciador
y que no han salido por las propias salidas de las anteriores cdmaras, que es una cantidad importante. Ademads,
recibe todo el fluido entrante.

Velocidad

A continuacién pasaremos a analizar el campo de velocidades a lo largo de todo el modelo del silenciador.
En la siguiente grafica veremos un ejemplo con particulas a lo largo de todos los rincones del modelo para
poder vislumbrar las velocidades maximas que hay a lo largo de los mismos y sus trayectorias. Sin embargo,
al ser s6lo una gréfica de muestra de velocidades, no cumple la ley de conservacion de masa y, por tanto, no
veremos la misma cantidad de fluido entrante que saliente:
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Figura 5.19 Evolucién de velocidades.

Primeramente volvemos a ver que en la entrada, debido a la estriccién, hay un aumento de velocidad
localizado debido a la disminucidn de drea en dicha seccién para conservar el caudal en dicha seccion:

0 0.025 0.050 (m)
1

0.0125 0.0375

Figura 5.20 Evolucién de velocidades en la estriccion.
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Sin embargo, encontramos una gran singularidad que no debemos pasar por alto a la hora de analizar
las velocidades en la tercera camara. En dicha cdmara se rompe la continuidad en gran medida del tubo de
entrada y, por tanto, la mayor parte de los gases dejan de seguir la linea 16gica de corriente, saliendo del flujo
principal y produciendo recirculaciones a lo largo de toda la tercera cdmara de expansion. Este fenémeno es
el que produce el aumento de presion visto en el estudio de presiones:

2.402e-002
[m s”-1]

A 7
0 0.050 0.100 (m) ®
[ — T —]
0.025 0075 2

Figura 5.21 Evoluci6n de velocidades en la tercera cimara.

Una vez analizados todos los aspectos puntuales tanto de presién como de temperatura podremos calcular
la pérdida de carga asociada con este modelo:

PC; =P, P

0.

=P, +1/2pv> — (P, 4 1/2pv?) = 1215,6Pa

Un valor alto que se debe a la diferencia de temperaturas entre la entrada y la salida, por tanto, también se
ve afectada la presion inicial y final. Esta variacién de temperaturas es constante en todos los modelos, por
lo tanto usaremos como factor de eleccién estos valores de pérdida de carga. En caso de querer obtener el
factor de pérdida de carga puro por el propio paso del fluido tendriamos que definir un nuevo problema sin
la variacién de temperatura afiadido. Ademds, compardndolo con los valores de referencia mencionados al
principio del estudio fludomecénico podemos ver que los valores no andan desencaminados.
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5.1.4 Modelo 2

Para finalizar con esta seccion, analizaremos el segundo modelo, el cual tiene una forma exterior bastante
parecida a la del primer modelo. Sin embargo, veremos que interiormente hay bastantes diferencias para
conseguir unos resultados localizados muy diferentes.

Primeramente veremos el disefio en Fluent utilizado para resolver el problema fluidodindmico de este
modelo de silenciador:

Figura5.22 Segundo modelo en Fluent.

A continuacién, resolvemos el problema tal y como lo hicimos para el primer modelo. Una vez resuelto
obtenemos los siguientes resultados:

Presion

[
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[ E— —]
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Figura 5.23 Evolucién de presiones en el segundo modelo.
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Podemos ver a simple vista que este reparto de presiones no estd tan bien divido como en el anterior
modelo, en el cual en cada cdmara habia una presion general mayoritaria.

En la entrada no contamos con ninguna estriccién a diferencia con el otro modelo, por tanto no tendremos
los mismos fenémenos de entrada.

Sin embargo, podemos ver una gran irregularidad de presiones en la primera cimara de la cual discutiremos
mds adelante. Por otro lado hablaremos sobre el factor fundamental en este silenciador: el choque del fluido
con las cufias en la segunda cdmara. Finalmente trataremos el recorrido de las particulas en la tltima cdmara
tras su conexién con menor didmetro que el de las mismas.

El principal problema de presiones viene en el choque principal con las paredes de la primera cdmara que
podemos ver en la siguiente imagen:

9.996e+004
[Pa]

0 0.050 0.100 (m)

0.025 0.075

Figura 5.24 Evoluci6n de presiones en el choque principal.

Vemos que hay un gran gradiente de presiones debido al choque 16gico con la primera pared que aparece
nada mas entrar en la cimara. Ademds, debido a la recirculacion en contra de la corriente principal de gases,
hay un aumento de presién localizado cerca de la conexidn entre la primera y la segunda cdmara (Este detalle
se verd mejor en el andlisis de velocidades). Finalmente podemos ver que una vez saltada esta dificultad, la
presion general de la cdmara desciende al llegar a la conexién con la segunda camara. No podemos olvidar el

aumento de presion en las paredes laterales de la primera cdmara debido a la gran recirculacién de gases.

Este dltimo aspecto se verd con mas detalle en el flujo de velocidades.
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Los siguientes detalles pueden ser vistos en la siguiente imagen:

9.996e+004
[Pa]

[ 0.050 0.100 {m) ) ‘
1
0.025 0.075 i

Figura 5.25 Evoluci6n de presiones en el choque secundario.

En la cdmara secundaria parece que puede haber una presidn constante a primera vista. Sin embargo vemos
que la podemos subdividir en dos partes. Una primera divisién que se encuentra mds cerca del choque del
fluido con la primera cufia (A medida que mds nos acercamos al punto de choque, mds sube la presién). La
segunda parte es la zona mas alejada de dicho choque de particulas, donde el fluido ha perdido energia y, por
tanto, baja la presion.

En la cdmara final destacaremos dos zonas. La primera es la superficie del silenciador que recibe el flujo
de gases que pasa en linea recta por la conexion entre las dos tdltimas cdmaras y no sale por el tubo de salida.
En esta zona podemos ver un leve aumento de presion. Por otro lado, el resto de la cdmara mantiene una
presién un poco superior a la atmosférica para permitir la salida de gases.

Velocidad

En este subapartado hablaremos sobre los flujos de velocidad predominantes encontrados en este modelo
durante su resolucién. Podemos ver que se vuelve a repetir el mismo caso que en el modelo 1: No hay
una conservacién de masa en el modelo que veremos a continuacién ya que es solamente una grafica de
representacion de las velocidades que tendria el fluido durante su paso por el modelo:
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Figura 5.26 Evolucién de velocidades en el segundo modelo.

En primera instancia veremos la recirculaciéon debido al choque principal con la primera pared que
encontramos al principio de la primera cdmara. La velocidad que traen las particulas del fluido y el hecho de
que la conexién con la segunda cdmara no estd alineada hace que se produzca este fenémeno, que se podra
ver mds detenidamente en la siguiente imagen:

Figura 5.27 Evolucién de velocidades en el choque principal.
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Podemos ver una gran cantidad de rebotes de particulas a lo largo de la primera cdmara, lo cual justifica el
aumento de presion en la misma, sobre todo el aumento de presion localizado en la superficie opuesta a la
entrada del fluido. Por otro lado puede haber una recirculacion desde la segunda cdmara hacia la primera
debido al choque con las cufias de la segunda cdmara.

En cuanto al resto de la segunda cdmara, podremos ver la evolucién de presiones en la siguiente imagen.
Podemos ver que la velocidad disminuye debido a la pérdida de energia debida al choque y rodea las cufias
produciendo un mayor recorrido del fluido dentro del silenciador sin aumentar en gran medida la pérdida de
carga. Ademds, vemos que el conducto de conexion entre la segunda cdmara y la final lleva el fluido a una
mayor velocidad. Esto ocurre debido a la diferencia de dreas entre la conexién y la segunda camara. Esta
velocidad se mantiene una vez llega a la dltima cdmara, produciendo una menor pérdida de carga. Ademas
podemos ver que en la dltima cdmara apenas hay choques de particulas. Esto se debe a la alineacién de
los ejes de la conexion entre las dos dltimas cdmaras y el tubo de salida. De esta manera evitaremos una
recirculacion excesiva entre cimaras y un aumento significativo de la pérdida de carga.

A continuacién mostramos una imagen donde se podrén ver los dltimos detalles descritos:

6.127e+000

1.260e-002
[m s*-1]

Figura 5.28 Evolucién de velocidades en resto del silenciador.

Con todos estos datos podremos concluir que la pérdida de carga de este modelo sera:
PC; =P, —P,,=P,+1/2pv2 — (P, +1/2pv?) = 836,9Pa

Volvemos a ver un valor aparentemente desorbitado para la pérdida de carga, pero tenemos que tener en
cuenta que en el problema analizamos también la variacién de temperatura y, por lo tanto, la variacién del
presiones es mucho mayor de la que habria si la temperatura de entrada fuera igual a la de salida. Ademas,
comparandolo con los valores de referencia mencionados al principio del estudio fludomecéanico podemos
ver que los valores no andan desencaminados.



5.2 Fuerzas fluidodinamicas

43

5.2 Fuerzas fluidodinamicas

Otro factor que tendremos en cuenta en este estudio serdn las fuerzas aplicadas por el paso del fluido en el
silenciador. Calcularemos dichas fuerzas a partir del estudio en Fluent ya utilizando en la seccién anterior y
veremos sus efectos en las estructuras de ambos silenciadores.

En cuanto al propio peso del silenciador, es una fuerza constante y experimentalmente vemos que no tiene
mucha repercusion en este tipo de silenciadores, por tanto, la obviaremos en el estudio de deformaciones
finales. El hecho de ser una fuerza constante nos indica que no podra llegar nunca a producir resonancia en el
silenciador y, por tanto, elimina la dltima posibilidad de fallo posiblemente producida por esta fuerza.

5.2.1 Modelizacion

Para este apartado también utilizaremos el método de elementos finitos para tener una mayor certeza y
precision en nuestros resultados, por ello, volveremos a utilizar Ansys para obtener una mejor vinculacién de
los resultados obtenidos por Fluent y , de paso, realizar un andlisis estructural de los silenciadores aplicdndoles
estas fuerzas del fluido.

Debemos resaltar que este andlisis tendrd en cuenta las cargas aplicadas en el silenciador de manera estdtica,
por lo que, de esta manera aseguramos que el modelo y el material resisten al menos este tipo de fuerzas. El
caso de las fuerzas alternativas se ve en la seccién de andlisis modal, en el cual podemos ver la grifica en la
cual se comparan las deformaciones producidas por fuerzas estiticas (que veremos en esta seccién) con las
deformaciones que se producirian en caso de que estas fuerzas tuvieran una cierta frecuencia, como ocurre
en el caso real.

00 05 10 15 20 25 30
co/con

Figura 5.29 Frecuencia/Frecuencia natural - Amplitud de movimiento(X).

Primeramente deberemos importar los modelos y realizar un mallado a los mismos. Estos pasos se han
repetido a lo largo de este trabajo y, por tanto, no volveremos a resaltar estos pasos colocando imagenes
parecidas. Tendremos que resaltar que el mallado tiene las mismas caracteristicas en cuanto a puntos
localizados de mayor densidad de mallado que en los anteriores apartados.
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En segundo lugar deberemos tener en cuenta las condiciones de contorno que asemejen el problema tedrico
lo més posible a la realidad. Para conseguirlo utilizaremos las mismas condiciones de contorno que vimos en
el andlisis modal, en cuyo apartado vemos la explicacién de cada uno de los apoyos utilizados en nuestro
modelo.

0,000 0,100 0,200 {m)
1

0,050 0,150

Figura 5.30 Condiciones de contorno.

El célculo de las fuerzas aplicadas se basard, tal y como hemos dicho en la introduccién de la seccién, en
el estudio en Fluent realizado con anterioridad. Para obtener dichas fuerzas y, ademads, vincular dicho estudio
con un nuevo proyecto que analizard las deformaciones en las estructuras de nuestros modelos, realizaremos
la sincronizacion que veremos a continuacion:

- -

il 5. Fluid Flow (Fluent) 1 Static Structural

2 [ﬁ} Geometry v 2 | EnginesringData  + 4

3 @ Mesh vy ‘\3 i) Geometry v

4 @ setp v 4 @ Model v o,

5 @3 Solution v ,——=5 @ setp v

6 @ Resuts v 6 | @5 Solution v
Fluid Flow (Fluent) 7 9 Results v 4

Static Structural

Figura 5.31 Sincronizacién para la obtencién de fuerzas.
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Ademads, una vez dentro de la interfaz de configuracién del modelo, tendremos que afiadir que queremos
importar las presiones resultantes del estudio fluidodindmico:

= 5.,.5 23§ Body Temperature
T @ — o [
o B gupprm J FISEITE
— Aeoustic B
{j Clear Generated Data & coustic Body

gl Rename (F2)
Refresh Imported Load

Figura 5.32 Selecci6n de presiones desde Fluent.

Una vez que ya hayamos importado tanto el modelo, las fuerzas, aplicado las condiciones de contorno
y realizado el mallado, podremos dar paso a la resolucion de cada una de las estructuras, y asi obtener las
posibles deformaciones que pueden llegar a sufrir debido al propio uso del silenciador.

5.2.2 Modelo 1

En cuanto al primer modelo, una vez introducido en el programa de elementos finitos Ansys usando las

condiciones de contorno idéneas e importando las fuerzas del sistema fluidodindmico obtendremos los
siguientes resultados de deformaciones:

643529
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Figura 5.33 Deformaciones en el modelo 1.
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Podemos ver que , debido a las condiciones de contorno realizadas, las recirculaciones que producen
presiones generalizadas en diversos puntos del primer modelo y, sobre todo, la situacién del tubo de entrada
con respecto al de la salida, la mayorfa de las presiones se dirigen hacia el primer depdsito en su esquina mas
alejada del tubo de entrada.

El movimiento producido por este tipo de fuerzas tiende a ser una torsién del propio silenciador. Sin
embargo, tal y como podemos ver en la imagen, el orden de magnitud de las deformaciones es basicamente
despreciable, con un valor de 3,711 x 10~ %mm.

5.2.3 Modelo 2

A continuacién pasamos a analizar el efecto de estas fuerzas producidas por el paso de los gases en el segundo
modelo de silenciador:

3e-11
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0,050 0,150

Figura 5.34 Deformaciones en el modelo 2.

Podemos ver que esta vez, el esfuerzo mayoritario del silenciador es de flexion, tal y como podemos ver
en la imagen. La mdxima vibracion se da en la parte media del silenciador. Esto se debe en gran medida a
las condiciones de contorno que sujetan la parte y a que la mayor cantidad de recirculaciones y el choque
principal ocurren en dicha zona.

Aun asi podemos ver que el orden de magnitud de estas deformaciones sigue siendo incluso mds despreciable
que en el caso anterior, con unas deformaciones méaximas de 9,3 10~ 8mm.

5.2.4 Validacion de resultados

Esta seccion servird para contrastar los resultados obtenidos mediante elementos finitos. El objetivo de este
apartado serd la obtencién de las fuerzas que realiza el fluido sobre un modelo simplificado de silenciador.
Finalmente, una vez calculadas dichas fuerzas, si estas son lo suficientemente pequefias podremos validar la
conclusion del apartado anterior.

Este estudio se dividira en el calculo de dos fuerzas fundamentales en este problema:
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Fuerzas de choque con el silenciador
En esta seccién calcularemos las fuerzas principales de choque del flujo de aire con el silenciador. Para ello
mostramos a continuacién la simplificacién del modelo de silenciador realizado para el célculo de dicha
fuerza:
' Pa
Qe Qs
X

- Superficie

Superficie salida

entrada ‘

Superficie C

Figura 5.35 Modelo simplificado.

Para resolver este problema, en el cual la presién de entrada es igual a 1,1 bar (tal y como vimos en las
condiciones de resolucion del problema en Fluent), usaremos las ecuaciones de conservacién de masa y
conservacion de cantidad de movimiento:

Conservacion de cantidad de masa:
stupip‘_;dG + pr do=0
Donde p es la densidad , vV es la velocidad del fluido , o la superficie analizada y Q el volumen interior del

silenciador.

Resolviendo esta ecuacion teniendo en cuenta que sélo hay flujo de intercambio en el volumen de control
en las superficies de entrada y de salida obtenemos:

Os = Qe
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Para esta resolucion hemos tenido en cuenta que el gas apenas se comprime debido a las pequefias presiones
que podemos encontrar dentro del silenciador. Por tanto la densidad apenas cambiara y entonces el primer
término serd nulo.

Conservacion de cantidad de movimiento:

La ecuacién de conservacion de cantidad de movimiento aplicado a este problema en estacionario es la
siguiente:

stup;p‘_;(‘_;* ’_i) do = stup,-_(P - Pa)ﬁdc + f):sup,-ﬁ *Tdo + prfm do

Esta féormula necesitard de varias suposiciones y aproximaciones para su resoluciéon. Primeramente despre-
ciaremos las fuerzas de gravedad, ya que apenas tienen importancia cuando las particulas estudiadas son
gaseosas. Seglin esta suposicion, el dltimo término despareceria.

Ademis, separaremos las superficies en superficies de entrada, salida y superficie ¢, que serd la superficie
de contacto con las paredes del silenciador.

Ademds, como vimos en la resolucién de la ecuacion de conservacién de masa, el dnico flujo de intercambio
es el que pasa por las superficies de entrada y de salida del silenciador, por lo que las superficies de interés
serdn estas. De esta manera, obtenemos la siguiente ecuacion:

fZentradap‘?e(‘?e *ﬁ) dc+f):salidap‘7;(‘7;*ﬁ) do = _
f):entrada_(Pe - Pa)ndO' + f):salida_(Px - Pa)ndO' + f):sup.c_(Pc - Pa)ndo + stup[n *Tdo

Ademads, simplificamos el término de la presion a la salida ya que dicha presion es igual a la presién
ambiente. Por otro lado definiremos la fuerza que el silenciador ejerce sobre el fluido al conjunto de presiones
ejercidas sobre la superficie c y las fuerzas de viscosidad realizadas sobre la misma superficie. Con todo esto
obtenemos:

f):entradap‘?e(‘?e * ﬁ) do + f):salidap‘;;(ﬂ * ﬁ) do = fZentrada_ (Pe - Pa)fidcr + Fvilf>fluido
Resolviendo las integrales y sustituyendo valores obtendremos:
2043 3
Ffluid07>sil =pQ (Ae —As ) + (PE 7Pa)Ae

Sustituyendo los valores geométricos de nuestros modelos en los valores As y Ae (Areas de los conductos
de entrada y salida del silenciador) y los siguientes datos obtenidos del libro "Contaminacion del aire por la
industria" [11]:

Gasto medio de gases de salida de un coche de gasolina: 26kg/min Gasto medio de gases de salida de un
coche de diésel: 37,6kg/min

Obtenemos los siguientes valores de fuerza aplicada:
Ffluid0—>sil = 9’62N

Esta fuerza es general y védlida para ambos modelos, por lo que tanto el primer como el segundo modelo
tendrdn que ser capaces de superar dicha fuerza.
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Fuerzas de choque principal

En este subapartado calcularemos la fuerza del choque principal del flujo de aire de entrada con la primera
pared o cuifia que se encuentra al entrar al silenciador.

Para este problema utilizaremos la ecuacién de Euler-Bernoulli en la cual suponemos una viscosidad
despreciable, la ecuacion de conservacion de cantidad de movimiento y la conservacion de energia.

Nuestro modelo simplificado utilizado para el cédlculo de esta fuerza es el siguiente:

-

Pa
h1

e 2 Alfa

h2

V2

Figura 5.36 Modelo simplificado de choque principal.

Ecuacion de Euler-Bernoulli

Esta ecuacion supone que se mantienen las lineas de corriente de entrada a lo largo del choque. En este
caso escogeremos las lineas de corriente mds exteriores y en contacto con la zona exterior al flujo:

Linea de corriente 1:
Pa+(pVe?) )2 = Pa+ (pV}3)/2

Linea de corriente 2:

Pa+(pVe*)/2 = Pa+ (pV$)/2
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De estas ecuaciones obtenemos que:
Vl = V2 =Ve

Ecuacion de conservaciéon de masa

Tal y como hemos visto en el cdlculo de la fuerza general aplicada al silenciador, la ecuacién de conservacion
de masa es la siguiente:

f):sup,-p\_;dc + jQp do=0

El resultado serd equivalente al apartado anterior, sin embargo sustituiremos las variables de caudal para
dejarlas en funcién del drea y la velocidad:

fzmmfi’* fi, dG = —VeDe + Vlhl —+ V2h2
Esta resolucién, junto con el resultado de la ecuacién de Bernoulli tendra el siguiente resultado:
De = hl + /’l2

Conservacion de cantidad de movimiento

La ecuacion de conservacion de cantidad de movimiento aplicada a este problema es la siguiente:

fzwmp\?’(V*ﬁ) do = fzwpl_—(P—Pa)ﬁdG—|—f):mpl_ﬁ*?d0'+fgpﬁndw

Volveremos a realizar las mismas suposiciones que en el apartado anterior, ademds se despreciardn las
fuerzas de viscosidad debido a la suposicién ya realizada al usar las ecuaciones de Euler-Bernoulli. Con todo
esto llegamos a la siguiente ecuacion:

fzsupentmdaysalidapv(v * }’l) do = Eml*>fl”id0

Sustituyendo los valores de la integral en las superficies de entrada y salida llegaremos a la siguiente
ecuacion:

—pVe* (De — hycos(a) — hycos(a) = Ft1uido—>sol

Sustituyendo las conclusiones obtenidas de las dos ecuaciones anteriores llegaremos a la siguiente expresion
de la fuerza aplicada al silenciador por el choque principal del flujo de aire entrante:

F,

gas—>sol

= pVe*De(—1+2cos(a))
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A continuacién introducimos los datos del modelo. Ve es la velocidad de entrada que obtendremos a partir
de los datos del gasto obtenidos del libro "Contaminacién del aire por la industria” [11]. Por otro lado « es la
mitad dngulo de la pared de entrada. En el caso de la cuila serd el visto en los planos en los anexos. En el
caso del primer modelo este dngulo serd 45.

Con estos datos obtendremos las siguientes fuerzas aplicadas:
Fuerza aplicada al modelo 1: 15,76 N

Fuerza aplicada al modelo 2: 6,53N
Calculo de deformaciones

Primeramente tendremos que definir las fuerzas totales aplicadas a cada modelo de silenciador:

Ftotal = Fgeneml + Fchoque

Fuerza aplicada al modelo 1: 25,38N

Fuerza aplicada al modelo 2: 16,14N

A continuacion obtendremos la superficie general del modelo a partir del modelo en Solid Edge:
Superficie afectada del modelo 1: 747111,68mm?

Superficie afectada del modelo 2: 634289,38mm>

Con este valor podemos obtener una aproximacién de la presion total aplicada:

pP= F;atal / N

Presion aplicada al modelo 1: 33,97Pa
Presién aplicada al modelo 2: 25,45Pa

Finalmente podremos obtener los resultados de deformacion gracias al médulo de Young del material
definido en el apartado "Materiales":

e=P/E

Deformacién del modelo 1: 1,41 %1077
Deformacién del modelo 2: 1,05 1077

Vemos que las deformaciones son bastante pequefias tal y como vimos en los resultados de las deformaciones
obtenidos por método de elementos finitos en los anteriores apartados. Al ver esta similitud podemos afirmar
que nuestros cdlculos son correctos y que la fuerza de los gases de salida son muy pequefias como para tener
grandes repercusiones en el propio silenciador siempre que no se acerquen a la frecuencia natural del sistema.






Estudio acustico

Por dltimo, tendremos que analizar la cualidad mas importante de los silenciadores: Su capacidad de atenuar
el sonido. Esta cualidad definird en gran medida la calidad del silenciador, siendo decisiva en la decisién
final del modelo de silenciador.

En este capitulo realizaremos el andlisis actistico de ambos silenciadores. El andlisis consistird en obtener la
atenuacién producida por cada uno de los modelos de silenciadores estudiados. Con estos resultados podremos
validar si estos silenciadores son apropiados para los vehiculos de hoy en dia, haciendo que cumplan la
normativa vigente tal y como vimos en el primer apartado.

6.1 Modelizacion

En este apartado explicaremos el método seguido para poder calcular la atenuacion ofrecida por cada modelo
de silenciador. Debemos afiadir que este proceso, debido a la dificultad de la aproximacién de sus resultados,
se hara gracias al método de elementos finitos adaptado a problemas acusticos proporcionado por Ansys
(Extensién Acoustics).

6.1.1 Disefio 3D

En primera instancia deberemos crear un nuevo sistema "Harmonic Response". Esto se debe a que, tal y como
explicamos en la fisica del sonido, el ruido se transmite por medio de ondas sonoras (presiones y depresiones)
y por tanto éste sistema es el mds apropiado para este tipo de andlisis:

53
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-

S8l & Harmonic Response

2 & EnginesringData v
3 ) Geometry v
4 @@ Model v
5 @ setup ey
6 @ Solution v
7 @ Results v 4

Harmonic Response

Figura 6.1 Sistema "Harmonic Response".

Una vez definido el tipo de sistema, procedemos a la creacién del modelo grafico. Primeramente importamos
nuestro modelo de silenciador tal y como hemos hecho en los anteriores capitulos:

0000 0,150 0,300 (m) Z/L ¥
I 000

0,075 0,225

Figura 6.2 Modelo silenciador en 3D.

Una vez introducido el modelo del silenciador, deberemos modelar el interior del mismo, es decir, el fluido
que recorrerd el silenciador y que serd el que analizaremos cuando tengamos que revisar las atenuaciones
totales. Para obtenerlo utilizaremos la opcién Fill:
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Tools Units View Help

§ ([T Freeze
.| [y Unfreeze

] 1 Mamed Selection
) 2 Attribute

i Mid-Surface

d 4L Joint

@ Enclosure

Face Split

4l Symmetry

e

Figura 6.3 Menu Fill.

Seleccionaremos todas las caras interiores de nuestro modelo y le damos al botén "Generate". Para hacer
la seleccion de estas caras aconsejo seleccionar todas las caras con "Box Select" y después deseleccionar
manualmente las caras exteriores debido a la complejidad de las caras internas del modelo:

W REE®
|_T% Single Select
ﬁ Box Select E

Figura 6.4 Opcion Box Select.

0000 0100 0,200 (m)
I I ]
0,050 0150

Figura 6.5 Seleccion de caras interiores.
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A continuacién mostramos el modelo interior del fluido generado por el comando "Fill":

x
0,000 0,150 0,300 {m) @
I ..
0,075 0,235

Figura 6.6 Resultado del comando "Fill".

Antes de cerrar el modelado en 3D del disefio, no debemos olvidar introducir el dato de que nuestro modelo
es fluido y no sélido, lo cual podria llevar a futuros fallos en los célculos del programa:

Details View a
[=I| Details of Body
Body Interior
Yaolume
Surface Area
Faces 38
Edges 57
Wertices 53
Fluid/Saolid Fluid
Shared Topology Method | Automatic
Geometry Type Designiodeler

Figura 6.7 Details of Body.
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6.1.2 Mallado del sistema

A continuacién hablaremos sobre el siguiente paso de la resolucién, el mallado del sistema. En este mallado
tendremos que tener varios factores en cuenta para poder obtener unos resultados fiables.

En primera instancia deberemos aplicar un "Body Sizing" al modelo, para ello simplemente lo afiadiremos
al mallado selecciondndolo del menu que aparece al hacer click derecho sobre "Mesh":

F
------- I © veod |
5 vpane e

....... » . '¥' C t CtS =
....... s Generate Mesh - m_.l s
¥ ﬁ, Refinement
....... P orevien X
"""" v BH Face Meshing
....... Show b ﬁ Match C |
i . t t
"""" v | ¢ Create Pinch Controls -a cn -ente
....... v B Pinch
-t Export. » | Ay Inflation
/] Clear Generated Data Contact Match Group
llr Rename (F2) @ Contact Match
("] Group All Similar Children Node Merge Group
@ MNode Merge
Start Recording §. Mode Move

Figura 6.8 Menu "Body Sizing".

A continuacién seleccionaremos nuestro cuerpo en 3D. En los detalles del "Body Sizing" deberemos
modificar el tamafio del mallado deseado. En este caso, como estamos interesados en un rango de frecuencias
de 0-4000 hz utilizaremos un tamafio de 0,0075. En caso de estar interesado en un rango de frecuencias cuyo
méaximo sea menor, por ejemplo 0-500 hz podriamos permitirnos un tamafio de 0,06.

Details of "Body Sizing" - Sizing o
[=I| Scope

Scoping Method | Geometry Selection

Geometry 1 Body
[=1| Definition

Suppressed Mo

Type Element Size

Element Size |7.,5e003 m
Behavior Soft

Figura 6.9 Detalles de "Body Sizing".
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Esto se debe a que segtn la frecuencia de las ondas sonoras, la distancia recorrida por las ondas en un
periodo es diferente (A mayor frecuencia menor distancia recorrida). Por tanto, si estamos interesados en una
frecuencia alta, deberemos utilizar un tamafio de mallado pequefio para poder analizar los pequefios saltos
producidos por las ondas.

En caso de que queramos utilizar una frecuencia diferente a las puestas de ejemplo, podemos simplemente
utilizar una regla de tres inversa con las frecuencias para obtener el tamafio de mallado deseado.

Por otro lado deberemos aplicar un procedimiento "Method", que introduciremos de la misma manera que
el "Body Sizing":

_@m'|

"""" =¢ Update B, Sizin
B[R 7 Up 9
....... = o« E"I,‘ Contact Sizing
¥ = =/ Generate Mesh i
------- ﬁ. Refinement
....... Preview 9
....... :: Show 5 = :llce hM(e:shingl
....... " i t t
=¢ Create Pinch Controls .a cn-ente
....... ” | & Pinch
LV Bport. M| A Inflation
| Clear Generated Data Contact Match Group
| db Rename (F2) B Contact Match

Mode Merge Group
@ Mode Merge
Start Recording {1, Node Move

(] Group All Similar Children

Figura 6.10 Menu "Method".

Este procedimiento permitird cambiar ciertos aspectos en el mallado de estos modelos segtin nuestras
necesidades:
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Details of "Patch Independent” - Method

[-]| Scope
Scoping Method Geometry Selection
Geometry 1 Body
[=]| Definition
Suppressed Mo
Method Tetrahedrons
Algarithm Patch Independent
Element Midside Modes | Use Global Setting
[-]| Advanced

Defined By

Max Element Size

Max Element Size

Default(7,5e-003 mj

Feature Angle

30,0°

Mesh Based Defeaturing | Off
Refinement Mo

smooth Transition Off

Growth Rate Default
Minimum Edge Length | 6,8723e-003 m
Write ICEM CFD Files Mo

Figura 6.11 Detalles de "Method".

En principio tendremos que elegir nuestro cuerpo, al que aplicaremos este procedimiento. Después en la
fila "Method" podremos elegir "Terahedrons", los cuales dan buenos resultados para este tipo de silenciadores
reactivos. Sin embargo, si estamos interesados en silenciadores con partes absorbentes o perforadas, nos
interesard utilizar un método "Hex Dominant". No recomendamos el uso del método "Hex Dominant" para
superficies que no cumplan estos requisitos ya que pueden llevar a problemas de convergencia.

Finalmente, para terminar de definir el mallado, escogeremos la opcién "Patch Independent” en la fila
"Algorithm". En nuestro caso, al no tener un problema acustico de gran dificultad, también negamos la fila
"Refinement", ya que en caso de querer esta opcion, los tiempos de resolucién se verian aumentados en gran
medida sin ganar excesiva precision.

Una vez detallados todos los aspectos del mallado podremos generar el mallado con la sencilla funcién
"Generate Mesh", obteniendo resultados parecidos a los siguientes:

0,000 0,200 0,400 (m)
1

0,100 0,300

Figura 6.12 Mallado resultante.
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6.1.3 Definicion del problema

A continuacién definiremos todos los detalles que debemos suministrar al programa para poder resolver
nuestro problema actstico de una manera eficaz.

En primer lugar deberemos decir al programa cudl serd el rango de frecuencias que nos interesa. Para ello
abriremos los detalles de "Analysis Settings":

B "] Harmonic Response (AS)
------- v TEi@ Pre-Stress/Modal (Mone)

------- v _'3 Aroustic Body

------- v 2 Acoustic Radiation Boundary

------- /—5’ Acoustic Mormal Surface Velodty
------- o Il Acoustic Exterior Port

------- o 1l Acoustic Exterior Port 2

= Solution (A6)

------- Solution Information
b o3 Acoustic Power Result Plot

Details of "Analysis Settings" n
-|| Options
Frequency Spacing Lirnear
Range Minimum 10, Hz
Range Maximum 250, Hz
Solution Intervals 10

User Defined Frequencies | Off
Solution Method Full
Yariational Technology Program Controlled
+|| Rotordynamics Controls
+ | Output Controls
+|| Damping Controls
+|| Analysis Data Management

Figura 6.13 "Analysis Settings".

En la imagen podemos ver que nuestra frecuencia minima es de 10 y la maxima de 250 Hz. Ademds, para
un correcto funcionamiento del programa deberemos seleccionar "Full" en la fila "Solution Method". La
opcién "Mode Superposition” no es aplicable para este tipo de problemas actsticos.
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+| Rotordynamics Controls
=| Output Controls

Stress Yes
Strain Yes
Modal Forces Mo
Calculate Reactions Yes
General Miscellaneous Yes

+| Damping Controls
-|| Analysis Data Management
Solver Files Directory ChUsers\Gonmo'\Desktop\Documents\Universidad\C..

Future Analysis Maone

Scratch Solver Files Direc..,
Save MAPDL db Yes
Delete Unneeded Filas Yas

Solver Units Active System

Solver Unit System mks

Figura 6.14 Opciones de "Analysis Settings".

o,

Ademds, para una mejor recopilacion de los resultados, dentro del subment "Output Controls" selecciona-
remos la opcién "Yes" en la fila "General Miscelaneous" y dentro del submenu "Analysis data management"
seleccionaremos "Yes" en la fila "Save MAPDL db". Estas opciones nos ayudaran en la posterior muestra de
resultados.

A continuacién deberemos definir nuestro "Acoustic Body" o cuerpo actistico. Para ello introduciremos
dicha opcién en el mend general y podremos definir sus siguientes caracteristicas:

| Acoustics | @y Acoustic Body + | =

Figura 6.15 Menu "Acoustic Body".
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Details of "Acoustic Body” n
=) Scope

Scoping Method Geometry Selection

Geometry 1 Body
|| Definition

Frequency Dependency

Compressible

Mo

Mass Density

0,675 [kg m*-1 m*-1 m#-1]

Sound Speed 545 [m sec”-1]
Dynamic Viscosity 0 [Pa seq
Bulk Viscosity 0 [Pa seq]
Thermal Conductivity 0 Wma-1 Ch-]
Specific Heat Cp 0 kg1 CA]
Specific Heat Cv 0 kgt-1CAa]
Equivalent Fluid of Perforated Material Mo
Low Reduced Frequency Model Mo
Reference Pressure 2E-05 [Pa]
Reference Static Pressure 101325 [Pa]

Acoustic-Structural Coupled Body Options

Program Controlled Uncoupled

Perfectly Matched Layers (PML)

Off

Figura 6.16 Detalles de "Acoustic Body".

0,000

0,200

En este ment de detalles, las tnicas opciones importantes son la definicién de la densidad y la velocidad
del sonido en el fluido estudiado a la temperatura dada. Por supuesto, deberemos suponer que es un fluido
compresible (al menos en nuestro caso, al tratarse de gases). En nuestro caso dejaremos la definicién de
presion de referencia por defecto.

En caso de querer introducir un material poroso o absorbente, deberemos definir un "Acoustic Body"
independiente y seleccionar "SGYM_HGY M" en la fila "Equivalent Fluid of Perforated Material". Una vez
seleccionada esta opcién aparecerdn nuevas filas con nuevas caracteristicas a definir, como la distancia entre
poros ("Grid Period") o el radio de los mismos ("Hole Radius").

A continuacién tendremos que definir la salida y la entrada de nuestro silenciador. Para ello utilizaremos
la opcién "Acoustic Radiation Boundary". Esta opcién nos permitird seleccionar las superficies que no serdn
tratadas como limites que hagan rebotar las ondas sonoras. Adaptado a nuestro modelo quedaria tal y como
vemos en la imagen:

j —

0,400 {rm)
1

Figura 6.17 "Radiation Boundary" 1.

0,100

0,300
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0,000 0,200 0,400 {m}
1

0,100 0,300

Figura 6.18 "Radiation Boundary" 2.

El resto de las superficies se tomardn como una superficie s6lida y completamente rigida (tal y como
podemos suponer tras realizar el estudio fluidodindmico de la estructura) y completamente reflectante.

En el siguiente paso tendremos que definir los diferentes puntos que queremos estudiar en la geometria
del silenciador. En nuestro caso, s6lo nos interesard la entrada y la salida, para poder después definir el
aislamiento acustico producido por todo el silenciador.

Para definir estos puntos utilizaremos la opcién "Acoustic Exterior Port" o "Acoustic Port" dependiendo de
la version de Ansys de la que se disponga. Tenemos que tener en cuenta que hay que distinguir la entrada de
la salida, por lo que tendremos que definir y numerar tantos "Acoustic Port" como superficies nos interesen.
En nuestro caso quedard tal y como podemos ver en las imagenes:

|[Details of "Acoustic Exterior Port”

Port Surface
Scoping Methad | Geametry Selection

Geometry |1 Face

Inside Surface Bodies

Stoping Method [ Geametry selection
Geometry |1 Body

Definition

Structural Vibration Surface o

Transparent Port [ ves

|| Port Number [1

¥
0,000 0,200 0,400 {m)
) ()

0,100 0,300 z

Figura 6.19 Definicion del puerto de entrada.
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Details of "Acoustic Exterior Port 2

Port Surface
Scoping Method | Geometry Selection
Geometry [1Face

Inside Surface Bodies

Scoping Method | Geometry selection
Geometry |1Body

Definition

Structural Vibration Surface | No

Transparent Part [ves

| Port Number |2

v,
0,000 0,200 0,400 {rm) *
: : ! .
0,100 0,300

Figura 6.20 Definicién del puerto de salida.

Como nota, en caso de querer analizar el paso de las presiones actisticas por un objeto poroso o absorbente
deberemos colocar mds puertos en la superficie de entrada y de salida de dicho objeto.

Finalmente tendremos que introducir la excitacién deseada en funcién de la velocidad normal a la superficie
o "Acoustic Normal Surface Velocity". Deberemos aplicar esta propiedad a la superficie de entrada tal y
como vemos en la siguiente imagen:

Details of "Acoustic Normal Surface Velocity”

| Scope

Scoping Method | Geometry Selection
Geometry [1Face

Definition

Frequeney Dependency [no

|| Amplitude OF Normal Velocity | 0,00302 [m sec’ 4]
| Phase Angle lom

v
0,000 0,200 0,400 {m} ‘e
1
0,100 0,300

Figura 6.21 Definicién de la velocidad de entrada.

El signo de la velocidad debe ser negativo, ya que el sentido positivo de la misma significarfa que dicha
velocidad tiene el mismo sentido de la normal a la superficie (hacia el exterior del modelo) lo que en nuestro
caso no nos interesa.

Por otro lado, el valor de la velocidad a introducir serd el siguiente:

V=—P,/(pc) = —1/(pc)
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Donde P, es un valor de referencia igual a 1, p es la densidad del fluido a la temperatura deseada y c el
valor de la velocidad del sonido en el fluido a la temperatura deseada.

6.1.4 Definicion de los resultados

Una vez introducidos todos estos datos ya tendremos definido el problema acistico. S6lo nos faltard indicar al
programa c6mo queremos recibir los resultados. En nuestro caso, queremos obtener un espectro en frecuencia
que nos indique la atenuacién en dB producido por nuestros silenciadores. Por tanto, en el apartado "Solution"
introduciremos la opcién "Acoustic Power Result Plot".

En esta opcién deberemos elegir cudl serd nuestro puerto de salida y cudl el de entrada segtin el niimero
que les hallamos asignado. Segin nuestro criterio podemos ver qué puerto serd nuestro Input y cudl nuestro
Output en la imagen siguiente:

B, Solution (A6)
: ‘,m Solution Information
e

Details of "Acoustic Power Result Plot” n
[=]| Definition e

Input Port Number 1 F

Cutput Port Number 2

Result Transmission Loss

[=]| Results

Frequency Of Maximum Transmission Loss 226 [HzZ]

Maximum Transmission Loss 12,7879 [dE]

Average Transmission Loss 10.1006377777778 [dB]

Frequency Of Maximum Input Sound Power Level 34 [Hz)

Maximum Input Sound Power Level 62,0788 [dEB] E

Average Input Sound Power Level 62,0788 [dEB]

Frequency Of Maximum Reflected Sound Power Level At Inlet | 226 [Hz]

Maximum Reflected Sound Power Level At Inlet 61.844 [dB]

Average Reflected Sound Power Level At Inlet 51.4349111111111 [dE]

Frequency Of Maximum Return Laoss 34 [Hz)

Maximum Return Loss 312389 [dE]

Average Return Loss 0.643804722222222 [dB]

Frequency Of Maximum Absorption Coefficient 34 [Hz) L.

Maximum Absorption Coefficient 0,512908

Awarama Ahconrntinn Cnaffiriant N1770ARETII77777

Figura 6.22 Definicion de "Acoustic Power Result Plot".

Una vez definida nuestra solucién, podremos resolver el problema con el comando "Solve".



66

Capitulo 6. Estudio acustico

6.2 Modelo 1

A continuacién mostraremos los resultados de atenuacidn proporcionados por el método de elementos finitos:

Iransmission Loss
70

60
4
50 ®
®
40
30
20 ®
10
€
0

Transmission Loss (dB)

[} 01 0.2 03 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1 11 12 13

Frequency (Hz) (x 10%)

Figura 6.23 Espectro de atenuacién del primer modelo.

Podemos obtener la media de la atenuacidn a todas las frecuencias, que serd de 13,74 dB. Este valor ha
sido proporcionado por la propia resolucién del programa de elementos finitos.

Podemos destacar una gran irregularidad en la atenuacién, pudiendo llegar a picos de 70 dB si nos

encontramos en la frecuencia acertada. A continuacién mostramos en detalle el comportamiento a muy bajas
frecuencias:

Transmission Loss.

Transmission Loss (dB)
@

14
2
12
10
g
6
Z
€
4
J
®
2
o 02 0.4 0.6

08 1 1.2 14 16 18 2 232 2.4 26 28 3 3.2 3.4 EX 38 4 42
Frequency (Hz) (x 10%)

Figura 6.24 Espectro de atenuacién del primer modelo.

4.4
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Podemos ver que el comportamiento a muy bajas frecuencias es aceptable. Ademas, la atenuaciéon aumenta
en gran medida en medias frecuencias, llegando incluso a 70 dB de atenuacién en aproximadamente 1800
Hz. Si continuamos subiendo en las frecuencias de estudio, tenemos una bajada en 2400 Hz, pero en general
el comportamiento en el resto de frecuencias es bastante equilibrado, siguiendo una bajada en la atenuacién
general desde las medias frecuencias.

6.3 Modelo 2

En cuanto al modelo 2, siguiendo el procedimiento mostrado anteriormente, encontramos el siguiente espectro
de atenuacion:

Transmission Loss
90

80

60
50 ¥

a0

Transmission Loss (dB)

30

o 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 07 0.8 0.9 1 11 12 13 1.4 15 16 1.7

Frequency (Hz) (x 10%)

Figura 6.25 Espectro de atenuacién del segundo modelo.

En este caso, la media de la atenuacion a todas las frecuencias es de 14,43 dB, un poco mayor que la del
anterior modelo. Podemos ver claramente una mejor atenuacion a baja-media frecuencia.

La atenuacion proporcionada por este silenciador podria llegar a 90 dB en la frecuencia idénea, por lo
tanto, tendria una atenuacién maxima mayor que la del primer modelo. Otro aspecto a destacar es que el
rango de frecuencias con mayor atenuacién es practicamente el mismo que en el primer modelo

Sin embargo, a altas frecuencias, la atenuacién baja drasticamente, al igual que a muy bajas frecuencias.
No obstante, el motor de un coche se caracteriza por no emitir a altas frecuencias, por lo que no tendremos
que preocuparnos por este aspecto en absoluto.

A continuacién mostramos con detalle la atenuacién a muy bajas frecuencias:
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Figura 6.26 Espectro de atenuacién del primer modelo.

Podemos ver que tenemos una atenuacién de alrededor de 10 dB maximo a muy bajas frecuencias, para
después subir drasticamente antes de llegar a 600 hz y comenzar con la zona de mdxima atenuacion.

Por falta de medios, no pudimos obtener el espectro del motor con el gasto estudiado a escape libre. En
caso de realizarlo tendriamos que utilizar un sonémetro de clase 1 para la medicion.



Conclusion

Este capitulo servira para detallar diferentes aspectos de este trabajo y destacar diversos puntos que no se
trataron en sus respectivos capitulos.

Empezaremos por el andlisis modal: Pese a que el segundo modelo tiene unas frecuencias naturales mas
bajas y por lo tanto mds desfavorables, tenemos que recordar que las frecuencias naturales de ambos modelos
son muy altas como para dar problemas en motores de combustién de coche normales.

En cuanto a cada silenciador, podemos destacar la menor pérdida de carga del modelo "FlowMaster".
Esto hara que haya un mejor rendimiento en el motor debido a que tendra que hacer un menor esfuerzo por
expulsar dichos gases en la dltima fase de la combustién.

Sin embargo, tenemos que destacar que el ruido regenerado de ambos modelos aunque bajo, podria llegar
a tener repercusiones en el espectro de ruido final segin la frecuencia de dichos decibelios ya que la norma
implementa unas restricciones para los ruidos a bajas frecuencias.

Finalmente, como vemos en el estudio acustico, el primer silenciador tiene una menor atenuacién general
pero si que tiene mejor rendimiento a altas frecuencias (aunque no sean las propias de un motor de coche).
Por otro lado, el segundo modelo tendrd un excelente comportamiento a bajas frecuencias, lo cual es critico
para atenuar el sonido del motor de un coche. Sin embargo, podria llegar a flaquear en caso de encontrarse
con ruidos a altas frecuencias.

Como podemos ver, cada modelo tiene sus ventajas y desventajas. Sin embargo, para nuestro proposito,
el segundo modelo muestra una clara ventaja ante el modelo tradicional en cuanto a pérdida de cargay a
atenuacion a media - baja frecuencia, que son los dos factores clave para un silenciador. Aun asf, si quisiéramos
obtener mejores resultados, lo idéneo seria mezclar los modelos con algin tipo de material absorbente que
mejorara su comportamiento a muy bajas frecuencias.
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7.1 Mejoras

Como en todo proyecto, a éste también se le pueden aplicar mejoras para obtener resultados mdas precisos o
tener en cuenta mds detalles para dar mayor rigor al proyecto.

En primera instancia una caracteristica importante del silenciador serd la disipacién del calor residual
proveniente del sistema de escape anterior al silenciador. Este tipo de solucién podria resolverse con el
sistema "Steady-State Thermal".

- A

1 'Y Steady-State Thermal

@ Engineering Data

2 v .
3 06 Geometry v 4
4| § Model v 4
3 @ Setup v 4
6 Solution v 4
7 @ Results v 4

Steady-State Thermal

Figura7.1 Sistema "Steady State Thermal".

Con la resolucién de este sistema, podriamos obtener la temperatura en cada punto del silenciador, desde
un punto inicial de entrada de gases en el mismo a 250°C hasta la salida, donde los gases terminan en una
atmosfera a temperatura ambiente. Como bien sabemos, muchas de las propiedades de los gases cambian
con la temperatura, por lo que, sabiendo el perfil de temperaturas podriamos obtener la evolucion de dichas
propiedades y, por tanto, obtener unos resultados mds fiables en el resto de estudios realizados. Por ejemplo, en
el estudio acustico, la velocidad del sonido depende en gran medida de la temperatura a la que se encuentren
los gases mediante los que se transmite.

Sin embargo, debido a la complejidad del problema térmico, la falta de datos tal y como el flujo de calor
emitido por la salida de gases del silenciador decidimos no incluir este apartado en el trabajo. Ademds, pese
a que puede que se generen tensiones en el modelo debido a las dilataciones por el cambio de temperatura,
éstas no tienen mucho impacto en el momento, sino que determinardn una vida qtil del silenciador a fatiga.

Por otro lado, la posibilidad de utilizar silenciadores de coches con las dltimas actualizaciones en los
propios disefios podria ser un gran punto para este trabajo. Estos silenciadores destacan por el hecho de tener
material absorbente en los espesores de sus paredes. Este material absorbente ayuda en gran medida a la
atenuacion de bajas frecuencias, que son las responsables de la mayor parte del ruido en un motor de coche.
El material absorbente se caracteriza por su gran cantidad de poros y oquedades por la cuales pasaran las
ondas sonoras. Estas ondas chocaran contra las paredes de dichas oquedades provocando una pérdida de
energia sonora, y por tanto, atenuando el ruido.

Finalmente, otro factor que podriamos haber tenido en cuenta es la resolucién del problema acustico junto
con las deformaciones producidas por el propio fluido sobre el silenciador. De esta manera podriamos evitar
la suposicién de paredes completamente rigidas a la hora de resolver el problema acustico.
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7.2 Normativa

Obviamente, el principal problema que resuelven los silenciadores es la resolucién de la normativa vigente
en cuanto a vehiculos de motor tal y como expusimos en las primeras paginas de este trabajo.

Para la resolucién de este problema tendriamos que restar directamente el espectro de entrada del motor
que queramos silenciar con la atenuacién conseguida con cada silenciador en la resolucién del problema
actstico.

Una vez obtenido el espectro resultante a partir de la resta anterior, tendremos que hacer una suma de todas
las amplitudes encontradas a cada frecuencia estudiada. Estas amplitudes no pueden sumarse de manera usual,
ya que se tratan de decibelios (dB), que estdn en escala logaritmica. Por tanto, la férmula que tendremos que
usar sera:

L,, = 10log(¥ 104/1°)

Donde L, es el valor de la suma ya referenciado. Este valor tendrd que ser comparado con los valores
maximos de la tabla proporcionada en la normativa vigente y , por supuesto, tendrd que ser menor o igual
para que, al menos teéricamente, cumpla la normativa.

De igual manera, este valor puede ser contrastado de manera experimental utilizando sonémetros y un
buen método de medicidn, sin tener en cuenta otros factores como ruido de fondo.
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Figura A1 Primer modelo. Plano Frontal.
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Figura A.2 Primer modelo. Plano Lateral.
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Figura A.3 Primer modelo. Plano Interior.
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Figura A5 Segundo modelo. Plano Lateral.
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Figura A.6 Segundo modelo. Plano Interior.
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