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RESUMO

Este estudo aborda o tema do conforto vibroacustico em automoveis. Com a concorréncia
acirrada neste mercado, solugdes que contemplem reducdo de tempo de desenvolvimento e
reducdo nos custos sem perda de qualidade, sdo de extrema importancia para a manutencdo da
competitividade. Esta pesquisa propde o desenvolvimento de uma metodologia para analisar a
eficiéncia de isolamentos acusticos de material poroso para ruidos de médias frequéncias em
um automavel, transmitidos por via estrutural. Sabe-se que os isolamentos de materiais porosos
sdo eficientes para altas frequéncias, mas, este estudo pretende analisar o comportamento de
diferentes configuracGes de isolamentos porosos na faixa de 100 a 600 Hz, faixa na qual a
transmissao do ruido para o interior do veiculo € predominantemente por via estrutural. Com
um tratamento adequado de absorc¢ao sonora espera-se obter ganhos significativos na percepcao
do conforto acustico do veiculo. Para o desenvolvimento do trabalho foi construido um
prototipo de carroceria com forma aproximada de um habitaculo de um automovel pequeno e
foram utilizadas mantas de material poroso de fibra téxtil de aplicagdo automotiva com trés
diferentes gramaturas para realizacdo dos testes. Foi desenvolvido um modelo numérico do
protétipo para realizagdo de testes de analise modal estrutural virtual para determinacdo dos
modos vibracionais da carroceria nas principais frequéncias dentro da faixa analisada. Foi
observado que, na faixa de médias frequéncias, a carroceria apresentou reducdo significativa de
ruido estrutural nas configuracfes que contemplam a inser¢do de mantas de material poroso no
interior do habitaculo. Nesta faixa, os modos de vibragdo apresentados sdo de painéis. As trés
configuracBes de isolamentos porosos apresentaram comportamento semelhante. Como
originalidade no trabalho destaca-se o estudo da atenuacdo de ruido transmitido por via
estrutural em veiculos utilizando material poroso e como ineditismo o desenvolvimento de uma

metodologia experimental para avaliacdo deste fendmeno.

Palavras chave: Conforto acustico, ruido estrutural, analise de caminhos de transmisséo, funcéo

de transferéncia vibroacustica, absor¢do sonora.



ABSTRACT

This study is focused on the theme of car’s vibroacoustic comfort. With the great competition
of this market, solutions that contemplate time’s development reduction and cost’s reduction
without loss of quality, are of extreme importance for the maintenance of the competitiveness.
This research proposes the development of a methodology to analyze the efficiency of acoustic
insulation of porous material for medium frequency noise in a car. It’s known that porous
material insulation is efficient for high frequencies, but this study intends to analyze the
behavior of different configurations of porous insulation in the range of 100 to 600 Hz, a range
in which the transmission of noise into the vehicle is predominantly structural. Sound
absorption treatment is expected to achieve significant gains in the perception of the acoustics
car comfort. This work aims to develop a methodology to evaluate the influence of sound
absorption on structure-borne noise in a passenger car. To this end, a body prototype with an
approximate shape of a passenger compartment of a small car was built, and blankets made of
porous textile material of automotive application with different specifications of characteristics
for carrying out the tests were used. A numerical model of the prototype was developed to
perform virtual structural modal analysis tests to determine the vibrational modes of the body
at the main frequencies within the analyzed range. It was observed that, in the range of medium
frequencies, the body showed a significant reduction of structural noise in the configurations
that contemplate the insertion of blankets of porous material inside the passenger compartment.
In this range, the vibration modes displayed are panels. The three configurations of porous
insulation presented similar behavior. As originality in the work, we highlight the study of noise
attenuation transmitted by the structural route in vehicles using porous material and as a novelty

the development of an experimental methodology to evaluate this phenomenon.

Key words: Acoustical comfort, structure-borne noise, transfer path analisys, vibroacoustics

transfer function, sound absorption.
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1 INTRODUCAO

De acordo com Schmid (2005), um ambiente confortavel é aquele que proporciona bem-
estar as pessoas. Os individuos buscam o conforto em todos os ambientes que eles convivem,
como em sua casa, no trabalho, nos locais de lazer e também em seus meios de transporte. Ao
adquirir um automovel temos varias impressdes que o qualificam como a estética, o tamanho,
o0 modelo, a cor e o conforto que ele proporciona aos seus ocupantes. A ergonomia, a
dirigibilidade, o desempenho, a seguranca, a tecnologia embarcada a sensacdo térmica e a
sensacdo acustica produzem a impressdo de conforto aos usuarios.

Para Cerrato (2009), ruido e vibracéo representam um importante papel na harmonia
geral de um veiculo. O termo harmonia é usado para descrever a ligacéo entre forma e funcao
e estabelecer um alvo de equilibrio entre esses dois elementos para cada classe e tipo de veiculo.

Wang (2010) descreve o cenario atual do desenvolvimento de veiculos e sua
importancia com a afirmacéo de que o ruido e a vibracdo de veiculos automotores vém a cada
dia se tornando mais importantes para a industria automotiva e é atualmente uma preocupacéo
tanto para fabricantes de veiculos quanto para fabricantes de componentes automotivos, e,
portanto, sendo considerados como um dos mais importantes fatores de qualidade no
desenvolvimento do veiculo.

Conforme Brizon e Medeiros (2012), a qualidade do som no interior dos veiculos
tornou-se um item fundamental para a indUstria automotiva, desta forma, novos procedimentos
para testes e analises tém sido desenvolvidos, uma vez que a determinacdo da qualidade sonora
é um problema multivariado que envolve percepcédo subjetiva e analises objetivas.

Os fendmenos vibroacusticos sdo provenientes de varias fontes, em diversas faixas de
frequéncia, o que torna muito complexa a analise para solucdo de inconvenientes. Os ruidos e
vibracbes percebidos no interior de um veiculo sdo compostos pela sobreposicdo de efeitos
gerados por diferentes fontes e transmitidos ao habitaculo através do ar (ruido aéreo) ou através
da estrutura (ruido estrutural). Os ruidos transmitidos por via aérea podem ser atenuados atraveés
da aplicacdo de materiais de absorcdo e isolagdo sonora. Através da estrutura sdo transmitidas
as ondas vibracionais que sdo percebidas no habitdculo ndo apenas como vibragdes, mas
também como ruidos. A energia vibratdria é propagada pela estrutura, causando a vibracdo dos
paineis que induzem flutuacGes da presséo da cavidade interna do veiculo e que séo transmitidas
até os ouvidos dos ocupantes (Goetchius, 2010). Para atenuacdo dos fendbmenos estruturais,
pode-se realizar a otimizacdo das caracteristicas vibracionais da estrutura e instalagdo de

elementos isoladores entre a fonte e a estrutura. Assim sendo, a atenuagéo de ruidos estruturais
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é bastante complexa, uma vez que a modificacdo de uma estrutura de um veiculo requer o
atendimento a varios quesitos de desempenho tais como seguranca, fadiga estrutural e
dirigibilidade, entre outros. Os elementos isoladores também possuem suas limitacdes,
principalmente referente a fadiga, pois exercem funcéo de sustentacdo de componentes.
Diante desse cenario, pesquisar e desenvolver novas metodologias que possibilitem
encontrar solu¢bes que tornem um automovel mais confortavel, que possuam um custo
aceitavel, sejam factiveis para implementacdo no projeto no que se refere ao tempo e a

viabilidade técnica, é um desafio necessario para pesquisadores.

1.1 Tema

Neste trabalho é realizado um estudo para avaliar o comportamento da absorcéo de ruido
transmitido por via estrutural em automaveis, apresentando uma proposta de metodologia para
avaliacdo da atenuacdo de ruido de médias frequéncias através da aplicacdo de isolamentos de
material poroso.

Para realizar este estudo € proposto um modelo de habitaculo simplificado no qual foi
construido um prot6tipo para a realizacdo de testes experimentais. A estrutura ser excitada
através da aplicacdo de forca do lado externo e sera medido o nivel de pressdo sonora no interior
do habitéculo, desta forma, determina-se a sensibilidade acustica da estrutura a transmissdo de
ruido estrutural através do célculo da Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF) entre a
excitacdo e a resposta. Os testes serdo realizados com diferentes configuracdes de material
poroso, modificando suas gramaturas (relacdo de massa por area). Para determinar os modos
vibracionais principais da carroceria na faixa de frequéncia de analise, serdo realizados testes
de analise modal através de simulacéo virtual do modelo do habitaculo. Na faixa de médias
frequéncias espera-se que 0s modos principais sejam dos painéis.

A partir das analises dos resultados sera possivel identificar a eficiéncia da utilizacdo
deste tipo de isolamento para atenuacdo de ruidos de média frequéncias e a influéncia da
modificacdo da gramatura do material.

Como originalidade no trabalho destaca-se o estudo da atenuagdo de ruido transmitido
por via estrutural em veiculos utilizando material poroso e como ineditismo o desenvolvimento

de uma metodologia experimental para avaliacdo deste fenémeno.
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1.2 Motivagao

Existem diversas solu¢des para controle de ruido em um automovel. O ruido pode ser
controlado na fonte, ao longo do caminho de propagacdo e dentro do ambiente de recepcéo. E
importante um bom conhecimento das formas de propagacéo para que se aplique as solucdes
adequadas para cada problema. Em um veiculo o ruido pode ser transmitido tanto por via aérea
quanto por via estrutural. O tratamento de ruido aéreo € realizado com a aplicagdo de material
para absorcdo sonora e material de barreira sonora. O material de absor¢do sonora € mais
eficiente para altas frequéncias e o material de barreira pode atenuar frequéncias mais baixas,
dependendo de sua massa. Para o tratamento de ruido estrutural é necessario otimizar as
caracteristicas de vibrar da estrutura e instalar elementos isoladores de vibragdo entre a fonte e
a estrutura, geralmente de materiais viscoelasticos.

De acordo com Harisson (2004), as principais fontes de ruido estrutural em um veiculo
sd0 0 conjunto motopropulsor e 0 conjunto pneus, rodas e suspensdo. Segundo Goetchius
(2010), o ruido estrutural é geralmente percebido no intervalo de frequéncia de 20 a 600 Hz,
enquanto que o ruido aéreo pode ser percebido no intervalo de 400 a 10000 Hz, ambos podendo
variar, dependendo do veiculo. Em geral, a maior parte do ruido em frequéncias baixas e médias

em automoveis sdo transmitidos por via estrutural, conforme demonstra o grafico da Figura 1.

Figura 1 - Contribuic&o de ruido estrutural e ruido aéreo no ruido global de um veiculo.
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Fonte: Goetchius (2010).

Ao analisar um espectro de ruido interno de automdveis em aceleragéo, observa-se que
até 600 Hz os niveis apresentados sé@o mais elevados que o restante da faixa de frequéncia. A

Figura 2 demonstra um grafico de mapa espectral de ruido interno de um veiculo que possui
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motor 4 cilindros de 1800 cc em aceleracdo em 3? marcha, de 1000 a 6000 rpm. Os niveis
sonoros, representados pela escala de cores a direita, concentram seus maiores niveis até a faixa

de aproximadamente 600 Hz.

Figura 2 - Mapa espectral de ruido interno em aceleragdo de um veiculo.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Na Figura 3 observam-se dois graficos de ruido interno de um mesmo veiculo em
velocidade constante de 75 km/h em asfalto rugoso. O veiculo foi ensaiado em duas
configuracBes sendo que na primeira seus pneus foram calibrados com pressao de 28 psi, que é
a minima permitida para o modelo, e na segunda, os pneus foram calibrados com a pressao
méaxima permitida de 32 psi. Nestas condi¢des que os testes foram realizados, o ruido dos pneus
e suspensdo predominam e pode-se observar que a faixa principal deste ruido esta entre 200 e
300 Hz.
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Figura 3 - Espectro de ruido interno de veiculo em asfalto rugoso com velocidade
constante de 75 km/h.
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As solugdes para controle de ruido transmitido através da estrutura possuem maior
complexidade uma vez que, para serem introduzidas, requerem a realizacdo de estudos de
factibilidade, demandando longo tempo de desenvolvimento além de onerar o projeto.
Eventuais modificacfes na estrutura de um automovel podem interferir em seu desempenho
quanto aos impactos contra barreiras (crash test), altera a massa do veiculo e podem causar
problemas relacionados a montagem de componentes em linha de producdo. A modificacao da
rigidez dos isoladores de vibracdo para melhorar a atenuacdo do ruido por via estrutural,
também requer estudos e testes. A diminuicdo da rigidez da borracha impacta diretamente na
durabilidade deste componente.

Os isolamentos acusticos de material poroso sdo mais faceis de implementar em um
projeto. SAo componentes leves, de facil manuseio e possuem custo relativamente baixos. Estes
componentes podem ser aplicados em regiBes de grandes areas no interior do veiculo como o
pavimento, teto, chapa corta fogo, portas, caixas de rodas e vao do porta malas.

Assim, este estudo foi motivado por limitagcbes encontradas em projetos quanto a
possibilidade de otimizacdo das caracteristicas vibracionais da estrutura ou dos elementos
isoladores de vibragéo, quando este se encontra em fase mais avangada de desenvolvimento. Ja
a aplicacdo de isolamentos acusticos em locais ndo previstos ou mesmo a alteracdo de gramatura
de isolamentos j& existentes a fim de aumentar a absor¢édo sonora, pode ser possivel mesmo em

fases mais avancadas de desenvolvimento de projetos.
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Sabe-se que a absorcdo de ruidos em baixas e médias frequéncias de um isolamento
acustico de material poroso é baixa, porém, pode ser o bastante para que um automdvel alcance
seu objetivo para conforto acustico global.

Desta forma, este estudo pretende investigar o comportamento do ruido transmitido por
via estrutural a um habitdculo de um automoével e de sua atenuagdo sonora ao inserir
isolamentos acusticos com material poroso. Para esta investigacdo sera construido um protétipo
com dimensdes proximas a um automaovel pequeno, com estrutura em tubos de ago quadrado e
fechamento com chapas de aco rebitadas e aparafusadas. Serdo aplicados os isolamentos em
diferentes configuragcfes de gramaturas para a realizacdo dos testes de Fungdo de Resposta em
Frequéncia (FRF) vibroacustica. A FRF vibroacustica descreve uma trajetoria hibrida do ruido,
onde a origem € na estrutura e a resposta refere-se a um ponto localizado no espaco envolvido
por ar. Desta forma mede-se a sensibilidade da estrutura a transmissao do ruido estrutural. Este
teste é realizado utilizando-se um martelo de impacto com um transdutor de forca que excita o
protdtipo na regido inferior frontal e um microfone que é posicionado no interior do habitaculo
na regido do motorista. A relacdo da pressdo sonora em Pascal (Pa) com a forca em Newtons
(N) sera a funcéo sensibilidade (Pa/N). Para cada frequéncia, tém-se essa relacao que determina
a intensidade de pressdo sonora dentro do habitadculo devido & uma excitacdo estrutural.
Avaliagdes comparativas de configuragGes dos isolamentos indicardo o comportamento do
conforto acustico no interior do habitaculo na faixa de frequéncia de interesse deste estudo que
é de 100 a 600 Hz.

1.3 Objetivos

O objetivo do trabalho € desenvolver uma metodologia experimental para avaliacdo de
atenuacdo de ruido estrutural utilizando isolamentos porosos de fibra téxtil em um prot6tipo de
carroceria.

Os objetivos especificos sdo:

= Construir um prot6tipo de carroceria para avaliagdo de ruido estrutural.

= Comparar o desempenho de trés materiais de absor¢do sonora com diferentes
gramaturas.

= Avaliar o efeito da atenuacdo acuUstica por faixas de frequéncias e sua
relevancia em comparacao ao ruido global.

= Avaliar a andlise modal estrutural de modelo numérico do protétipo de

carroceria para verificagao da influéncia dos modos no ruido estrutural.
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1.4 Justificativa

A relevancia deste trabalho esta relacionada aos seguintes fatores:

= O conforto vibroacustico em automoveis € um desafio constante a ser alcancado
pelos engenheiros responsaveis pelo desenvolvimento de novos produtos, desta
forma, novas propostas de solugBes sdo necessarias para que Se consiga
aperfeicoar o desempenho dos veiculos.

= A exigéncia do mercado consumidor em produtos com maior qualidade requer
dos fabricantes agilidade na solugcéo de problemas para que ndo haja atraso no
langamento de novos produtos.

= Reducédo de custos no desenvolvimento de solugdes técnicas para melhoria de

conforto acustico.

1.5 Organizagéo do trabalho

Este trabalho esta dividido em 5 capitulos, detalhados a seguir.

No capitulo 1, sdo apresentadas as defini¢cdes gerais da pesquisa incluindo informacdes
sobre o tema, motivacéo, objetivos e justificativa.

No capitulo 2 é apresentada a revisdo bibliografica, onde sdo apresentados conceitos
tedricos relevantes para esta pesquisa como teoria fundamental da acustica, conforto acustico,
ruido veicular, trajetdrias de transferéncias vibroacusticas, analise de caminhos de transmissao,
absorcdo sonora e analise modal. Também neste capitulo estd o Estado da arte onde séo
apresentadas tendéncias atuais e trabalhos recentes desenvolvidos que envolvem temas
abordados neste trabalho.

No capitulo 3 é detalhada a metodologia utilizada para realizacdo de todos os testes
envolvidos nesta pesquisa.

No capitulo 4 sdo apresentados os resultados e as analises realizadas.

No capitulo 5 sdo apresentadas as conclusfes desta pesquisa.

Na sequéncia estdo as referéncias bibliograficas utilizadas neste trabalho.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo serdo apresentados 0s conceitos tedricos da pesquisa, a partir de
apresentacdo de pesquisas relacionadas ao tema, normas e desenvolvimentos histdricos

relativos ao tema.

2.1 Fundamentacdo tedrica

2.1.1 Fundamentos de Acustica

De acordo com Kinsler et al. (2000), acustica € a ciéncia que estuda a geracao,
transmissédo e a recepcao de energia em forma de ondas vibratorias. Bistafa (2011) afirma que
0 termo som possui ampla conotacdo, ndo se refere apenas ao fenbmeno da audicdo, mas
também por perturbacdes em frequéncias muito baixas, denominadas infrassons, e em
frequéncias elevadas, denominadas ultrassons, que ndo podem ser ouvidas pelo ser humano. O
som é a variacao da pressdo ambiente que se propaga pelo ar a partir de uma fonte geradora de
vibracdo, até atingir o ouvido. Para que esta propagacdo ocorra, é necessario que acontecam
compressdes e rarefacbes em propagacdo do meio. Estas ondas se propagam de forma
longitudinal. Quando passa, a onda sonora ndo arrasta as particulas do meio, apenas faz com
gue estas vibrem em torno de sua posi¢do de equilibrio, chocando-se umas com as outras e se
propagando. A amplitude (A) da onda sonora € definida pela diferenca da pressdo ambiente em
relacdo a pressdo maxima ou pela diferenca da pressdo ambiente em relagdo a pressdo minima.
Portanto a diferenca entre a pressdo maxima e pressao minima é duas vezes o valor da amplitude
definida. O periodo (T) é o intervalo de tempo necessario para que haja um ciclo completo em
torno da pressdo ambiente. A Figura 4 demonstra as variacGes de pressao ambiente para

periodos de T1 =50 ms (milissegundos) e T2 = 50 us (microssegundos).
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Figura 4 - VariacOes de pressdao ambiente em funcéo do tempo para sons com periodos
T1=50mse T2 =50 zs.
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Fonte: Bistafa (2011).

O ouvido humano pode perceber variacdes de pressdo a partir de 0,00002 Pascal,
denominado limiar da audicdo ou da audibilidade, até 200 Pascal, intensidade na qual o som
pode ser sentido e provocar dor, denominado limiar da dor. No nivel do mar, a pressdo
atmosférica é de 1 atmosfera (atm) que corresponde a 101325 Pascal. O sistema auditivo
detectara um som quando a variacdo de pressdo for ciclica com um determinado periodo e a
amplitude alcancar um valor maior que o limiar da audibilidade. A variagdo da pressao
ambiente é chamada de pressao sonora.

Define-se periodo como o intervalo de tempo para ocorréncia de um ciclo completo na
curva de variacao da pressdo ambiente com o tempo. O inverso do periodo € a frequéncia, que
é medida em ciclos por segundo ou Hertz (Hz) pelo Sistema Internacional de Unidades (SI) e
indica o numero de periodos existentes em um segundo. A relacdo entre periodo e frequéncia é

dada conforme a equacao (1).

1)

N1~

Onde f é a frequéncia em Hz e T o periodo em segundos.
O alcance da audigdo humana se estende de 20 Hz a 20000 Hz. Essa faixa de frequéncias
audiveis aos seres humanos é chamada de faixa de audio. Sons com frequéncias abaixo de 20

Hz sdo chamados de infrassons e acima de 20000 Hz chamados de ultrassons. Na Figura 4, as
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variagOes de pressdo ambiente para periodos de T: = 50 ms (milissegundos) e T, = 50 us
(microssegundos) que correspondem, respectivamente, as frequéncias de 20 Hz e 20000 Hz.
A velocidade com que a onda sonora se propaga é chamada de velocidade do som e €
representada em metros por segundo. A velocidade do som no ar é aproximadamente 340 m/s.
O comprimento de onda ¢ a distancia necessaria para que a onda sonora percorra um ciclo
completo, apresentada em metros. A relacéo entre velocidade do som no meio e frequéncia que

define o comprimento de onda, e € dada pela expressao da equacgéo (2).

)

~I 0

Onde 4 é o comprimento de onda, ¢ a velocidade do som e f a frequéncia da onda sonora.

A forma da onda é o comportamento temporal de uma onda de pressdo sonora durante
um intervalo de tempo. A Figura 5 mostra a forma de onda de um tom puro (a) e de um ruido
(b).

Figura 5 - Formas de ondas sonoras. (a) Tom puro, (b) ruido.
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Fonte: Bistafa (2011)

Da forma de onda podem-se extrair valores denominados numeros Unicos para
representar o comportamento temporal da pressdo sonora em instantes distintos. O valor de pico
(ppico) € igual a amplitude (A) no instante. Geralmente, para um ruido o valor de pico ndo é
representativo. Para representar melhor o comportamento temporal € necessario que se conheca
o valor de pressdo sonora em diversos instantes para se calcular nmeros Gnicos tais como o
valor médio de presséo sonora, o valor absoluto médio e o valor eficaz, conforme equacdes (3),

(4) e (5) respectivamente.

_ i=1P; (3)
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Onde pmedio € 0 valor médio da pressao sonora, pi é o valor instantaneo da pressdo sonora

e N o numero de registros. Para um tom puro, o valor médio da pressao sonora é zero (0).

Y Ip|
i=1 pz
plmédio|= T (4)

Onde pjmedio] € 0 valor absoluto médio da pressdo sonora, pi € o valor instantaneo da

pressdo sonora e N 0 nimero de registros. Para um tom puro, o valor absoluto médio da pressao
sonora e 0,636A.

(5)

Onde pericaz € 0 valor eficaz da pressdo sonora, pi é o valor instantaneo da pressdo sonora
e N o nimero de registros. Para um tom puro, o valor absoluto médio da pressao sonora é
0,707A.

O valor eficaz também € conhecido como valor médio quadratico (prms). O valor eficaz
é 0 mais comumente utilizado, pois essa grandeza relaciona-se diretamente com a energia
transportada pela onda sonora. Para combinac@es de n tons puros de frequéncias diferentes, o

valor eficaz da pressdo sonora resultante é dado pela equacéo (6).

= 2 2 veit-p?
P eficaz \/ (peﬁcaz / +p eficaz, + +p eﬁcazn) (6)

Onde pefica; € 0 valor eficaz da pressdo sonora do i-ésimo tom puro.

Em um tom puro tém-se o resultado da forma de onda conforme a Figura 6. Em (a) é
representada a forma de onda e pode-se obter as informac6es do periodo (T) e da amplitude da
pressdo sonora (A). Em (b) é representada a presséo eficaz em funcéo da frequéncia. O valor da

pressao eficaz equivale a 0,707 A.
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Figura 6 - (a) Forma de onda de tom puro na frequéncia f; (b) espectro sonoro do tom

puro.
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Fonte: Bistafa (2011).

Conforme Gerges (2000), a transformada de Fourier € um procedimento matematico
utilizado para transferir um conjunto de dados no dominio do tempo para o dominio da
frequéncia sem perdas de informagGes. Ao se aplicar a transformada de Fourier em uma onda
sonora de tom puro obtém-se um espectro sonoro com uma Unica frequéncia, conforme Figura
6. Em uma forma de onda de um ruido, o espectro sonoro resultante fornece um valor eficaz de

pressdo sonora para cada frequéncia presente neste som, conforme Figura 7.

Figura 7 - (a) Forma de onda de um ruido; (b) espectro sonoro do ruido.
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Fonte: Bistafa (2011).

2.1.1.1 Escala Decibel

De acordo com Bistafa (2011), como a escala de audi¢do do ouvido humano se estende
a uma faixa de 10 milhdes de Pascal, foi adotada uma escala logaritmica decibel (dB) para
melhor representar esta grandeza, que, além disso, representa também a percepgao de variagdes
de pressao sonora pelo ouvido humano, uma vez que o valor de 1 dB é a minima variacdo da

poténcia sonora detectavel pelo sistema auditivo. Um decibel equivale a um décimo do Bel, que
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é obtido a partir da escala de logaritmo na base 10 conforme a equacdo (7). O nome dado a esta

escala foi uma homenagem ao cientista Alexander Graham Bell.

Bel = log /P£ / @)

Onde P é a poténcia do sistema e Po uma poténcia arbitraria de referéncia.
Como a pressédo sonora é o estimulo fisico que mais bem se correlaciona com a sensacao
de som, e com a utilizacdo da escala decibel, pode ser definido o nivel de pressdo sonora pela

equacéo (8).

piﬁcaz
L,=10log 5 (8)
Py

Onde L; € o nivel de pressao sonora em decibéis, peficaz 0 valor eficaz da pressao sonora
e po a pressdo sonora de referéncia que normalmente é tomada como o valor do limiar da
audicdo de 2 x 10 Pa.

O nivel de pressdo sonora € a medida fisica para caracterizar a sensacdo subjetiva da

intensidade dos sons, sempre calculado com o valor eficaz da pressdo sonora.

2.1.1.2 Sensagéo de intensidade dos sons

De acordo com Gerges (2000), o ouvido humano ndo possui sensibilidade igual para
toda a faixa de frequéncia. A faixa entre 2000 e 5000 Hz é onde temos a maior sensibilidade,
ou seja, nosso sistema auditivo percebe sons com menores niveis sonoros nessa faixa de
frequéncia. Ja em frequéncia baixas e em frequéncias extremamente altas, a sensibilidade do
ouvido humano é bem baixa. Na frequéncia de 1000 Hz o sistema auditivo percebe 0s sons
exatamente em seu nivel sonoro.

Conforme Bistafa (2011), a sensacdo subjetiva da intensidade do som é dependente da
frequéncia e pode ser mensurada atraves da grandeza chamada nivel de audibilidade, que é
fungéo do nivel sonoro e da frequéncia do som e possui a unidade fones. Na Figura 8 observa-
se o grafico do nivel de audibilidade, composto por curvas isofénicas, com mesmo valores de
fones por frequéncias, para tons puros. Cada curva isofénica possui a mesma sensagdo de

intensidade de sons em toda a faixa de frequéncia.
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Figura 8 - Curvas de mesmo nivel de audibilidade para tons puros.
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Fonte: Bistafa (2011).

2.1.1.3 Curvas de ponderacao

De acordo com Gerges (2000), curvas de sensibilidade variavel com a frequéncia foram
criadas para aproximar as sensacdes subjetivas de nivel de pressao sonora em decibéis. A curva
de ponderagdo “A” ¢é a mais utilizada, aproxima-se da curva de 40 fones de audibilidade, e
possui boa correlagdo com testes subjetivos. As curvas “B” e “C” sdo semelhantes a “A”,
porém, utilizadas para niveis médios e altos de pressdo sonora, respectivamente. A curva de
ponderagao “D” ¢ utilizada para medig¢oes de ruido de aeroporto. A Figura 9 demonstra 0

grafico com as curvas de ponderacdo A, B, C e D.
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Figura 9 - Curvas de ponderacéo A, B, Ce D.

10} N

]

Niveis Relativos em dB

] I 1

20 50 100 200 500 1K 2K 5K 10K 20K
Frequéncia (Hz)

Fonte: Gerges (2000).

2.1.1.4 Propagacéao do som

De acordo com Vorlander (2008), a propagacdo sonora ao ar livre ou diretamente ao
receptor sem nenhum obstaculo no caminho segue a lei da propagacdo do som e o célculo do

nivel de pressdo sonora no receptor € realizado a partir da equacéo (9).

L=Ly -20 logr-11 9)

Onde L é o nivel de presséo sonora no receptor, Lw € o nivel de pressdo sonora na fonte,
ambos em decibéis (dB) e r é a distancia da fonte ao receptor. Desta forma, na medida que a
distancia da fonte ao receptor € dobrada, o nivel de pressdo sonora no receptor reduz 6 dB.

A reflexdo de ondas sonoras € dependente da impedancia acustica do meio e do

obstaculo e o fator de reflexdo (R) € calculado conforme a equacéo (10).

_ Zcost — Z,
~ ZcosB + Zy

(10)
Onde Zo é a impedancia acustica do meio, Z é a impedancia acustica do obstaculo que é
definida como a razdo entre a presséo sonora e a componente normal da velocidade da particula,

ambas do obstaculo e 8¢ o angulo de incidéncia, conforme mostrado na Figura 10.
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Figura 10 - Reflex&o de onda sonora.

Onda refletida (Vr)x

Onda incidente (Vi),

Fonte: Vorlander (2008).

Conforme Gerges (2000), a espessura de um obstaculo que determina a influéncia na
propagacdo de uma onda sonora. Se a espessura for menor que o comprimento de onda, ndo
influenciard na propagacéo. Para impedir a passagem do som, uma barreira deve ter sua
espessura de trés a cinco vezes o comprimento de onda do som.

A propagacdo do som sofre variagdes com efeitos naturais tais como o ar atmosférico,
a umidade relativa do ar, o gradiente de temperatura e de vento. De acordo com Bistafa (2011),
0 som € absorvido pelo ar atmosférico através de dois processos, 0 macroscopico e o
microscopico. No macroscopico a onda sonora perde energia pelo atrito viscoso com as
particulas do ar. No processo microscopico, a absorcdo sonora se deve a relaxacdo térmica
molecular, que é um processo que as moléculas do fluido redistribuem os modos energéticos.
A absorcdo causada por estes dois mecanismos é chamada de absor¢do classica. A umidade
relativa do ar influencia na absorcao sonora conforme demonstra o grafico da Figura 11. Neste

gréfico trés valores de umidade relativa estdo comparados com a absorc¢éo classica.
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Figura 11 - Atenuacao sonora no ar atmosférico a 200C, 1 atm para umidade do ar a)
10%, b) 40%, ¢) 80% e d) absorcao classica.
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Fonte: Vorlander (2008).

Segundo Bistafa (2011), os efeitos de gradientes de temperatura e de velocidade do
vento provocam gradientes de velocidade da onda sonora. A velocidade do som é proporcional
a temperatura, quanto maior a temperatura, maior a velocidade de propagacdo das ondas
sonoras. A influéncia do vento se da quando a onda sonora esta a favor do vento, que tende a
direcionar para o solo e contra o vento que a onda €é direcionada para cima, podendo forma uma

regido de sobra acustica na superficie.
2.1.2 Acustica estrutural

Vorlander (2008) relata que devido ao fato do ruido transmitido por via estrutural
envolver maior nimero de graus de liberdade, é mais complexo que o ruido transmitido por via
aérea. Quando se trata de meio sélido, as forgas elasticas envolvidas geram maior nimero de
formas de ondas sonoras. A caracterizacdo de fontes transmitidas pela estrutura € um campo
muito complexo; os processos ativos de geracdo de vibracdo devem ser descritos
matematicamente e o comportamento dindmico da fonte acoplada para a estrutura deve ser
conhecido. A saida de energia ndo depende apenas da fonte em si, mas também sobre o tipo de
estrutura incorporada e o acoplamento de impedancia entre a fonte e a estrutura.

Conforme Magalhdes (2013), o conhecimento do fenbmeno da transmissdao do ruido

estrutural é de grande importancia para se determinar a contribuicdo desta parcela no ruido
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global. Os principais tipos de ondas vibratorias em solidos passiveis de ocorrer em estruturas
serdo apresentados a seguir.

2.1.2.1 Ondas quase-longitudinais
As ondas quase-longitudinais sdo aquelas que a direcao de deslocamento das particulas
solidas coincide com a direcdo de propagacdo da onda. Para tal, as dimensdes do solido sdo

muito menores que o comprimento de onda. A velocidade de propagacao de uma onda quase-

longitudinal é dada conforme a equacéo (11).

v= [— (119)

Onde D ¢é a rigidez longitudinal do material e p sua densidade.

2.1.2.2 Ondas transversais

As ondas transversais sdo aquelas que a dire¢do do deslocamento da particula é normal

a direcdo de propagacdo. A velocidade de propagacdo de uma onda transversal € dada conforme

a equacdo (12).
N (12)
p

Onde G é a rigidez transversal do material, denominado mddulo transversal de

elasticidade e p sua densidade.

2.1.2.3 Ondas de flexao

As ondas de flex&o sdo as mais importantes para a radiacdo sonora visto que as deflexdes
laterais s&o relevantes e as deformacGes e tensdes que dominam a energia potencial atuam na
direcdo longitudinal. A velocidade de propagacdo de uma onda de flexdo é dada conforme a
equacéo (13).
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v="1Z V& (13)
m

Onde B é a rigidez a flexdo do material, m’ representa a massa por unidade de area e

é a frequéncia angular.
2.1.2.4 Propagacao de ondas em placas

A teoria de propagacdo de ondas vibracionais em placas finas pode ser aplicada as
chapas de um automdvel. Conforme Magalhédes (2013), a teoria das placas finas descreve 0s
modos referentes as baixas frequéncias. Estes modos correspondem as ondas de flexdo e
longitudinais pois, nesta teoria, as contribuicGes da inércia rotacional e da deformagdo de
cisalhamento transversal na flex&o séo desprezadas.

As equacdes que governam os movimentos de onda na flexdo sdo as equacdes (14), (15)
e (16).

u(x,z,y,t) = y¥.(x,z1t)

(14)
v(x, z,y,t) = y¥,(x,z,1t) (15)
w(x,z,y,t) =w(x,zt) (16)

Onde Wx e W; sdo as rotacOes totais nas dire¢cGes x e z respectivamente, conforme

ilustrado na Figura 12.

Figura 12 - Deslocamentos angulares devidos a flexdo de uma placa.
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Fonte: Magalhaes (2013).
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Qualquer secdo transversal plana da placa permanecera plana e sofrera um deslocamento

angular de acordo com as equagdes (17) e (18).

ow

= 17
ow

_ _ 18

E a equacao de movimento homogénea é dada conforme (19).

62
DV*w + me—o = (19)
ot2

Onde D é arigidez a flexdo da placa, m é a massa por unidade de area, w(x,z,t) € o seu
deslocamento transversal, ou seja, normal ao plano da placa e V* é o operador diferencial que

é representado pela equacéo (20).

a* a* o*

_ 20
9%t T axzazz T 0 (20)

7t =

A solucdo da equacéo (20) em termos do deslocamento normal ao plano da placa, pode

ser expressa como (21), conforme Magalhées (2013).
w(x,z,t) = (re*xp* 4 pekanX)eikzzgjwt (21)

Onde wé a frequéncia angular, r € aamplitude da onda de flexdo propagando na direcao
oposta ao contorno da placa e n € a amplitude do campo sonoro proximo ndo-propagante,
também na direcdo oposta da placa. Os nimeros de onda nas dire¢cdes x e z sdo conforme
equac0es (22), (23) e (24).

ky, = /kg — k? (22)
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kyn = /k; + k%

kZ = kl Sin(el)

(23)

(24)

Onde ki é o nimero de onda correspondente a onda de flexdo incidente propagante na

placa é dado conforme equacéo (25).

mw*

ket =

(2510)

De acordo com Magalhdes (2013), as ondas que se propagam no plano da placa,

chamadas de extensionais, podem ocorrer juntamente com as ondas de flexdo. Elas representam

as ondas quase-longitudinais e as ondas transversais. Os deslocamentos no plano da placa

podem ser caracterizados pelas equagdes (26), (27) e (28).

u(x,z,y,t) =u(x,zt)

v(x, z,y,t) =v(x,zt)

w(x, z,y,t) = yx(x,z,t)

Onde a fungao y ¢ dada pela equagao (29).

_ A (E)u N E)v)
X =" 7¥26\ox " 9z

Onde G é o mddulo transversal de elasticidade e 4 é a constante de Lamé.

As equacOes de movimento séo dadas pelas equacées (30) e (31).

62u+<1—v)62u 1—v? 62u+(1+v) azv_o
9x? 2 ) 022 E P 2 )oxdz

(2611)

(27)

(28)

(29)

(30)
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62v+(1—v)62v 1 — v? 62v+(1+v> 0%u _ o (31)
922 2 ) ox? E P)or 2 J)oxoz

Onde E € 0 mddulo de Young e p é a densidade média do fluido.

Assumindo que os deslocamentos no plano da placa sdo proporcionais a e*x*ekzZ, as
solucgdes para ondas transversais e quase-longitudinais sdo escritas conforme equacdes (32) e
(33).

ks =kZ — kg (32)
k2, = k2 — k2 (3312)

Onde ks e ki representam 0s numeros de onda propagante transversal e longitudinal

respectivamente. As solucdes das equacdes (32) e (33) sdo dadas pelas equacdes (34) e (35).

u = —jLky e**1* + k,Tekxs* (34)

v = k,Le**1* + jTk, Tekxs* (35)

Segundo Magalhées (2013), em placas finas, as ondas de flexao sdo as mais importantes
na radiacdo sonora, uma vez que este tipo de onda proporciona forte interacdo com o meio
circundante devido as deflexdes laterais durante sua propagacéao.

De acordo com Vorlander (2008), ocorrem mudanca de impedancia nas ondas
vibracionais quando sdo transmitidas através de jungdes. As jungdes provocam a criagdo de
ondas mistas longitudinais e de flex&o, conforme ilustrado na Figura 13. No tipo de juncdo em

“L> cria-se reflexdo das ondas.
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Figura 13 - Exemplos de ondas dos tipos longitudinal (L) e de flex&do (F) passando por
juncdes em “L” e em “T”.
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Fonte: Vorlander (2008).

2.1.3 Conforto acustico

O conforto acustico € um importante parametro para a qualidade de um produto,
considerado um parametro de escolha para compra de um produto. O ruido, que pode ser
definido como o som indesejavel, quando é emitido por algum componente, geralmente deixa
a impressdo de produto de baixa qualidade. Porém, trata-se de um item que envolve muitos
parametros subjetivos.

Segundo Schmid (2005), ndo é apenas o sistema fisiol6gico que determina o conforto,
mas também a expressividade que compreende 0s aspectos subjetivos. Na composicdo global
do conforto, o acustico é um aspecto fisico de grande complexidade, devido a distribuicdo dos
sons em um ambiente e a baixa acuidade do sistema auditivo em comparacgéo a visdo. Porém, a
audicdo € um importante complemento da visdo para identificacdo de algumas situacdes que
acontecem fora do campo de visdo. O conforto acustico esta relacionado a comodidade e a
adequacdo. A comodidade acustica esta associada a conveniéncia de se ouvir, ou desejo ou a
necessidade. O siléncio total ou um som constante esta ligado a comodidade, mas um ruido
brusco nestas situacfes € bastante incbmodo. A adequacgdo requer que o ambiente sonoro seja
coerente com o que esta sendo desenvolvido, portanto, a expectativa tem grande influéncia na
percepcao de conforto acustico.

Em um veiculo, a sensacdo de conforto acustico esta relacionada as caracteristicas dos
sons emitidos e a percepgdo dos ocupantes. Esta percepcdo esta relacionada ao interesse
individual, ao conhecimento técnico, a atencdo, dentre outros. De acordo com Brizon (2012), a
percepcdo do ambiente se d& através dos sentidos e a interpretacdo através da consciéncia e do
pensamento, levando o individuo a obter uma decisdo e rea¢do de conforto ou desconforto. E
referente ao conforto veicular, é dificil definir qual a parcela devida a percepgéo acustica o
individuo considerou para formar sua opinido e avaliar o produto. Varidveis dinamicas

influenciam na percepcdo do conforto acustico, como por exemplo as aceleragdes,
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desaceleracdes, trepidacBes e solavancos, alem de fatores como ergonomia, acessibilidade e
temperatura. Portanto, a percep¢édo de conforto acustico em um veiculo, ndo se trata apenas do
sentido da audicdo, mas, da correlacdo de multiplas informacdes recebidas pelos ocupantes.

A psicoacustica, que é definida como o estudo fisioldgico da audicédo, busca explorar a
subjetividade da percepcdo acustica através da determinacéo de parametros que quantificam as
sensacOes para tipos especificos de caracteristica do som ou do ruido. Zwicker e Fastl (1999)
apresentam métricas que descrevem quantitativamente sensagdes de ruido tais como aspereza,
timbre, audibilidade e inteligibilidade.

De acordo com Genuit (2004), a tecnologia binaural é utilizada para resolver problemas
relacionados a qualidade do som em um veiculo. A gravacgdo de dados acusticos utilizando um
equipamento denominado cabeca artificial, que consiste em um manequim do dorso humano
com microfones posicionados nos ouvidos, reproduz fielmente o som, comparavel com a
audicdo humana, podendo ser reproduzido para posterior avaliacdo e comparativos entre
diversas situacdes, realizacdo de teste de jari, além da possibilidade de construcdo de gréficos
de métricas de psicoacustica.

Conforme Nor et al (2008), a qualidade sonora ¢ um dos fatores mais importantes
utilizado para avaliar o desempenho de automdveis. Sua funcdo é correlacionar a medida
objetiva com a sensacdo subjetiva. Para tal é necessario a realizacdo de testes objetivos e testes
subjetivos com o objetivo de definir parametros e métricas mais adequadas para cada tipo de
situacdo do veiculo, como por exemplo em diversos tipos de pavimentos de estradas, condi¢des
como aceleracdo e marcha lenta, entre outras.

Alguns tipos de ruidos causados por fenémenos especificos causam grande desconforto
e prejudicam diretamente a qualidade sonora de um automével, como por exemplo os ruidos
do tipo booming noise e do tipo buffeting air.

Shin et al (2009) expdem que o ruido do tipo booming noise é causado devido a
ressondncia da cavidade interna do veiculo. Existem diversas origens para este fendmeno em
um veiculo, como a excitagdo do conjunto motopropulsor, excitacdo do sistema de
escapamento, do sistema de aspiragdo, entre outros. O booming noise causa sensacdo de
aumento de pressao quando acoplado com a faixa de frequéncia de ressonancia da cavidade do
habitaculo do veiculo.

Segundo Lemaitre et al (2015), o ruido do tipo buffeting air esta relacionado com o ruido
aerodinamico uma vez que ocorre quando o veiculo atinge altas velocidades, como as

permitidas em estradas, e uma das janelas permanece aberta. Este ruido causa grande
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desconforto pois ocorre flutuagdes de pressdo no habitaculo do veiculo. A cavidade interna

responde & excitacdo aerodindmica no sentido retroativo ao fluxo de flutuagao.

2.1.4 Ruido veicular

O termo NVH (Noise Vibration Harshness) é utilizado para englobar os fenémenos que
determinam o conforto vibroacustico de veiculos, que traduzido significa ruido, vibracdo e
aspereza. O veiculo é um sistema extremamente complexo em se tratando de fontes geradoras
de ruidos, vibragdes e aspereza. O ruido que alcanga 0s ocupantes no interior de um veiculo é
0 resultado de uma série de fontes geradoras funcionando simultaneamente. O ruido é
transmitido ao habitaculo por vias aérea e estrutural. O ruido transmitido por via aérea é
predominantemente de médias e altas frequéncias. Ja o ruido transmitido por via estrutural,
frequéncias baixas e médias. A Figura 14 ilustra os dois tipos de transmissdo do ruido ao
habitaculo.

Figura 14 — Formas de transmissé@o do ruido ao habitaculo. (a) Transmissao por via
aérea. (b) Transmissao por via estrutural.

Receptor,
b Receptor®

(a) (b)

Fonte: Elaborado pelo autor.

Segundo Vige (2010) em um veiculo existem duas diferentes categorias de vias de
transmissdo que estdo relacionadas a mecanismos de transmissao de energia bastante diferentes.
Em um automovel a experiéncia mostra que o ruido transmitido pela estrutura predomina em
baixas frequéncias, abaixo de 200 Hz, enquanto que o ruido transmitido por via aérea predomina
acima de 500 Hz. Na faixa de frequéncias intermediarias, ambos 0s caminhos de transmissé@o
tém normalmente niveis de importancia combinados.

As principais fontes de ruido de um automdvel sdo: motopropulsor, sistema de

escapamento, sistema de aspiragdo, pneus, suspensdo, sistema de refrigeracdo, ruido
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aerodindmico, ruido de acabamentos e ruido de acessorios do motor. A Figura 15 representa de

forma esquematica a localizacéo das principais fontes em um automaovel.

Figura 15 - Fontes de ruido veicular e vias de transmissdo para o interior do habitaculo.

Ruido aerodinamico
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motopropulsor Ruido de rolagem

dos pneus

Fonte: Machado (2016)

2.1.4.1 Ruido de propulséo

Para o ruido de propulsao sao considerados o motor, o cAmbio, o sistema de aspiracdo e
0 sistema de escapamento, que geram ruidos nas condigdes dindmicas do veiculo em
funcionamento. Estas fontes irradiam ruido pelo ar através de suas superficies e gera vibraces
que sdo transmitidas pela estrutura. Parte dessa transmisséo pode se comportar como elemento
irradiante para o interior do veiculo, que € o caso das chapas mais planas como a parede corta
fogo, assoalho e teto. De acordo com Gerges (2005), as fontes de propulsdo séo as principais
fontes de ruido em automdveis, principalmente em velocidades mais baixas. A Figura 16

demonstra um motor e um cambio, fontes de ruido de propulséo.

Figura 16 - Fontes de ruido de propulséo. (a) motor; (b) cambio.

(a) )

Fonte: Gerges (2005).
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De acordo com Costa (2003), o ruido do motor pode ser separado em ruido da
combustdo e ruido devido as forcas mecanicas. O ruido devido a combustdo é gerado atraves
das variacdes periodicas de pressdo em cada um dos cilindros. Geralmente, o ruido gerado por
motores Diesel € mais elevado em comparacao aos motores bicombustiveis a gasolina e etanol.
Nos motores bicombustivel, quando funcionando com etanol é mais ruidoso que abastecido
com gasolina. O ruido devido as forcas mecénicas € gerado a partir de pistdes, valvulas,
correias, mancais do eixo virabrequim e por acessorios como o alternador e bombas.

O ruido de escapamento é causado pelas flutuacdes de pressdo no sistema causadas pelas
valvulas de escape. Ainda no sistema do escapamento existe o ruido do tipo jato no tubo de
saida. A Figura 17 demonstra um sistema de escapamento.

Figura 17 — Sistema de escapamento.

Sifencioso Traseiro
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Fonte: Costa (2003).

O ruido do sistema de aspiracédo € produzido devido as oscilacdes da coluna de gas nos
dutos que sdo originadas da acdo das valvulas de aspiracdo. Podem ser consideradas ainda como
fontes que contribuem para este ruido a radiacdo de ondas sonoras das superficies do filtro de
ar e dutos do sistema e o ruido e vibragdes transmitidos por via estrutural, através dos pontos

de fixacdo do sistema ao veiculo.

2.1.4.2 Ruido de pneus e suspensao

Segundo Gerges (2005) o ruido de pneus e suspensdo, conhecido como de rodagem ou
de rolagem, é considerado o principal ruido externo ao veiculo para velocidades acima de 60
km/h. Conforme Costa (2003), além das fungbes béasicas de tracdo, movimentacdo e
direcionamento do veiculo, os pneus podem ser atenuadores ou amplificadores de ruido e

vibragdes para o interior do veiculo. Um bom projeto do conjunto pneus e suspensdo nao
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implica somente em boa resisténcia, durabilidade e estabilidade do veiculo, mas também no
conforto.

Diferentes fenbmenos contribuem simultaneamente para geracdo do ruido de pneus e
suspensdo. A principal origem do ruido de pneus é o constante golpear da superficie deste com
a rugosidade do solo. As pequenas rugosidades do piso agem como obstaculos a rolagem do
pneumatico que se choca com estas, vindo a vibrar. Como estes choques ocorrem a curtissimos
intervalos de tempo, visto que as imperfeicdes do piso ocorrem a distancias minimas, a
frequéncia do ruido resultante é da ordem de 500 a 1000 Hz, dependendo da velocidade do
veiculo. Quanto maior a velocidade, maior a frequéncia. A Figura 18 mostra um pneu e seus

principais componentes.

Figura 18 — Composicdo de um pneu.

Fonte: Costa (2003).

2.1.5 Trajetorias de transferéncia vibroacusticas

As trajetdrias de transferéncia de ruido e vibracéo representam os caminhos pelos quais
a energia vibroacustica € transmitida desde as fontes geradoras até atingir o ocupante do
veiculo, seja pela percepc¢do da vibracéo, seja pela percepcao sonora.

Segundo Goetchius (2010), para uma discussdo completa sobre ruido e vibragédo é
necessaria a introducéo do conceito de fonte-caminho-receptor, onde cada fendmeno pode ser
dividido em sistemas que definem a fonte geradora, o caminho de transmisséo e o ponto de
recepcdo. Os fendmenos percebidos pelos ocupantes de um veiculo, sdo resultantes de
excitagOes das fontes geradoras, atuando simultaneamente, através de diversos caminhos 0S
quais sdo transmitidos até o receptor. A relacdo entre as fontes de ruido e vibracdo e suas

trajetdrias até encontrar o receptor esta representada, de forma simplificada, na Figura 19.
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Figura 19 — Esquema do processo de percepc¢ao do ruido em veiculos.

X TRAJETORIA

RECEPTOR

Fonte: Elaborado pelo autor.

De acordo com Onusic (2001), na década de 70 iniciaram as atividades para determinar
os caminhos de transmissdo de ruido e vibragcdo em veiculos. Este processo consistia em
desvincular as fontes da carroceria e realizavam-se avaliagdes subjetivas nestas condi¢cGes. Com
0 passar dos anos, os periodos de desenvolvimento de novos produtos foram diminuindo, e
novos procedimentos foram sendo criados com o intuito de se analisar em prazos mais curtos.
Além disso, com os veiculos cada vez mais leves, os problemas relacionados a geracdo e
transmissdo de ruido e vibracdo tendem a aumentar, devido a reducdo de parametros como
rigidez e massa. A maior flexibilidade das estruturas também torna as amplitudes de vibracédo
maiores, demandando solugdes acusticas mais refinadas.

Diversas técnicas experimentais foram desenvolvidas para caracterizagdo de trajetérias
vibroacusticas, a partir da utilizacdo de Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF). As Funcgdes
de Resposta em Frequéncia caracterizam uma trajetoria através de relacdes entre grandezas
fisicas de dois pontos. A entrada ou inicio da trajetéria pode ser entendida como o estimulo ao
sistema. A saida ou final da trajetoria pode ser considerada como a resposta do sistema ao
estimulo aplicado. A FRF € a razdo entre o sinal de saida e o sinal de entrada no dominio da
frequéncia. A Figura 20 mostra de forma esquematica a FRF. As equacbes (36) e (37)

demonstram o célculo da FRF.

Figura 20 — Esquema de Funcéo de resposta em Frequéncia.
F (f) X (f)
H (f)

Entrada Sistema Saida

Fonte: Elaborado pelo autor.
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F(f) < H(f) = X(P) (36)
_ X0
H(f) = F) (37)

Onde H(f) é a funcdo de resposta em frequéncia, X(f) o sinal de saida no dominio da
frequéncia e F(f) o sinal de entrada no dominio da frequéncia.

Para se medir a Funcéo de Resposta em Frequéncia existem as técnicas ndo-operacional
e a operacional. Na técnica ndo operacional, o sistema sob investigacdo ndo esta em
funcionamento, 0 acesso aos pontos de medi¢do do estimulo é facilitado e o sistema se comporta
mais proximo do ideal linear. O sistema mecénico ¢ analisado estruturalmente e cada trajetoria
é definida a partir da sua resposta em relacdo a excitacdo realizada por fontes artificiais, tais
como martelo de impacto, excitador vibracional, fonte sonora, entre outras. Assim, todas as
frequéncias do sistema sdo excitadas e a trajetdria é descrita de forma Unica pela relagdo entre
resposta e estimulo. Na técnica operacional, o sistema a ser analisado esta em funcionamento,
os estimulos acontecem a partir de suas proprias fontes de ruido e vibracdo, como o motor,
sistema de escapamento, excitacdo da estrada, entre outros.

De acordo com Fahy (2011), a funcdo de Coeréncia é uma grandeza que relaciona o0s
sinais de entrada e saida e pode ser interpretada como sendo a fracdo do espectro de saida que
é proveniente do espectro de entrada. A funcéo, para cada valor de frequéncia, assume o valor
zero quando ndo existe relacdo entre os sinais de entrada e saida e assume valor 1 quando a
saida é totalmente correlacionada a entrada. A funcdo de coeréncia é definida conforme a
equacéo (38).

Gy (f)?
Gyx (f) ’ ny )

Va?y f) = (38)

Onde 5,?é a funcdo de coeréncia, Gy é 0 espectro cruzado entre os sinais de entrada e
saida e Gxx e Gyy 0s autoespectros dos sinais de entrada e saida, respectivamente.
Existem trés tipos de trajetdrias vibroacusticas: a de vibragdo, a acustica e a

vibroacustica, que serdo apresentadas a seguir.
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2.1.5.1 Trajetdrias de transferéncia de vibracao

As trajetorias de transferéncia de vibracdo sdo Fungdes de Resposta em Frequéncia que
descrevem caminhos puramente solidos, ou seja, entre dois pontos de uma estrutura sélida, por
onde se propagam ondas vibracionais. Na condi¢do ndo-operacional, aplica-se uma forca na
estrutura e a resposta a este estimulo pode ser descrita através dos parametros aceleracgao,
velocidade ou deslocamento. As relacOes entre forca e resposta dara a inertancia ou acelerancia
se 0 parametro de resposta for em aceleracéo, a mobilidade se o parametro de resposta for em
velocidade e a recepténcia ou admitancia, se o parametro de resposta for em deslocamento. A
inversdo da relacdo, ou seja, a resposta pela forga, dard a massa aparente para o parametro de
resposta em aceleracdo, a impedancia mecanica para o parametro de resposta em velocidade e

a rigidez dinamica para o parametro de resposta em deslocamento.

2.1.5.2 Trajetdrias de transferéncia acusticas

As trajetorias de transferéncia acusticas sdo Fungdes de Resposta em Frequéncia que
descrevem trajetdrias aéreas, ou seja, entre dois pontos localizados no espaco envolvidos por
ar. Os pontos podem estar no mesmo volume ou em volumes diferentes separados por alguma
estrutura solida. Na condicdo ndo-operacional uma fonte sonora controlada é aplicada e a
resposta sera em nivel de pressdo sonora. A relacdo entre as pressdes sonoras dara a FRF. A

Figura 21 representa a transmissao do ruido por via aérea.

Figura 21 — Caminhos de transmissdo aéreos.

Ponto
Receptor

Medicio Reciproca
(Ruido Aéreo)

Fonte Artificial
Geradora de Ruido

Caminho Aéreo

H=pQ /|

Medido

Fonte: Vorlander (2008).
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A transmissdo por via aérea é dependente das caracteristicas de isolamento sonoro da
estrutura, como por exemplo, a perda por transmissdo, que € a perda no nivel de pressao sonora
que ocorre quando 0 som passa por um painel, o que define a capacidade de isolamento, além
da capacidade de absorcdo dos materiais utilizados no interior do veiculo e também pela

presenca de frestas que ocasionam vazamentos de ruido da parte externa do veiculo.

2.1.5.3 Trajetorias de transferéncia vibroacusticas

As trajetorias de transferéncia vibroacusticas sdo Funcgdes de Resposta em Frequéncia
que descrevem trajetorias que tem origem na vibragdo da estrutura e a resposta refere-se a um
ponto localizado no espaco envolvido por ar. Para este tipo de FRF, a partir da aplicacdo de um
esforco na estrutura, em algum local da trajetoria a estrutura irradia energia sonora que é, entéo,
transmitida pelo ar até o ponto do receptor. E uma trajetoria hibrida que tem estimulo na
estrutura e resposta observada em algum ponto do habitaculo de um veiculo, por exemplo. O
ponto, na trajetoria, onde a vibragdo é convertida em pressao sonora € em alguma estrutura,
geralmente um painel, que encontra impedancias acusticas menores e por isso irradia. A Figura

22 representa a transmissao do ruido por via estrutural.

Figura 22 — Caminhos de transmissao via estrutura.

Sinal
Pont
Medicio Direta Re‘::mr Medido
(Ruido Estrutural)
t , Jv‘t : uﬂ

C!aminho Estru 1

.| H=pF

Martelo de Impacto

Fonte: Vorlander (2008).

A impedancia acustica em um ponto do fluido devido a velocidade da superficie no
ponto é a razdo complexa entre a pressdo sonora imediatamente em frente ao ponto da superficie

com a respectiva velocidade de superficie, conforme a equagéo (39).
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70 = == (3913)

Onde Z(f) & aimpedancia acustica, p(f) a pressdo sonora e 7 (f) a velocidade de particula
da superficie.
A impedancia complexa apresenta uma parcela real e outra imaginaria, conforme

equacéo (40).

() = Zp + jZ; (40)

Onde Z(f) é a impedancia acustica complexa, Zr a parcela real da impedancia que é a
resisténcia acustica especifica, j é a reatancia acustica especifica e Z; a parcela imaginéria da
impedancia.

A parcela real significa a parte resistiva, descreve a poténcia entregue pelo painel ao
fluido a ele acoplado e representa a energia que, de fato, sera convertida em energia acustica
em campo distante. A parcela imaginaria associada a reatancia, descreve a poténcia armazenada
pelo sistema e representa a energia que é trocada e/ou cancelada pelo movimento oposto de
partes adjacentes do painel. Esta parcela de energia ndo se traduz em poténcia acustica real no
campo distante.

De acordo com Fahy (2001), a Funcdo de Resposta em Frequéncia vibroacustica pode
ser entendida como a sensibilidade acustica de uma estrutura, que é a relacdo entre a pressao

sonora no ponto do requerido no fluido por uma forca unitaria aplicada a estrutura.

2.1.6 Metodologia de anélise de caminhos de transmissédo

Janssens et al (2008) define a andlise de caminhos de transmissdo como uma técnica
experimental para identificagdo de caminhos vibroacusticos de um sistema, a partir do
componente ativo do sistema, gerando carregamento estrutural e acustico, através das conexdes
fisicas, e pelos caminhos aereos, até 0s pontos receptores no lado passivo do sistema
respondendo a esses carregamentos.

De acordo com Moura (2016), para se obter a contribuic&o individual de fontes de ruido
e vibragdo em um veiculo, 0 método mais indicado é o denominado Analise de Caminhos de

Transmissdo. Na literatura é possivel encontrar o método de analise de caminhos de transmisséo
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referenciado de diferentes maneiras, sendo as mais comuns: TPA (Transfer Path Analysis), SPC
(Source Path Contribution) e NPA (Noise Path Analysis). Através deste método experimental
é possivel correlacionar os efeitos das fontes, das caracteristicas de vibracdo do veiculo e a
resposta dindmica no ponto receptor, na condicéo real de operacdo. O ruido no interior de um
veiculo é o resultado da soma da parcela transmitida por via estrutural e da parcela transmitida
por via aérea. A parcela aérea € irradiada da fonte até chegar ao ouvido do ocupante através do
ar. A parcela estrutural excita a estrutura do veiculo que € irradiada e o ruido chega aos
ocupantes. A excitacdo estrutural se da pela transmisséo das forcas operacionais das fontes.
Para a utilizacdo de técnicas de andlises de caminhos de transmisséo € necessario determinar
ou estimar as forcas operacionais das excitagdes. Um sistema mecanico pode ter seu
comportamento modelado utilizando diferentes técnicas, tais como os modelos analiticos, os
modelos espaciais e 0s modelos de resposta. O primeiro tem aplicac¢6es limitadas devido ao fato
de ficarem restritos ao conhecimento de suas fungfes matematicas, o segundo modelo
correlaciona a equacdo do movimento com as matrizes globais de massa, rigidez e
amortecimento com a utilizacdo de modelos discretos, €, o terceiro modelo, determina o seu
comportamento através das funcdes resposta em frequéncia entre a excitacao e a resposta, sendo
este indicado para a estimativa das forgas operacionais.

Para Ahlersmeyer (2010), o método cléssico de identificacdo de fontes de ruido é
realizado por teste de desconexao, seja desconectando os pontos de fixacdo de um componente
ou inserindo um silenciador total nos sistemas de aspiracdo de ar ou escapamento, por exemplo.
Porém, este método sO funciona se existir apenas uma ou poucas fontes dominantes. Além
disso, a desconexao de uma fonte pode alterar o comportamento de outra fonte. Para multiplas
fontes, como é o caso de um automovel, o mais indicado é aplicar a técnica de analise de
caminhos de transmissao.

Conforme Guimaraes et al (2007), para o desenvolvimento do conforto vibroacustico de
automaveis é de fundamental importancia o conhecimento das trajetérias de transmissao de
ruido e vibracdo que sdo geradas pelas fontes e chegam no interior do veiculo. O veiculo
composto pelas fontes e sua estrutura constitui-se em um sistema com multiplas entradas e,
consequentemente, vérias fungdes de transferéncia, que além de apresentar correlacdes diretas
entre um ponto de entrada e um ponto de saida, apresenta correlagdes cruzadas influenciando

outros pontos de entrada e saida.
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2.1.7 Absorgéo sonora

Segundo Vige (2010), a absorcéo sonora € amplamente utilizada para reducédo de ruido
em veiculos e sdo aplicados no interior do habitaculo, no vdo motor, e até mesmo no exterior
de veiculos. A absorcao sonora se da a partir de trés fendbmenos. O primeiro mecanismo €é a
perda de energia sonora atraves do atrito, no qual as particulas de ar ao encontrar um material
absorvente sdo submetidas a fenémenos de friccdo através da interacdo com os poros ou fibras
deste material. O segundo mecanismo esta relacionado a troca de calor; a onda sonora
propagada no ar troca de calor com o material absorvente causando a perda de energia sonora,
desde que o material possua grande relacdo superficie e volume, mas este fendbmeno acontece
em ondas de baixas frequéncias onde ha mais tempo durante um ciclo de troca de calor. O
terceiro mecanismo esta relacionado as perdas internas dos materiais acusticos sujeito as
oscilagcBes mecanicas forgadas causadas pela pressdo acustica.

De acordo com Bistafa (2011), os materiais para absor¢do sonora sdo, normalmente,
porosos ou fibrosos. Para que o material tenha eficiéncia, € fundamental que se permita o fluxo
de ar no meio absorvente e, consequentemente, a propagacao da onda. Os materiais absorventes
sdo leves e ndo possuem caracteristicas estruturais.

Conforme Mareze (2013), os materiais porosos utilizados como absorvedores sonoros
podem ser do tipo celular, fibroso ou granular, conforme ilustrado na Figura 23.

Figura 23 — Tipos de estrutura de materiais porosos tipicos: celulares (a), fibrosos (b) e
granulares (c).

(a) (b) (c)
Fonte: Mareze (2013).
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De acordo com Mareze (2013), as caracteristicas acuUsticas sdo dadas pela composicéo,
orientacé@o e dimensédo das fibras, bem como pela densidade e pela forma como as fibras séo
interconectadas. Segundo Bistafa (2011), um bom material absorvente de som permite que as
particulas do ar penetrem e se movimentem em seu interior. Assim, uma propriedade
fundamental dos materiais absorventes é a resisténcia ao fluxo de ar. A maximizagdo da
absorcdo sonora requer uma otimizacdo da resisténcia ao fluxo. Conforme Vigé (2010), a

resisténcia ao fluxo (o) de uma amostra de material pode ser determinada pela equacgéo (41).

o= — (41)

Onde 4p € a diferenca de pressdo sonora entre os dois lados da amostra, u € a velocidade
média das particulas de ar através da amostra e d é a espessura da amostra.

Outra caracteristica importante de materiais absorventes de som segundo Vigeé (2010) é
a porosidade, que relaciona com os caminhos tortuosos que o ar percorre dentro do material.
Um maior valor de porosidade de um material determina um melhor comportamento de

absorcdo sonora. A porosidade (@) pode ser determinada através da equacao (42).

o
[

(42)

SIS

Onde Va é o0 volume de ar no material e Vi € 0 volume total do material, incluindo o ar
dentro dele.

A principal caracteristica de um material absorvente de som é o coeficiente de absorcéo
sonora. Conforme Bistafa (2011), a maneira de se caracterizar os materiais de absor¢do sonora
é através da determinacdo do coeficiente de absorcao sonora (o), definido pela razdo entre a
energia acustica absorvida pela energia acustica incidente. Em todas as reflex6es de ondas
acusticas em uma superficie, a energia é parcialmente refletida e parcialmente absorvida pelo
material, e o coeficiente de absorcdo representa a capacidade do material para absorver a
energia acustica. O valor do coeficiente de absorcdo é em funcéo da frequéncia e varia entre 0
e 1. Quanto mais préximo de 1 o valor do coeficiente de absor¢do, mais energia foi absorvida.
O coeficiente de absorcao depende das propriedades do material e de suas dimensdes. A Figura
24 demonstra uma curva tipica de coeficiente de absorcéo sonora (o) em funcéo da frequéncia,

de materiais absorventes de som porosos e fibrosos instalados sobre superficie solida.
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Figura 24 — Gréfico tipico de absor¢ao sonora para materiais absorventes de som
porosos/ fibrosos.
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Fonte: Bistafa (2011).

Conforme demonstrado no grafico da Figura 24, um material poroso ou fibroso é
significativamente mais eficaz a partir da faixa de frequéncia de 1000 Hz, quanto a absorcao do
som. Devido a este comportamento, seu emprego é basicamente para tratamento de ruido aéreo.

A medigdo deste coeficiente pode ser feita utilizando um tubo de Kundt ou tubo de

impedancia. A Figura 25 apresenta um esquema do tubo de Kundt.

Figura 25 — Esquema de Tubo de Kundt.
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Fonte: Vige (2010).

Em um tubo de Kundt o alto falante gera ondas estacionarias em uma das extremidades
e 0 material a ser analisado é posicionado na outra extremidade. A distancia do alto falante a
amostra pode ser ajustada pelo equipamento. Quando um material absorvente é colocado na

extremidade do tubo, aparece uma variacdo na relacdo de fase entre as ondas incidentes e
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refletidas, causada pela impedancia aclstica do material, produzindo um padrdo de onda
estacionéria. O alto falante emite uma onda sonora no interior do tubo que incide na amostra e
reflete. A pressdo maxima e minima dentro do tubo é detectada pelos microfones, e € calculada
a impedancia sonora e o coeficiente de absor¢do sonora.

A medicdo da Funcdo de Resposta em Frequéncia entre os dois microfones (Hpip2)

permite calcular o coeficiente de reflex&o Ra, conforme equacdo (43).

— p—Jks2
R, = Hp1p2 € eJ2k(s1+s2) (43)

Jjksy —
e 2 HP1P2

Onde k é 0 nimero de onda, s1 a distancia entre a amostra e o primeiro microfone e s; a
distancia entre os dois microfones.

O coeficiente de absor¢do « é dado conforme equacéo (44).

a=1—|Ry|? (44)

Segundo Bistafa (2011), a variacdo de espessura e da densidade de um material
absorvente de som modifica sensivelmente o coeficiente de absor¢do sonora (). Os graficos
das Figuras 26 e 27 ilustram os efeitos da variacdo da espessura e da densidade do material no

coeficiente de absorcdo sonora ().

Figura 26 — Influéncia da variacédo da espessura de materiais porosos/ fibrosos no
coeficiente de absorgéo sonora (o).
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Figura 27 — Influéncia da variacéo da densidade de materiais porosos/ fibrosos no
coeficiente de absorcéo sonora (a).
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Fonte: Bistafa (2011).

De acordo com os gréaficos das Figuras 26 e 27 o coeficiente de absor¢do sonora (o)

aumenta segundo a espessura e a densidade de materiais porosos e fibrosos.

2.1.8 Anélise Modal

Conforme Allemang e Brown (2002), a analise modal tem como objetivo determinar 0s
parametros modais de uma estrutura. Os parametros modais sdo as frequéncias naturais de
vibracdo, as formas de vibracao e os fatores ou coeficientes de amortecimento. Estes parametros
sdo obtidos a partir da excitacdo da estrutura, através de métodos experimentais ou métodos
analiticos como a andlise de elementos finitos. A analise modal analitica consiste em elaborar
um modelo matematico da estrutura e resolver o problema de autovalor associado. As funcgdes
de resposta em frequéncia podem ser calculadas através da superposicdo modal dos modos
naturais de vibracdo. O método experimental consiste em aplicar uma forga na estrutura e séo
medidas as vibra¢Ges em diversos pontos. A partir do processamento destes sinais consegue-se
determinar as funcdes de resposta em frequéncia e, utilizando-se de algoritmos de extracdo de
parametros, pode-se obter as caracteristicas modais da estrutura. Tanto para a analise modal
analitica quanto para a experimental, existem diversos softwares para processamento e analises.

De acordo com Schwarz e Richardson (1999), os modos de vibragdo ou ressonancias
sdo propriedades inerentes de uma estrutura. Os modos de vibragdo sdo designados pelas
propriedades do material como massa, rigidez e amortecimento e também através das condigdes
de contorno da estrutura. Cada modo é definido por uma frequéncia natural, um amortecimento

modal e um modo de vibrag&o. Se as propriedades do material ou as condi¢Ges de contorno da
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estrutura alteram-se, consequentemente 0os modos de vibracdo também serdo alterados. Os
modos de vibracdo podem ser descritos como modos de corpos rigidos ou modos de corpos
flexiveis. Todas as estruturas podem ter até seis modos de corpo rigido, trés modos de translagdo
e trés modos de rotacdo. Se a estrutura estiver sobreposta a algumas molas, pode-se aproximar
0 modo de vibragdo como um modo de corpo rigido

Para Almeida (1990), um modo de vibracdo é uma propriedade global de uma estrutura
em questao e, portanto, a mesma pode ser excitada em qualquer ponto, com excec¢do dos pontos
nodais. Cada modo de vibracdo que pode ser encontrado nas funcdes de transferéncia tem uma
frequéncia natural especifica, e um fator de amortecimento. A ressonancia associada com cada
modo é independente da locacdo espacial, e € caracterizada por uma Unica distribuicdo de
deformacdo ou forma modal através da estrutura.

Segundo Silva (2000), a analise modal é uma importante ferramenta pois auxilia em
diagndsticos, analises e controle de vibracdo. Através da analise modal é possivel localizar
vibracOes severas em um sistema e desenvolver propostas para modificacdo estrutural de forma

eficaz.

2.1.8.1 Método de elementos finitos

De acordo com Guimaraes (2013), a modelagem numérica de fendbmenos vibroacusticos
visa atender toda a faixa de frequéncia, entretanto, cada técnica atende faixas especificas. Para
baixas e médias frequéncias, as técnicas deterministicas, como o método de elementos finitos
(FEM) e o método de elementos de contorno (BEM), sdo as mais adequadas, enquanto para
altas frequéncias, o método de analise estatistica de energia (SEA) é o mais apropriado.

O método dos elementos finitos (MEF) é uma técnica de analise numérica para obter
solucdes aproximadas para uma ampla variedade de problemas de engenharia. Conforme Soeiro
et al (1998), o método de elementos finitos também é muito utilizado frente a analogia fisica
direta que se estabelece, com o seu emprego, entre o sistema fisico real e 0 modelo simulado
computacionalmente. Geralmente, um modelo para anélise dinamica requer algo mais que
aquele usado para analise estatica. Um modelo grosseiro dard melhores resultados para o
calculo das frequéncias naturais do que para 0os modos de vibragdo. A precisdo diminui com o
aumento na ordem do modo a ser analisado. A razédo deste fato, € que as formas dos modos se
tornam mais complexas quando suas frequéncias naturais aumentam. Portanto, para que 0
mesmo modelo geométrico possa ser utilizado para ambas analises, tanto estatica quanto

dindmica, um modelo para analise dindmica deve ter uma discretizagdo em nos e elementos de
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tal modo que o modelo possa representar precisamente os modos de vibrar. Neste contexto, o
método de elementos finitos constitui uma excelente alternativa para a solugdo de problemas
dindmicos que envolvem um grande nimero de graus de liberdade.

Conforme Zienkiewicz e Taylor (2000), o0 método de elementos finitos é uma técnica
de predicdo da distribuicdo das varidveis de campo de um dominio continuo, governado por um
conjunto apropriado de equacOes parciais diferenciais e condigdes de contorno. O problema
original é transformado em uma formulacdo integral equivalente cuja aproximacdo das
variaveis de campo e da geometria do dominio continuo sdo realizadas em termos de um
conjunto de fun¢des de forma localmente definidas dentro de pequenos subdominios (elementos
finitos) do dominio continuo.

De acordo com Beckett e Burke (2009), para a realizacdo da analise modal analitica,
deve-se seguir os procedimentos que serdo descritos a seguir. O primeiro passo consiste em
determinar o ponto ou os pontos de excitacao na estrutura. Pontos préximos as fontes geradoras
de excitacao sdo aconselhaveis, para melhor reproducéo da situacao real. Na sequéncia deve-se
definir a faixa de frequéncia de interesse para a analise. A excitacdo é realizada através de
elementos de mola ligados ao ponto definido. Um pequeno elemento de massa € adicionado a
extremidade de excitacdo da mola para garantir a estabilidade numérica. A figura 28 mostra

uma configuracao de excitacdo em trés direcbes em um ponto definido em uma porta de veiculo.

Figura 28 - Configuracao de ponto de excitacéo através de elementos de mola.

Fonte: Beckett e Burke (2009).

E importante rodar a anélise e verificar se o ponto definido da excitagao foi satisfatorio
para excitar toda a estrutura. Para tal, é necessario que todos 0s pontos da estrutura produzam

altos niveis de resposta em toda a faixa de frequéncia de interesse. Caso o ponto definido nédo
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seja capaz de gerar a excitacdo satisfatoria na estrutura, deve-se testar outros pontos, ou, em

estruturas mais complexas, pode ser necessario que se definam varios pontos de excitagéo.

2.2 Estado da arte

Neste capitulo estéo apresentados alguns estudos relevantes desenvolvidos sobre o tema
além de topicos considerados importantes para melhor entendimento em analise de caminhos

de transmissdo e absor¢do sonora.

2.2.1 Anélise de caminhos de transmissao

Para Gajdatsy (2011), o objetivo principal do método de analise de caminhos de
transmissao € a identificacdo dos componentes ativos, ou fontes, mais importantes, e quais 0s
caminhos pelos quais essa energia se propaga, para assim encontrar uma solucéo eficiente para
o0 problema vibroacustico. Em sua tese o autor divide as fontes em dois tipos, fontes estruturais
e fontes acusticas, sendo que os caminhos estruturais sao definidos como aqueles que se iniciam
em uma fonte estrutural enquanto que os caminhos aéreos sdo aqueles que se iniciam em uma
fonte acustica. Os pontos de entrada dos caminhos de transmissdo sdo definidos na interface
entre o lado ativo e lado passivo do sistema. As funcdes que representam as caracteristicas do
lado passivo sdo as Funcdes de Resposta em Frequéncia e as fungdes de transferéncia entre os
pontos de entrada dos caminhos e 0 ponto receptor sdo denominadas Funcdes de Transferéncia
de Ruido, caso a fonte e o receptor sejam acusticos, caso de ruido aéreo, ou Funcdes de
Transferéncia de Vibracdo, caso a fonte seja estrutural, sendo que o receptor pode ser acustico,
no caso ruido estrutural, ou vibratdrio, sendo relacionado a percepcdo de vibragéo.

Conforme Guimardes (2008), as trajetdrias de transferéncia de ruido e vibracdo em uma
estrutura representam os caminhos desde as fontes geradoras até a percepcao através do sistema
auditivo em caso de ruidos ou através do tato no caso de vibracGes. A energia vibroacustica é
transmitida tanto pela estrutura quanto pelo ar. Para uma analise mais precisa da origem do
ruido ou vibragdo é necesséria a utilizacdo de técnicas de separacdo das fontes e das trajetorias
de transferéncia da energia vibroacustica para individualizagdo das contribui¢cbes. O
comportamento vibroacustico de uma estrutura depende de sua massa, de sua rigidez e de seu
amortecimento estrutural, portanto, atraves de técnicas experimentais de medicdo de Funcdes
de Resposta em Frequéncia (FRF) é possivel identificar as fontes e trajetdrias por faixas de

frequéncias, podendo ser divididas em funcgdo resposta em frequéncia acustica, vibracional e
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vibroacustica. Em sua dissertacdo, Guimaraes (2008) desenvolveu métodos experimentais que
permitem identificar a contribuicdo de trajetorias vibroacUstica em um veiculo. Utilizou o
método da analise espectral em sistemas de Multiplas Entradas e Uma Saida (Multiple Inputs /
Single Output, ou MISO) que foi desenvolvido utilizando a Funcdo de Coeréncia Multipla para
identificar as FuncGes de Resposta em Frequéncia (FRF) através da correlacdo mutua entre
estimulos e da correlagéo entre estimulos e resposta.

Uma forma de determinar os caminhos de transmisséo € utilizar a propria fonte geradora
de ruidos e vibragcdes em funcionamento para excitar a estrutura. Este procedimento é chamado
de analise operacional de caminhos de transmissdo. Em sua dissertacdo, Moura (2016) avaliou
trés aproximagdes do método de estimativas de forcas operacionais baseados na inversdo da
matriz de acelerancias, que sdo as funcGes de resposta em frequéncia e representam as
caracteristicas de vibrar da estrutura. Uma aproximacdo do método avaliado foi o da Matriz
Diagonal, onde apenas acelerancias locais foram utilizadas. Duas outras aproximacoes
utilizando variagdes da Matriz Completa também foram avaliadas.

Fouladi et al (2009) descrevem que os fabricantes de automdveis investem cada vez
mais buscando a melhoria do desempenho vibroacustico de seus veiculos. A utilizacdo de
métodos baseados em tentativas e erros, sem maiores conhecimentos das fontes vibroacusticas,
atrasam o desenvolvimento e podem comprometer a qualidade do produto. Portanto é
importante a identificacdo precisa das fontes para que os ruidos e vibrag¢fes sejam atenuados ou
eliminados, baseados em metodologias de caracterizacdo das fontes, das trajetorias de
transmissdo e do receptor. Nesta pesquisa 0s autores realizaram medi¢cdes em um veiculo com
0 objetivo de determinar a contribuicdo de fontes de ruido de trajetdrias aéreas e estruturais,
utilizando as metodologias simplificadas, denominadas de analise espectral condicionada,
baseada na funcdo coeréncia, que é uma relacdo entre os sinais de entrada com 0s sinais de
saida, e analise de fonte virtual que é uma ferramenta para encontrar o nimero de fontes
incoerentes em um sistema de entrada maltipla. Os métodos ndo apresentaram boa correlagdo
em baixas frequéncias.

Conforme Thite e Thompson (2003) o ruido estrutural de uma maquina é transmitido
através dos varios pontos de conexdo em vérias dire¢ces coordenadas. A energia vibratdria do
motor de um veiculo é transmitida para a cabine através dos coxins e conexdes estruturais,
passando através de toda a estrutura e irradia como ruido no interior da cabine. A técnica de
analise de caminhos de transmissdo é amplamente utilizada na industria automotiva, ela
quantifica as contribuicdes de cada ponto de conexdo, através das forgas operacionais, do ruido

global no interior do veiculo. Em seu artigo os autores realizaram testes experimentais e
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simula¢fes em uma placa de ago para verificagdo da efetividade do método de inversdo para
determinacdo de caminhos de transmissdo. Neste método, a matriz de aceleracfes medidas é
invertida em cada frequéncia e usada com dados de aceleracdo operacional para encontrar as
forcas. Verificaram que, com a utilizagdo de maior nimero de respostas, a estimativa das forcas
melhora consideravelmente.

Padilha (2006) comparou dois métodos cléssicos usados na TPA para estimacéo da forca
operacional. O Método da Inversdo Matricial se mostrou adequado se existe redundancia no
numero de pontos observados e nas situacdes em que a fonte ndo é extraida. O Método da
Rigidez Complexa se mostrou eficiente se a fonte é retirada ou se o descasamento de
impedancias entre fonte e estrutura é consideravelmente alto.

Plunt (2005) apresentou uma revisao teorica sobre analise de caminhos de transmissao
e demonstrou 4 estudos de casos praticos atraves da aplicacdo da TPA. Concluiu ser uma
ferramenta poderosa para identificar trajetorias complexas e deu relevancia a correlagdo da TPA
com modelos em elementos finitos para diagnostico de problemas e modificagdes com maior
complexidade.

Roozen e Leclere (2013) propem um novo procedimento para obtencdo das
transmissibilidades em testes de andlise operacional de caminhos de transferéncia no qual
utilizam uma excitacdo artificial. A estrutura é excitada por um martelo de impacto nédo
instrumentado, com o objetivo de se obter as transmissibilidades com melhor qualidade uma
vez que as excitacdes com o martelo sdo independentes, mais controladas e relativamente mais
faceis. Na excitacdo através do funcionamento da fonte muitas vezes é dificil estimar a matriz
de transmissibilidade devido a variacdo da excitacdo que ocorre durante a medic¢do, causando
imprecisdes. A forma de medicao proposta ndo apresenta este problema. Os autores realizaram
um experimento utilizando esta técnica proposta em uma pequena caixa de transmissdo onde
comprovaram a maior precisdo das matrizes de transmissibilidades além de conseguirem uma
reducdo significativa de tempo de execucao dos testes.

Noh (2016) propds um método de subestruturagcdo baseada em Funcéo de Resposta em
Frequéncia (FBS - Frequency Response Function-based substructuring), que é utilizado para
obter respostas vibroacuUsticas de estruturas complexas, para determinar e reduzir o ruido
estrutural do motor de um veiculo que possui estrutura do tipo subchassi. Trata-se de uma
metodologia hibrida, que envolve simulagcdo numérica e testes experimentais. Foi criado um
modelo numérico do subchassi, com frequéncias e modos correlacionados com o veiculo. O
subchassi é dividido em subestruturas, que sdo associadas umas as outras através de um ponto

em comum. Célculos através de equacgdes e matrizes correlacionam com dados experimentais
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de vibracgOes dos suportes, do motor e dos pontos de conexdo do subchassi, determinaram 0s
modos de vibrar da estrutura e os caminhos de transmisséo. O ruido estrutural no interior do
veiculo foi previsto pelo somatério das funcbes de transferéncia das diferentes fontes de
excitacdo. O método foi considerado efetivo para a faixa de frequéncia até 300 Hz. Com a
modificacdo de espessura de componentes do subchassi conseguiu-se obter uma consideravel
reducdo do ruido interno do veiculo.

Wang et al (2017) utilizaram a técnica de participacao acustica de painéis para analisar
0 ruido estrutural de uma carroceria em seu artigo. A Funcdo de Resposta em Frequéncia é
aplicada para obter frequéncias criticas de interesse sob cada excitacdo. A andlise de
participagdo acustica de paineis é entdo realizada em todas as frequéncias criticas. Painéis de
significancia acustica sdo identificados pela correlacdo do método de matriz de coeficientes
para todas as excitagfes. As contribuicBes acusticas desses painéis podem ser positivas ou
negativas. O controle do ruido se d& diminuindo a vibragdo dos painéis com contribuicdo
positiva e aumentando os de contribuicdo negativa, através da utilizacdo de absorvedores
dindmicos.

Sakhaei e Durali (2014) realizaram um trabalho para ranquear os caminhos de
transmissdo vibracionais do motor ao habitculo de um veiculo de passeio. Utilizaram uma
metodologia denominada Anélise de caminhos de transmissdo multinivel, que é considerada de
rapida execucao e consiste em realizar medi¢des de funcbes de resposta em frequéncia entre 0s
lados ativos e passivos dos coxins do motor e multiplicar cada FRF pela forca de entrada, que
é a forca do motor em cada ponto de fixacao dos coxins, obtendo assim, o valor de contribuicao
de cada caminho. Com os resultados deste trabalho € possivel verificar quais s&o os caminhos
que mais contribuem para o comportamento vibracional do veiculo e, desta forma, se trabalhar
nas propriedades dos coxins para otimizacdo do conforto vibroacustico.

Diez-lbardia et al (2017) realizaram um trabalho para comparar os métodos de Analise
de caminhos de transmissdo convencional e operacional. A analise de caminhos de transmissao
operacional considera a propria fonte como excitacdo do sistema, desta forma, este método &
mais rapido e mais simples de executar. Os autores realizaram testes em um carro elétrico e as
medicOes operacionais ocorreram com 0 eixo traseiro do veiculo instalado em um rolo
dinamométrico. Apos analises dos resultados os autores concluiram que o método de analise de
caminhos de transmiss@o operacional apresenta resultados satisfatorios, assim como o método
convencional, mas, se for necessaria uma analise mais precisa, com mais pontos de medicao,

em diferentes faixas de frequéncia, o método convencional é mais indicado. O método



73

operacional seria indicado para casos em que seja necessario ganhar tempo, para diagnosticos
mais simples.

Costa e Vimieiro (2015) utilizaram a técnica de anéalise de caminhos de transmissao para
diagnosticar ruido elevado do motor em rotacdes proximas a 4000 rpm no interior de um veiculo
de passeio. Através do método de inversdo de matriz as forcas operacionais dos pontos de
conexdo do motor a carroceria foram estimadas e através da aplicacdo da técnica de TPA o
principal caminho foi identificado e propostas de melhoria foram indicadas.

Costa et al (2016) aplicaram a técnica de TPA para determinar as forcas geradas na
suspensdo de um veiculo em diferentes valores de pressdo dos pneus. Através das medicgdes de
aceleracdo nos pontos de entrada, ou seja, no montante das rodas, medicdo de ruido interno e
da funcdo de sensibilidade dos caminhos, que sdo os pontos de conexdo da suspensdo a
carroceria, as forgas operacionais foram estimadas e observou-se que as for¢as aumentam com
0 aumento da pressdo dos pneus. Conclui-se que um veiculo com menor pressao nos pneus, por
exemplo, na minima presséo indicada pelo fabricante, o ruido interno sera menos intenso que

na condicao de pressdo maxima.

2.2.2 Acustica estrutural

Wallace (1972) realizou um trabalho sobre radiacdo sonora em painéis que se tornou
referéncia, devido a determinacdo de curvas de eficiéncia de radiacdo encontradas para painéis
retangulares. A pressdo sonora em campo distante irradiado por um painel depende da sua
geometria, dos modos vibracionais, da impedancia caracteristica do meio, da frequéncia e da
velocidade de vibracdo na direcdo normal a superficie. Concluiu-se que os painéis metalicos de
maiores dimensdes sdo mais suscetiveis a irradiacdo pois apresentam eficiéncias de radiacéo
maiores.

Lamancusa e Eschenauer (1994) apresentaram um método de projeto de painéis
retangulares a fim de obter radiacdo sonora minima, pela otimizagéo das dimensdes dos painéis
e das propriedades dos materiais. O emprego de material visco-elastico fixado nos painéis é a
técnica historicamente mais utilizada para atingir dois objetivos: reduzir o nivel de ruido
irradiado e elevar a perda por transmissao. No primeiro caso, deve-se a reducéo de vibracdo da
superficie; no segundo é um efeito decorrente da massa, que fica elevada.

Em sua dissertacdo, Padilha (2006) afirma que os pontos de conexao entre as fontes e a
estrutura sdo pontos criticos na trajetdria de transferéncia de energia vibratoria que gera ruido.

Para atenuacdo é necessario que haja uma diferenca significativa da impedéancia mecanica entre
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duas partes da estrutura por onde se propagam ondas de vibracdo, ou seja, quanto maior esse
descasamento de impedancias nestes pontos, menor serd a vibracao transmitida da fonte para a
estrutura. Esse descasamento € normalmente realizado através da insercdo de elementos
resilientes entre as fontes e estrutura do veiculo.

Carvalho et al (2003) especificam em seu trabalho possiveis caminhos pelos quais a
energia gerada pelas fontes é transmitida para o interior do veiculo. Estruturas como painel
corta-fogo e os assoalhos sdo os principais irradiadores do ruido interno, pois apresentam
geometria proxima da plana, areas significativamente grandes e estdo localizados em regides
estratégicas na transferéncia de ruido e vibragdo. A energia que os excita 0s painéis é de origem
estrutural, transmitida pelas conexdes das fontes.

Gonzalez et al (2003) utilizaram a técnica de controle ativo de ruido para atenuar ruidos
de baixas frequéncias originados do motor de um automdvel. Para a avaliacdo os autores
realizaram anélises utilizando métricas de psicoacustica e teste de jari. A técnica de controle
ativo de ruido consiste em introduzir um campo sonoro no ambiente através de alto-falantes
que, ao combinar com o som deste ambiente, os niveis sdo atenuados. Conforme os autores,
esta técnica é adequada para cancelar ruidos de baixas frequéncias, faixa na qual os materiais
de absorcédo sdo ineficientes. Com a aplicacdo do controle ativo no interior do habitaculo os
resultados apresentados mostram que os niveis de loudness, métrica que indica a intensidade
do som, foram significativamente atenuados. Em geral, nas condicdes testadas, o controle ativo
de ruido foi considerado satisfatério pois melhorou o conforto acustico percebido no interior
do veiculo, porém, sua aplicacdo em veiculos € de custo elevado.

Kompella e Bernhard (1993) realizaram uma ampla pesquisa sobre variacOes de
comportamento da transmissdo de ruido estrutural e ruido aéreo em diversos veiculos de mesmo
modelo. O intuito foi verificar as dispersbes quanto ao comportamento de caminhos de
transmissdo entre veiculos de mesmo modelo em uma montadora. Foram testados 99 veiculos
do tipo SUV e 57 veiculos do tipo Pick-up. As medicdes realizadas foram de determinacao de
funcéo de resposta em frequéncia (FRF) vibroacustica e acustica, com ponto de excitacdo na
roda dianteira esquerda e ponto de resposta na orelha do motorista. Até a faixa de 500 Hz, com
predominancia do ruido estrutural, as variagdes entre veiculos foram na faixa de 2 a4 dB, e na
faixa acima de 1000 Hz, onde predomina o ruido aéreo, as variagdes foram maiores, na faixa
de5a10dB.

Hills, Mace e Ferguson (2009) também realizaram um amplo trabalho para avaliagéo de
dispersdo da transmissdo de ruido aéreo e estrutural em veiculos de mesmo modelo. Foram

testados 411 veiculos hatch pequenos de 3 portas, 403 hatch pequenos de 5 portas e 316 hatch
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meédios. Para avaliacdo do ruido estrutural, a fonte excitadora foi um rolo dinamométrico com
superficie rugosa no eixo dianteiro dos veiculos, em camara semi-anecdica, com o ponto de
resposta na orelha do motorista. Como os veiculos de mesmo modelo possuem configuracfes
diferentes, a dispersdo de niveis de ruido encontrada na faixa de 40 a 600 Hz, que atingiu 15
dB em determinadas faixas de frequéncias, foi devido, principalmente, aos diferentes tipos de
pneus e rodas. A influéncia considerada muito significativa destes dois componentes é um
grande desafio dos fabricantes, para manterem seus produtos mais robustos e com conforto
acustico adequado.

Costa et al (2016) realizaram um estudo sobre a influéncia da pressdo dos pneus de um
automovel nas forcas de entrada do sistema de pneus e suspensdo. Nesta pesquisa pode-se
observar nas caracterizacdes de ruido de rolagem de pneus em asfalto liso e em asfalto rugoso
gue os niveis mais elevados de ruido apresentam-se na faixa de frequéncia de 200 a 350 Hz,

faixa na qual o ruido transmitido por via estrutural é predominante.

2.2.3 Materiais para absorcao sonora

Honorato (2013) realizou em sua dissertacdo avaliacdes de modelos analiticos para a
determinacdo de absorcdo sonora de materiais. Com modelos matematicos dos materiais
porosos € possivel otimizar suas caracteristicas para melhoria acUstica através de simulacdo
virtual. A autora utilizou as teorias de formulacdo a partir dos modelos de Ingard e de Biot-
Dazel para estabelecer os parametros que deveriam ser utilizados para a modelagem de cada
material. Os parametros considerados foram resistividade ao fluxo, mddulo de elasticidade,
coeficiente de Poisson, tortuosidade, fator de perda e impedancia. Com a criacdo dos modelos
matematicos foram realizadas medi¢c6es experimentais de absorcdo sonora para correlacao. As
correlacdes alcancaram os resultados esperados e concluiu-se que a resistividade ao fluxo é o
parametro que mais influencia na absor¢do sonora dos materiais, quanto maior a resistividade
ao fluxo, maior a absor¢do do material. Com a modificacdo do parametro modulo de
elasticidade, a faixa de frequéncia onde ocorre a maior absor¢cdo é modificada. Outras
caracteristicas importantes do material sdo a porosidade espessura da camada, que também
aumentam a absor¢do do material quando aumentadas.

Em sua tese, Mareze (2013) avaliou a influéncia da microgeometria na absor¢éo sonora
de materiais. Foram apresentados procedimentos e métodos de caracterizacdo e otimizacgdo de
materiais de absor¢édo sonora, com foco na estrutura porosa do material. O objetivo da tese foi

desenvolver materiais otimizados para absorcdo sonora utilizando modelos analiticos. Foi
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caracterizado o desempenho acUstico de materiais porosos a partir de imagens da
microgeometria e obtencdo de estruturas porosas otimizadas para o maximo coeficiente de
absorcdo sonora, a partir de modelos ja conhecidos. Para a determinacdo dos parametros
macroscopicos foram apresentados dois métodos, o0 método direto, com o qual os parametros
sdo obtidos através de procedimentos experimentais normatizados ou descritos na literatura, e
0 método inverso, onde ferramentas de otimizacéo e ajuste de modelo analitico s&o utilizadas
para resgatar a impedancia de superficie experimental e os parametros desejados. O autor
demonstrou varias possibilidades de modificacdo de materiais e seus resultados de coeficiente
de absorcdo sonora. Concluiu que existem vérias possibilidades de otimizacdo de materiais
porosos, modificando sua microestrutura e podendo diminuir sua espessura.

Litwinczik (2003) em sua tese estudou a irradiacdo sonora de uma placa plana revestida
com material poroso. As placas sdo importantes para o controle do ruido uma vez que sédo
responsaveis pela maior parcela do ruido irradiado em estruturas complexas. 1sso se deve ao
fato de possuirem grande densidade modal, dos modos de flexdo, e por apresentarem grande
energia vibratoria, proporcionada pelos maiores valores de velocidade de vibragdo transversal.
O autor modelou materiais porosos a partir de suas principais caracteristicas como porosidade,
tortuosidade, resistividade ao fluxo, comprimentos caracteristicos térmicos e Viscosos,
elasticidade e cisalhamento que foram obtidas experimentalmente. O modelo de material
poroso criado apresentou boa correlacdo e apresenta-se como uma boa ferramenta para predicao
do comportamento de placas planas revestidas.

Tang e Yan (2017) apresentam em seu artigo uma revisao das propriedades de absorcao
sonora de materiais. Os autores demonstram métodos para determinacdo de coeficiente de
absorcdo sonora, tipos de fibras utilizadas nos materiais e principais caracteristicas. Os
materiais de absorcdo acustica podem ser classificados como absorventes ressonantes e
absorventes porosos. O absorvente ressonante é o equivalente a conexdo paralela de multiplos
ressonadores de Helmholtz, onde a energia sonora é consumida pelo efeito de ressonancia
interna. O material absorvente poroso possui poros de pequeno didmetro interligados. Os
autores concluem que a resisténcia ao fluxo é a principal caracteristica do material poroso, uma
vez que quanto maior a resisténcia, maior sera a absorcao sonora. Foi demonstrado também que
0s materiais de nanofibras apresentaram os melhores resultados que os materiais fibrosos
convencionais, porém, seu custo é elevado.

Cabaloll e Raposo (2016) apresentam em seu artigo os resultados de testes realizados
para avaliacdo de materiais de absor¢éo sonora colocados em pedagos com diferentes layouts

comparados com pecas inteiras. O pardmetro utilizado para avaliagdo foi o tempo de
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reverberacdo do ambiente com estes materiais de absorcdo. Os diferentes layouts utilizados tém
como objetivo ajustar o comportamento acustico do ambiente, otimizando o tempo de
reverberacdo para torna-lo mais confortavel acusticamente. Os autores demonstraram que com
os diferentes layouts é possivel modificar os niveis sonoros por bandas de frequéncia,
modificando o tempo de reverberagdo do ambiente.

Dazel et al (2007) propuseram uma formulagcdo simplificada para modelamento
matematico de material de absor¢ao sonora a partir do modelo de Biot, que foi desenvolvido
em 1956. O modelo de Biot tem como proposito desenvolver um modelo de propagacdo de
ondas elasticas em um sistema composto de um sélido eléstico poroso saturado por um fluido
viscoso. Esta teoria é capaz de explicar o comportamento das ondas em materiais porosos. Em
seu artigo, Dazel et al (2007) prop6em uma formulacéo alternativa para os deslocamentos do
modelo linear para um material poroelastico. A diferenca entre o modelo original e o proposto
pelos autores, reside na escolha das coordenadas generalizadas. Na formulagéo proposta pelos
autores essas coordenadas sdo escolhidas de modo que as expressdes para a energia de
deformacdo podem ser simplicadas como a soma de dois termos desacoplados.

Geslain et al (2011) investigaram a influéncia da compressdo no comportamento
acustico de materiais porosos. A compressdo de material, que é uma condicdo que pode
acontecer em algum isolamento aplicado em veiculos, modifica a estrutura interna do material
e, consequentemente, o desempenho acustico. Conforme os autores, as fibras que constituem o
material sdo dobradas e paredes do material poroso se curvam e deformam alterando a forma
dos poros. No caso de espumas, ocorre alteracdo do modulo de elasticidade devido a essas
deformac6es. As deformacbes na estrutura sao sensiveis, principalmente, quando se trata das
ressonancias de um quarto de comprimento de onda, que causam diminui¢do de absorc¢éo do
material. A compressdo do material aumenta sua rigidez devido ao efeito de Poisson, no
resultado global, isso produz uma diminui¢do do moédulo de elasticidade. Os autores utilizam o
termo frequéncia de ressonancia para nomear a frequéncia em que ocorre a queda no coeficiente
de absorcdo. Conclui-se que as condi¢cbes de montagem do material poroso podem causar
variages significativas no desempenho acustico.

Vallabh, Lee e Seyam (2010) propuseram em Seu artigo uma metodologia para
determinacdo da tortuosidade de material poroso. A tortuosidade é uma caracteristica
importante de materiais porosos pois tém grande influéncia no comportamento acustico do
material, ela é a grandeza que expressa a irregularidade dos caminhos percorridos pelo fluido
no interior do material poroso. Os autores estabeleceram uma relagéo entre a tortuosidade e

propriedades estruturais da fibra do material poroso, como porosidade, didmetro e espessura da
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fibra. Concluem que a tortuosidade diminui com o aumento do didmetro das fibras e aumenta
com o aumento da espessura da fibra.

Fohr et al (2008) propuseram um procedimento simplificado para determinacdo da
tortuosidade de materiais porosos. A proposta consiste em utilizar sensores ultrassénicos de
banda estreita, em torno de 40 kHz, produzindo um pulso de tom puro, ao invés de transdutores
ultrassénicos de banda larga. Esta frequéncia é suficientemente alta para usar a chamada
aproximacdo assintdtica de altas frequéncias e é baixa o suficiente para ter um comprimento de
onda maior que os tamanhos de poros. Para a medicédo, é necessario obter um comprimento de
onda grande o suficiente para cobrir um volume macroscépico homogéneo suficiente de poros,
sendo que alguns poros sdo maiores e outros sdo menores. A proposta alternativa dos autores
facilita consideravelmente a determinacédo da tortuosidade, no entanto, observam-se limitacdes
para amostras muito densas, ou poros menores que 10 um. Para a obtencdo da tortuosidade,
apenas o ar atmosférico como fluido é suficiente.

Coroian e Lupea (2013) realizaram um estudo de absorcdo sonora de uma cabine de um
veiculo utilizando um modelo simplificado. Foram testados 3 tipos de isolamentos no interior
da cabine, caracterizados através da obtencdo de coeficiente de absorcdo sonora e perda de
transmissdo sonora (TL), sendo um isolamento do tipo isolante acustico, um segundo do tipo
absorvente sonoro e o terceiro isolante e absorvente. Foi construido um modelo numérico 3D
da cabine e os 3 isolamentos foram modelados a partir da teoria de Biot e dados experimentais.
Foram realizadas as analises comparativas, através da simulacdo do nivel de pressao sonora no

ouvido do motorista. O modelo simplificado foi validado.

2.2.4 Métodos numéricos aplicados em vibroacustica

Citarella et al (2007) utilizaram uma combinacdo de métodos de elementos finitos
(MEF) e de elemento de contorno (MEC) para avaliacdo vibroacustica de um automdvel e
correlacdo de ruido estrutural. A metodologia adotada é baseada em uma formulag&o indireta e
em um esquema solucédo variacional. A abordagem adoptada MEF-MEC leva vantagem de o
algoritmo de transferéncia do vetor modal acustica que € particularmente Gtil quando grandes
problemas estdo a ser analisados. A comparacao entre os resultados numericos e experimentais
permite a avaliacdo do nivel de preciséo.

Cameron et al (2010) realizaram um trabalho para avaliar o comportamento
vibroacustico de uma carroceria completa (trimmed body) na faixa de frequéncia entre 100 e
500 Hz, através de validacdo de métodos numericos. Foi avaliado o refinamento de modelos
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para definicdo da precisdo necessaria para uma confidvel anélise de elementos finitos.
Realizaram testes no teto de um automovel utilizando excitacfes estrutural e acustica. O teto
foi testado no veiculo e, em seguida, separado do carro, montado numa estrutura rigida e
testados em uma janela de transmisséo utilizando tanto excitacéo acustica como estrutural. Um
modelo de elementos finitos do componente destacado foi desenvolvido utilizando casca e
elementos solidos para a estrutura e 0s elementos solidos para o revestimento interior. As
simulacdes foram realizadas para avaliar a perda de transmissdo sonora e a frequéncia de
resposta vibratdria, devido a uma forca aplicada a estrutura. Realizaram um estudo de
sensibilidade de diversas propriedades. O principal objetivo do trabalho foi o de estabelecer
uma referéncia para projetos alternativos. Os autores concluiram que as simulacGes
concordaram muito bem com os dados medidos.

Priebsch (2001) apresentou um trabalho relatando que no desenvolvimento de veiculos
a previséo de ruido interior por meio de simulagdo numérica é atualmente um objetivo principal,
assim como a otimizacdo do comportamento de durabilidade e simulacdo de batidas em
obstaculos (crash test). O autor apresenta uma metodologia para o desenvolvimento de um
modelo numérico para a simulacdo do ruido interno, aplicando em um carro esportivo.
ComparacOes dos resultados medidos e calculados sdo descritos a partir de pecgas de teste,
continuando com a carroceria nua “Body in White” (BIW) e terminando com a carroceria do
veiculo recortada. A simulacdo é realizada através de elementos finitos (MEF). S&o realizadas
analises detalhadas habilitadas para reconstruir competéncias especificas para os parametros de
material e de estrutura para o0 modelo de calculo de ruido. O modelo final é validado por meio
de medigdes.

Kobayashi et al (2008) realizaram uma pesquisa sobre guarnicBes acuUsticas de
multicamadas para veiculos contendo materiais poroelasticos e como estes afetam o0s
fendmenos de ruido e vibracdo, em toda a faixa de frequéncia. Para tal foi desenvolvida uma
metodologia para a anélise da guarnigdo acustica multicamada dentro de um modelo MEF de
veiculo, utilizando como base a teoria de Biot. Utilizando a metodologia, vibragdo dinamica,
radiacdo e comportamento de absor¢do de trés tipos de guarni¢des multicamadas, um tipo de
isolador convencional, um tipo de absorcéo e um tipo de isolador com a camada superior de
absorcéo apoiadas por placas metalicas retangulares séo analisados. O modelo de compensagéo
tambem ¢é aplicado a um modelo de veiculo MEF e os seus efeitos sobre o nivel de presséo
sonora interior séo validados com dados experimentais.

Wang et al (2004) realizaram uma analise de energia com formulacdo dos elementos de

contorno (EBEA) onde é apresentada para o calculo da radiagdo sonora em alta frequéncia de
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uma fonte com forma arbitrdria. O desenvolvimento EBEA apresentada neste artigo
complementa a anterior de energia Anélise de Elementos Finitos (EFEA), evolugdo para o
calculo de vibracdo de estruturas imersas em um meio acustico de alta frequéncia. A partir da
solucdo EFEA a energia vibracional estrutural em toda a estrutura e a energia acustica irradiada
a partir de cada elemento de superficie em contato com o fluido circundante séo calculados. O
EBEA utiliza a informagao para a poténcia acUstica irradiada a partir de cada elemento da
superficie exterior da estrutura, como uma condicdo de contorno, a fim de calcular o campo
acustico num meio nédo ligado sem amortecimento que rodeia a estrutura de radiacdo. O método
é validado por comparacédo dos resultados e foi demonstrada boa correlagéo.

Liang et al (2007) utilizaram em seu trabalho o método para uma superficie de resposta
aproximada (RSM) que é utilizado para analisar o efeito de parametros de projeto na radiacao
sonora de um painel vibratorio. Em detalhes, o som irradiado do painel vibratério com um ponto
de excitacdo de forca foi analisado através de método numérico. Um estudo de caso simples foi
ilustrado para demonstrar as capacidades do procedimento desenvolvido. O problema do ruido
estrutura/fonte € aproximado por uma série de polinémios de segundo grau. Trés objetivos de
analise sdo considerados, a velocidade média quadratica, a poténcia de radiacao sonora e fator
de perda do sistema. Com o método apresentado, a analise do ruido gerado pela estrutura do
painel de amortecimento foi realizada de forma eficiente e eficaz. Através de RSM é possivel
compreender e manipular o comportamento vibroacustico de estruturas complexas.

Kurosawa e Yamagushi (2013) propbem um método numérico para calcular
propriedades de amortecimento em estruturas a prova de som, envolvendo corpo elastico, corpo
viscoelastico, e meios porosos. Para o corpo elastico e viscoelastico o deslocamento € modelado
usando elementos finitos convencionais, incluindo médulo complexo de elasticidade. Ambos
densidade eficaz e grandes quantidades médulo tem quantidades complexas para representar 0s
campos de som embebido em do meio poroso. Deslocamento de particulas no meio poroso é
discretisado utilizando o método de elementos finitos. Vetores deslocamento como
desconhecidas variaveis comuns sdo resolvidos sob condicao acoplada entre o corpo eléstico,
corpo viscoelastico e meios porosos. Além disso, expressdes explicitas de fator de perda modal
para as estruturas mistas sdo derivadas usando o método assintética. Analise de auto vetor e
frequéncia foram calculados usando esta técnica, os resultados se aproxima com os resultados
experimentais.

Lim (2000) descreve que as contribuicdes do ruido irradiado pelos painéis das
carrocerias automotivas para os niveis de pressdao sonora nos interiores sdo modeladas

utilizando uma formulacdo espectral aproximada que aplica os termos interiores de



81

sensibilidade acustica tedrica derivada de um modelo de elementos finitos e medidos em média
espacial (espectros estruturais acusticos). O célculo de elementos finitos é validado por
comparagdo e com um conjunto de funcdes de transferéncia acusticas experimentais. O modelo
de medicao para a intensidade sonora e resposta acustico-estrutural é aplicado para adquirir 0s
espectros cruzados e autovalores necessario para simular o termo de velocidade (média-
quadrética) relativo de cada plano de controle perto da superficie do painel, e para obter a funcéo
de contribuicdo de cada painel individualmente. A abordagem propde também calcular o
espectro de ruido em forma de banda 1/12 de oitava, em posi¢Oes selecionadas no
compartimento de passageiros, o que combina bem com os resultados experimentais em geral.
Atraveés de uma aplicacdo em automaveis, os resultados revelaram as contribui¢des dos painéis
no ruido global. Os calculos tiveram excelente correlacdo com os dados experimentais obtidos.

Ferreira et al (2015) realizaram um trabalho para investigar o efeito da insercdo de partes
maoveis de um automavel, tais como portas, capd e tampa do porta malas, em modelo numérico
para simulagdo de resposta acustica ou sensibilidade acustica da carroceria. Foram construidos
dois modelos, sendo que no primeiro foram contemplados todos 0os componentes moveis e no
segundo os componentes foram substituidos por elementos unidimensionais contendo apenas
suas massas e inércias. Os resultados foram validados com dados de medigdes experimentais.
Concluiu-se que a influéncia dos componentes mdveis na resposta acustica da carroceria foi

pequena na comparagdo do modelo completo com o simplificado.
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3 METODOLOGIA

A metodologia proposta neste trabalho consiste em levantar o comportamento acustico
no interior de uma carroceria de um automovel a partir de uma excitacdo estrutural, em trés
configuragBes de mantas de isolamentos acusticos porosos de fibras téxtil dispostas no
habitaculo e com a carroceria sem nenhum isolamento. Desta forma, o comportamento acustico
analisado neste trabalho consiste na parcela do ruido transmitido por via estrutural ao
habitaculo. O ruido estrutural tem origem na vibracdo de uma estrutura sélida que € irradiado
pelo ar devido a vibracdo de painéis e transmitido até o ponto do receptor. Trata-se de uma
transferéncia vibroacustica. A faixa de frequéncia analisada foi de 100 até 600 Hz.

Para medir a transferéncia vibroacustica, foram realizados ensaios experimentais de
sensibilidade da estrutura a transmisséo do ruido estrutural, através de medicdes de funcbes de
resposta em frequéncia (FRF). A estrutura da carroceria é excitada com forca controlada e
mede-se o nivel de pressdo sonora no ponto do receptor. A relagdo entre o sinal da pressdo
sonora no dominio da frequéncia e o sinal da forca no dominio da frequéncia fornecera a
sensibilidade acustica da carroceria ao ruido estrutural.

Também foram realizados testes de simulacdo numérica para analisar o comportamento
modal do protétipo de carroceria. Desta forma, € possivel identificar os modos estruturais do
protétipo e correlaciona-los com os resultados experimentais obtidos.

A etapa da metodologia sera dividida em duas partes: ensaios experimentais e simulacédo
numerica.

Na Figura 29 € apresentado um fluxo de atividades para a metodologia proposta.
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Figura 29 - Fluxo de atividades da metodologia.

ENSAIOS EXPERIMENTAIS SIMULACAO NUMERICA
Construciio do protétipo da carroceria Construcio do modelo numérico (FEM) da
carroceria

= Definigdo da geometria, dimensdes e
materiais. = Definicdio do tipo e tamanhos dos

elementos.

Selecfio de materiais de absorciio sonora

= Selecionados 3 tipos de isolamentos poroso
de fibra téxtil com gramaturas de 1200,
1400 e 1600 g/m?,

Calculo da analise modal da carroceria

¢

(o

= Posicionamento das mantas de material
poroso;
= Definigdo dos pontos de medigéo;

= Defini¢do e construgdo do suporte para o
\microfone em tubo de PVC. )

Realizac¢fio dos ensaios

Processamento e analises

efinicio das configuracdes dos ensaios ® Defini¢éo das condi¢des de contorno;
= Realizacdo do calculo.

= Medicoes de ruido de fundo da cdmara;
= Medi¢des de FRF's — 4 configuracdes.
= Definigdo das frequéncias dos modos de

vibrar principais;
= Geracdo de figuras dos modos de vibrar

kprincipais da carroceria por frequéncia.

Processamento e andlises

= Calculos das FRF’s;

= Geracdo de graficos e tabelas com valores
adquiridos.

-

= Avaliagdo dos comparativos das Fun¢des de Resposta em Frequéncia das 4 configuragdes
testadas;

= Avaliagdo da correlagdo dos modos de vibrar da carroceria por faixa de frequéncia;

= Verificacdo da atenuacdo de ruido estrutural para cada configuracdo de isolamento;

Andlises dos resultados

(Conclusﬁes das analises e emissdo do relatorio final. )

Fonte: Elaborado pelo autor.
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3.1 Ensaios experimentais

3.1.1 Prototipo da carroceria

Para a realizacao dos testes experimentais foi construido um protétipo de carroceria de
um automovel, com dimensfes aproximadas do habitdculo de um modelo hatch pequeno. A
estrutura da carroceria é composta por tubos quadrados de aco soldados entre si. Os tubos que
formam a estrutura externa da carroceria, denominada estrutura principal, possuem maiores

dimens@es que os tubos da estrutura secundaria, conforme ilustra a Figura 30.

Figura 30 - Estrutura tubular do prototipo.

Estrutura Principal
30x 30 mm

— Estrutura Secundaria
20x 20 mm

AV

Material dos tubos:
Aco SAE 1010
Espessura 1,5 mm

Y\

Fonte: Elaborado pelo autor.

A carroceria e fechada com chapas de aco SAE 1010 de 0,910 mm de espessura através
de rebites, exceto na parte lateral esquerda dianteira que é aparafusada para permitir 0 acesso
ao seu interior, conforme Figura 31. Para vedacdao da carroceria, apos as chapas serem rebitadas,
aplicou-se selante a base de silicone de cura acida, com nome comercial de silicone incolor
Polystic, do fabricante Pulvitec. Para a vedacgéo da chapa lateral aparafusada, foi aplicado no

contorno da chapa um feltro adesivo de 20 mm de largura.
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Figura 31 - Protétipo da carroceria com chapas.

Fonte: Foto do autor.

Foram instalados quatro rodizios giratorios de 6 polegadas para permitir a locomogéo

do protétipo, conforme a Figura 31.
3.1.2 Configuracgdes dos ensaios

Serdo apresentadas as configuracGes que foram testadas neste trabalho. O material
utilizado para atenuacéo de ruido consiste em mantas de isolamento poroso de fibra téxtil com
gramaturas de acordo com a tabela 1, do fabricante Adler PTI. As mantas tém espessura de 28

mm, com tolerancia de +1,5 mm.

Tabela 1 - Gramatura dos isolamentos.

Nome Gramatura (g/m?)
Isolamento Poroso 1 1200
Isolamento Poroso 2 1400
Isolamento Poroso 3 1600

Fonte: Elaborado pelo autor.

A tabela 2 apresenta os coeficientes de absorcéo sonora dos isolamentos por banda de
frequéncia de 1/3 de oitava, de 200 a 630 Hz. Estes dados foram disponibilizados pelo

fabricante Adler.
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Tabela 2 - Coeficiente de absorc¢éo sonora dos isolamentos.

Frequéncia Coeficiente de absorc¢io sonora ()
(Hz) Isolamento 1 | Isolamento 2 | Isolamento 3
200 0,033 0,053 0,065
250 0,045 0,070 0,084
315 0,060 0,100 0,110
400 0,090 0,140 0,160
500 0,130 0,200 0,220
630 0,180 0,270 0,270

Fonte: Adaptado pelo autor.

A Figura 32 demonstra uma manta de isolamento poroso de 1400 g/m?.

Figura 32 - Manta de isolamento poroso 1400 g/m?.

Fonte: Foto do autor.

As mantas de isolamentos de cada configuracdo foram aplicadas nas seguintes regides:
1. Pavimento.
2. Parede corta fogo.
3. Teto.
No pavimento as mantas foram acopladas em toda a area sem fixacdo. Na parede corta
fogo as mantas foram apoiadas na chapa e fixadas por fita adesiva. Para a aplicacdo no
teto, foi instalada uma tela de nylon com as extremidades fixadas na estrutura do teto e
as mantas de isolamentos foram acopladas sobre esta tela, encostadas na estrutura do

teto. A figura 33 demonstra as regides de aplicacdo dos isolamentos em azul.
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Figura 33 — Regibes de aplicacdo dos isolamentos porosos na carroceria.

Fonte: Elaborado pelo autor.

A figura 34 demonstra uma configuracdo de isolamentos instalada na carroceria.

Figura 34 — Aplicacéo dos isolamentos porosos na carroceria: pavimento e parede corta
fogo (a) e teto (b).

Fonte: Foto do autor.

A area aplicada na carroceria para cada configuracéo € de 4,24 m? e a massa total
de cada configuragéo esta apresentada na tabela 3.
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Tabela 3 - Massa das configuragdes de isolamentos.

Configuracéao Massa (g)
Isolamento Poroso 1 5100
Isolamento Poroso 2 5900
Isolamento Poroso 3 6750

Fonte: Elaborado pelo autor.

3.1.3 Equipamentos

A FRF vibroacustica consiste em calcular a razdo entre o sinal de saida e o sinal de
entrada no dominio da frequéncia. O sinal de entrada é obtido a partir de um martelo de impacto
com um transdutor de forca e o sinal de saida € obtido a partir de um microfone com pré-
amplificador. Na tabela 4 estdo descritas as nomenclaturas e caracteristicas dos equipamentos
que foram utilizados para os testes.

Tabela 4 - Caracteristicas dos equipamentos.

Equipamentos Especificacdo Fabricante

Software TestLab versdo 15 LMS Siemens

Analisador Scadas Mobile - 8 canais LMS Siemens

] %2 campo livre, 50 mV/Pa, 20 - 20000 Hz
Microfone GRAS
Modelo 46 AE
_ 2,25 mV/N, Modelo 086C03
Martelo de impacto PCB
Ponta de nylon

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os equipamentos utilizados para realizacdo dos ensaios estdo ilustrados na Figura 35.
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Figura 35 — Equipamentos utilizados para testes.

Fonte: Foto do autor.

3.1.4 Local de realizacdo dos ensaios

Os testes foram realizados em uma camara de dinamdmetro no laboratério de motores

da PUC Minas, que esté ilustrada na Figura 36.

Figura 36 — Camara onde foram realizados 0s ensaios.

Fonte: Foto do autor.

A temperatura ambiente durante a realizacdo de todos os ensaios variou entre 22° e
23,5°C. A sala possui tratamento acustico nas paredes e portas corta fogo com material isolante,
desta forma, apresenta baixo nivel de ruido de fundo, ou seja, o ruido do ambiente. Para
caracterizacdo do ruido de fundo foram realizadas medicdes de ruido de fundo em um ponto
externo e um interno ao protétipo. O ponto externo considerado foi a frente do prototipo 0,30
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m e altura 1,35 m, e, o ponto interno, foi 0 mesmo utilizado para os ensaios, na regido da orelha
direita do motorista. Foram realizadas cinco medicGes de ruido de fundo, cada uma com duragéo

de 30 segundos, com a carroceria sem isolamentos.
3.1.5 Medicdes de FuncGes de Resposta em Frequéncia

Os ensaios experimentais consistem em medi¢des de Funcéo de Resposta em Frequéncia
vibroacustica do prot6tipo da carroceria, com excitacdo na estrutura e resposta no interior do

habitaculo, representado conforme modelo da Figura 37.

Figura 37 — Modelo do sistema de analise.

ENTRADA SATDA
SISTEMA
(Carroceria)
Forca de Excitacio: Resposta em ruido:
Martelo de Impacto Microfone

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os dados foram adquiridos com frequéncia amostral de 2048 Hz, com resolucdo em
frequéncia de 1 Hz. Desta forma, a faixa Gtil de analise é de 1024 Hz que equivale a metade da
frequéncia de aquisicdo (FAHY, 2001).

Para cada configuracdo foram realizadas cinco medic¢des e o resultado final foi a média
linear destas. O ponto de excitacdo na carroceria foi definido na regido dianteira inferior
esquerda e foi determinado considerando que é um ponto rigido da estrutura e regido de
importantes fontes de ruido estrutural, tais como suspenséo e conjunto motopropulsor. O ponto
da resposta foi definido como a regido da orelha direita do motorista. A Figura 38 ilustra os

pontos de medicdo.
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Figura 38 — Posicionamento dos pontos de excitacao e resposta.

1- Ponto de excitagdo — Forga
2- Ponto de resposta - Microfone

1

Fonte: Elaborado pelo autor.

3.2 Simulacdo numeérica

Foram realizados testes de simulacdo numérica para analisar o comportamento modal
da carroceria, para confronto com resultados experimentais.

A malha do modelo de elementos finitos (FEM — Finite Element Method) do prototipo
foi construida utilizando elemento do tipo bidimensional (2D), com trés ou quatro nés, uma vez
que as larguras e comprimentos das chapas e barras sdo consideravelmente maiores que a
espessura (FERREIRA, 2015). Os tipos de elementos utilizados foram o PShell para a
carroceria e CWeld para as soldas. O tamanho médio do elemento utilizado no modelo € de 12
mm. Este tamanho foi definido a partir de analise de sensibilidade de malha, de acordo com o
trabalho de Ferreira (2015).

A condicéo de contorno imposta sobre 0 modelo foi no sentido de caracterizar os quatro
rodizios localizados nas extremidades do pavimento do protétipo. Desta forma, nos quatro
pontos de fixacdo dos rodizios, foi imposta uma restricdo na direcdo do eixo vertical (Z) e
liberadas as rotagdes e translacdes para todas as outras direcoes.

Foi utilizado o pacote de softwares Hyperworks do fabricante Altair. O modelo FEM foi
construido através do software HyperMesh versdo 13. Os célculos de analise modal estrutural

foram realizados através do software Optistruct versdo 13.0.



A Figura 39 ilustra 0 modelo numérico da carroceria.
Figura 39 — Modelo numérico do prototipo.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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4 RESULTADOS E ANALISES

Neste capitulo sdo apresentados e analisados todos os resultados dos ensaios
experimentais e simulacdo numeérica, seguindo uma sequéncia que propicie melhor

entendimento e atenda aos objetivos definidos deste trabalho.

4.1 Ensaios experimentais de FRF da carroceria sem isolamento

Para uma caracterizacgdo inicial, o prototipo de carroceria foi testado sem isolamentos.
No primeiro ensaio foi obtida a funcdo de resposta em frequéncia (FRF) na faixa de frequéncia
de interesse, de 100 a 600 Hz. As FRFs obtidas sdo as fun¢des de sensibilidade vibroacustica.
Os valores mais elevados da funcdo sensibilidade vibroacustica indicam que a carroceria
responde com maior intensidade a uma excitacdo estrutural naquela frequéncia, desta forma,
guanto maior o valor da sensibilidade, pior sera 0 comportamento acustico da carroceria para
uma excitacao estrutural. No gréfico da Figura 40 é apresentado o resultado para a carroceria

sem isolamentos acusticos.

Figura 40 — Gréfico da Funcdo sensibilidade vibroacustica da carroceria sem
isolamentos acusticos.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O gréfico apresentado na Figura 40 demonstra a ocorréncia de diversos picos de valores
de sensibilidade vibroacustica. Destacam-se os valores as seguintes frequéncias: 156 Hz, 244
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Hz, 285 Hz, 325 Hz, 350 Hz, 372 Hz, 403 Hz, 441 Hz, 462 Hz, 493 Hz, 519 Hz, 550 Hz, 562
Hz e 581 Hz. O estudo foi realizado nestas faixas de frequéncias selecionadas.
Para verificar o grau de linearidade entre os sinais de entrada e saida, foi calculada a

funcéo de Coeréncia que estad demonstrada no grafico da Figura 41.

Figura 41 — Gréfico da Funcéo de Coeréncia da FRF da carroceria sem isolamentos
acusticos.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Para que a linearidade entre os sinais de entrada e saida seja considerada boa, ou seja, 0
espectro da saida seja proveniente do espectro da entrada, a coeréncia deve ser préxima de 1.
De acordo com o gréafico apresentado na Figura 41, o valor de coeréncia é considerado adequado

em toda a faixa de frequéncia.

4.2 Simulagdo numérica da carroceria

As andlises dos resultados do teste de analise modal virtual da carroceria foram
realizadas nas frequéncias de interesse, determinadas a partir dos testes de FRF. Foram
extraidas 14 frequéncias consideradas as principais e serdo apresentados os modos da carroceria
nestas frequéncias.

O modo de vibragdo referente a frequéncia de 156 Hz esta representado na Figura 42.
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Figura 42 — Resposta modal numérica da carroceria - 156 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Nesta frequéncia nota-se 0 modo de vibragdo do painel referente ao para-brisa do

prototipo. Na figura 43 esta representado o modo de vibracgéo a frequéncia de 244 Hz.

Figura 43 — Resposta modal numérica da carroceria - 244 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Também nesta frequéncia 0 modo de vibracgdo refere-se ao para-brisa do protétipo. O
modo de vibracdo de 285 Hz esta representado na Figura 44.

Figura 44 — Resposta modal numérica da carroceria - 285 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Na frequéncia de 285 Hz o modo de vibracédo refere-se ao pavimento do prot6tipo. Na

figura 45 esta apresentado o modo de vibracao a frequéncia de 325 Hz.

Figura 45 — Resposta modal numérica da carroceria - 325 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Também a 325 Hz, o0 modo de vibracdo refere-se ao pavimento. Na figura 46 esta
apresentado o modo de vibracéo a frequéncia de 350 Hz.

Figura 46 — Resposta modal numérica da carroceria - 350 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A 350 Hz 0 modo de vibracdo refere-se aos painéis frontais do protdtipo. O modo de

vibracdo da frequéncia de 372 Hz esta apresentado na Figura 47.

Figura 47 — Resposta modal numérica da carroceria - 372 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Na frequéncia de 372 Hz o0 modo de vibragéo refere-se ao painel anterior do pavimento
do protdtipo. Na figura 48 esta representado o modo de vibragdo a frequéncia de 403 Hz.

Figura 48 — Resposta modal numérica da carroceria - 403 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Na frequéncia de 403 Hz o modo de vibracdo refere-se ao painel posterior do teto do

protétipo. Na figura 49 esta representado o0 modo de vibracao a frequéncia de 441 Hz.

Figura 49 — Resposta modal numérica da carroceria - 441 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Na frequéncia de 441 Hz o modo de vibragéo refere-se ao painel inferior da parte traseira
do protétipo. O modo de vibragdo da frequéncia 462 Hz esté representado na Figura 50.

Figura 50 — Resposta modal numérica da carroceria - 462 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Na frequéncia de 462 Hz observa-se que 0 modo de vibracdo se refere aos painéis do

pavimento e frontais. Na figura 51 esta representado o modo de vibracéo a 493 Hz.

Figura 51 — Resposta modal numérica da carroceria - 493 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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A 493 Hz 0 modo de vibragio refere-se ao painel anterior do teto do protétipo. Na figura
52 esté representado 0 modo de vibracao a frequéncia de 519 Hz.

Figura 52 — Resposta modal numérica da carroceria - 519 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O modo de vibracdo a 519 Hz refere-se aos painéis laterais. Na figura 53 esta

representado o modo de vibracdo a frequéncia de 550 Hz.

Figura 53 — Resposta modal numérica da carroceria - 550 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Na frequéncia de 550 Hz o modo de vibragdo refere-se ao para-brisa do protétipo. Na
figura 54 esta representado o modo de vibragdo a frequéncia de 562 Hz.

Figura 54 — Resposta modal numérica da carroceria - 562 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Na frequéncia de 562 Hz o modo de vibracdo refere-se aos painéis laterais e posterior

do protétipo. Na figura 55 esta representado 0 modo de vibracdo a frequéncia de 581 Hz.

Figura 55 — Resposta modal numérica da carroceria - 581 Hz.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Também na frequéncia de 581 Hz o modo de vibracao refere-se aos painéis laterais do
prototipo.

Os resultados das respostas modais numericas da carroceria que foram apresentados nas
figuras 42 a 55, demonstram que estes modos referem-se a vibracdo de painéis, ou seja, das
chapas que representam o pavimento ou assoalho, parede corta-fogo, para-brisa, teto, partes
traseira e laterais. A excitacdo estrutural da carroceria provoca a vibragéo dos painéis que geram

ruido no habitaculo.

4.3 Ensaios experimentais de FRF da carroceria com isolamentos

O resultado da FRF da carroceria com os isolamentos de 1200 g/m? aplicados esta

apresentado no grafico da Figura 56.

Figura 56 — Gréfico da Funcéo sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de gramatura 1200 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O gréafico da funcio coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de 1200 g/m? esta

apresentado na figura 57.
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Figura 57 — Gréfico da Funcéo coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de
gramatura 1200 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Conforme o gréfico apresentado na Figura 57, o valor de coeréncia € considerado
adequado em toda a faixa de frequéncia, sendo que a maior parte encontram-se com valores
préximos a 1, sempre maiores que 0,8.

Para avaliar a atenuagéo do ruido estrutural da carroceria com os isolamentos 1200 g/m?,
foi realizado o confronto dos resultados com a carroceria sem isolamentos, conforme

apresentado na Figura 58.

Figura 58 — Gréafico comparativo da Funcéo sensibilidade vibroacustica da carroceria
sem isolamentos e com isolamentos de gramatura 1200 g/m?2.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Os resultados apresentados no gréafico comparativo da Figura 58 demonstram que
ocorreu significativa atenuacao da sensibilidade vibroacustica com a aplicacdo dos isolamentos
de gramatura 1200 g/m? na carroceria. Nas frequéncias onde ocorrem picos, destacadas
anteriormente, serdo apresentados na tabela 5 os valores de sensibilidade vibroacustica dos
testes da carroceria sem isolamentos comparados a carroceria com isolamentos de 1200 g/m? e

a atenuacdo do ruido em porcentagem.

Tabela 5 - Atenuagdo em porcentagem da sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de 1200 g/m? em relagdo a sem isolamentos.

Frequéncia Sensibilidade [Pa/N] )
[Hz] Sem Isolamentos Atenuagdo
Isolamentos 1200 g/m?
156 0,02700 0,00290 89%
240 0,03288 0,00089 97%
285 0,12739 0,00330 97%
325 0,03861 0,00187 95%
350 0,03841 0,00199 95%
372 0,08406 0,00507 94%
403 0,32338 0,01368 96%
441 0,12920 0,01892 85%
462 0,10675 0,00929 91%
493 0,07842 0,00769 90%
519 0,10673 0,00239 98%
550 0,05097 0,00103 98%
562 0,06263 0,00733 88%
581 0,04647 0,00288 94%

Fonte: Elaborado pelo autor.

Através dos valores em percentual apresentados na tabela 5 observa-se a significativa
atenuacéo de ruido estrutural que foi alcancada.
O resultado da FRF da carroceria com os isolamentos de 1400 g/m? aplicados sera

mostrado no grafico da figura 59.
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Figura 59 — Gréfico da Funcéo sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de gramatura 1400 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O gréafico da funcio coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de 1400 g/m? esta
apresentado na figura 60.

Figura 60 — Gréfico da Funcéo coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de

gramatura 1400 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Os valores da fungdo coeréncia sdo considerados adequados uma vez que apresentam

valores proximos a 1 em toda a faixa de frequéncia, conforme o grafico apresentado na Figura
60.
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O comparativo dos resultados entre a carroceria sem isolamentos e com isolamentos

1400 g/m? esta mostrado na Figura 61.

Figura 61 - Grafico comparativo da Funcdo sensibilidade vibroacustica da carroceria
sem isolamentos e com isolamentos de gramatura 1400 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Os resultados apresentados no grafico comparativo da Figura 61 demonstram que,
também com os isolamentos de gramatura 1400 g/m?, ocorreu significativa atenuacio da
sensibilidade vibroacUstica. A tabela 6 apresenta a atenuacdo do ruido estrutural em

porcentagem com a aplicagdo dos isolamentos de gramatura 1400 g/m? na carroceria.
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Tabela 6 - Atenuacao em porcentagem da sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de 1400 g/m? em relacdo a sem isolamentos.

Frequéncia Sensibilidade [Pa/N] )
[Hz] Sem Isolamentos Isolamentos Atenuagao
1400 g/m?
156 0,02700 0,00204 92%
240 0,03288 0,00142 96%
285 0,12739 0,00391 97%
325 0,03861 0,00365 91%
350 0,03841 0,00157 96%
372 0,08406 0,00537 94%
403 0,32338 0,01853 94%
441 0,12920 0,01424 89%
462 0,10675 0,00953 91%
493 0,07842 0,00828 89%
519 0,10673 0,00274 97%
550 0,05097 0,00313 94%
562 0,06263 0,00560 91%
581 0,04647 0,00309 93%

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os isolamentos de 1400 g/m? propiciaram também uma significativa atenuagdo de ruido

estrutural.
O resultado da FRF da carroceria com os isolamentos de 1600 g/m? aplicados sera

apresentado no gréafico da Figura 62.
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Figura 62 — Gréfico da Funcéo sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de gramatura 1600 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O grafico da funcio coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de 1600 g/m? esta

apresentado na Figura 63.

Figura 63 — Gréfico da Funcéo coeréncia da FRF da carroceria com isolamentos de
gramatura 1600 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

De acordo com o grafico da Figura 63 os valores da funcdo coeréncia estdo adequados,

proximos a 1 em toda a faixa de frequéncia.
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O comparativo dos resultados entre a carroceria sem isolamentos e com isolamentos

1600 g/m? esta mostrado na Figura 64.

Figura 64 - Grafico comparativo da Funcdo sensibilidade vibroacustica da carroceria
sem isolamentos e com isolamentos de gramatura 1400 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

De acordo com os resultados apresentados no grafico comparativo da Figura 64, a
carroceria com os isolamentos de gramatura 1600 g/m? apresentou também significativa
atenuacdo da sensibilidade vibroacustica. A tabela 7 apresenta a atenuacao do ruido estrutural

em porcentagem com a aplicacdo dos isolamentos de gramatura 1600 g/m? na carroceria.
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Tabela 7 - Atenuagdo em porcentagem da sensibilidade vibroacustica da carroceria com
isolamentos de 1600 g/m? em relacdo a sem isolamentos.

Frequéncia Sensibilidade [Pa/N] )
[Hz] Sem Isolamentos Atenuacao
Isolamentos 1600 g/m?
156 0,02700 0,00269 90%
240 0,03288 0,00123 96%
285 0,12739 0,00304 98%
325 0,03861 0,00458 88%
350 0,03841 0,00255 93%
372 0,08406 0,00523 94%
403 0,32338 0,01506 95%
441 0,12920 0,01776 86%
462 0,10675 0,00819 92%
493 0,07842 0,00973 88%
519 0,10673 0,00481 95%
550 0,05097 0,00316 94%
562 0,06263 0,00454 93%
581 0,04647 0,00296 94%

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os valores apresentados na tabela 7 demonstram a significativa atenuacdo de ruido

estrutural que foi alcangada com os isolamentos de 1600 g/m?.

4.4 Comparativo dos resultados dos ensaios experimentais de FRF da carroceria com os

isolamentos testados

O gréfico da Figura 65 demonstra o comparativo do comportamento dos trés

isolamentos testados.
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Figura 65 - Gréafico comparativo da Funcao sensibilidade vibroacustica da carroceria
com isolamentos de gramaturas 1200 g/m?, 1400 g/m? e 1600 g/m?.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

De acordo com o gréfico da Figura 65, pode-se observar que os trés isolamentos testados
apresentam comportamentos semelhantes, com pequenas variagoes entre eles.
Na Figura 66 sdo apresentados os graficos de FRF do comparativo entre a carroceria

sem isolamentos e com os trés isolamentos testados.

Figura 66 - Grafico comparativo da Funcéo sensibilidade vibroacustica da carroceria
sem isolamento e com isolamentos de gramaturas 1200 g/m?, 1400 g/m? e 1600 g/m>.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Também no grafico comparativo da Figura 66 pode-se observar que o comportamento

dos trés isolamentos é semelhante.
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A tabela 8 mostra os valores de atenuacgdo do ruido estrutural em porcentagem dos trés

isolamentos testados.

Tabela 8 - Atenuacdo em porcentagem da sensibilidade vibroacustica — comparativo
entre os isolamentos de 1200 g/m?, 1400 g/m? e 1600 g/m? em relagdo a sem isolamentos.

Atenuacgao
Frequéncia [Hz] Isolamentos Isolamentos Isolamentos
1200 g/m? 1400 g/m? 1600 g/m?
156 89% 92% 90%
240 97% 96% 96%
285 97% 97% 98%
325 95% 91% 88%
350 95% 96% 93%
372 94% 94% 94%
403 96% 94% 95%
441 85% 89% 86%
462 91% 91% 92%
493 90% 89% 88%
519 98% 97% 95%
550 98% 94% 94%
562 88% 91% 93%
581 94% 93% 94%

Fonte: Elaborado pelo autor.

Através dos dados da tabela 8 pode-se observar que a variacdo em porcentagem de
atenuacdo entre os trés isolamentos testados é pequena. Para melhor avaliar a dispersdo entre
os valores de FRF entre os trés isolamentos, foi calculado o desvio padrédo para cada frequéncia.
O desvio padrdo é uma medida de dispersdo e demonstra, em média, quanto o valor de cada
amostra se afastou do valor medio (LEVINE et al, 2005). O desvio padréo ¢ calculado conforme

a equacao (45).

n—1

. JM us)
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Onde S é o desvio padrdo, n o nimero de amostras, Xi o valor de cada amostrae X o

valor médio entre as amostras. A tabela 9 demonstra os valores de desvio padrdo da FRF por

frequéncia de interesse.

Tabela 9 - Média e desvio padréo dos valores de FRF das trés amostras por frequéncia.

FRF
Frequéncia [Hz] ] _
Média Desvio Padréo
156 0,00254 0,00045
240 0,00118 0,00027
285 0,00342 0,00045
325 0,00336 0,00138
350 0,00203 0,00050
372 0,00522 0,00015
403 0,01575 0,00250
441 0,01697 0,00244
462 0,00900 0,00072
493 0,00857 0,00105
519 0,00331 0,00131
550 0,00244 0,00122
562 0,00582 0,00141
581 0,00298 0,00011

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os baixos valores de desvio padrdo encontrados, demonstram que os valores de FRF

para cada frequéncia estdo préximos a média destes. Desta forma, ndo ocorreu uma tendéncia

que justifique uma classificacdo entre os isolamentos.

4.5 Verificacdo do ruido de fundo da camara dos ensaios

Para verificar a possivel influéncia do ruido de fundo nas medig¢Ges de FRF, foram

realizadas medicdes de nivel de pressdo sonora da camara onde foram realizados os ensaios,

dentro e fora do protétipo, na condigdo sem isolamentos. Na tabela 10 estdo apresentados os

valores médios apresentados de ruido de fundo.
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Tabela 10 - Ruido de fundo da cAmara dos ensaios (média de 5 medicoes).

Ponto de medicao Nivel de Pressdo Sonora
Proximo ao protdtipo (externo) 40,2 dB(A)
Interior do protétipo 24,5 dB(A)

Fonte: Elaborado pelo autor.

Na Figura 67 estd apresentado o grafico de nivel de pressao sonora por bandas de

frequéncia de 1/3 de oitava do ruido de fundo do ponto externo.

Figura 67 — Gréfico de Nivel de Pressdo Sonora do ruido de fundo da camara dos

ensaiOS—pontO externo.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O grafico de nivel de pressdo sonora do ponto interno a carroceria estd mostrado na

Figura 68.
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Figura 68 — Gréfico de Nivel de Pressao Sonora do ruido de fundo da camara dos

ensaios — ponto interno.
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os testes realizados, uma vez que apresentaram niveis considerados baixos, principalmente no

ponto dentro do habitaculo do protdtipo.
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5 CONCLUSOES

A metodologia proposta neste trabalho, utilizando medi¢des de Fungéo de Resposta em
Frequéncia Vibroacustica para a avaliacdo de atenuacao de ruido estrutural através de material
de absorcéo sonora utilizando um prototipo de carroceria é considerada validada, uma vez que
apresentou resultados coerentes, sendo uma boa alternativa para desenvolvimento de propostas
para melhoria e refinamento do ruido interno, com redugdo de tempo e custos de testes e
analises.

A atenuacdo sonora na faixa de médias frequéncias, na qual este estudo foi realizado,
contribui para a melhoria da sensacdo de aspereza (harshness) e deve-se ressaltar que nesta
faixa atuam fontes sonoras importantes como 0 motopropulsor e conjunto de rodas e suspensao.
Portanto, a aplicacdo desta metodologia para desenvolvimento de propostas de atenuacéo de
ruido estrutural, podera contribuir de forma significativa no trabalho de refinamento de conforto
acustico em automdveis realizados pelos engenheiros das montadoras e dos fornecedores de
autopegas.

Os resultados dos testes de funcdo de resposta em frequéncia realizados com 0s
isolamentos com trés diferentes gramaturas demonstraram que ndo houve diferencas
significativas entre seus comportamentos quanto a atenuacao de ruido estrutural. Desta forma,
o isolamento com gramatura de 1200 g/m? poderia ser selecionado como o mais conveniente
para aplicacdo entre os trés, uma vez que € o mais leve e de menor custo.

Os materiais para absorcdo sonora sdo leves, de custo relativamente baixo e demandam
pouco tempo de construcdo de ferramental para sua producdo, o que pode tornar vidvel a
implementacdo em um veiculo mesmo em curto espaco de tempo. Este tipo de material tem
pouca influéncia no comportamento dindmico de um automoével, ndo modificando
consideravelmente sua massa e, desta forma, ndo influenciando no consumo de combustivel,
que atualmente é um item de grande importancia no desenvolvimento automotivo.

A metodologia desenvolvida para avaliagdo de atenuacdo de ruido estrutural em
habitaculo de automovel permitird a realizacdo de testes de quaisquer tipos de isolamentos
acusticos, sejam eles testes comparativos entre tecnologias de materiais, entre diferentes
caracteristicas ou parametros técnicos, composicao de diferentes materiais, e ainda, testes de
posicionamento de isolamentos, entre outros. Desta forma, a utilizacdo desta metodologia
proporcionard um ganho de tempo e custo de avaliagdo, em comparando a realizacéo de testes

utilizando um veiculo.
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5.1 Sugest0es para trabalhos futuros

E sugerido para trabalhos futuros utilizando a metodologia desenvolvida a avaliagio de
diferentes tipos de isolamentos, alterando regides de aplicacdo, dimens@es e quantidade, a fim
de se criar um banco de dados para futuras consultas.

Sugere-se a insercdo de componentes internos a carroceria tais como painel de
instrumentos e bancos pois também podem ser desenvolvidos com materiais com caracteristicas
de absorc¢éo sonora.

E sugerido a construgio de modelos numéricos de materiais de absorgdo sonora para a
realizacdo de simulacdo virtual do teste de determinacdo de funcéo de resposta em frequéncia
vibroacustica.

Sugere-se desenvolver um estudo similar utilizando como pardmetro a percepcéo
subjetiva de ruido, através de métricas psicoacusticas e técnica de audi¢cdo, com reproducéo de
ruido em fone de ouvido ou alto falantes de gravacdes realizadas em sistemas de aquisi¢éo

binaural.
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