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Editoria

A SOBRAC esta num caminho de aperfeigoamento, apos 10 anos de sua existéncia. Ao longo
destes anos, aprendemos e modificamos as formas de organizagdo da SOBRAC, realizacio de
congressos / simposios e edigdo da revista.

Em Abril de 1994 foi realizado o 15° Encontro da SOBRAC juntamente com o I Congresso
Brasil/Argentina, o qual foi um dos maiores acontecimentos tecnologicos na area de Acustica e
Vibragdes na América Latina, com a publicacdo de Anais de 600 paginas, 6 (seis) palestrantes
chaves dos E.U.A. e Europa, com se¢des especializadas na area de protegdo individual e coletiva
contra ruido e vibragdes, acustica veicular, ruido urbano, controle ativo de ruido, materiais e
dispositivos acusticos, com 88 trabalhos apresentados do Brasil, Argentina, Chile e México.

Uma das grandes realizagdes da SOBRAC em 1994 foi o trabalho realizado junto com outras
Sociedades da América Latina tais como: Associagdo dos Acusticos Argentinos (AdAAL
Sociedade Chilena de Acustica (na fase de reativag@o). Sociedade Peruana de Acusuca (SPA) =

Instituto Mexicano de Acustica (ver noticias na pagina 71).

A solicitagdo dos exemplares da revista no Brasil e em pai levou a
edigdo da revista em forma nova. A partir desta edico a revi : m tan A4, com todos
os artigos na mesma forma, com alta qualidade de impress3o. i , @ revi no mesmo nivel

de outras revistas técnicas internacionais. Estamos compondo un po de corpo editorial em 1995

As exigéncias do consumidor sobre a qualidade acustica no ambiente de trabalho e de lazer
aumentou de forma significativa a demanda de tecnologia e informagdes desta area, o que
estimulou a SOBRAC a publicar edi¢des especiais, tais como a edi¢do No. 13, de Julho/94 sobre
“Ruido, Vibracdes e o Homem™. esta edicdo sobre “Acistica Veicular”, bem como a proxima
edi¢do de Julho 95, a qual pretendemos abordar “Ruido Industrial”.

Nesse contexto, a Sociedade Brasileira de Acustica, como entidade Técnica, dedica esta edigdo
especial a Acustica Veicular com o apoio da Industria Automobilistica, Universidades e
Fornecedores de Servigos e Materiais.

Com as resolugdes do CONAMA 06/93 e 07/93 e os decretos municipais e estaduais, além da
abertura de mercado para veiculos importados, torna-se inevitavel o desenvolvimento tecnolégico
nacional na 4rea de acustica veicular para atingir padrdes competitivos de ruido externo e conforto
aclstico interno.

Gostariamos de agradecer a contribuigdo de todos os autores e co-autores desta edigdo,
especialmente ao Prof. Helcio Onusic pela recomendagido do tema e pelo apoio dado na edigdo
deste volume.

Samir N.Y. Gerges
Presidente SOBRAC
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CONTROLE ATIVO DE RUIDO

EM DUTOS

Moysés Zindeluk

COPPE/UFRJ - Programa de Engenharia Mecdnica

Laboratorio de Acustica e Vibragdes

RESUMO

Com o advento dos microprocessadores digitais, as técnicas ativas de controle de ruido e vibragio se
tornaram tecnicamente viaveis. Na faixa de fregiiéncias de interesse, ja € possivel a conversio A/D. a
execucdo de calculos bastante complicados ¢ a conversdo D/A. tundo em tempo real

O controle ativo de ruido em dutos se aplica especialmente ao silenciamento de sistemas de ventilagdo e
ar condicionado e da exaustdo de motores. Neste caso especifico, mostra-se neste trabalho como opera

um sistema, sua combinagdo com técnicas passivas e as principais dificuldades a enfrentar

seu desenvolvimento ¢ aplicagdo pratica.

para o

1. INTRODUCAO

O método usual para a atenuagio do ruido no duto de
descarga de motores de combustio interna a explosdo en-
volve a utilizagdo combinada de atenuadores reativos ¢
dissipativos. Os atenuadores reativos, adequados as baixas
freqiiéncias, utilizam a expansio do duto para uma cimara
com comprimento igual a um miltiplo impar de 1/4 do com-
primento da onda a ser rejeitada. Essa rejeicfo ¢ eficaz em
torno da freqiiéncia sintonizada, mas € nula para os multi-
plos pares. Utilizando-se dupla cAmara, pode-se entfo obter
razoavel rejeicio em ampla gama de baixas freqiiéncias. Para
ilustrar, num motor de 4 tempos e 4 cilindros a 1000 rpm
(marcha lenta) a pulsagdo do escapamento € préxima de 33
Hz; para 8 cilindros a 3000 rpm, essa freqiiéncia chega a
200 Hz. O uso desse principio € adequado para motores
estacionarios. Para veiculos, as dimensfes costumam ser
excessivas. Qutros principios sio entfo utilizados, como o
do ressoador de Helmholtz, de duto reentrante ou de expan-
sdo lateral de duto perfurado.

A atemuagio de altas freqiiéncias (estampido) ¢ obtida
pelo uso de materiais absorventes (como a 13 de vidro ou de
rocha), em contato com o escoamento através de dutos per-
furados. A absorgdo ¢ geralmente efetiva acima de 500 Hz.

Essas técnicas passivas estdo bem estabelecidas, com
resultados razoaveis. Os principais inconvenientes sfo bem
conhecidos: tamanho, peso e custo dos dispositivos
(silenciadores), facilidade de deterioragiio por corrosio,
impactos e fadiga vibratoria e, especialmente, a
contrapressdo criada, junto as valvulas de escapamento, pelo

2

campo estaciondrio de alta intensidade gerado justamente
pela rejeicdio dos componentes de baixa freqiiéncia nos
atenuadores reativos.

O controle ativo € uma técnica inovadora que, por sua
natureza, pode ser realizada em um conjunto de configura-
¢Oes e com restrigies bastante diferentes das impostas as
técnicas passivas. Tornada possivel pelo advento dos
microprocessadores digitais, por essa mesma razdo esta nova
tecnologia vem se revelando tecnica e economicamente vi-
avel simultaneamente com outras inovagdes, tais como a
suspensio inteligente e a suspensdo ativa, o computador de
bordo, o som digital, o rastreador de frota, o telefone celu-
lar, etc. Ndo faremos aqui uma comparacio momentédnea de
custo e desempenho, mas ja adiantamos que, por suas pecu-
liaridades, o silenciador ativo € uma alternativa possivel
para situagdes veiculares especiais e pode, a curto prazo,
tornar-se competitivo para equipar veiculos produzidos em
série.

2. HISTORICO E CONCEITO

O conceito de controle ativo de ruido ndo € novo, tendo
sido introduzido inicialmente por LUEG, em 1936 [1]. O
campo acustico primario, gerado por uma ou mais fontes
sonoras, pode ser controlado pela geragio de um campo se-
cunddrio. Para o total cancelamento do som, é necessario
que o campo secundario seja a imagem especular do prima-
rio, ie, com uma inversdo de fase, propagando-se da mesma
forma.
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O caso mais simples, naturalmente, ¢ o da propagagio
unidimensional, em dutos. Em sua configuracio basica
(Fig.1), um microfone M capta o som que s¢ propaga no
duto, a partir da fonte primaria P (um motor, um ventilador
ou, nos experimentos de laboratdrio, um alto-falante). O
sinal ¢ tratado e amplificado por um controlador C, alimen-
tando um alto-falante S (fonte secundaria). O retardo na
emissdo do campo secundario € exatamente igual ao tempo
de propagagio do som, do ponto de captagdo a fonte secun-
daria. A partir dai, teoricamente, nfo resta nenhum som se
propagando duto abaixo. O necessério ajuste dos parimetros

do controlador é efetuado pela minimizagdo do nivel de ru-
ido num microfone de referéncia R.

Os trabalhos de OLSON ¢ MAY [2], de JESSEL ¢
MANGIANTE [3] ¢ de SWINBANKS [4] sdo os marcos
mais importantes no desenvolvimento tedrico e experimen-
tal dessa técnica. Muitas outras referéncias estio publicadas,
constando de trabalho de levantamento sistematico realiza-
do por GUICKING [5]. No entanto, varias solugdes para os
problemas praticos de realizagdo nio constam da literatura
técnica, pelo crescente interesse comercial do tema.

Figura 1 - Esquema bdsico para controle ativo

3. CONFIGURACOES DE FONTES
SECUNDARIAS

Um ou mais alto-falantes situados num mesmo plano,
operando em fase, constituem um monopolo. Sua limitagio
mais importante ¢ gerar ondas sonoras em ambas as dire-
¢oes. Assim, embora tedricamente possa ocorrer o cancela-
mento, a jusante da fonte secunddria, ondas sonoras de igual

s

A
i
.

amplitude percorrerdo o duto no sentido inverso, intensifi-
cando o ruido nesse trecho e realimentando o sensor prima-
rio. Essa realimenfagdo pode ser atenuada por filtragem (“x-
filter”), ndo sem problemas.

As Figuras 2a, b e ¢, abaixo, ilustram o funcionamento
do controle com um monopolo situado na posigdo z=5, a
partir de uma fonte primaria operando em uma freqiiéncia
simples (tom puro). Observe como, no campo total, a situa-
¢do para z<5 se complica.

o

e
L

i

Figura 2a - Campo primdrio (tom puro)
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Figura 2b - Campo secunddrio, monopolo.
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Figura 2c - Campo total, primdrio + monopolo
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Para se obter um campo secunddrio mais adequado, va-
rias sugestdes foram apresentadas e desenvolvidas, tedrica
¢ experimentalmente. Destacam-se os dois e trés monopolos
propostos por SWINBANKS [4], os trés monopolos de
BERENGIER ¢ ROURE [6] ¢ de LA FONTAINE e
SHEPHERD [7], o dipolo “Chelsea”, discutido por
EGHTESADI ¢ LEVENTHAL [8], o “tripolo” de JESSEL
e MANGIANTE [3] e os quatro monopolos de KAZAKIA

[9].

Um dipole € um par de monopolos, bem préximos, ope-
rando em oposigfo de fase. No dipolo “Chelsea”, esses dois
monopolos sdo um pouco afastados entre si. No centro, ha
um ponto de cancelamento do campo secundario, onde se
instala o microfone M, protegido assim da realimentagéo.
No “tripolo”, usa-se um monopolo e um dipolo. Neste caso,
0 campo secunddrio se propaga apenas para jusante, cance-

«9;

lando o campo primdrio e evitando a realimentagio, como
mostram as Figura 3aeb.

Cada um desses sistemas tem uma geometria propria. As
distincias entre alto-falantes e entre estes e microfones ¢
extremidades do duto determinam freqiiéncias notaveis, em
que a eficdcia do cancelamento ¢ reduzida. Naturalmente,
os sistemas mais complexos tém sua faixa 1til maior. Para
os dois monopolos de SWINBANKS, por exemplo, a faixa
util é proxima de duas oitavas, enquanto para os quatro
monopolos de KAZAKIA essa faixa chega a quatro oitavas
¢ meia.

A implementagdo das propostas mais sofisticadas exige,
naturalmente, maior complexidade de processamento, com
maior custo de “hardware” e de desenvolvimento. Por isso,
os sistemas comerciais conhecidos sdo baseados em fontes
monopolares.
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Campo secunddrio, “tripolo”.

Figura 3b - Campo total, “tripolo”.
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4. SENSORES E PROCESSAMENTO

Para evitar a realimenta¢do do sensor primario M, ha
varias alternativas. Além da posigdo prevista no dipolo
Chelsea, pode-se usar mais de um microfone, como na
intensimetria acistica, discriminando a onda propagante no
sentido z positivo. No caso de motores alternativos, pode-se
gerar por “software” uma aproximacio (pré-estudada), usan-
do como sinal de entrada apenas o de um sensor de ignigio.

O microfone de referéncia R pode ser retirado para fora
do duto, ficando proximo a saida, para ndo ser muito afeta-
do por outras fontes de ruido vizinhas. Este microfone ird
alimentar o controlador C, adaptativo, que mudara seus
pardmetros para minimizar o ruido residual. A Figura 4
mostra um sistema comercial, que combina um atenuador
passivo com baixa perda, para as altas fregiiéncias, com um
anel de trés monopolos, na extremidade do duto € o micro-
fone R externo.

Mesmo para os sistemas mais simples, os requisitos
de processamento sdo bastante grandes. Isto porque as ca-
racteristicas do duto. sensores. alto-falantes e amplificado-
res compdem um sistemas de alta ordem, cuja resposta ¢
bastante irregular, em amplitude e fase. Os diferentes
retardos de propagacdo também devem ser compensados e,
no caso de sensor primario interno, ¢ preciso eliminar a
realimenta¢do. Na configuracio adaptativa mais simples

(monopolo), requer-se a conversdo A/D de dois canais (mi-
crofones) em taxa de amostragem de varios kHz, o cdlculo
de um filtro FIR ou IIR de alta ordem ¢ a reconversdo D/A
do canal de saida, para o amplificador de poténcia.

Em um filtro FIR (Finite Impulse Response), o valor
atual da saida y, € funcfo dos valores passados da entrada
X,,- Para um filtro IIR (Infinite Impulse Response), entram
também os valores passados da propria saida y,,. Isto €
uma realimentagdo, necessaria para eliminar microfonia e
levar em conta reflexdes, como a da extremidade do duto.
Sendo a o vetor dos coeficientes do FIR (“feedforward™) e
b os coeficientes da realimentacdo (“feedback™), o calculo
a cada instante se resume em:

y=a.x+b.y

onde x e y sdo vetores de valores passados e y € o novo
valor da saida.

Além desse calculo em tempo real, o processador deve
efetuar. usando o sinal de referéncia R, a continua adapta-
¢do dos coeficientes a ¢ b, com a velocidade adequada a
variabilidade das condigdes de operagdo. Algoritmos para
essa otimizacdo. baseados em minimos quadrados, foram
patenteados por CHAPLIN, sendo atualmente objeto de
negociagdes e disputas judiciais entre as empresas que de-
senvolvem produtos para controle ativo. A Figura 5 ilustra
o fluxo de dados do processamento.

Figura 4 - Atenuador ative, NCTI.
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Figura 5 - Esquema simplificado do processamento digital

A realizagdo do processamento € possibilitada por
microprocessadores digitais de sinais (DSP), dispositivos
construidos com base em uma arquitetura de Harvard: dois
processadores em paralelo, um lidando com o fluxo de da-
dos e o outro com o fluxo de instrug¢des (programa), simul-
tancamente. As familias mais famosas sdo a TMS320, da
Texas, a DSP56000, da Motorola e a AD2101, da Analog
Devices. Para se ter uma idéia, o “chip” TMS320C25, ja
antigo, podc processar um filtro de ordem 100, adaptativo,
a taxas de amostragem superiores a 10 kHz. Especialmente
importante ¢ a fun¢do “MAC” (multiply-accumulate), que
acelera a realizagfio dos produtos escalares de vetores (a.x
e b.y).

5. ESTADO DA ARTE

No presente momento, as pesquisas ¢ desenvolvimentos
comerciais de controle ativo assumiram um ritmo um pou-
co mais lento, apos mais de dez anos de intensa atividade.
Isto porque as aplicagdes ja operacionais ainda ndo atingi-
ram um mercado de alto retorno, como a inddstria
automobilistica (cerca de 30 milhdes de unidades por ano).
Com isso, houve um aparente arrcfecimento dos investido-
res.

Para uma revisio das questdes referentes ao
processamento, indica-se o trabalho de ELLIOTT E NEL-
SON [10]. E especialmente interessanic o trabalho de
silenciamento ativo do compartimento de passageiros, em
acronaves ¢ automoveis, nfo tratado aqui.

No momento, estdo ativas, em aplicagdes ndo-militares,
especialmente a automobilistica, as seguintes empresas
americanas (com possiveis omissdes [11]): Digisonix, Noise
Cancellation Tecnologies Inc. (NCTI), Walker Noise
Cancellation Technologies (WNCT), Arvin, Ford. Quanto
as universidades, destacam-se Penn State Virginia Tech. e
o SRI ligado a Stanford.

No Brasil, a pesquisa e o desenvolvimento sdo ainda
incipientes nesta drea. Na COPPE/UFRJ, uma tese de
mestrado [12] sobre controle ativo em dutos foi apresenta-
da em 1990, sendo o filtro digital posteriormente aperfei-
¢oado em uma tese da PUC/RJ. Uma terceira tese de
mestrado estd em desenvolvimento. Outras contribuigdes
poderdo surgir, na UFSC ¢ na USP.

As principais dificuldades que ainda restringem a utili-
zagdo do “silenciador eletrénico” sdo: alto-falantes poten-
tes de baixa frequéncia, microfones resistentes 4 intempé-
rie ou altas temperaturas, controladores com adaptacdo ra-
pida, para acompanhar as mudancas bruscas de regime,
custo ¢ durabilidade do sistema.

Para os automdveis mais caros ¢ os veiculos pesados, a
questdo do custo ja encontrou seu equilibrio - embora com
componenies ainda ndo comprovados para uma garantia
longa (nos EUA, 6 anos).

As vantagens esperadas sfio, especialmenie, a redugio
do nivel de ruido, menor volume do sistema em relagio ao
convencional ¢ um aumento de poténcia, com alguma eco-
nomia, da ordem de 5% em velocidade de cruzeiro, devido
a reducio da contrapressio. Em trabalho recente com um
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motor diesel estacionario de 1000 HP, DENENBERG e
MILLER, da NCTI ¢ JAY, da WNCT [13] mediram a redu-
¢do da contrapressdo, de 300 mm.c.a., com atenuador con-
vencional, para apenas 12 mm.c.a., com 0 sistema ativo.

6. CONCLUSOES

Com base no grau de desenvolvimento ja atingido, pode-
se afirmar que os sistemas de controle ativo - suspensdo,
ruido interior e, especialmente, ruido de exaustio - estdo na
iminéncia de se tornarem técnica e economicamente com-
petitivos para equiparem ampla faixa da frota de veiculos.

No pais, havendo capacidade de investimento, € possi-
vel montarem-se equipes técnicas capazes de, a0 menos,
acompanhar o desenvolvimento e construir os sistemas. Na
comercializagdo para a producdo em série, possivelmente
os “chips” customizados serdo mais competitivos, mas a
integragdo e manutengio dos sistemas ainda sera tarefa lo-
cal. Assim, ¢ recomenddvel que fabricantes de motores e
veiculos e fornecedores de sistemas de silenciamento acom-
panhem e dominem esse desenvolvimento.
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RESUMO

A medigdo da intensidade sonora, usando dois microfones proximos, fornece aos engenheiros
acusticos uma importante ferramenta para uma avaliagdo total da poténcia sonora da fonte, localizar
regides de alta irradiagdo de ruido, facilitar medi¢des de isolamento de ruido e absorgdo dos materiais.
Conseqiientemente, ¢ uma técnica de medigdo mais especializada do que a da pressdo sonora. Neste
trabalho, serdo apresentados os fundamentos da técnica, instrumentagdes necessarias, erros envolvidos,
normas de medigdo e exemplos praticos de identificagdes das fontes de ruido.

1. GRANDEZAS ACUSTICAS

O ruido ¢ causado pelas vibragdes das moléculas do meio
“u”[m/s], através de compressio e rarefacdes gerando vari-
agdo de pressdio total, isto € a Pressiio Sonora “p”[Pascal],
o “p” depende da fonte, distincia entre a fonte e receptor e
ambiente. O numero de ciclos por segundo das vibracdes
das moléculas ¢ chamado “Freqiiéncia” em [HZ]. As on-
das actsticas propagam-se com velocidade de som “c” [m/
s]. Para o ar, a velocidade do som ¢ dada por:

¢=331+0,6t, ondetéatemperatura em 0C, (para 20
0C temos ¢=343 m/s) .

Uma importante propriedade das fontes de ruido é a Po-
téncia Sonora “W” [Watts]. W ¢ apenas dependente da
propria fonte e independente do ambiente ou distincia da
medi¢io. A Intensidade Sonora “I”[watts/m2] é definida
como razdio do fluxo de energia através de uma area unita-
ria normal & direg¢do de propagacdo. Os valores RMS das
grandezas; P, W ¢ I podem ser escritos em escala decibel;

NPS = 20 log [p/(2.10E-5)],
NWS = 10 log [W/10E-12],
NI =10 log [I/10E-12].

Somas e subtragdes de NPS, NWS ¢ NI deve ser feitas
através p2, We L. Isto €, a soma de 90dB + 90dB ¢ 93 dB e
nio 180 dB.

2. IMPORTANCIA PRATICA DE SE
MEDIR A INTENSIDADE SONORA

Muitas das quantidades que sdo especificadas por nor-
mas internacionais ¢ nacionais, que caracterizam as fontes
sonoras e sistemas de controle de ruido, sdo energéticas na
natureza; por exemplo, a poténcia sonora, o coeficiente da
transmissfio sonora (perda da transmissdo) e o cocficiente
de absorcdo sonora. Até bem pouco tempo, ndo ¢ramos ca-
pazes de medir tais quantidades diretamente; ao invés dis-
so, tinhamos que medir a pressdo sonora e dai calcular a
intensidade sonora. Pelo fato dessas duas quantidades se-
rem relacionadas apenas sob determinadas condigdes (campo
livre simulado em cidmara anecodica e/ou campo difuso
simuladdo em cAmara reverberante) foi necessario criar €
utilizar instalagdes de testes caros e claborados para se
implementar estas normas, tais como cimaras anecdicas,
difusores incorporados de cimaras reverberantes e locais
especiais para testes ao ar livre. Nio tem sido possivel apli-
car normas de poténcia sonora a muitos itens de maquinas
¢ fabricas industriais, quer por serem cles muito grandes
para serem colocados numa sala de teste, por ndo funciona-
rem em ambientes silenciosos e livres, quer por formarem
uma parte integral de um sistema complexo e ndo poderem,
desse modo, serem operados isoladamente fora deste siste-
ma.

Atualmente, ¢ possivel fazer medigdes locais em qua-
se todos os itens de uma fabrica, ou de um veiculo, no seu
ambiente operacional, contanto que a intensidade externa
gerada pela propria fonte e outras fontes presentes nio va-
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FIGURA 1 - Areas de medigdo de intensidade sonora em um veiculo.

riem muito durante o periodo de medigdo. A Fig. lmostra as
varias superficies de medigio de intensidade sonora para
quantificar o ruido externo [Blaser, 1982]. As vantagens
econdmicas, técnicas e reguladoras deste desenvolvimento
sdo realmente muito grandes : por exemplo, um fabricante
pode agora usar seu painel de testes de produgio para che-
car se¢ a intensidade sonora radiada pelo produto esta dentro
dos padrdes estipulados ; ele nfo precisa construir, ou alu-
gar uma instalagdo de testes especiais.

Uma outra vantagem associada € que a medi¢io da in-
tensidade sonora pode ser usada (por pessoal qualificado)
para a identificagfo e graduacio (ranking) das maiores zo-
nas geradoras de ruido numa fonte complexa (um motor
veicular, ruido interno em veiculo); podem ocorrer, toda-
via, problemas de m4 interpretagio quando a fonte transmi-
te um ruido de banda estrita ou de tom puro, principalmen-
te em ambiente fechado.

Quanto as investigagdes sobre as propriedades de trans-
missdo de som de parti¢fes, € entdo possivel ndo apenas
avaliar a perda de transmissdo da estrutura completa, mas
também determinar a eficicia relativa de diferentes re-
gides, de modo que a presenga de partes fracas e pequenos
vazamentos possam ser detectados. Por exemplo: quantificar
o vazamento de ruido nas aberturas do divisor entre o com-
partimento do motor e passageiros de um veiculo. A princi-
pio, ¢ também possivel avaliar-se caminhos de vazamentos
(Flanking) em edificios, mas até agora poucas aplicacdes
foram relatadas.

Em suma, estd claro que o advento da medigio da inten-
sidade sonora como uma medigio acustica rotineira traz
importantes vantagens para o projetista, o fabricante, o for-
necedor ¢ para o cliente.

Um grande nimero de normas internacionais e nacio-
nais para determinagio da poténcia do som usando a medi-
¢do da intensidade sonora, ja foram publicados ou estdo
para serem publicados, ¢ uma norma internacional para ins-
trumentos de medicio da intensidade sonora ja foi publicada
(ver lista de referéncias).
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3. PRINCIPIOS DE MEDICAO DA
INTENSIDADE SONORA

E necessdrio gerar sinais proporcionais a velocidade da
particula aciistica “u” e pressdo acustica “p” em um ponto
num fluido, normalmente ar ou dgua. A velocidade da par-

ticula € obtida dos dois sinais de pressdo [Gerges, 1992].

p _ 5 Ou,
or ° ot

onde r, refere-se aqui, a uma direcdo arbitraria no espago,
téotempo, er ¢ a densidade do meio. Produtos da integragéo
de tempo fornece;

LI—A—P“AT,
Py~ Ar’

na qual existe uma diferenga de pressdo AP entre pontos ao
longo do axis r separado pela distincia Ar. A diferenca en-
tre os dois sinais emitidos de dois microfones nominais idén-
ticos p, € p,, cujos centros dos elementos sensores estdo co-

locados Ar a parte, pode ser eletricamente integrado para
produzir um sinal proporcional a velocidade da particula.

Os sinais de pressdo sdo somados para produzir uma apro-
ximagdo duas vezes maior que a pressio normal.

Entio:

1
u, =———J?—Edt ou u ~-—
p,° Or

entio;

1()=p(t)y, (t)~M I[pz(r) pi(1)] de

¢ a equagio usada no medidor de tempo real.

O equivalente no dominio de freqiiéncia é [Fahy,1989]:
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Re} G, (in)

) ou L(o)=

¢ a equacdo usada no medidor FFT.

onde G12 € a densidade espectral cruzada de dois sinais
de pressio.

e G'12 ¢ a densidade espectral cruzada do sinal integra-
do no tempo do primeiro transdutor de pressio e o sinal
ndo integrado, do segundo transdutor de pressdo. A me-
dida logaritmica do I € o nivel de intensidade sonora,
dada por:

L, =10log, 0[I i ]dB, onde a intensidade sonora de

referéncia I_= 10" Wm2-

4. INTEGRAL NA SUPERFICIE DO
COMPONENTE NORMAL DE
INTENSIDADE

E claro que, pela propria definigdo de intensidade so-
nora, o integral sobre uma superficie de fonte estavel conti-
nua, do componente de intensidade normal a superficie €
equivalente a poténcia sonora gerada pela fonte, conside-
rando que o volume fechado nio contenha elemento absor-
vente (ver fig. 2).

Fonte Externo

S

w:j?.?ds:jﬂds

A principio, esta igualdade permite que a energia
sonora de fontes especificas possa ser determinada mesmo
na presenga de outras fontes, uma vez que o integral exclui
a energia produzida por outras fontes externas ao volume
fechado. O mesmo principio pode ser aplicado na determi-
nagio de poténcia sonora absorvida pelos corpos ou pelas
superficies (ver normas ISO 9614-1 ¢ 9614-2).

5. ERROS NAS MEDICOES DE
INTENSIDADE SONORA

As principais fontes de erros na medigdo da intensi-
dade sonora num ponto fixo de um campo sonoro estacio-
nado no tempo, usando-se dois microfones sdo:

(a) Erros de diferenca finita e aproximacio de soma. es-
tes sdo inerentes ao principio da técnica. Este erro de-
pende, claramente da natureza do campo acistico e da
separagdo dos microfones. Erros nas estimativas de in-
tensidade para onda plana sdo mostrados na fig. 3. O
erro pode exceder em muito o valor das ondas planas
para campo proximo de fonte complexa [Fahy,1989]e
[Gerges, 1983].

(b) Efeitos de difragdo dos microfones causando distorgdo
do campo sonoro. Tal erro € minimizado pelos fabrican-

W=1|.ds

Fonte Externo

FIGURA 2 - O Principio da determinagdo de poténcia sonora
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FIGURA 3 - Erro de diferenga finita para campo de onda plana

tes, mas coloca um limite muito superior na freqii€ncia.

(c) Erros de diferenga de fase entre os canais condiciona-
dores do microfone/sinal. Dois indicadores sfo envolvi-
dos neste erro:

Indicador Pressiio-Intensidade dpi, medido em campo
sonoro arbitririo, dado por;

Spi=Lp-LIi dB
E indicador Pressdo-Intensidade Residual Spio,para
campo sonoro uniforme nos dois microfones, medido com
calibrador de intensidade (I=0) dado por;

dpio= Lp-Llo dB
Entdo, a diferenga entre 3pio ¢ 3pi ¢ a medida do erro de
diferenca de fase ¢ ¢ chamado “ L= Indice de Erro da
Fase”, para erro normalizado de intensidade de £ 1 dB,

12

Bpio - 8pi = 7 dB. E para £ 0,5 dB, 3pio - 3pi = 10 dB.

O efeito do mal casamento pode ser eliminado efetiva-
mente, tirando-se metade da diferenga com a sonda em
duas posicdes de 180 graus. Este processo de reversio
manual nio ¢ satisfatério devido a necessidade de preci-
sdo.

(d) Erros de estimativa de espectro, devido 4 uma inade-
quada média temporal:

Este erro ¢ relacionado ao nimero de média nas estima-
tivas de espectro cruzado do analisador FFT. Geralmen-
te, os maiores erros aleatdrios acontecem para uma fonte
de banda estreita em ambiente reverberante na presenga
de outras fontes nfio correlates. Nestes casos, um tempo
de média de até um minuto € necessério para reduzir os
erros aleatorios a valores aceitdveis.

FIGURA 4 - Calibrador de intensidade sonora Briiel & Kjaer 3541
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6. CALIBRACAO DA SONDA

8. APLICACOES

Os dois microfones da sonda devem ser calibrados indi-
widualmente com calibrador (pistonfone). H4 norma IEC
1043 para calibragdo dos microfones condensadores para
fabricantes e usudrios. A calibragdo da sonda ¢ feita por
“Calibrador de Intensidade sonora”, por exemplo
Bruel&Kjaer 3541 (ver fig. 4), onde os microfones sdo sub-
metidos 4 mesma pressdo, neste caso a velocidade da parti-
cula e a intensidade devem ser zero. A diferenga de fase
pode entdo ser medida.

7. QUALIDADE DE
INSTRUMENTACAO

O indice 8pio é uma medida de diferenga de fase de
mstrumentacfo, enquando a verdadeira diferenca de fase
do campo sonoro medido deve exceder em muito este valor.
O indice de Erro da Fase (L = 3pio - dpio) deve ser maior
de 7 dB para 95% de confianga com um intervalo de T 1dB,

¢ maior de 10 dB para ¥ 0,5 dB.

Na prética, 6pio ¢ medido numa base global (média de
amosiragem) para obteng¢fo de L. Notar que pio e portanto
L sdo dependentes de freqii€ncia. Normalmente Spio tem
valor maximo na metade da banda de freqiiéncia (como esta
mostrado na fig.5 (Na norma ISO CD 9614-2, &pio € cha-
mado Fpi).

O cruzamento dos dpio (medido com calibrador) e 8pio
(medido no campo em questdo) na freqiiéncia, fornece a
banda de freqiiéncia valida (ver figura 5).

As varias aplicagdes da medigdo da intensidade sonora
sdo:

(a)determinagfo da poténcia sonora de fontes em ambi-
entes arbitrarios;

(b)determinagdo da poténcia sonora transmitida através
de partigdes;

(c)determinagdo da poténcia sonora absorvida in-loco de
superficies ¢ objetos;

(d)determinagdo da poténcia sonora em dutos € desem-
penho de atenuadores;

(e)localizacdo e quantificagdo das fontes de ruido.

A seguir serdo apresentadas algumas aplicages relacio-
nadas a ruido veicular, cada trabalho apresentado a seguir ¢
citado na lista de referéncia.

8.1 Identificacdo de Fontes de Ruido de um
Motor Ciclo Otto (Convénio Metal Leve/
UFSC)

Eng. Jodo Luis de Souza Lima (Metal Leve)

Eng. Eliezer Alcides Pacheco (aluno de Mestrado da
UFSC)

Prof. Samir N.Y. Gerges (Orientador UFSC)

dB
604

50

40

304

204

Pressdo-Intensidadde Residual Spio

<« erro normalizado de intensidade deil dB —

Pressdo-Intensidade opi

\ )

63 125

T

250 500 1k 2k 4k Hz

FIGURA 5 - A capibilidade dindmica de instrumentagdo.
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O objetivo principal deste projeto € identificar e
quantificar o efeito de varios tipos de pistdes no ruido de
motor. O motor testado € de 2L, 105hp, 4 cilindros com
injecdo eletronica de gasolina. Foram realizadas medigdes
preliminares de intensidade sonora no banco de prova semi-
anecoico da Metal Leve. A sala de teste foi qualificada atra-
vés medicoes de indicadores conforme ISO 9614. Foram
feitas medigdes de intensidade na face frontal de polia na
rotagfo de 2500 RPM. As medigdes foram feitas numa drea
de 600x700 mm. As condi¢bes das medigdes sdo:

Niumero de linha da malha............... 8

Numero de colunas da malha........... 7

Area de cada elemento .................. 0,01 m2
Area total da Malla.....eeeeeeeeeseennens 0,42 m2
Distincia Malha-Motor ..........eveveeeens 0,10 m
Tempo de medigdo por ponto............ 20 s

Faixa de freqiiéncia .........oovevsuesnnnns 200 a 5000Hz
Espacador da sonda...........cucueeennn. 12 mm
ESCall it rasnssasre dBA
Resolugdo na freqiiéncia .................. 1/3 oitava

A figura 6 mostra o mapa de intensidade sonora
medida. As regides de maior fonte de ruido sdo o coletor de
escape ¢ a regido do carter do motor. Classificacfo das fon-
tes de ruido baseado nos niveis de intensidade sonora mos-

FRENTE (POLIA)

tra os seguintes resultados:

Coletor de escape .....neeuccneesrenneesancnn. 86 dBA
Filtro de Oleo (CArter) .....uunvensenn. 86 dBA
Polia bomba d’dgua (tampaj ............. 85 dBA
Apoito do MOTOr «i.cuvviiisivisissssivsvinis 84 dBA
Coletor de admiss@o ........cesvvveevveereasns 82 dBA
Entrada de dgua do motor ................. 81 dBA
Polia comanda (tampa) ...........c.corvenee. 81 dBA
E IO vevsesssmscvsvessrssssovingranovssnssssssisasas 78 dBA
Polia eXterna......cuisiisivsisssississiv 78 dBA
8.2 Crocker M.J.

The Use of Existing and Advanced
Intensity Techniques to Identify Noise

Sources on a Diesel Engine. SAE paper
810694 - 1981.

Crocker mostra os trés seguintes métodos para identifi-
cagio das fontes de ruido em um motor ComminsNTN-
350,1500RPM,4001t-Ib (os resultados de tabelas e/ou figu-
ras, sdo apresentados na mesma lingua inglés do trabalho
original para evitar distorgdes):

NUMERIC MAP

B1s ~ge
_ SOUND INTENSITY 2z
COLETOR ; r:):-r.um N
KON d*i o7 (et Y I {lename : FRENTE
! | (values sre total)

41 83+

72

Power : 77.9 dB+
Area : 0.4200 m"2
Intens.: 81.7 o8+
weignting : A

|
1
| Mic spacer : 12 mm

| 1/3 Cctave

ifrmr\curanoe:
| 200 - 5000 Kz

FIGURA 6 - Nivel de Intensidade Sonora na Face Frontal (projeto Metal Leve/UFSC)
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Overall sound power level Re. 10-12 Watts at 1500 RPM and 400 Ft.-1b.Load

Engine Part Acoustic Intensity Surface Intensity Lead Wrapping
dB dB dB

0il Pan 102,4 103,3 102,6
Exhaust Manifold,
Turbocharger, Cyl. 101,4 - 101,6
Head, and valve covers
Aftercooler 100,8 101,9 100,6
Engine Front 95 - 100
Qil Filter and Cooler 91,1 93,4 98,1
Left Block wall 97.4 94,6 97.3
Right Block wall 94.8 93,3 97,3
Fuel and Oil Pumps 91,5 - 96,3
Sum of the Parts 108,1 106,4 (partial sum) 108,8
I]f:‘:i anine Sound ) ) 109,5

Table 1 - Comparison of Overal Sound Power Levels Obtained by the Acoustic Intensity, Surface Intensity, and

Lead-Wrapping Methods.

(1) “Wrapping”com Chumbo:

E um método antigo para tampar parte de superficies ¢
identificar ruido gerado por outras partes. Este método
consome muito tempo, tem custo alto e € insuficiente em
baixas freqiiéncias, além de ndo fornecer resultados de
precisdo para fontes de baixos niveis.

(2) Método de Intensidade de Superficies:

O calculo da poténcia sonora total através do método de
intensidade de superficie ¢ realizado usando um micro-
fone e um acelerdmetro. Com esta técnica de medigdo, a
velocidade de particula da superficic vibrante ¢ obtida
pela integracéio do sinal do acelerébmetro. O sinal de pres-
sdo do microfone € entdo multiplicado pelo sinal veloci-
dade de superficie para obter a intensidade acustica.
Muitas destas medicdes sfio feitas em diferentes pontos
sobre a superficie de medicdo; cada resultado, entdo, ¢
multiplicado pela incremental area da superficie e apro-
priadamente somada para obten¢do da poténcia aciistica
irradiada pela superficie.

(3) Método de Intensidade com Dois Microfones:

Foi usada técnica de dois microfones para medi¢io de
intensidade sonora e calculo da poténcia sonora dos va-
rios componentes do motor.

A tabela 1 mostra os resultados dos niveis de potén-
cia sonora (dB) em um motor “cummins” NTN-350 no
regime de rotagdo de 1500RPM e 400ft-1b. Os resultados
dos trés métodos sdo proximos.

Examinando a tabela abaixo, pode-se concluir que as trés
maiores fontes com o motor descoberto sdo respectivamen-
te: reservatorio de dleo, “exaust manifold, turbocharger”,
cabega do cilindro e “aftercooler”. E importante observar,
no caso de necessidade de redugio de ruido, que o reserva-
torio de dleo ¢ a fontc que terd maior prioridade.

8.3 ChungJ. Y., Pope J. e Feldniraier D.A.
Application of Acoustic Intensity
Measurements

to Engine Noise Evaluation. -
SAE 790502/1979.

Este trabalho foi realizado no GM/Michigan em um motor
de aspiragdo natural, V-8, dois tampo 1500RPM, 540Nm.
As medigdes foram feitas no banco de prova anccoica.

Tubos de entrada de ar ¢ exaustfio foram enclausurados
com chumbo para reducio de ruido externo. foram usados
2-microfones B&K 1/4”, separagio de 16mm com analisador
HP5451B, 512 pontos FFT, amostragem 12,8kHz, freqiién-
cias maxima 6,4kHz, e resolugfio 25Hz, filtro anti-aliasing
5kHz janela Hansing ¢ 128 media, 60 segundos para cada
média, distidncia 20mm de superficie, média em cada 4rea
de 0,05m’.

Dois tipos de classificagbes de fontes sdo de interesse:;
Classificagdo da intensidade média e Classificagdo da po-
téncia sonora. A classificacio da poténcia sonora leva em
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conta a radiacio sonora de um componente particular des-
prezando seu tamanho. J4, a intensidade normaliza a po-
téncia sonora em fungio da area da superficie de um com-
ponente particular (ver figuras 7 ¢ 8).

Como pode observar nas figuras 7 ¢ 8, as fontes de maior

Nivel de Poténcia Sonora dBA

98

nivel de poténcia sonora so, respectivamente: frente do
motor, “blower and shutdow housing”, reservatério de dleo,
lado direito do bloco do motor. J4, utilizando a classificagdo
pela intensidade as principais fontes sdo as seguintes “blower
and shutdow housing”, frente do motor, “left exhaust

97

96

95

94

93

92

91

20
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11

ENGINE COMPONENT
1-Engine Front

2-Blower and Shutdown Housing
3-0il Pan

4-Right Engine Block
5-Gear Train Cover
6-Left Exhaust Manifold
7-Right Rocker Cover
8-Right Exhaust Manifold
9-Front Support

10-Left Engine Block
11-Left Rocker Cover
12- Miscellaneous

12

FIGURA 7 - Niveis de Poténcia Sonora em dBA para as principais fontes de Ruido.

Nivel de Intensidade Media dBA

101

100

99

98

97

96

95

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13

14

ENGINE COMPONENT
1-Blower and Shutdown Housing
2-Engine Front

3-Left Exhaut Manifold
4-Right Cylinder Head
5-Gear Train Cover
6-Governor

7-Right Exhaust Manifold
8-0il Pain

9-Right Engine Block
10-Front Support

11-Qil Filter

12-Right Rocker Cover
13-Left Cylinder Head
14-0il Cooler

15-Left Rocker Cover
16-Miscellaneous

15 16 17

FIGURA 8 - Niveis de Intensidade Sonora para as Principais Fontes de Ruido
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manifold”, cabega do cilindro. Analisando o grafico nota-
sz que, houve uma inversdo entre as duas principais fontes
de muido. A intensidade espacial média foi medida sobre
9% regides nas quais as superficies do motor foram dividi-
das

8.4 Blaser D. A. and Feldmaier D. A.
Acoustic Intensity Measurements of Noise
Emission from Engines

Este trabalho foi realizado na GM/Michigan. Uma
serie de trés testes foram realizados

(1) Medidas em motor diesel acoplado com dinamdmetro,
montado em banco de prova: com 600RPM. A superfi-
cie foi dividida em 66 regides, 0,033m?cada. Medigdes
foram feitas 10mm da superficie. A figura 9 mostram as
classificagdes dos niveis de poténcia sonora. A maior
fonte de poténcia sonora € o sistema de transmissdo e
limpeza do ar.

(2) Ensaios foram feitos em cAdmara semi-anecoica de
motor gasolina, 650 RPM, montado em chassi de um
veiculo:

As figuras 10 e 11 mostram a distribuigfo dos niveis de
intensidade. A tabela 2 mostra a contribui¢io % de cada
fonte para motor gasolina e diesel. Uma diferenga de até
10dBA entre motor diesel e motor a gasolina na bande de
900 Hz a 2300 Hz é relatada.

(3) Ensaios de ruido externo de % poténcias sonora: A
figura 12 mostra resultado de ensaios de um veiculo com
motor diesel. Medigdes foram feitas em trés condigdes.
Tampa frontal com material de absorgio, sem material
de absorgdo e com tampa aberta. O resultado mostra uma
diferenca pequena de poténcia sonora total que é obtirda
entre os trés casos.

1:Transmission

1-Sound Power( um 2: Air Cleaner
220 3:Area_ Under Air Cleaner
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100 4 5:0il Pan
80 M e | 6:Water Pump
' 7:Exhaust Manifolds
60 | 1 8:Block
40 | | 9:Starter
10:Crankshaft Damper
20 1 11:Intake Manifold

. ___| 12:Fuel Pump and Oil Filter
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FIGURA 9 - Niveis de Poténcia Sonora para Motor Diesel
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FIGURA 11 - Intensidade Sonora para cada Area da Figura 9.
Engine Type Surface Soud Power ( L W) S:’/;:; ';zt:ir

DIESEL 231 41
120 22
73 13
76 14

87

557
GASOLINE Top 32 38
Front 19 22
i 13 15
Right 12 14

TABELA 2 - Sound Power Summary for Tests with Automotive Engines Mounted in Chassis Systems
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(mmProduction CIHood Blanket Removed EHood Removed |

Percent of Total Sound Power

1-Front Underbody
2-Left Side Underbody
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3-Right Side Underbody

4-Left Front Wheelwell

5-Right Front Wheelwell

6-Grill & Headlamps
7-Rear Underbody

| 8-Left Front Fender

9-Right Front Fender

| 10-Left Rear Wheelwell

11-Right Rear Wheelwell

12-Top of Hood

FIGURA 12 - Poténcia Sonora Total das Virias Componentes do Motor em Veiculo com Vdrias Condigdes da Tampa

do Motor.
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RESUMO

Sdo apreserntados os conceitos fisicos comuns e diferenciados que regem o comportamento de barreiras
acusticas que se destinam a redugdo dos niveis de ruido interno e externo. As mesmas sdo abordadas em
funcdo das caracteristicas que precisam atender devido as condigdes a que sdo submetidas. Sio
enfatizados os parametros fisicos que controlam o desempenho acustico das mesmas. Alguns aspectos

ndo acusticos sdo também considerados.

1. INTRODUCAO

Sem duvida, sdo inimeras as fontes de ruido que carac-
terizam os ruidos interno ou externo de um veiculo
automotor. E de conhecimento, no entanto, que o conjunto
motopropulsor se destaca sobremaneira, podendo ser consi-
derado como a principal fonte sonora que contribui signifi-
cativamente para os ruidos interno e externo (veja figura
1). Muito embora pudéssemos abordar também as outras
fontes, para efeito do que nos propomos, vamos centralizar
nossas atengdes na principal fonte, ou seja, o conjunto
motopropulsor, ¢ em especial 0 motor.

Em acustica, a regra fundamental inicial ¢ reduzir o ru-
ido na fonte. Posteriormente, na trajetéria e, por final, es-
gotados os recursos técnicos, precisamos protejer o ou-
vinte, via, por exemplo, dispositivos auriculares. Vamos
nos ater a trajetdria, e em especial a via aérea.

A propagacdo das ondas mecénicas se processa através
de duas vias: aérea e corpdrea. A transmissdo via estrutura
¢ feita através de elementos eldsticos (coxins) no caso de
ruido interno e via solo (vibragdes) para o ruido externo. E
uma caracteristica das baixas freqiiéncias. Por outro lado, a
transmissio via aérea ocorre principalmente através da di-
viséria compartimento motor/passageiros para o ruido
interno, ¢ através do capd do motor e dreas abertas para o
ruido externo. A reflexdo no solo afeta os dois ruidos.
Observa-se que a transmissfo via aérea € uma caracteristica
das freqiiéncias altas. A faixa que delimita os dois tipos de
propagacio se situa na regido de 500 Hz.

O presente trabalho aborda o comportamento da trans-
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missdo via aérea, regido das altas freqiiéncias (> 500 Hz),
de modo a enfatizar os aspectos conceituais e praticos.

2. CONCEITOS BASICOS

Nos dois ruidos considerados, os conceitos fisicos mais
importantes na criago de um obstaculo, cuja fungfo ¢ im-
pedir a propagacio das ondas via aérea, sdo a transmissio e
a reflexfo. A esse obsticulo chamamos barreira acustica.
Essas barreiras acusticas podem ser incrementadas, utili-
zando-se conceitos fisicos adicionais e, construtivamente.
podem se diferenciar bastante devido as condigdes e aplica-
¢des que sdo submetidas. '

No modelo mais simples, que descreve a propagacio de
ondas planas através de meios, cujas caracteristicas princi-
pais sdo a densidade volumétrica de massa e a velocidade
de propagagido do som nesses meios ¢, obtemdssaplicando
condigdes de contorno apropriadas, a conhecida lei da Mas-
sa ou de Berger para o Transmission Loss:

TL =20log o f- 43 dB

onde: ¢ - densidade superficial de massa da barreira
(kg/m?)
f- freqiiéncia em Hz.
Muito embora ndo possamos fugir totalmente da lei aci-

ma, onde a densidade superficial de massa € fator decisivo.
podemos usar artificios e conceitos que tornam a barreira
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mais eficicnte quer para o ruido interno, quer para o ruido
externo.

3. REINVENTANDO A BARREIRA
ACUSTICA

O modelo simplificado nio Ieva em considcragio as pro-
pricdadces eldsticas da barreira aclistica como, por exemplo,
rigidez ¢ amortccimento.

Assim, sc considcrarmos um painel macigo, onde pode-
mos caracterizar uma rigidez, um amortecimento ¢ uma
massa por unidade dec drca, podemos escrever o resultado
do Transmission Loss, apés as devidas aplicagdes de condi-
¢dces de contorno:

~

” p 2 cCTho——
TL =10Logs| 1+ + W
L 2p,c, 2p,c,

onde:

r - amorlecimento/unidade de area

k - rigidez/unidade de area

w =2 7 [ - freqiiéncia angular

¢, - velocidade de propagacdo do som no ar

P, - densidade volumétrica da massa do ar

k 1/2

A partir dc consideragdes sobre W = g pode-

mos distinguir as regides controladas pela rigidez, amortc-
cimento ¢ massa. como sobejamente conhecidas na literatu-
ra cspecializada (vide figura 2).

4. APLICACAO DA BARREIRA

4.1. Ruido Interno

A aplicagdo do modclo anicrior ¢ bastante significativa
para a barreira acuistica do ruido interno.

A parcde divisoria entre compartimento de passageiros ¢
molor podemos adicionar um sistema massa/mola. onde a
massa scgue os conceitos da lei de Berger através da densi-
dade superficial, ¢ a mola ¢ representada por um feltro (ou
material soft). cuja fungio principal é o desacoplamento entre
a diviséria de ago ¢ o material de alta densidade (septum).
caraclerizando um sanduiche.

Uma espessura maior do feltro, resulta numa freqiiéneia
natural menor, contribuindo com um ganho no Transmission

Loss (vide figuras 3 ¢ 4).

Barrciras multiplas. que podem ser interpretadas por ana-
logia a sistemas massa/mola em scrie, apresentam resulta-
dos cm geral mais satisfatorios (vide figura 5).

A aplicagdo dessa barreira nos veiculos, em geral do lado
interno, ndo exige nenhum tipo de fixagdo adicional. a niio
scr alguns pontos colados. Para barrciras multiplas, por
cxemplo. em dnibus com caracteristicas de grandes drcas.
em cspecial na parede vertical. um cuidado maior deve existir
quanto a cstrutura da barreira (vidc figura 6).

A aplicagiio de material de amortecimento (mastic, betu-
me) contribui para redugfo das amplitudes de vibragoces da
diviséria. especialmente na regifio controlada pelo mesmo,
baixas ¢ médias (reqiiéncias, que caracterizam os modos de
vibragdes dessas divisorias. Testes especificos determinam
o fator de damping desses materiais.

4.2. Ruido Externo

As barrciras utilizadas como obstaculo a propagaciio do
ruido cxterno sdo. cm geral. denominadas de
cncapsulamento. Da mesma maneira que as internas, de-
vem obedecer a lei da massa (vide figura 7). Em verdade, o
encapsulamento pode ser cfetuado de diferentes maneiras.
Os mais comuns sio fixados no motor ou chassis dos veicu-
los.

Sendo assim. contrariamente d barreira acistica interna,
as externas devem possuir uma ceria cstrutura. além de
massa, quando fixadas c¢m suas bordas ou em cantos, devi-
do aos scus campos dc aplicagio.

Em geral, a fixacio da barrcira deve scr cldstica. sendo
uma das razdes a nccessidade de minimizar a excitagiio da
mesma, via estrutura. ni caso extremo pode ser divisado
na figura 8 para uma barrcira fixada ao motor.

Um artificio comumente empregado no encampsulamento
¢ a aplicagdo dc material de absorgdo para a redugio da
reverberagdo dentro do cofre do motor c. conscgiicntc de-
créscimo do ruido externo ivide figura V). A espessura do
material pode variar consideravelmenic dependendo, por
exemplo. da absorgio descjada.

Obscrvar que o fcltro utilizado na barrcira acustica para
ruido interno ndo tem a fungio de absorgdo. mas sim dc
mola (rigidez). A colocagiio de material de amortecimento
na barreira externa ndo traz beneficios significativos (vide
figura 10). -

A aplicagio de barreira acistica para o ruido exicrno nos
moldes das barrciras para ruido interno fica prejudicada pelas
condigdes que as mesmas dey e satisfazer unto ao veiculo
¢ 20 meio exierno.

Exemplo tradicional de aplicacio dessas barreiras pode
ser observado na figura 11, ems fungdo da poténcia do mo-
Lor.

Na prdtica. recorre-se 4 relagdes cmpiricas entre o nivel
dc pressdo sonora descjado conforme normas ¢ o nivel de
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pressdo sonora do motor a rotagio de poténcia mdxima a
1m de distdncia, para o estabelecimento de objetivos.

5. LIMITACOES E ATRIBUTOS DAS
BARREIRAS

A principal limitagio das barreiras aciisticas internas sdo
os orificios e frestas que podem ditar totalmente o compor-
tamento das mesmas (vide figura 12).

No caso de barreiras externas, aparentemente o ruido
externo nfo € tdo sensivel a ponto de mudar significativa-
mente devido a frestas. Do ponto de vista pratico, 0 mesmo
¢ sensivel a areas maiores ou menores de encapsulamento.

As barreiras internas sfo bastante protegidas do meio
ambicnte ¢ sua durabilidade é condicionada a pressdo mai-
or ou menor do peso de passageiros/motorista sobre as mes-
mas. Por outro lado, algumas vezes essas barreiras acisti-
cas sdo associadas com barreiras térmicas. Além do mais,
devem satisfazer os requisitos de inflamabilidade.

As barreiras externas, estfio totalmente integradas ao meio
ambiente, ¢ s#o mais sensiveis a flamabilidade. Devem sa-
tisfazer requisitos mais severos de impermeabilidade a dgua,
dleo etc., nfio podem ser agressivas ao meio ambiente e de
preferéncia reciclaveis, o que no todo pode afetar o compor-
tamento acustico desses materiais. Como estdo sujeitas a
deslocamentos ¢ torgdes, as fixacdes elasticas tém, também,
a atribui¢fio de compensar esses movimentos.

As barreiras externas, que encapsulam parcial ou total-
mente o conjunto motopropulsor acarrctam alguns proble-
mas térmicos que precisam ser resolvidos. Atingem o siste-
ma de arrefecimento dos veiculos, a temperatura de compo-
nentes, o conforto térmico do compartimento de passagei-
ros, a aerodindmica interna no cofre do motor elc..

As barreiras externas podem interferir qualitativa e
quantitativamente no ruido interno. Esse tipo de interagéo
deve ser investigado para cada caso.

Barreiras adicionais naturais ou artificiais podem ser
colocadas junto a rodovias para ajudar na reducdo do ruido
externo que atinge as moradias. O ripo de vegetacdo ou
pavimento ao lado de rodovias pode contribuir com a redu-
¢do do ruido externo.

6. AVALIACAO ACUSTICA DE
BARREIRAS

A qualidade da barreira acustica utilizada para ruido in-
terno deveria ser, inicialmente, desenvolvida em dispositi-
vos/banco de provas com medigoes da atenuagfio em funcio
da freqiiéncia.

A avaliagdo no veiculo deve ser cuidadosa, pois as mes-
mas sdo dependentes de montagens e do aparecimento de
orificios ¢ frestas.
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A utilizagido de microfones, estetoscdpios, intensidade
sonora etc. € recomendével para a localizagdo de vazamen-
tos acusticos.

O projeto deve contemplar solugdes que facilitem a pro-
dugdo em série, sem perda da qualidade acistica.

Avaliagfes objetivas tradicionalmente sdo efetuadas em
dB(A). No entanto, alguns cuidados, bem como algumas
observagdes, ndo devem ser esquecidos. E muito importan-
te nas avaliagles objetivas, conhecermos a composigio
espectral do dB(A). Pode ocorrer que uma barreira acistica
atenue consideravelmente os niveis de pressdo sonora das
altas freqiiéncias e quando partimos para a otimizagio des-
sa barreira utilizando o dB(A), ndo temos sensibilidade su-
ficiente para quantificar melhorias efetuadas na barreira uma
vez que a composicio espectral do dB(A) € produto da trans-
missdo via estrutura, ou seja, baixas freqiiéncias. Nesse caso.
0 mais sensato seria trabalhar diretamente com as freqiién-
cias de interesse ou utilizar um parimetro mais sensivel
que atuasse mais especificamente nas médias/altas freqiién-
cias, como o Al (Articulation Index) (vide figura 13).

O método tradicional de avaliagio de ruido externo € atra-
vés do dB(A), principalmente pelo fato que as normas naci-
onais/internacionais o utilizam. A identificagio de fontes
ou mesmo areas sonoras utiliza essa ponderagio. Nio deve
ser descartada, no entanto, diferentes analises em freqiién-
cia que ajudam sobremaneira na identificagio de fontes (vide
figuras 14 e 15). Alternativamente podemos utilizar a in-
tensidade sonora.

Mais recentemente, algumas correntes acusticas tém su-
gerido a utilizagdo do loudness, até para o ruido externo.
No entanto, ndo sio fortes suficientes, bem como os resulta-
dos ndo se apresentam tio mais convincentes que o dB(A)
que merega até o momento uma modificagio drastica nesse
tradicional processo de avaliagdo. Poderiamos dizer que se
encontram mais a nivel de pesquisa.

7. CONCLUSOES

Procuramos abordar, de maneira nio tradicional as bar-
reiras acusticas relacionadas ao ruido interno e externo.
Podemos dizer que os conceitos fisicos de transmissdo/re-
flexdo sdo aplicaveis a ambas. No entanto, as condigdes de
aplicagdo dessas barreiras acarretam solugdes construtivas
diferentes. Adicionalmente utiliza-se a absorgo no cofre
do motor para reduzir o tempo de reverberagdo e conse-
qiiente reducdo do ruido externo. A absorc¢o utilizada nos
sanduiches da barreira interna tem o papel de mola
desacopladora. Observa-se que o ruido interno em geral é
modificado qualitativa e/ou quantitativamente,

Absorgdo pode ser utilizada dentro do compartimento de
passageiros, o que acarretaria uma redugdo da reverberagio
do ruido interno. Na pratica, os carpetes, forragdes de ban-
cos etc. fazem esse papel, mas com pequena eficiéncia pois
pela espessura se comportam mais como materiais de aca-
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Bamento.

Ambas barreiras devem satisfazer requisitos de durabili-
dade, com maior rigor para a barreira externa. A barreira
externa acarreta problemas nfo acusticos, ¢ o principal de-
lzs € o térmico.

Avaliagdes acusticas podem ser semelhantes, tomando-
s= 0 cuidado para verificar a sensibilidade do pardametro
atilizado. Por fim, deve-se enfatizar que avaliagdes subjeti-
vas devem ser encorajadas. Elas sdo complementares as
avaliagOes objetivas.
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O  Shields attached to chassis of cab
O  Shields attached to engine

EEC 84/424
Engine power (kW)
Shields
120 140 170 180 250 350 450
1 | Under cab, absorbent O O O @) O O O
2 | Wheelarch, attached to cab O O O O O O O
2A | Wheelarch, attached to chassis o O ® O
3 | Rear of engine @) @) O O
4 | Above the gearbox O O
5 | Under the radiator
6 | Under the engine O a a a O O
7 | Under clutch and gearbox a Q O
8 | Absorption-type il
Specified limit dB(A) | 83 83 83 | 84 84 84 84
Total reducion dB(A) “ 3 5 4 2 8

Figura 11 - Exemplos tipicos de barreiras externas.
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RESUMO

Este trabalho apresenta alguns fundamentos basicos que devem ser considerados no projeto de sistemas
de exaustdo. Também ¢ feita uma breve descrigio dos tipos de silenciosos que podem ser utilizados, bem
como os parametros relevantes para a avaliagdo do sistema de exaustio e, basicamente, da eficiéncia do
silencioso utilizado. O trabalho mostra tipos de simulagdes feitas utilizando a técnica de elementos
finitos para a modelagem estrutural, dindmica e térmica do sistema completo e de alguns componentes
separadamente. Finalmente, sdo apresentados alguns testes realizados no desenvolvimento e na avaliagdo

do ruido emitido pelo sistema de escapamento.

1. INTRODUCAO

Com a introdugfio das legislagdes brasileiras estabele-
cendo novos limites para emissdes de poluentes e de ruido,
respectivamente o Programa de Controle de Poluigfio do Ar
por Veiculos Automotores - PROCONVE e a Resolugdo n*
1 e 2 do CONAMA, a complexidade dos sistemas de
exaustdo aumentaram significativamente. Paralelamente a
introdugéo destas legislagdes, a liberagdo da importagio de
veiculos e o conseqiiente aumento da competitividade do
mercado nacional vem exigindo solugdes com maior
confiabilidade, durabilidade e sobretudo mais viaveis eco-
nomicamente. Desta forma, o sistema de exaustio conside-
rado menos nobre na década de 80 passou a ter grande im-
portincia, sobre o aspecto de engenharia, na década atual
[51.

Diversos fatores sdo importantes para o projeto do siste-
ma de exaustfio, entre os quais pode-se citar[4]:

Limite de contra-pressdo (back-pressure),

Nivel de ruido,

Roteiro (lay-out),

Resisténcia a vibragio,

Resisténcia a corrosdo interna e externa,
Resisténcia as condigdes severas de temperatura, etc.

1.1 Consideragdes sobre os Parametros de Projeto

O sistema de exaustio €, portanto, um resultado direto
das especificagdes do fabricante do veiculo. Como é bastan-

te conhecido por especialistas da area, para um dado motor,
existe uma grande correlagdo entre os limites de contra-
pressdo, de ruido € do volume total disponivel para o siste-
ma de exaustdo. O limite de contra-pressdo deve ser o me-
nor possivel com o objetivo de minimizar a perda de torque
e, conseqiientemente, otimizar a poténcia de saida do mo-
tor. O nivel de ruido também deve ser o menor possivel, de
acordo com as especificagdes da montadora, para se atingir
os limites legais do ensaio de ruido em aceleragdo (pass-by
noise test) e o desejado nivel de ruido interno. Para se obter
bons resultados para ambas especificagfes, baixa contra-
pressio e baixo nivel de ruido, é necessario que se disponha
de suficiente volume. Se o /ay-out do assoalho nio permite
o volume desejado, altos valores de contra-pressdo e ruido
de ponteira devem ser esperados[3].

Quanto ao volume disponivel no assoalho do veiculo,
pode-se notar que existem, atualmente, duas tendéncias bas-
tante distintas. A primeira delas, mais presente nos veicu-
los de origem europeia, utiliza-se de caixas estampadas com
formas bastante complexas, adequando o silencioso ao
assoalho do veiculo. A outra, bastante utilizada nos veicu-
los de origem japonesa, mantém a forma oval do silencioso
reservando espaco suficiente para sua instalagdo no veicu-
lo.

A utilizagdo de silenciosos estampados demanda maior
investimentos em termos de ferramental, de métodos de pro-
cesso e, sobretudo, maior conhecimento do comportamento
dindmico de sua estrutura, para se evitar a radiacdo de rui-
do através das superficies da caixa.

O aumento da poténcia dos motores de nova geragdo tem
contribuido, também, para novos desenvolvimentos de tu-
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bos primdrios (down-pipes) ¢ a novos formatos de
conversores cataliticos. Motores de alto desempenho sio
equipados, geralmente, com sistemas de exaustdo contendo
3 volumes: o conversor catalitico, o silencioso intermedia-
rio e o traseiro. Basicamente, o conversor catalitico tem subs-
tituido o abafador[6]. Vérios desenvolvimentos tem sido feito
com o objetivo de se atingir a mesma contra-pressdo quan-
do se substitui o abafador pelo conversor. Mais ainda. nio
se espera nenhuma deteriora¢io do ruido de ponteira com
esta substituicdo.

2. CLASSIFICACAO DOS
SILENCIOSOS

Os silenciosos sdo classificados, em funcfo de sua cons-
trugfio interna, em dois tipos principais: dissipativo (ou
absorsivo) e reativo (ou reflexivo). A figura 1 mostra,
esquematicamente, exemplos de ambos os tipos[7].

O tipo dissipativo, geralmente, apresenta uma constru-
¢do que permite a passagem dos gases diretamente, consis-
tindo em um tubo perfurado passando internamente a uma
camara contendo materiais fono-absorventes. Este tipo pro-
porciona uma baixa contra-pressdo e ¢ principalmente efe-
tivo na atenuagdo das altas freqii€ncias. O material absorsivo
comumente utilizado tem sido a 14 de vidro e 13 de basalto.
Entretanto, devido ao efeito de vitrificagio a alta tempera-
tura, a 13 de vidro se tornou invidvel apds a introdugio do
catalisador, devido ao aumento de temperatura dos gases.

Reativos sfio aqueles compostos por cdmaras de diferen-

N

tes volumes e formatos, por onde o fluxo de gas € submetido
a diversas mudancas de diregdo (choques e inversdes) pro-
vocando reflexfio da energia acustica. Este tipo apresenta
uma eficiéncia em uma faixa de freqii€ncia bastante larga,
tendo, contudo, a tendéncia de uma maior contra-pressio
quando comparado com os tipos absorsivos.

Atualmente, os silenciosos apresentam uma caracteristi-
ca mista, com parte refletiva e parte absorsiva, incorporan-
do materiais fono-absorventes em seu interior. Embora os
silenciosos do tipo absorsivo scjam ficlmente modelados
recorrendo-se a modelos matematicos, os atenuadores re-
flexivos seguem freqiientemente procedimentos de projeto
onde as contribui¢des empiricas assumem papel fundamen-
tal, face a complexidade dos processos envolvidos[l e 2].
Desta forma, os ensaios que caracterizam o silencioso pas-
sam a ter fundamental importincia no sentido de definir
seu desempenho [1].

3. ATENUACAO SONORA

As defini¢des mais comuns para o desempenho dos si-
lenciosos sdo apresentadas a seguir (figura 2)[1]:

Perda de Inserciio / Insertion Loss (IL): E a diferenga
do nivel de pressdo sonora medida em um ponto no espago
com e sem o silencioso colocado entre a fonte (motor) e este
ponto. Esta quantidade é caracterizada como a mais viavel
de ser obtida pelos fabricantes do sistema de exaustdo.

IL=LP,—LP,

b) Sistema Refletivo

Figura 1 - Representacdo esquemdtica dos dois tipos de silenciosos
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Figura 2 - Pardametros para cdilculo do desempenho aciistico de um silencioso

Perda de Transmissdo / Transmission Loss (TL): E de-
finido como 10log, , da razdo da poténcia sonora incidente ¢
apoténcia transmitida através do silencioso. Trata-s¢ de uma
propriedade invariante do silencioso.

SI
TL =10logio—=
S,I,
Reducio de Ruido / Noise Reduction (NR): Consiste na
diferenga da medida da pressdo sonora medidas, imediata-
mente, antes ¢ depois do silencioso

NR =Lps—Lpe

4. DISTRIBUICAO DO VOLUME AO
LONGO DO SISTEMA

Como ja comentado anteriormente, o volume disponivel
no assoalho do veiculo para o silencioso define a qualidade
dos niveis de contra-pressio e de ruido emitido. Contudo, a

distribuicdo deste volume ao longo do sistema também €
muito importante, pois contribui, consideravelmente, no
nivel de ruido em baixa freqii€ncia. De fato, devido a loca-
lizagdo do silencioso intermediario, os sistema de exausto,
normalmente, apresentam picos de segunda ordem em bai-
xa rotagdo (1000 ~ 3000 rpm). Se o compartimento do pas-
sageiro for sensivel a esta faixa de freqii€ncia pode ocorrer
o efeito chamado de “boom noise” ¢, deste modo, o ruido de
ponteira deve ser atenuado[3].

Para motores com alto fluxo de massa, € bastante impor-
tante que o tubo de saida ndo seja muito extenso para ndo
propiciar a presenca de “pop-noise” ¢ “jet-noise”. Como
ilustragfio, a figura 3 apresenta as medigGes de ruido de pon-
teira (segundo NBR 9714) feita em dois veiculos distintos,
equipados com 0 mesmo motor € com 0 mesmo sistema de
exaustdo (um abafador intermediario e um silencioso tra-
seiro). Contudo, devido a diferenga no /ay-out dos assoalhos,
os tubos de saida sdo de 350 mm e de 230 mm para os vei-
culos A e B, respectivamente. Observando-se a figura 3,
pode-se notar, claramente, a diferenga entre as curvas Ac B
€ a presenca do pop-noise para o veiculo A.

Ruido de Ponteira
Comparacao entre Veiculo Ae B

90
85 A pop-noise
Pop-noise
. ERTIVITRITENNSS - /
dB(A) 80

';5:
75 F
70 : + + $ }

0 10 20 30 40 50 60 70

Figura 3 - Influéncia no comprimento do tubo de saida

Step
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5. SIMULACOES NUMERICAS sistemas de exaustdo, com os objetivos de definir os pontos

de ancoragem do escapamento ao assoalho do veiculo, ava-

liar eventuais pontos criticos de tensdo devido as solicita-

¢Oes dindmicas e térmicas e, finalmente, investigar sobre a
durabilidade do sistema.

Também, devido as severas condicdes de tem-
peratura de trabalho do sistema de exaustdo, as
medigdes de vibragfio ¢ de tensdo estrutural sfio
muito dificeis de serem executadas. Desta forma,
a obtengio destas informacdes, por vezes, 50 € vi-
avel numericamente.

A técnica de elementos finitos € utilizada, na fase de pro-
jeto, para a modelagem estrutural, dindmica ¢ térmica dos

As figuras 4 ¢ 5 mostram, respectivamente,
exemplos de simulagdes dindmica e térmica de dois
componentes em fase de projeto. O exemplo mos-
trado na figura 6 foi simulado com o intuito de
identificar as causas de falhas ocorridas em cam-
po. Com estas simulagdes foi possivel determinar
a forga necessaria para injegdo dos miolos nos cor-

pos.

6. RUIDO DE PASSAGEM
(PASS-BY NOISE)

Trata-se do ensaio realizado segundo a norma
NBR 8433 e que serve como base para a determi-
nacao dos niveis de ruido emitidos por veiculos
automotores, em aceleracio. Este mesmo ensaio,
utilizado para a homologaciio dos veiculos, tam-
bém ¢ executado com o objetivo de desenvolver,
avaliar e refinar propostas de sistemas de exaustdo.

A figura 7 apresenta, esquematicamente, a téc-

Figura 4 - Andlise modal do Conjunto Completo nica para a obtengdo do ruido emitido pelo veicu-

lo, step by step, durante sua aceleragdo entre as

linhas AA e BB. Esta avaliagdo consisie na ana-

lise em freqiiéncia dos resulta-

dos obtidos de medigdes feitas

com o veiculo em sua configu-

racio normal de produciio, onde

as unicas alteragdes efetuadas
sdo no sistema de exaustio.

Na pratica, o valor resultante
deste ensaio € uma combinacgio
do ruido emitido pelo veiculo &
das condi¢Oes de operagdo do
mesmo. De fato, as normas que
regulamentam o ensaio de pas-
sagem fixam somente a veloci-
dade de entrada,, sendo que 2

velocidade de saida € o resulta-
do da configuragio total do vei-
555 . gas culo. Quando se mantém o vei-
% E85.111 culo original, sem alteragio de
Figura 5 - Modelo térmico de um coletor tubular oo o nenhum outro componente.
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Figura 6 - Modelo de um silencioso e seu defletor correspondente

pode-se garantir que a contra-pressio serd aquela determi-
nada pelo protétipo do escapamento ensaiado, € que a ndo
havera variagdes de velocidade no instante de passagem pelo
microfone. Desta forma, pode-se avaliar a influéncia do sis-
tema de exaustio.

A figura 8 apresenta os resultados de uma medigfo de
ruido ao longo das linhas AA e BB ¢ a figura 9 compara os
espectros dos pontos de maximo nivel de ruido para trés
amostras diferentes, ensaiadas em um veiculo diesel.

7. COMENTARIOS

O sistema de exaustdo para veiculos automotores ganhou
grande importancia com a implementagio das novas legis-
lagBes brasileira. Neste trabalho pdde-se observar as classi-
B iom .  lom

Microfone

Microfone

A

Gatilhamenta
Inicial

n
Gatilhamento
Final

Sistema de
Aquisicio
de_dadas

(=] 00 (=) 2000 6100
Freqiténein (113 oltava)

Figura 7 - Pass-by Noise test

ficacdes dos sistemas de exaustio e maneiras de avaliar sua
eficiéncia acustica. Também, foram mostrados 9s princi-
pais parametros necessarios para a defini¢do do projeto e a
importdncia das especificagdes dos fabricantes do veiculo,
quanto a contra-pressdo desejada, nivel de ruido de pontei-
ra, volume disponivel e o lay-out do assoalho. Apresentou-
se, também, alguns desenvolvimentos feitos numérica e ex-
perimentalmente, cujos resultados foram bastante
satisfatdrios.
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Figura 8 - Ruido global medido step-by-step no ensaio de ruido de passagem
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RESUMO

Este trabalho apresenta um estudo da performance de escapamentos, usando-se o conceito da perda de
transmissdo sonora na sua quantificagio. Para isso, foi montado um sistema de medig¢do de atenuagio
de ruido de escapamento para a obtengdo dos resultados experimentais, que serdo comparados com
resultados calculados por métodos numéricos de elementos finitos € elementos de contorno.

Os estudos foram primeiro aplicados a uma camara de expansdo simples, para a qual se tem resultados
tedricos conhecidos, a fim de verificar a precisdo do sistema de medigdo.

1. INTRODUCAO

Com o desenvolvimento nos ultimos anos de softwares e,
sistemas digitais de processamento e andlise de sinais cada
vez mais poderosos, a predigdo bem como a medicdo da
eficiéncia de um escapamento podem ser feitos com maior
precisdo. '

Aproveitando estas inovagdes tecnologicas, foi montado
um sistema de medicdo de atenuagio de um escapamento,
baseado na técnica dos dois microfones [1], usando-se um
analisador digital FFT de dois canais. Os resultados expe-
rimentais foram entfo comparados com os resultados obti-
dos com a modelagem numérica, usando softwares basea-
dos no método dos clementos finitos (FEM) e no método
dos elementos de contorno (BEM).

2. MEDICAO DA PERDA DE
TRANSMISSAO

REVISAO DA TECNICA - A perda de transmissio
sonora de um elemento acistico, excitando-se o sistema com
um ruido branco de banda larga, pode ser obtida através da
medigdo do coeficiente de reflexdo complexo antes R ¢ apés
R, o silenciador.

Considerando-se o sistema de medi¢io mostrado confor-
me a figura 1, as poténcias sonoras incidentes (W,) e trans-

mitidas (W,) sdo dadas por [1]:
= _M
' pcfl+R,[ @
__ Su-Ay
t p. c.|1 +Rd[2 @

onde: S,, e S44 s40 0 autoespectro antes e apds a cimara de
expansdo respectivamente

A, e Ag sdo as areas dos dutos antes e apos a cimara
de expansio

pc ¢ a impedancia acustica do meio

A perda de transmissdo é dada por dez vezes o logaritmo do

coeficiente da poténcia incidente (W;) em relagfo a poténcia
transmitida (W) e, fazendo algumas simplificagdes, temos:

Aa
Ad

€)

T 1/2

s |
PT =20.log|— 12
g el—k-s _ H

+20.log +10.1og
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onde: H;; e H34 sdo as fungdes de transferencia medida
nas posigdes (1,2) e (3,4) respectivamente
k € o nimero de onda
s ¢ a distdncia entre os microfones
Para eliminar o problema de erro de fase entre os micro-

fones, fez-se 0 uso de somente um microfone na medigio da
fungfio de transferéncia, usando-se a técnica descrita por
Chu [2].

SISTEMA DE MEDICAO - O equipamento ¢ a monta-
gem do experimento sdo mostrados na figura 1. Os dutos
usados possuem um didmetro interno de 47mm e, a cima-
ra de expansio possui um didmetro interno de 170mm e
um comprimento de 536mm. De acordo com Abom ¢ Boden
[3]. a faixa de freqiiéncia para a qual a técnica dos dois
microfones fornece um resultado satisfatério € dada por
0,1.'¢/2.5s.<£<0,8. ¢c/2.s, onde s ¢ a distincia entre os mi-
crofones. Portanto, a faixa de freqii€ncia para a qual os
resultados serdo aceitdveis, considerando que foi usado um
espagamento entre os microfones de 68mm sera:

252 Hz<f<2018 Hz

Os resultados das medigdes experimentais sdo mostrados
nafigura 5, comparando-os com o resultado tedrico esperado
para a cimara de expansio simples.

3. METODOS NUMERICOS

A perda de transmissdo foi obtida utilizando-se os
softwares ANSYS e SYSNOISE que sfo baseados no méto-
do dos elementos finitos (FEM) e no método dos elementos
de contorno (BEM). As maiores diferengas entre 0 FEM e
0 BEM, ¢ que no FEM o interior do elemento acistico deve
ser dicretizado inteiramente, enquanto que no BEM sé hd a
necessidade de se modelar os contornos do elemento acus-
f1co.

O tempo de computagio do BEM ¢ maior do que o do
FEM embora o primeiro fornega melhores resuliados com
uma menor discretizagio do modelo. A discretizagfo reco-
mendada ¢ de pelo menos 6 elementos Por comprimento de
onda.

A aproximacio tedrica do método dos elementos finitos
(FEM) € dada em detalhes em [4] e do método dos elemen-
tos de contorno (BEM) em [5]. Portanto a aproximacio
tedrica destes métodos numéricos ndo serdo apresentadas.

A malha usada na predi¢fo da perda de transmissio da
cdmara de expansdo simples pelo FEM € constituida de 256
elementos € 291 nés, enquanto no BEM é composto de 144
elementos e 138 nos.

A perda de transmissdo de um elemento acustico por
métodos numéricos pode ser obtida pela matriz de transfe-
réncia calculando-se os pardmetros de quatro pdlos. MA-
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TRIZ DE TRANSFERENCIA E PERDA DE TRANSMIS-
SAQ - Um elemento aciistico com uma entrada e uma saida
podem ser representados pela acustica linear dos quatro
polos. A pressdo de entrada e a velocidade de volume (ve-
locidade de particula vezes a 4rea da secdo) sdo dados por
p, € V, respectivamente. Com isso, as saidas do sistema
serdo dados por p,e V, . A matriz de transferéncia do ele-
mento acustico sera dada entdo por:

Ve o e

onde A,B,C ¢ D sdo os pardmetros de quatro pélos. O
sistema satisfaz, o teorema da reciprocidade e os pardmetros
sdo relacionados por:

AD-BC= 1 )

No equilibro, os pardmetros podem ser obtidos por:

A=R| p-B Nl  pat
P, v2=0 V2 p2=0 P2lys-0 v2 p2=0
©®

Os pardmetros de quatro pdlos podem ser determinados
para um elemento acustico de forma arbitraria usando-se o
FEM ou 0 BEM. dois sets de computagdo sdo necessarios,
um para determinar A e C e outro para determinar B e D.
A EQ(5) pode entdo ser usada para checar a precisdo dos
pardmetros computados.

Uma importante restri¢do no uso da matriz de transfe-
réncia € de que a freqiiéncia de excitagio deve ser menor do
que a freqiiéncia de corte do tubo

0 .
£ = 293 . ¢

¢ R (N

onde R € o raio do tubo, de modo que somente haja a
propagagdo de onda plana.

A perda de transmissdo pode entdo ser derivada em ter-
mos dos pardmetros dos quatro polos assumindo que a sai-
da ¢ ndo reflectiva (Z = p.c) e que as areas dos tubos (S) de
entrada e saida iguais:

TL = 20.logyo {1/2 [A + B(S/Z) + C(Z/S) + D]} (8)
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4. RESULTADOS E DISCUSSOES

Para verificar a perda de transmissdo obtidos experimen-
talmente e os obtidos por métodos numéricos, uma cdmara
de expansdo simples-foi testada. Os resultados obtidos, fo-
ram entdo comparados com a seguinte equagdo para a solu-
+20 da onda plana para a perda de transmissdo de uma cé-
mara simples. [6]

2
TL =10. log cosz[LfJ + 025[&_'_ ﬂ) .senz[ 'R.f)
2_fn Sl Sz 2. fn

(€)

onde fp=c/4.1
Sy € a area da cimara de expansio
S1 ¢ a area do duto
1 € o comprimento da cAmara

Existe boa concorddncia dos resultados obtidos experi-
mentalmente ¢ numericamente, com os resultados teoricos.
Observa-se que nos métodos numéricos, a medida que a fre-
giiéncia aumenta a discordincia aumenta, devido ao tama-
nho dos elementos da malha que para as freqiiéncias maio-
res deve ser menor a fim de que se tenha resultados mais
precisos. Ja para os resultados experimentais a concordan-
cia ¢ um pouco pior devido as dificuldades de se obter as
condigdes ideais de medi¢do mas, mesmo assim os resulta-
dos se mostraram bons. Os resultados experimentais e nu-
méricos comparados com o resultado tedrico sdo mostrados
nas figuras 2,3, 4 € 5.

5. CONCLUSAO

Os métodos numeéricos assim como o sistema de medi-
¢do mostraram bons resultados em relacio a teoria da onda

plana para um escapamento tipo cAmara de expansdo sim-
ples. Com isso, pode-se verificar a precisdo dos métodos.

Aproveitando as facilidades de se modelar um sistema
de geometria mais complexa pelos métodos numéricos, pode-
se entfo fazer uso destes métodos computacionais na predi-
¢fio da perda de transmissdo de um escapamento com uma
geometria mais complexa, para a qual ndo se conhece um
resultado tedrico e, entfio fazer a sua validade experimental
com o método de medi¢io apresentado.
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Ensaios e Simulagdo Acustica de Escapamento Veicular Simples
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Figura 2 - Teoria da onda plana (linha continua); Figura 3 - Teoria da onda plana (linha continua);
ANSYS - FEM (linha pontilhada). SYSNOISE - FEM (linha pontilhada).
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Figura 4 - Teoria da onda plana (linha continua); Flgwra.5 = Teorla da ond‘f P Ia'na (linha.conﬁnua) d
SYSNOISE - BEM (linha pontilhada). Resultados experimentais (linha pontilhada).
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RESUMO

As condigoes de contornos das superficies internas da cabine veicular, tais como absorgdo dos
materiais de revestimento e vibragdes dos painéis, tem grande influéncia no campo sonoro interno e
conseqiientemente no conforto actistico dos passageiros e do motorista. A simulagdo numérica da
cavidade da cabine veicular irregular com o método de elemento de contorno (BEM) e/ou elemento finito
(FEM) tem grande vantagem na modelagem da energia acustica injetada e/ou absorvida nas superficies
interna da cavidade. Neste trabalho, uma modelagem numérica da cavidade da cabine, sera apresentada
com a predig¢do dos niveis de pressio sonora gerados por vibragdes da diviséria entre o compartimento
do bloco do motor e o compartimento dos passageiros com variagio das absorgdes acustica das
superficies interna da cabine (ver fig. 1). Este modelo permite a escolha e otimizagdo dos materiais de
revestimento interno e investigar os efeitos de vibragdes dos painéis, vazamentos pelas frestas e

aberturas de passagem dos cabos ¢ sistema de controle e também a otimizagdo da forma geométrica da

cavidade.

1. INTRODUCAO

Um das fontes do ruido presente numa cabine veicular é
causada por vibragdes dos painéis que separam o bloco do
motor & cavidade veicular. Nos tempos atuais procura-se
minimizar o nivel de ruido na cabine, a niveis aceitaveis ao
ouvido humano para melhorar o conforto acistico e
inteligibilidade de fala. Estes niveis podem ser minimizados
investigando minuciosamente os efeitos dos revestimentos
interno, entre outros itens.

A cavidade veicular pode ser modelada usando dois
métodos numeéricos diferentes; o método de elemento finito
(FEM) ¢ 0 método de elemento de contorno (BEM), con-
forme descrito nos proximos itens.

Problemas de iteragdes fluido estrutura, sdo re-
gidos pclas equagdes de Navier-Stokes ou a equagdo do
momento {luido ¢ a equagfio da continuidade do fluxo. Es-
las equagoces sdo baseadas com algumas simplifica¢des para
conscguir-se a equagio de onda acustica usando as seguin-
tes suposigdes[1];

1. O fluido ¢ incompressivel
2. O fluido ndo ¢ viscoso ( ndo ha dissipagio
pela viscosidade do fluido)

3. Nio ha fluxo do meio fluido

A equacio da onda bascada nas suposi¢des acima cita-
das ¢ dada por:

1 &p
e =gl
¢t &t P
(N
onde : ¢ =velocidade do som no meio fluido

k
c=_[—.

Po

Pp = densidade do meio fluido,

k = médulo de massa do fluido,
= pressdo acustica ,

V? = operador Laplaciano.

Tanto (FEM) como (BEM) utiliza a seguinte equagio de
Helmholtz (variagdo temporal harmonica);

Vip+kip=0
(2)
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(0]
onde, K= : nimero de ondas

O método de elementos finitos (FEM) discretiza o meio
inteiro em elementos (ver figura 2), ja o método de elemen-
tos de contornos (BEM) discretiza apenas os contornos (ver
figura 3) utilizando o primeiro teorema de Green que rela-
ciona a integral de uma superficie S com a integral do volu-
me V do sistema, ou seja :

oy o) _ 2 2
!(d’“év““"?a?) ds_!(q;v v - yV29) dv
3)
Onde :
¢ ¢ Fungdo de Pressdo Sonora

y € Fungdo de Green

2. ANALISE MODAL

A obtencdo das freqii€ncias naturais dos modos acis-
ticos da cavidade € necessaria para se obter as caracteristi-
cas acusticas; sua obtencdo consiste em resolver proble-
mas de autovalores e autovetores do sistema cuja equacio
ndo envolve amortecimento ( absor¢do sonora nula nas pa-
redes) ou seja:

[K]-{0:} = 0" [M}{o:]

4)

onde, [K] = matriz de rigidez

{(1)!} = autovetor do modo de deformagio
domodo “1 “

[ M] = matriz de massa

[ON

; = freqiiéncia circular natural do modo

[

1 “= quadrado representa os autovalores

Como citado antes, trabalhou-se com iteracio entre flui-
do ¢ estrutura e este tipo de problema, utiliza algoritmos
formulados por Lanczos, no qual calcula os autovetores ¢
autovalores na forma complexa, com a parte real represen-
tando a freqiiéncia natural ¢ a parte imagindria medindo a
estabilidade do sistema [3]. As quatro primeiras freqiiénci-
as naturais desta cavidade veicular calculadas sdo (79 Hz,
127 Hz, 135 Hz ¢ 178 Hz ), as (Figs.4 e 5 ) apresentam a
configuragdo dos modos acusticos nas freqiiéncias de 79Hz
¢ 127 Hz respectivamente.
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3. METODO DE ELEMENTOS
FINITOS (FEM)

A andlise utilizando a técnica de elementos finitos
foi feita através do programa ANSYS 5.0 [3], que utiliza
os conceitos de (Navier - Stokes).

A malha confeccionada neste programa obedeceu a
uma regra de no minimo trés elementos por metade do com-
primento de onda, para satisfazer a faixa de freqiiéncia de
interesse, conforme estudos ja desenvolvidos [2], como for-
ma de se ter resultados finais mais confidveis.

A cavidade veicular foi gerada com dimensoes externas
de (2,675 x 1,075 m), conforme figura 2, e através de su-
perficies primitivas, como retdngulos, e circulos, etc. Apods
esta configuragéo foi gerado a malha utilizando o elemento
de construgdo FLUID 29 de utilizagdo acistica, em estrutu-
ras 2D , permitindo respostas nos graus de liberdade, de
deslocamento (UX, UY) e pressdo (PRES); malha compre-
endendo 182 elementos ¢ 204 nodos na sua construgio.

Conforme analise harmdnica, assumiu-se que a estrutu-
ra proxima ao motor € excitada uniformemente( ver fig. 1),
com uma velocidade de vibragio de 1 mm/s e dentro de
uma faixa de freqiiéncia de 5Hz a 200 Hz, com intervalos
de 5 Hz.

Obtendo-se as componentes reais e imaginaria ou a am-
plitude e o dngulo de fase da pressdo sonora no interior da
cavidade veicular. Este mesmo procedimento foi feito, co-
locando material de revestimento interno no teto, com um
coeficiente de absorgio variando entre (0 a 1). Foi calcula-
do também a mesma configuragdo da cavidade através do
programa SYSNOISE [4], que utilizando a malha gerada
pelo ANSYS, efetua o cdlculo do (FEM).

4. METODO DE ELEMENTO DE
CONTORNO (BEM)

O (BEM) acustico requer apenas, uma discretizagio do
contorno do dominio do fluido. O contorno foi discretizado
através do ANSYS e convertido a malha para o SYSNOISE
(Fig. 3). O SYSNOISE permite para o caso do (BEM).
Dois tipos de formulagido, que pode-se citar , 0 método dire-
to e o método indireto que tem especificas vantagens um
sobre o outro[4].

5. ANALISE DOS RESULTADOS

Os valores das respostas da pressdo sonora mostram que
a medida que vai-se aumentando a impedéncia do material.
o nivel de pressio sonora diminui gradativamente; os valo-
res correspondentes aos picos seguidos por uma diminui¢io
repentina, corresponde ao nivel de pressio nas freqiiéncias
naturais acusticas da cabine. (Figs. 6, 7e 8)

Nao foi possivel, até o momento, comparagio dos resul-
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tados obtidos pelo SYSNOISE e ANSYS, pois na analise
fzita no ANSYS nfo se variou o valor da admitincia dos
materiais de revestimentos com relagéo a freqiiéncia, valor
este que foi alterado em trés faixas de freqiiéncia no
SYSNOISE, ou seja , de 0-60 Hz ,de 60-120 Hz ¢ de 120-
120 Hz nos valores de: 0.2, 0.5 e 0.8 respectivamente , ao
mves de ter mesmo valor sobre toda a faixa de freqiiéncia.

Ainda com relagio aos valores fornecidos pelo
SYSNOISE (Figs.7 ¢ 8), vé-se que ndo ha muita diferenca
entre os resultados obtidos usando FEM ou BEM.

6. CONCLUSOES

A simulag@o numérica por elementos finitos e/ou
elementos de contornos ¢ uma técnica poderosa, pois atra-
vés de uma simples modelagem do problema , € possivel
otimizar uma cavidade irregular com qualquer tipo de for-
ma geométrica e materiais de revestimento. A modelagem
permite com facilidade se modificar as condigdes de con-
torno da cavidade, como: formas geométricas, valores da
excitagdo, presenga de frestas e tipo de material de revesti-
mento; no que supera qualquer outro método convencional.
Os resultados iniciais apresentados neste trabalho mostram

a facilidade de uso desta modelagem, e permitem substituir
ensaios experimentais caros € demorados por modelagem,
e so na otimizacgdo final, realizasse-a poucos ensaios. O
modelo apresentado pode ser estendido para trés dimensoes
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Figura 2 - Cavidade Veicular com malha formada por elementos finitos

L Fod

il

Figura 3 - Cavidade Veicular com malha formada por elementos de contornos.
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método FEM.

46




Revista de Acustica e Vibragbes — n°® 14 — Dezembro/94

110,00 1

= = =com abs.

100,00 .
parede rig.

90,00

NPS(dB) 80.00

70,00

60,00

50,00
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

freqiiécia (Hz)

Figura 8 - Grdfico mostrando os valores do nivel de pressdo sonora obtidos pelo Software SYSNOISE pelo

método BEM.

47




Reducgéo de Ruido Interno em Onibus Rodoviario

REDUCAO DE RUIDO INTERNO EM
ONIBUS RODOVIARIO

L. C. Ferraro
M. A. F. Accurso
C. A. M. Freitas

Helcio Onusic
M.M. Hage
F. Mansano
E. L. Batista
MERCEDES-BENZ E LABORATORIO PELLETRON

RESUMO

Estamos em uma década essencialmente ecologica, onde os aspectos de conforto e seguranga sdo
bastante enfatizados, atingindo também os veiculos comerciais. O processo de interagio entre homem/
maquina/meio-ambiente é muito importante. O conforto acustico faz parte desse contexto. O presente
trabalho apresenta o desenvolvimento acustico referente a redugdo do ruido interno de um 6nibus
rodoviario. O ruido interno de veiculos automotores € basicamente composto por duas parcelas. A
parcela via estrutura, que ¢ caracterizada pelas freqiiéncias baixas € a via aérea, que chega ao
compartimento de passageiros, ao passar diretamente pela divisoria entre compartimentos de motor e
passageiros. Essa trajetoria € uma caracteristica das freqiiéncias altas. Apresentamos, neste trabalho,
as técnicas empregadas para redugdo do ruido via aérea e via estrutura. A quantificagido dos resultados
obtidos ¢ efetuada através da medigdo do nivel de pressdo sonora e, em especial, da utilizagdo da curva
de ponderagiio “A” para o ruido global. Adicionalmente, calcula-se o indice de Articulago a partir do
espectro em tergos de oitavas, para quantificar a comunicagio/inteligibilidade no interior do veiculo.
Esses resultados sdo confirmados a nivel de avaliagdes subjetivas no que tange a NVH. Como
conclusdes, abordamos a eficiéncia do pacote acustico desenvolvido, bem como a real possibilidade de
extensdo dos conceitos aplicados a outros veiculos similares.

1. TRANSMISSAO VIA ESTRUTURA

As principais vias de transmissdo, via estrutura, sdo os
elementos elasticos'"”, ou seja, o sistema de coxinizagdo do
conjunto moto-propulsor que, por sua vez, representa a maior
fonte de ruido. Nas analises efetuadas observou-se uma re-
duciio de transmissibilidade razoavel do sistema de
coxinizagdo, em se tratando de um veiculo pesado. A mu-
danga de caracteristicas dinimicas dos mesmos nio acarre-
taria mudangas significativas no nivel de ruido global do
veiculo. A procura de identificagfio de fontes, contribuiu,
significativamente, para o sucesso na reducio do ruido glo-
bal.

O acoplamento motor/cimbio foi o primeiro ponto a ser
atacado. A modificagio da caracteristica da embreagem,
como mostrado na Fig. 1, proporcionou um desvinculamento
torcional entre motor e cAmbio, mudando e amenizando os
modos de vibragdo do conjunto. Além do mais, a introdu-

¢do de dois estagios da embreagem beneficia, sobremanei-
ra, o comportamento do veiculo em marcha-lenta no tocan-
te a transmissdo de vibragoes. A Fig.2 ilustra uma redugfio
de até 3dB(A) na faixa 1000/1500 rpm, em condigdes de
medigio conforme ISO 5128.

Outro ponto importante considerado, foi o sistema de
acionamento da hélice do sistema de arrefecimento. O sis-
tema e basicamente o comprimento da correia encontravam-
sc sintonizados em freqiiéncia dentro da faixa de operagfio
do veiculo. As amplitudes atingiam niveis na ressondncia
que provocavam a excitagido de toda a carrogaria do mes-
mo. A quebra dessa sintonia foi efetuada com a introducio
de uma polia intermedidria fixa, que com essa filosofia uti-
liza duas correias com comprimentos menores, elevando
consideravelmente as freqiiéncias de ressonincias, ndo de-
tectadas na faixa de operagdo do veiculo. A Fig.3 mostra os
dois sistemas e a Fig.4 evidencia a redugdo de ruido interno
obtida 3dB(A) a partir de 1500 rpm.

* Nimeros entre parénteses designam as referéncias no final do trabalho
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Figura 1 - Caracteristicas das embreagens utilizadas.

2. TRANSMISSAO VIA AEREA

A transmissio via aérea é caracterizada pelas freqiiénci-
as médias e altas’®, que passam diretamente pela divisoria
entre compartimento de passageiros € motor. A reducdo de
ruido por essa trajetoria esta intimamente ligada aos con-
ceitos aplicados na barreira acustica utilizada. Outros pon-
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Figura 4 - Ruido global: diferentes acionamentos
do ventilador

tos basicos sdo as vedagdes de flancos, orificios, frestas,
guarnigdes, que devem ser cuidadosamente tratadas, pois
podem simplesmente ditar a eficiéncia de uma barreira aciis-
tica. A quantificagfo da eficiéncia da barreira € um proble-
ma delicado pois, em muitos casos, o ruido global em dB(A)
¢ insensivel a modificagdes nos niveis de altas freqiiéncias,
pois sua composicdo pode ser totalmente devido a via estru-
tura®. Sendo assim, deve-se langar mio de outros
paridmetros como, por exemplo, o Indice de Articulagfo.

A filosofia correta de abordar uma barreira acustica ¢
levar em consideragiio também suas caracteristicas elasti-
cas, além de sua densidade superficial de massa. A Fig. 5
mostra 0 modelo associado a uma barreira acistica moder-
na.
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Figura 2 - Ruido global: diferentes embreagens.
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Figura 5 - Modelo idealizado de uma barreira aciistica.
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Por essa figura fica evidente que uma barreira acustica
deve ser pensada analogamente a um sistema massa/mola/
amortecimento, que € excitado via aérea, e que projetado
apropriadamente pode fornecer ganhos na redugfo do ruido
por essa trajetoria. As Figs. 6 e 7 sdo bastante ilustrativas

nesse aspecto. Observa-se que modificagdes no meio elasti-
co (feltro) pode propiciar ganhos significativos na atenua-
¢do, de maneira a ndo se aumentar em demasia a massa da
barreira®.
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Figura 6 - Efeito da densidade superficial de massa na atenuagdio.
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Figura 7 - Efeito de rigidez na atenuacdo.

Analogamente a uma dupla coxinizagfo na trajetoria via
estrutura, podemos pensar em “sanduiches”compostos como
mostrado na Fig.8. Trata-se de uma alternativa interessante
para aumentar a eficiéncia acustica da barreira. Divisa-se,
na Fig. 8, que os sistemas compostos sdo superiores ao sim-
ples, mesmo considerando-se pardmetros totais como mas-
sa e a espessura da mola sem variagdes.

Na aplicagdo da barreira acustica no dnibus rodoviario
considerado, a filosofia adotada estd mostrada na Fig. 9.
Podemos notar sanduiches duplos, bem como a introdugio
de material de amortecimento do tipo viscoelastico para re-
duzir as amplitudes de vibrages das divisorias transfor-
mando energia mecinica de vibragdo em energia térmica.
Adicionalmente, a barreira contém fibra cerdmica para
melhorar a isolagdo térmica. A eficiéncia da barreira pode
ser comprometida, como mencionado anteriormente, se ori-
ficios e frestas nio forem convenientemente tratados®. No
caso de um Onibus, as areas envolvidas sdo enormes € um
cuidado especial deve existir, quer no projeto, quer na mon-
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tagem na linha de produgio. Um exemplo tipico no efeito
de projeto e montagem dos materiais acusticos pode ser di-
visado na Fig. 10. Fica evidente o efeito desses problemas
no comportamento acustico da barreira.

Adicionalmente a barreira acustica, a envoltoria do si-
lencioso foi elaborada em chapa dupla com fibra cerdmica
entrc as mesmas. O proposito é reduzir o chamado “shell
nois¢” proveniente das vibragdes do corpo do silencioso.
Nos veiculos comerciais, por termos grandes envoltoria nos
silenciosos, esses niveis podem ser criticos. Vide Fig.11.

3. CONCLUSOES

A introdugdio do pacote acistico desenvolvido, composto
por parcelas via estrutura ¢ via aérea, acarretou uma redu-
¢do no nivel de ruido global da ordem de 5 dB(A), pratica-
mente em toda faixa de operagio do veiculo. A Fig.12 ilus-
tra esse resultado. Esse mesmo pacote proporcionou um
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Indice de Articulagdo® da ordem de 50%, bastante repre- As avaliagGes subjetivas efetuadas mostraram, claramen-
sentativo quando comparado a veiculos de passageiros. Esse te, a sintonia com os valores objetivos encontrados. O de-
mivel de comunicagdo pode ser obtido, principalmente pe- senvolvimento realizado ndo impede a extensdo do pacote
las medidas tomadas a efeito junto a barreirz acustica. Vide acustico com a mesma filosofia para veiculos similares.
Fig' 13.
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Figura 9 - Barreira acistica utilizada no énibus rodovidrio.
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1. INTRODUCAO

Viarias invesligagdes experimentais tém sido efctuadas
pclos autores. visando uma correlagio entre parimetros sub-
ctivos bem como uma caraclerizagio objetiva do ruido in-
ierno de veiculos automotores {vide referéncias de 1 a 3).
“ais recentemente, Onusic e Hage apresentaram uma pro-
posta cfetiva, descrita na referéncia 4, que envolve a razio
entre as drecas de dois pontos pré-estabelecidos (v, v,) de
vclocidades dos veiculos, utilizando-sc no numerador da
cunva de ponderagio “A” e no denominador do indice de
Articulagdo (AI). O primeiro relacionado com o ruido glo-
bal ¢ o Al com a inteligibilidade. Um numero ¢ obtido c.
através dele, um “ranking” ¢ estabelecido entre veiculos atra-
vcs desse niimero simples. Matematicamente podemos es-
crevcr:

deA(v v
= : (AAI)) =%
( | AL(v)dv

% Jigura | oilustra a obtengdo desse indice H.

Enwretanto. ¢ de conhecimento da comunidade actstica
s restrigdes colocadas por varias correntes as limitagoes
decorrentes da definigiio da cunva de ponderagiio “A” ¢ de

suas proprias limitagdes. Exemplos vivos podem scr detec-
tados nas rcferéncias 5 ¢ 6. Como o dB(A) ¢ produto de
uma simplificacdo das curvas isofdnicas a 40 phons. o pre-
sente trabalho visa utilizar o “loudness™ cfetivamente na
raziio proposta H em lugar da ponderagéio convencional
dB(A). Assim ¢ possivel um “ranking” comparativo entre
“H,” e “H,”. onde A ¢ L denotariam a utilizagio respecti-
vamente do dB(A) ¢ do “loudness™

2. PROCEDIMENTO

O ruido interno dos veiculos foi medido conforme norma
ISO 5128. A decomposigiio em [reqiiéncia foi efctuada cm
tergos de oitavas. A partir desses dados foi possivel calcu-
lar 0 “loudness™ em soncs ou phons. bem como os niveis de
pressdo sonora em dB(A) correspondentes. Utilizou-sc. no
caso do “loudness”. o iréiodo devido a Stevens (vide refe-
réncia 7). A figura 2 ilustra os diagramas de mesmo indice
de “loudness™ por freqii¢ricia ¢ por nivel de pressio sonora
utilizados.

Na dccomposigdo cm irequcncia. obleve-se diferengas
significativas entre dB{A) ¢ “loudness™. A figura 3 ¢ um
exemplo tipico, onde observa~se que o “londness™ nie pos-
sui uma composicao sistematic:: como o dB(A). que scpuc o
ordem das explosaes do moior

O indice de Articuiagio Toi calenlado conlor-
me descrito nas referéneias 5 ¢ 4

33




Ruido Interno de Veiculos Automotores: A Utilizagdo do "Loudness”

3. RESULTADOS

Os resultados obtidos sdo divisados na tabela I. Nela H, g
¢ H,, significam a utilizacfo do “loudness™ calculado em

sones e phons respectivamente. Eles guardam uma relagdo
simples, e a maior diferenca consiste na linearizacio da es-
cala em sones em contrapartida a logaritimizagio da escala
em phons,

Tabela I - "Ranking"segundo resultados de H (A — dB (4): LS — "loudness"sones, LP — "loudness"phons)

H, Veiculo Hi s veiculo H;p veiculo
1° 1,059 13 | 0,323 13 | 1,265 10
22 | 1,068 10 | 0,331 10 | 1,282 14
3% 1,081 14 | 0,35 14 | 1,285 13
4° 1,179 2 | 0,369 2 1391 2
5° 1,24 11 | 0,408 11 | 1,452 1
6 | 1,251 1| 0425 1| 1,485 11
7° 1,262 12 | 0,438 12 | 1,489 12
8° 1,444 8 | 0,462 8 | 1,621 6
o | 1,447 6 | 0,566 6 | 1,692 8
10° 1,638 7 | 0,653 9 | 1,929 7
11° 1,839 9 1 0,703 7] 2,215 9
120 | 2,027 4 | 0,916 4 | 2,361 4
13° | 2,606 311,22 3| 2,979 3
14° | 2,817 511,279 5| 3,223 5

4. CONCLUSOES

Na razio H, muito embora o numerador variasse, o de-
nominador (AI) era conservado. Portanto, o “ranking” cri-
ado €, basicamente, um espelho da comparagio do dB(A)
com o “loudness”, nos moldes colocados. Pelo comporta-
mento desses pardmetros, tipico em veiculos, o crescimento
do dB(A) em fungdo da velocidade € seguido pelo decrésci-
mo do Al. Assim sendo, procuramos sempre um H mini-
mo. H simbolo 174 \f “Symbol” minimo significa nesse
caso redugdo da pressdo sonora em baixas e altas freqiiénci-
as.

Por outro lado, o indice H é tdo simples que pode ser
utilizado nfio s6 no “ranking” de veiculos como também em
uma linha de produgdo como controle de qualidade, defi-
nindo-se um simbolo 68 \f “Symbol”H dependendo da con-
veniéncia.

A comparacio efetiva do “ranking” da Tabela I envol-
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vendo HA, HLS e HLP (onde S ¢ P significam valores de
“loudness” em sones e phons) € bastante decepcionante.

Grosso modo, podemos dizer que nfo houver alteragdes
substanciais no “ranking” dos 14 veiculos apresentados,
quando levada em consideragdo toda a gama de atuagio de
velocidades, que foi 0 nosso caso. O comportamento pode
ser considerado idéntico independente do pardmetro utili-
zado.

Aparentemente, podemos dizer que muito embora as
composigdes em freqiiéncia sejam distintas, para efeito do
ruido global, como colocado aqui, as diferengas sfo insig-
nificantes. Do que se conclui que, diferengas se existirem,
seriam a nivel de refinamento e qualidade sonora.
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SIMULACAO E MEDICOES DE RUIDO
DE ASPIRACAO DE MOTORES EM

LABORATORIO

Reinaldo Muraton: FRAM

Sadao Hayashi: Sound & Vibration Consultan

RESUMO

Este trabalho descreve o desenvolvimento de uma bancada para simulagio em laboratério do ruido de
aspiragdo de motores de combustio interna. Acoplados a esta bancada, instrumentos de medigio
permitem a avaliagdo e otimizagdo dos sistemas de aspiracdo de ar. Este método permite a redugdo de
tempo e custos nestes desenvolvimentos, devido, principalmente a ndo necessidade de se utilizar veiculos
prototipos durante a maior parte do tempo. A simulagdo em laboratorio € mostrada como parte de um
ciclo de desenvolvimento ¢ ndo como o final do mesmo.

1. INTRODUCAO

As emissdes de ruido veiculares vem sendo tratadas prin-
cipalmente na ultima década pela industria automobilistica
visando atingir dois objetivos: O conforto dos passageiros e
o atendimento de legislagGes governamentais.

A atenuacdo de ruidos, porém, via de regra, prejudica
em maior ou menor grau o desempenho dos motores atra-
vés do aumento da restri¢do a passagem do ar.

Fica evidente que o maior desafio no desenvolvimento
de sistemas de aspira¢do de ar para veiculos automotores é
conciliar um alto poder de atenuagio de ruido com baixas
perdas no desempenho do motor. Tudo isso aliado as ja tra-
dicionais necessidades de baixo custo, baixo peso, arranjo
fisico adequado, durabilidade, etc...

Até recentemente, o método mais confidvel para obten-
¢do de resultados satisfatérios era o da tentativa e erro,
sabidamente anti-econdmico.

A necessidade de simulagio confidvel em laboratério
nasceu da imposigdo de se reduzir investimentos ¢ o tempo
de langamento quando do desenvolvimento de novos veicu-
los.

2. SIMULACAO EM LABORATORIO

Sdo de conhecimento universal, formulas matematicas
para cilculo de elementos acusticos. Estes calculos porém,
sdo apenas orientativos para o inicio do projeto do sisiema
de aspiracio, pois muitas vezes o arranjo fisico do compar-

timento do motor e os custos envolvidos ndo viabilizam a
utilizacdo do modelo tedrico.

A nivel de laboratério, a utilizagdo de geradores de ruido
branco, acoplados ao sistema de aspiracfo, conjugados a
aparelhagem de medigdo de ruidos ndo tem mostrado resul-
tados consistentes com o veiculo.

Por outro lado, os fabricantes de filtros de ar, via de re-
gra, dispéem de “flow box™ para testes de vida e eficiéncia
de seus produtos. A idéia de acoplar simplesmente o siste-
ma de aspiracdo ao “flow box” e realizar as medi¢Bes acis-
ticas através de um microfone posicionado no bocal de en-
trada de ar, mascara os resultados pois a vazio constante do
“flow box” difere da vazdo pulsante do motor.

Visando superar estes problemas, a SOGEFIFRAM, de-
senvolveu uma bancada que associa o “flow box” com a
citada pulsaciio dos motores alternativos.

3. A BANCADA

DESCRICAO

A bancada mostrada na Figura 1. consiste dos seguintes
componentes basicos:

° gstrutura

* motor elétrico

® transmissio

* bomba de 6leo com filtro

* adaptador para cabegote
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¢ painel elétrico de controle

Nesta estrutura s3o adaptados os seguintes componen-
tes, peculiares de cada motor:

* cabecote completo
¢ tampa de valvulas
e coletor de admissdo

* carburador ou corpo de borboleta

Finalmente, acoplado ao carburador ou o corpo de bor-
boleta ¢ instalado todo o sistema de aspiragdo a ser testado.
O adaptador do cabegote ¢ ligado ao “flow box™.

A bancada possui ainda uma estrutura externa com re-
vestimento anti-ruido, para que seu funcionamento ndo in-
terfira nas medigdes. A aparclhagem para medicdo e regis-
tro dos niveis de ruido ¢ BRUEL & KJAER, modelo 2148
com 0s acessOrios necessarios.

FUNCIONAMENTO

A bancada ¢ o “flow box” tem funcionamento indepen-
dente ou seja, o acionamento de cada um independe do ou-
tro. Assim € possivel, para cada motor, associar uma deter-
minada rotagfo com sua correspondente vazdo de ar. Por
exemplo, um motor pode aspirar 5Sm3 / min de ar a 5.600
rpm, ao passo que outro com diferente deslocamento
volumétrico e/ou eficiéncia volumétrica aspira somente 4.5
m3/min de ar na mesma rotacio.

O ajuste da rotagdo do cabecote € feito através do painel
elétrico da bancada, enquanto a vazio de ar ¢ ajustada pelo
mecanismo do “flow box”.

Acionando-se o sistema (“flow box” e bancada) em va-
zd0 e rotagdes pré-determinadas ou varrendo-se varias rota-
¢Oes para determinada vazio de ar, as medigGes de nivel de
ruido sdo realizadas através de microfone posicionado na
entrada de ar. Desta forma, as medigSes podem ser realiza-
das em tantos pontos quantos necessarios, representando
uma vantagem adicional sobre as medi¢des em veiculo.

Qutra vantagem importante € que a restri¢do do sistema
a passagem do ar pode ser monitorada durante todos os tes-
tes, excluindo-se solugdes que comprometam em demasia o
desempenho do motor.

4. CICLO DO DESENVOLVIMENTO

A simulagdo em laboratdrio € apenas uma etapa do ciclo
de desenvolvimento de um sistema de aspiragio de ar. Por
ser objeto deste trabalho ela esta descrita em detalhes.Porém
faz-se necessario posiciond-la dentro de todo o processo,
para que ndo fique a idéia de que esta simulago € suficien-
te para obter-se um sistema otimizado.

Assim, entendemos que o ciclo completo é composto das
seguintes fases:

*  calculo tedrico do sistema de aspiragio de ar;
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¢ verificagdo em “lay-out” ou protétipo do veiculo (se
disponivel) da geometria possivel para o sistema;

e construgiio de prototipos do sistema;

¢ simulacgdo em laboratério com uso da bancada.

Nesta fase, varias alternativas podem ser avaliadas e com-
paradas, em curto espago de tempo e baixo custo.

¢ verificagdo final em veiculo.

Esta fase, detalhada mais adiante, prevé a sintonizagfo
final do sistema.

O anexo I mostra em forma de fluxograma o ciclo aci-
ma descrito.

5. CORRELACAO ENTRE TESTES

No ciclo de desenvolvimento ja descrito, varios resulta-
dos podem ser obtidos e comparados entre si. A coeréncia
entre os resultados previstos e medidos € que demonstra a
consisténcia dos métodos utilizados.

Assim, devemos relacionar e analisar os seguintes re-
sultados:

Cilculo Teorice: através de calculos matematicos € pos-
sivel estimar resultados do desempenho acustico do siste-
ma. Os resultados desta fase nfo serdo analisados neste tra-
balho por ndio terem sido objeto dos projetos que relatare-
mos adiante.

Avaliagdes e medi¢des em laboratério:sio obtidos atra-
vés da simulagfo ja descrita.

Medicées e andlises em veiculo (teste de estrada): obti-
dos através de instrumentagdo instalada em veiculo subme-
tido a procedimentos especificos para avaliagdo de ruidos.

Avaliagio subjetiva em veiculo (estrada): é o resultado
que ira definir pela liberagdo para produgio do sistema pro-
posto como resultado dos passos anteriores. E normalmente
realizada por um comité de especialistas em acustica veicu-
lar.

Os Anexos I ¢ II mostram respectivamente, o ciclo com-
pleto do desenvolvimento aciistico de um sistema de aspira-
¢do com €énfase para a simulagio em laboratorio e detalhes
sobre os testes veiculares.

6. RESULTADOS PRATICOS

O ciclo discutido anteriormente ja foi utilizado no de-
senvolvimento de dois sistemas de aspiragio de ar, fazendo
uso principalmente da simulagdo em laboratério. Em am-
bos os casos, os resultados globais foram excelentes, estan-
do os dois sistemas liberados para producio pelos nossos
clientes.
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Figura I - Bancada de Testes para Simulagdo em Laboratdrio

A i It i = i
tabela da Figura 2 mostra os resultados obtidos em um 7. CONCLUSOES E PROXIMOS

PASSOS

destes desenvolvimentos, destacando-se a consisténcia dos
mesmos nas varias fases. Para efeito didatico e de pesquisa,
neste projeto todas as alternativas foram testadas em veicu-

A simulagfio em laboratério conforme método descrito ja
lo. demonstrou um potencial muito grande de economia de tem-
po e investimento quando comparada com os métodos atu-
ais, que praticamente so tratam dos testes veiculares.

A tabela da Figura 3 € uma comparagiio entre métodos
baseada nas experiéncias ja realizadas.
A 35,00 89,00 6,00 3
B 76,00 81,00 8,00 1
e 82,00 86,00 6,50 2
D 87,00 92,00 5,50 4 (A).
E 89,00 96,00 4,00 5 g WN?‘S QOE é‘ugl?; 30% DO TEMPO

Figura 2 - Resultados do Projeto FRAM 110/3 Figura 3 - Comparagio de Métodos de Desenvolvimento
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Consideramos que apenas dois trabalhos ndo sdo sufici-
entes para comprovar a eficiéncia do método, bem como a
consisténcia de resultados. Estamos atualmente trabalhan-
do em tres outros projetos, cujos dados serdo somados aos
dois ja realizados para uma avaliacdo mais apurada do mé-
todo proposto.

Acreditamos porém que, somente apos realizarmos cer-
ca de dez desenvolvimentos, poderemos dispor de dados
suficientes para suportar a consisténcia dos resultados.

Paralelamente estamos trabalhando na obtengdo de
“softwares” confidveis e versateis que permitam o cilculo
tedrico do sistema com precisfo suficiente para orientar os
trabalhos iniciais de simulagdo.

Temos certeza que trabalhando nesta diregio teremos em
pouco tempo atingido nosso objetivo de trabalhar com um
método de desenvolvimento que reduz em cerca de 2/3 os
prazos ¢ custos relacionados com as praticas atualmente em
uso.
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Estudo Experimental de Vibragdo e Ruido Durante o Acionamento do Pedal de Embreagem

ESTUDO EXPERIMENTAL DE
VIBRACAO E RUIDO DURANTE O
ACIONAMENTO DO PEDAL DA

EMBREAGEM

Jesus Coto Barcala

Engenharia Experimental
Desenvolvimento de Iestes Especiais
Sachs Automotive Ltda.

RESUMO

Sob determinadas condi¢des de operagdo de um veiculo automotor ao acionar o pedal da embreagem
podemos identificar uma vibragdo no préprio pedal e na maioria das vezes um ruido no interior do
veiculo (Roar Noise), relacionados com as caracteristicas dindmicas do conjunto platé de embreagem e
da transmissibilidade do sistema de acionamento, mostraremos o estudo experimental para minimizar

esses efeitos.

1. INTRODUCAO

A preferéncia pelos veiculos mais silenciosos vem sen-
do cada vez mais requerida pelos usuarios, levando as
montadoras a executar medificagGes em seus projetos, vi-
sando a redugdio de vibragfo e ruidos gerados pelo sistema
de transmisso (Power Train), que incluem a vibragdo e o
ruido produzido quando acionado o pedal da embreagem.

S Placa de presséao

mola membrana

Volante Conjunto platd

embreagem
Conjunto mancal

Conjunto disco
de embreagem

Figura 1 - Conj Platé de Embreagem montado no
volante do motor.

Este trabalho apresenta uma metodologia para conhecer
a origem das vibragdes e ruidos, como também o compor-
tamento dindmico de um conjunto platé de embreagem com
mola membrana. A Figura 2 ilustra o funcionamento de um
conjunto de embreagem.

Figura 2a - Funcionamento de um conjunto de embrea-
gem. ( conjunto de embreagem acoplado)
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Figura 2b - Funcionamento de um conjunto de embrea-
gem. (conjunto de embreagem desacoplado)

Para reduzir o efeito da vibragiio e ruido no interior do
veiculo duas alternativas foram estudadas: Redugfio da vi-
bragdo e ruido via Sistema de Acionamento e via Platd de
Embreagem.

2. ORIGEM DA VIBRACAO E RUIDO

As forgas geradas por um motor alternativo (explosio)
(1), conjugadas com a inércia das massas associadas ao
eixo de manivelas, pistGes, bielas... etc, geram, forgas de
excitagdo que sdo transmitidas ao conjunto de embreagem
e transmitidas pelo sistema de acionamento [(Rolamento
(2), Alavanca (3), Garfo, Cabo (4) e Pedal (5)] ao interior
do veiculo, ilustrado pela Fig 3.

Figura 3 - Esquema da transmissdo da vibragdo e ruido

Essas forgas de excitagio associadas as caracteristicas
dindmicas do conjunto de embreagem e da
transmissibilidade do sistema de acionamento, podera ocor-
rer vibragdo no pedal e ruido caracteristico (Roar Noise),
durante o acoplamento e desacoplamento da embreagem.

3. CARACTERISTICAS DINAMICAS
DE UM CONJUNTO PLATO DE
EMBREAGEM.

De forma geral o conjunto platd de embreagem de mola
membrana pode ser representado pelo modelo matematico
ilustrado pelas Fig 4 ¢ 5.

-

placa de press3o

mola de retrocesso

F ¢

\volunu

Figura 4 - Modelo Matemidtico para o conjunto platd de
embreagem acoplado

__E mortecimento axial

mola membrang

placa de pressdo

mola de retrocesso

mortecimento axial

N 1

volante

Figura 5 - Modelo matemdtico para conjunto platé de
embreagem desacoplado

Os modos de vibragdo da placa de pressdo com massa
M1 na condigio acoplado e desacoplado responsavel pelo
ruido durante o acionamento (Roar Noise) sdo ilustrado pela
Fig 6.
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Figura 6a - Modos de vibragdo da placa de pressio
acoplada.

s

Figura 6b - Modos de vibragdo da placa de pressio
desacoplada.

Os principais modos de vibragfio para o nosso estudo e
o do volante do motor e placa de pressdo que depende ex-
clusivamente das condigdes de contorno (Posi¢iio do pedal
da embreagem, rotagdo do motor...)

4. DESCRICAO DA VIBRACAO E
RUIDO

Em uma determinada faixa de rotagdo do motor, ao aci-
onar o pedal da embreagem a placa de pressfio inicia pro-
porcionalmente o seu recuo longitudinal até o ponto em
que a placa perde o contato com o disco de embreagem.
Neste instante ocorre o cruzamento do seu modo de vibra-
¢do como o modo do volante (Fig 7), dando origem ao cha-
mado ruido de acionamento (Roar Noise). A excita¢do da
placa pode ser traduzida em forga a ser aplicada no contato
do seu corddo com a mola membrana (Fig 8). Essa varia-
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¢do de forga ¢ a principal responsavel pela vibragio no pe-
dal. ’

Modo de Vibracdes
do Volante

|
"Modo de Vibragdes da
Placa de Pressdo

Freqiigncia (Hz)

A 4 n o o

Recuo da Placa de Pressdo (mm)

Figura 7 - Cruzamento dos modos de vibragdo da placa
de pressdo e volante do motor

Contato entre Placa
de Pressiio e Mola Membrana

1 M
MAAVAV.

Deslocamento Axial

&

Aceleragfio (g) de Placa de Pressiio

Tempo (s)

Figura 8 - Pulsos que ocorrem no contato entre a placa
de pressdo e mola membrana.

5. VEICULO DE TESTE

Utilizando um veiculo f~-1000 Turbo - 4 cilindros (Die-
sel) Foram realizadas mediges de vibragdo utilizando um
acelerdmetro instalado no garfo do sistema de acionamento.

A Fig 9A apresenta o sinal de aceleragdo no dominio do
tempo onde pode ser observado o efeito do acionamento
do pedal.

A Fig 9B mostra o espectro de poténcia do sinal onde se
observa a frequéncia de 220 Hz, 5 ordem do motor para a

rotagfo de 2600 rpm.

6. REDUCAO DA VIBRACAO E
RUIDO VIA SISTEMA DE
ACIONAMENTO

Algumas alternativas para a redugdo do nivel de vibra-
¢io e ruido sdo conhecidas como, coxinizagdo no cabo,
garfo, alavancas efc..., acréscimo de massa, a substituigfio
do sistema de acionamento mecinico por hidraulico etc....

A solucdo desenvolvida para o caso do veiculo F-1000
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Turbo foi 0 acréscimo de massa de 1,2 Kg na haste do sis-
tema.

7. REDUCAO DA VIBRACAO E
: ; R , RUIDO VIA CONJUNTO PLATO DE
A Fig 10 apresenta o sinal de aceleragio obtido apés a

introdugdio da massa na haste, comparando-se com a Figu- EMBREAGEM.
ra 9a ¢é nitida a eficacia da solugéo.

Para mudar o modo de vibragio da placa de pressdo foi
introduzida uma mola entre a placa e a mola membrana,

-2,0 I R aepe e com caract_en’sticas de geometria e rigidez adequadas, ilus-
1u = Zal, o , trado na Fig 11.
Pepar
R - ; L M L

0.3 : NI

L] 0.2 b.& 0.6 0.8 1.0 4.3 1.4 1.8 1.0 .0

Figura 9a - Sinal de aceleragio

Figura 11 - Istalacdo da mola entre placa de pressio e a
mola membrana

' * As Fig. 12a e 12b mostram o sinal de aceleragiio no gar-
- fo sem e com mola, onde se observa a modificagdo da
= frequéncia e conseqiiente atenuagio da amplitude.

-0 2.0 e
-
- . 1.8 l I l
| W ol | | |
o La
w4 Vi 1 fx
T wm w wm m m W am s ;
-0.8% T
Figura 9b - Espectro de poténcia do sinal | F !
=1.0 ] i ‘ |8 B l i
Figura 9 - Sinal da aceleragdo no garfo sem modifica- = “ '
¢do no sistema de acionamento.

1 -] FO= 100m 150m 200w 350~ ELLNY O50m 400= Al BO0-

a) Aceleracio sem mola

L] 50= 100= 160= 200= T30= 200m 250 AO0= 450m 200m

-3.0

!
[ Sta 100~ 150 300m 250m 00= k- L 400m 430m 806m

Figura 10 - Sinal da aceleragdo no garfo com introdu-
¢do de massa (1,2 Kg) na haste do sistema de b) Aceleragio com mola

acionamento. Figura 12 - Sinal de aceleragio no Garfo
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A Fig 13 - mostra um quadro geral da avaliagdo subjeti-

va do nivel de ruido no interior do veiculo.

e

| Nivel de Ruido

NN LA O

... 4 = Ruim

... 5 = Requer/Melhoria
... 8 = Médio

.. 7 =Leve

... 8 = Bom

...10= Otimo

' DEMLS
BA uAsTH

S

A

Figura 13 - Nivel subjetivo de ruido (Roar Noise) no

interior da cabine

CONCLUSAO:

Este trabalho mostra duas alternativas para a redugdo
da vibragdo e ruido ao acionar o pedal de embreagem.

Os modos de vibragdo do motor devem ser estudados
como sendo outra alternativa para a redugfo da vibragio e
ruido.

A introdugdo de massa no sistema de acionamento foi a
melhor alternativa para o veiculo F-1000 Turbo.

A inser¢io da mola entre placa de pressio ¢ mola mem-
brana apresentou alguns implicativos (Perda de recuo da
placa, processo de frabricacdo da mola extremamente pre-
Ciso)
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1. INTRODUCAO

Bancos de prova de motores sfo salas destinadas a avali-
ar o desempenho de motores ¢ de scus componentes. Seria
interessante para a Metal Leve que nestas mesmas salas
fosse possivel a avaliagdo de ruido de motores sem que hou-
vesse a necessidade de salas com tratamento acustico espe-
cial. O custo de cAmaras anecoicas torna-se elevado quando
se trata de motores [1], devido ao seu tamanho e a proble-
mas com seguranga com combustiveis, temperaturas eleva-
das, etc.

Algo desejdvel de toda avaliagio de ruido ¢ determinar a
poténcia sonora das fontes envolvidas e o caso de motores
nfo foge 4 essa regra. Entretanto, sabe-se que para a deter-
minagfo da poténcia sonora em salas que nfo sejam
anecoicas ou reverberantes € aconselhavel o uso da técnica
de intensidade sonora (IS) [2].

Para se investigar com que precisdo era possivel se obter
a poténcia sonora de motores a partir de IS foi feito um
trabalho de caracterizacdo acustica do Banco de Provasn® 1
do Laboratdrio de Motores da Metal Leve. Para tal trabalho
foram utilizados o equipamento analisador de sinais e son-
da de intensidade sonora, onde foi medida a intensidade e
calculada a poténcia de uma fonte sonora calibrada inserida
nesta sala.

As medicGes envolvidas foram feitas baseadas na norma
ISO 9614 [3] que indica com que precisdo se determina a
poténcia sonora a partir de medidas de intensidade. Tal nor-
ma utiliza os conceitos de indicadores de campo sonoro
[4], que sdo as grandezas que revelam com que precisio o
campo sonoro permite o calculo da poténcia sonora a partir
da medicdo de intensidade sonora.

2. OS INDICADORES DE CAMPO
SONORO E DO EQUIPAMENTO DE
MEDICAO

A grandeza mais utilizada neste trabalho ¢ o indicador
de campo pressdo-intensidade (L | ) ou index pressdo-in-
tensidade, previsto na ISO 9614, Este indicador € uma gran-
deza obtida a partir de medigfo simultinea de pressdo so-
nora e da IS nos microfones nos pontos de medicio dentro
de um campo sonoro. Ele ¢ dado pela eq. 1, onde Lp € o
nivel de pressdo sonora ¢ L, € o nivel de IS em valor absolu-
to ( O termo logaritmico leva em conta as caracteristicas do
ambiente e ¢ geralmente desprezivel ).

L,=L,~Ly- 101og[10 /(po’ /pc)] )

Esse index € entiio basicamente a diferenca dos niveis de
pressdo e intensidade sonora em um dado ponto de medigdo
¢ ¢ calculado para cada faixa de freqiiéncia de interesse.
Valores elevados do index para uma certa banda tem um ou
mais dos seguintes significados:

*  Presenga de ruido de fundo neste ponto.
*  Fonte sonora com baixa dirctividade.
* O ponto medido estd em campo proximo.

*  Ha presenga de reverberagdes no campo acustico.

Como as caracteristicas mostradas acima sdo relativas
ao campo sonoro medido, costuma-se chamar o index cal-
culado acima de indicador de campo sonoro. Contudo, o
index isoladamente ndo revela a precisdo com que se obtém
a poténcia sonora a partir de medicdes de intensidade. Sera
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necessario definir uma grandeza relativa ao equipamento
de medigdo, o que sera feito em seguida.

Além do indicador de campo sonoro, define-se também
o indicador pressdo-intensidade do equipamento (L , ), tam-
bém chamado de index residual, que € a precisdo com que 0
cquipamento pode efetuar medidas de IS. Ele € medido
com o arranjo mostrado na figura 1, onde ¢ montada a son-
da de IS e € gerada uma onda plana de larga faixa de fre-
qiiéncias (ruido-rosa). Teoricamente, com ess¢ arranjo, a
sonda deveria medir intensidade zero para todas as ban-
das de freqiiéncia devido ao fato das ondas sonoras esta-
rem incidindo a 90° da sonda. Na préatica, contudo, isso ndo
ocorre,eo L | ao invés de resultar em um espectro plano,
tem o aspecto mostrado na figura 2 para o equipamento
usado.

geradoer

gerador
ruide

. !lucaE e

mic a mic b

Figura 1 - Arranjo para medigdo do index residual do
equipamento

Estando definidos L, ¢ L, garante-se que se a diferen-
¢aL ,-L, for maior que 7 dB haverd um erro menor que
1 dB no cilculo da poténcia sonora [2] [5] (equagdo 2).
Fisicamente, isso garantird uma diferenga de fase do sinal
cinco vezes maior que a diferenga de fase do equipamento
de medicdo ¢ € o que estd sendo buscado como fator que

qualifica o ambiente acustico estudado.

L, —-L,;>7dB=emro<1dB ()

®

20

L]

nl

|

!

s

| .
(L P PN N N A A N A B B 8 K 5 8 B B H N B _N_N_H

Tt RRERRTIRERERRRRSEiALE

Frequénels (Hr)

LpK0 (aB)

Figura 2 - O indicador pressdo-intensidade L,, do
equipamento utilizado
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3. CARACTERISTICAS DA SALA DO
BANCO DE PROVAS

O banco de provas BP n° 1 da ML foi escolhido para ser
o campo actstico onde se pretendia avaliar a precisdo de se
obter poténcia sonora de motores a partir de medidas de
intensidade. O motor de combustio interna, geralmente tes-
tados nestas salas, foi substituido por uma fonte de poténcia
sonora conhecida, a B&K 4205. As vantagens de se utilizar
esta fonte sdo de se conhecer a poténcia sonora sendo gera-
da, o que seria uma variavel extra se utilizasse um motor.

A fonte em questdo foi entdo colocada na altura média
de um motor de dimensdes convencionais. A fonte permite
a emissdo de ruido branco na faixa de 50 Hz a 10 kHz,
variando de L_=60 dB a L_=100 dB re 1pW. Pretendia-se,
com esta fonte, simular-se a poténcia sonora emitida por
uma vasta gama de motores, desde o ruido de motores Otto
em baixa rotacdo (L ~75dB) até motores Diesel em rotacio
elevada (L ~95dB).

Foi construida uma superficie de medigio cubica de 740
mm de aresta em torno da fonte sonora (figura 3), onde
puderam ser feitas as medigGes para avaliagdo do campo
sonoro dentro do BP. As dimensdes da sala estudada estdo
mostradas na figura 3. O BP n°l est4 proximo a uma linha
de usinagem ¢ uma rua por onde circulam empilhadeiras e
as paredes da sala possuem um tratamento acustico de ma-
terial absorvente constituido por placa perfurada de amian-
to com revestimento de 13 de vidro entre a placa e as pare-
des de blocos de cimento.

4. RESULTADOS DAS MEDICOES
EFETUADAS

O indicador de campo L, foi avaliado variando-se a po-
téncia sonora da fonte sonora B&K 4205 desde 75 dB até
95 dB re 1 pW. A intengdo aqui era se descobrir para qual
poténcia sonora da fonte se obtinha o melhor L, - As potén-
cias sonoras escolhidas objetivavam simular aproximada-
mente a poténcia sonora emitida pelos motores
comumente testados na ML. Os motores correspondentes

293 m

1.76m

4 Fd
340 m AN fonte
B&K

4205

planta

sup

edigio 326m
cibica
lateral _III.?T m

607 m

L

Figura 3 - Dimensdes principais da sala estudada




Revista de Acustica e Vibragoes — n° 14 — Dezembro/94

a essas poténcias sonoras estdo mostrados na tabela 1.

Na figura 4 estdo mostrados os resultados do index L |
para as diversas poténcias sonoras simuladas na fonte B&K
4205. Estdo também mostrados neste grafico os valores de
L ,, obtidos no item 2. Podem-se fazer as seguintes observa-
¢oes com relagdo a esses resultados:

* Adiferenga L .-L, daequagio 2 ¢ maior que 7dB
para todas as poténcias da fonte acima da banda de
160 Hz, o que garante erro menor que 1 dB para
determinacfo da poténcia sonora.

¢ Para as baixas freqiiéncias os resultados de Lol
ndo obedecem a equagio 2. Contudo, sabe-se que a
parcela mais significativa do ruido de motores esta
na faixa de 400 - 3.5 kHZ, onde a equagdo 2 ¢ aten-

dida plenamente,

» Os valores de L, diminuem na medida que a potén-
cia sonora da fonte aumenta. Com isso, podemos
concluir, baseado na tabela 1, que quanto mais rui-
do o motor produzir, maior sera a precisiio no cil-
culo da sua poténcia sonora.

Finalizados o estudo dos indicadores, estimava-se uma

boa precisdo para a poténcia sonora. Para verificar-se essa
hipdtese, foi feita novamente uma montagem com a fonte
sonora B&K 4205, emitindo uma poténcia sonora constan-
te de 80 dB re 1 pW.

Foram adotadas as metodologias de medicfio de intensi-
dade ponto-a-pontc (pap) € varredura [2]. A medigdo pap
foi feita de duas maneiras distintas, dividindo-se primeira-
mente cada uma das cinco faces da superficie de medigdo
em 25 pontos ¢ em seguida dividindo-se de cada face em
apenas 4 pontos com objetivo de redugdo de tempo de me-
dicdo. A técnica de varredura também foi adotada para cada
uma das cinco faces. Os resultados da poténcia calculada
com os valores da IS estdo mostrados na tabela 2.

Dos resultados obtidos pode ser observado o seguinte:

* Todas as trés metodologias adotadas conseguiram se
aproximar bastante da poténcia sonora nominal da fonte
(80 dB re 1 pW), o que revela uma excelente precisdo
do campo sonoro e da técnica escolhida.

= A metodologia de varredura, apesar de ser a mais ra-
pida adotada, com 5 minutos de tempo total de medi-

Poténcia da Fonte
Sonora Condigdo Simulada
(dB re 1 pW)

75 Motor Otto, 1600 rpm, 4
cil, s/ carga

80 Motor Otto, 2500 rpm, 4
cil, s/ carga

85 Motor Otto, 3500 1pm, 4
cil, s/ carga

90 Motor Diesel, 1800 rpm,
baixa perf, IDI

05 Motor Diesel, 250C rpm,
alta perf, IDI

Tabela 1 - Condigdes simuladas de poténcia da fonte B& K 4205 para o calculo de L,

| __Il ]
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Figura 4 - Index para diversas poténcias sonoras de fonte B&K 4205 e comparagio com index residual



Caracterizacdo Acustica do Banco de Provas de
Motores da Metal Leve Usando Intensidade Sonora

Poténci
Sup Tras | Frente | Esq. Dir. Total | Erro
(dB)
£
pay2ip) 734 | 113 | 71,8 | 71.4 | 708 | 78,83 |1.46%
t o
DI PG 748 | 725 | 131 | 119 | 72 | 79,98 |0,02%
, =] in)*
e =L i) 138 | 719 | 71 72 | 122 | 79,27 |091%

*para cada uma das faces da superficic de medigdo

Tabela 2 - Resultados de poténcia sonora para as trés medigdes cfetuadas

¢fio, conseguiu resultado ainda melhor que a pap de 25
pontos por face. Isso se deve certamente a oscilagdes
do ruido de fundo, ja que a pap de 25 pontos ¢ a mais
demorada metodologia de todas (tempo total de 41 min
40 s).

5. CONCLUSOES

- O Banco de Provas n° 1 da ML apresentou um campo
aclstico bastanie adequado para a medigdo de ruido de
motores através da técnica de intensidade sonora. O uso de
camaras anccdicas fica restrito portanto aos casos onde se¢
deseje precisdo maior que a de engenharia.

- Os resultados mostraram que quanto mais ruidoso for o
motor a ser medido, maior serd a precisio na determinacio
de sua poténcia sonora.

- A técnica de medigdo de intensidade sonora por varre-
dura revelou resultados similares aos da técnica ponto-a-
ponto, devendo ser bastante utilizada devido ao seu baixo
tempo de medigio.

- Os erros em baixas freqiiéncias ocasionados pela ado-
¢do do espagador de 12 mm para a sonda ndo acarretaram
erros significativos na determinagdo da poténcia sonora.

- Os indicadores de campo sonoro e do equipamento apre-
sentaram valores cxcelentes na faixa de 400 - 3.5 kHz, que
¢ considerada a faixa mais importante de emissfo ruido de
motores pela literatura.

- O ruido de fundo de baixa freqiiéncia na sala estudada,
nio prejudicou a precisio do calculo da poténcia sonora.
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NOTiCIAS
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REUNIOES DAS SOCIEDADES
LATINO-AMERICANAS DE ACUSTICA

Em 1994 foram realizadas duas reunides das Sociedades
Latinos-Americanas de Acustica .

A primeira foi ralizada durante o I Congresso Brasil/
Argentina e 15 Encontro da SOBRAC, em abril de 1995 -
Floriandpolis - SC - Brasil, com participagio da Sociedade
Brasiclira de Acustica (SOBRAC), Associagio dos Acusti-
cos Argentinos (AdAA), Instituto Mexicano de Actstica e
representantes da Sociedade Chilena de Acustica.

A segunda foi durante a 3* Jornada de Estudantes de
Engenharia Acustica ¢ o 1° Encontro Internacional de Actis-
tica no Chile (INGEACUS’94), acontccido em Valdivia/
Chile, de 07 a 10 de dezembro de 1994, contando com a
presenga da Sociedade Brasilcira de Acustica (SOBRAC),
da Associagiio dos Acusticos Argentinos (AdAA), da Soci-
edade Peruana de Acustica (SPA) ¢ da Sociedade Chilena
de Acustica. Foram discutidas formas de colaboragio reci-
procas, definidas através das seguintes recomendagdes:

1. A Sociedade Chilena de Acistica se reorganizara,
reativando scu estatuto ¢ lista de socios, que cm le-
vantamento realizado durante o encontro somou cer-
ca de 65 nomes. Sua representagdo serd em Valdivia
e Santiago (Ver enderego na pagina 72).

2. Discutida a possibilidade da realizagiio do I Con-
gresso Latino Americano de Acistica ¢ Vibragdes cm
Cordoba/Argentina, em QOutubro/96, ficou a cargo da
AdAA estudar a viabilizagdo deste evento.

3. Discutida, também, a possibilidade de estender-se a
distribui¢io da Revista “Acustica & Vibragdes”, da
SOBRAC, aos participantes de outras associagdes.
A SOBRAC comprometeu-se a enviar determinada
quantidade de exemplares da revista a cada associa-
¢do, de acordo com o respectivo niimero de sdcios de
cada uma. Os exemplares deverdo ser distribuidos
por cada uma das associacdes.

4. A SOBRAC comprometeu-se a atuar como corres-
pondente das noticias e informagdes sobre a Améri-
ca Latina para o Instituto Internacional de Engenha-
ria de Controle de Ruido e, também. sua revista
“International Noise News”(INN), da qual a
SOBRAC ¢ membro,

5. Os represcentantes da SOBRAC. AdAA, SPA e Soci-
edade Chilena de Acustica, reconheceram o esforgo
dos alunos do Instituto de Acustica da Universidade
Austral de Chile na organizagdo do INGEACUS 94.
Aproveitaram a oportunidade para demonstrar a gran-

de satisfagfio em observar jovens “actisticos™ do Chi-
le dispostos a enfrentar os desafios tecnologicos ¢ a
dar continuidade ao desenvolvimento da Actistica na
América Latina. Também prestaram homenagem a
Comissiio Organizadora, na pessoa de Christopher
H. Rooke ¢ do Prof. Jorge Arenas B., ¢ agradeceram
o apoio recebido da Universidade Austral de Chile,
da VTR Telecomunicagdes, da Acustica SAM, do
COASIN Instrumentacion Control, da Sociedad
A.D.S. Ltda., do Isla Teja Hotel e da Constructora
Socovesa.

6. Solicitado a todos os interessados na arca de Acusti-
ca ¢ Vibragdes na América Latina, a entrarem em
contato com seus respectivos represenianties em cada
pais, a saber:

BRASII,

SOBRAC - Sociedade Brasileira de Acistica
Universidade Federal de Santa Catarina - UFSC

Depto. de Engenharia Mecénica - Lab. de Vibragdes ¢ AcUstica
Cx. Postal 476 - Florianopolis - SC. Brasil , CEP: 88040-900
Tel.:(048)234-4074 ou 231-9227, Fax.:(048)234-1524 ou 234-1519
Att.: Prof. Samir N. Y. Gerges, Ph.D.-Presidente da SOBRAC
ARGENTINA

AdAA - Associaciio dos Acusticos Argentinos
Laboratoério de Acustica CIC

Camino Centenario y 506

1987 - Gonnet - Prov. de Buenos Aires

Tel/Fax: 54-21-842686

Alt.: Antonio M, Méndez - Presidente da AdAA

PERU

SPA- Sociedade Peruana de Acustica

Garcilazo de la Vega 163

Salamanca de Monterrico

Lima 3 - PERU

Telefono: (51 14)351151

Fax.: (51 14)468351

Att.: Arq. MSAS Carlos J. Dianderas -Presidente Fundador

MEXICO

Instituto Mexicano de Acustica
C.P. 75805

Col. Linda Vista 07300

D.F. - México

Fax: (5)682-2830

Alt.: Sergio Beristain - Presidente




Noticias

CHILE Instituto de Acustica

Sociedade Chilena de Acistica - em fase de reativagdo, Casilla, 567, Valdivia , Chile
atualmente com trés representantes provisorios: Tel: (063) 213911 ou 2211338
B Arquiteto Leonardo Parma Fax: (063) 213986

San Francisco, 1138 B Prof. Eugenio Collados Baires

Santiago - Chile Universidade de Santiago de Chile

Te: (562)555-6366 Depto de Fisica

Fax.:(562)551-7920 Casilla, 307 - Correo 2, Santiago , Chile

Fax: 562-776-3322
Esta noticia foi elaborada pelo Prof. Samir N.Y. Gerges,
presidente da SOBRAC e Eng. Antonio M. Méndez, Pre-
sidente da AdAA

®  Prof. Jorge Arenas
Universidade Austral de Chile
Facultad de Ciéncias de la Ingenieria
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X ENCONTRO INTERNACIONAL DE AUDIOLOGIA 08 A 11 DE
ABRIL DE 1995 - BAURU - SP

O Encontro Internacional de Audiologia, que acontecc desde 1985, terd sua décima versio em 1995, na cidade de Bauru,
estado de Sdo Paulo, durante os dias 8 ¢ 11 de Abril. As inscri¢des poderdo ser feitas na Secretaria do Encontro, no
enderecgo, telefone e fax relacionados abaixo. O prazo para envio dos trabalhos de tema livre ¢ até dia 09/02/95 e as
informagdes sobre o formato no qual j& deverdo ser apresentados devem ser obtidas no mesmo local.

O objetivo do Encontro ¢ reunir profissionais da 4rea de Audiologia, Otorrinolaringologia, Psicologia, Pedagogia, Servigo
Social e Lingiiistica, dentre outras, para atualizacdo de dados clinicos e exposigiio de suas conquistas no campo da pesquisa.

O Encontro oferecera palestras, cursos e foruns de debates (Criangas e Audicdo, Reabilitagio Aural, Aparelhos de Amplificacio
Sonora, Ruido € Meio Ambiente), organizados de forma a possibilitar a troca de opinides entre profissionais da drea, além da
divulgacio de informagdes, tanto a nivel nacional quanto internacional. Serdo oferecidas oportunidades para graduandos ¢
graduados que ja possuam vivéncia em pesquisa, cumprindo a dupla fungfo de oferecer espago para atualizagio cientifica e
de colaborar na formagio de jovens estudantes e profissionais de Audiologia.

Informacdes através de:

Setor de Eventos - Hospital de Pesquisa e Reabilitacio de Bauru - USP
Secretaria do X Encontro Internacional de Audiologia
Rua Silvio Marchione, 3-20 - CEP. 17043-900 - Bauru/SP
Telefone: (0142)23-5688 ou 24-3177, r: 130 - Fax: (0142) 34-7818

ill SIBRAV

SIMPOSIO BRASILEIRO DE ACUSTICA VEICULAR
28 E 29 DE AGOSTO DE 1995 - Sdo Paulo - SP - Brasil
Organizagdo: Sociedade Brasileira de Acustica - SOBRAC

LocaL: 12 CHAamADA DE TRABALHOS
AUDITORIO NOBRE DO INSTITUTO DE 30/04/95
ENGENHARIA

Data limite para o envio de resumo de até 250

Av. Dante Pazzanese, 120 - Sao Paulo palavras, incluindo titulo, autores e afiliagdo dos
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mesmos. Enviar endereco completo, bem como
telefone e fax para contato.

15/05/95
Data de comunicacio do aceite dos resumos.

30/06/95

Data limite para o envio de resumo estendido em até
06 paginas em formato e regras a serem divulgadas
oportunamente. Os artigos deverdo ser redigidos em
portugués ou inglés.

28 e 29/08/95
Realizagdo do Il SIBRAV

Cada trabalho tera 15 minutos para apresentacio,
seguidos de 05 minutos para discussdes.
Sera Cobrada uma taxa de inscrigdo reduzida para
socios da SOBRAC. Informagdes:
Sociedade Brasileira de Acustica - SOBRAC
Depto de Eng. Mecénica da UFSC
Campus Universitério - Cx. Postal 476
88040-900 - Florianopolis SC
Tel: (048) 231-9227/234-4074

Fax: (048) 234-1524/234-1519
Att. Prof° Samir N. Y. Gerges, Ph.D

Os artigos técnicos deverdo ser encaminhados a
produtora do evento:

ATENA ESTUDIO CULTURAL
Rua Joaquim Antunes, 489
05415-011 - Pinheiros - Sdo Paulo
Fone: (011) 883-5306

Fone e Fax (011) 853-4667

Comissio ORGANIZADORA

Hélcio Onusic - Mercedes Benz/ Instituto
de Fisica da USP

Hondrio Lucatto - Waytech

Luiz Carlos Ferraro - Mercedes Benz
Marcos F. Piai - Briiel & Kjaer
Mario Pimentel - Vibranihil

Mauricy Souza - lllbruck

Sadao Hayashi - S&V Consultoria

DINAME 95

VI SYMPOSIUM ON DYNAMIC PROBLEMS OF MECHANICS
06 A 10 DE MARCO 1995

LocaL:

Hotel Gloria
Caxambu - Minas Gerais - Brasil

EnDEREGO PARA CONTATO:

DINAME 95

UNIVERSIDADE FEDERAL DE UBERLANDIA
CETEC - Departamento de Engenharia Mecanica
Campus Santa Monica - Bloco M

38400-902 - Uberldndia - MG

Tels.: (034) 235-3363 e (034) 235-0382

Fax.: (034) 236-0466

E-Mail DINAME (@ BRUFU, BITNET

2000000000000 0000000000000000000000000000000000000000000000000000

IIT ENCONTRO NACIONAL E I ENCONTRO LATINO-AMERICANO
DE CONFORTO NO AMBIENTE CONSTRUIDO E
I ENCONTRO LATINO-AMERICANO
04 a 07/07/95 - Gramado/RS

FUNDACAO DE CIENCIA E TECNOLOGIA
Rua Washington Luiz, 675

90010-460 - Porto Alegre - RS, Brasil

Tel. (051) 221 4688 - Fax (051) 226 0207

Att. Dr. Miguel A. Sattlar

2000000000000 000000000COCOCFOCOOINOIOROOINOIONONONOCOIOINOCGEOONOIGOPONONONOIBDNONONONOOIOONONODONOONONOIODYS

INFORMACOES:
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CONGRESSO INTERNACIONAL DE
ENGENHARIA DE CONTROLE DE RUIDO

INTER-NOISE 95
10/07 A 12/07/1995

LocaL:NewpPoORT BEACH - CALIFORNIA - E.U.A. - Fax 00-1-914-473-9325 ek
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CONGRESSO INTERNACIONAL DE
ENGENHARIA DE CONTROLE DE RUIDO

INTER-NOISE 96
30/07 A 02/08/1996

r
SAN T
LocaL:LiveErrPooOL - INGLATERRA - Fax 44-0-721-850553 00— 44-5' - 7} il& §sv

I........................................................./......

II CONGRESSO INTERNACIONAL DE

PESQUISA EM ACUSTICA E MUSICAS
MAIO 1995

LocaL:FERRARA - ITALIA - FAX.: 00-39-532-732250

00 000000000000 CCOCOROINOONOOOINONOIOPOOIONOROONCORONONONONOONORONORONONORONOOONOOOOOOONOONOOOIOODS

SOFTWARE PARA CONTROLE DE RUIDO

EURO-NOISE 95
21/03 A 23/03/1995

LocaL:Lyon - FRangaA - Fax.: 33 - 44 - 58.3400

LA RN N NN NN NNNNMNNHSENNESRNENENNENEENNENEERNEENENNEERNNNENNENENNERENRNNNRENNENNNENNNRNNNEHNN]

15° CONGRESSO INTERNACIONAL DE ACUSTICA
20 A 30/06/1995

LocAaL:TrRoNDHEIM - NORwAY - Fax.: 47 -359 - 4302
IV CONGRESSO E EXPOSICAO INTERNACIONAIS DE TECNOLOGIA
DA MOBILIDADE - SAE BRASIL 95
02 A 04/10/1995
LocaL:SAo PauLo - SP - BrasiL - TEL. (011) 289 3166 - Fax (011) 288 6599

00000000000 COCPOPOOOROONOONONOOROONONONONONOONODRONONOIONONOPROIOOONOONONOONONOONONOONOOONONOONOPOOOEDS

7 ©* CONGRESSO BRASILEIRO DE ERGONOMIA,
3° CONGRESSO LATINO-AMERICANO E IEA 95
16 A 20/10/1995
LOCAL:R D DEJANERO -RJ -BRASIL. -TEL. (021) 286 3536 -FAX (021) 246 1314



Para receber todas as revistas semestrais da SOBRAC, associe-se,
preenchendo a Ficha de Inscri¢@o abaixo:

FICHA DE INSCRIQAO (Edigdo N° 14 - Dezembro de 1994.)

SOBRAC - Sociedade Brasileira de Acistica
UFSC/EMC/LVA - Campus Universitario

Caixa Postal: 476 - CEP: 88040-900 - Florianopolis - SC
Att.: Prof. Samir N.Y. Gerges, Ph.D.

Fone: (048) 231-9227 ou 234-4074 / Fax: (048) 234-1519 ou 234-1524

NOME:

Data e Local Nasc.:

Graduagdo: [ ] sim [ ] ndo Especialidade:

Ocupagéo Principal?

ENDERECO PESSOAL:
Rua, N° Bairro:

CEP - Cidade-Estado-Pais:

Fone e Fax:

ENDERECO PROFISSIONAL:
Empresa/Institui¢io:

Cargo:

Rua e N°.:

Bairro e Cidade:

CEP-Cidade-Estado:

Fone e Fax;

ENDERECO PARA CORRESPONDENCIA:  Res. [ ] Com. [ ]
AREAS DE INTERESSE PRINCIPAL

CATEGORIA: EFETIVO [ ] INSTITUCIONAL [ ] ESTUDANTE] ]

(Autdnomo ou Individual) (Empresas)

Caso INSTITUCIONAL, favor fornecer dados dos representantes
Primeiro Representante - Nome :

Enderecgo:
Segundo Representante - Nome:

Enderego:

* Usar verso para adicionar mais representantes
Local: Data:

Assinatura:
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A revista “Acustica & Vibragbes” da Sociedade Brasileira de Acustica (SOBRAC) é
uma publicagdo Semestral desde 1987 com artigos técnicos/informativos nas
seguintes areas:

* Controle de Ruido

* Ruido Comunitario e Poluicdo Sonora

* Ruido em Edificagdes e Conforto Acustico
* Acustica e Vibragdes Veicular

* Conservacgao da Audicao

* Efeito de Ruido e Vibragdo no Homem

* Vibragbes Mecéanicas

* [solamento de Vibragdes e Choques

* I[nstrumentacao para Acustica e Vibragdes
* Medigdes, Analise e Processamentos de Sinais
* Normas Nacionais e Internacionais

A revista é distribuida para os s6cios da SOBRAC e para Associagdo dos Acusticos
Argentinos (AdAA), Sociedade Chilena de Acustica, Sociedade Peruana de Acustica
(SPA) e Instituto Mexicano de Acustica. A revista tem 1500 exemplares de tiragem.

‘Chamada de Trabalhos para Publicagido na Revista

Os trabalhos poderao ser enviados em lingua Portuguesa ou Espanhola. Os artigos
enviados deverao refletir solugdes para problemas de ruido e/ou vibragées nas
areas acima citadas, também serdao bem vindos casos praticos de estudos e notas
técnicas.

Os originais do trabalho deverdo ser enviados em papel A4 impressao a Lazer ou
Deskjet, em duas colunas 8 x 24cm cada (conforme modelo dos trabalhos nesta
revista) junto com coépia em disquete de computador digitado em formato de
Microsoft Word 6 ou compativel. As equagdes matematicas, de preferencia, deveréao
ser digitadas no computador dentro do mesmo arquivo de texto do trabalho.

As figuras e tabelas deverao estar dentro da largura de 8 cm (uma coluna) ou 17 cm.
(duas colunas) no maximo, e deverdo ser enviadas em arquivos separados no
disquete; os originais das fotografias deverdo ser enviados. As referéncias
bibliograficas deverao ser listadas no final do trabalho, numeradas em [1] e citadas
dentro do texto. O lay-out do trabalho serd feito pela revista (ver modelo dos
trabalhos nesta revista), € importante enviar o artigo em disquete acompanhado com
copia impressa.
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Edicao Numero 11/Outubro 92

* Motivando os Trabalhadores a usar Dispositivos de Protegao
Auditiva

* A Perda Auditiva Induzida por Ruido e a Atual Legislacao

* Disefio y Construccion de la Camara Anecoica del Laboratorio
de Acustica y Luminotecnia de la C.1.C. - Rep. Argentina

* Instrumentacion de un Analizador de Espectros con una PC

* Trabalhos apresentados no IV SICOR e XIl Encontro da
SOBRAC - 1992

Edicao Numero 10/Fevereiro 92

* Diferenca das Perdas Auditivas Induzidas pelo Ruido de
Trabalhadores de Atividades Distintas em uma mesma Industria

* Validagao Diagnostica de Audiometrias Industriais

* Efeitos da Poluicdo Sonora no Sono e na Saude Geral-Enfase
Urbana

* A Poluigdo Sonora em Belo Horizonte

* Simulagéo Acustica por Computador

* O Poder da Energia Sénica

* Acustica Y Arquitetura. Una Metodologia para su Integracion

* Avaliagao dos Niveis de Ruido em Tratores Agricolas, e seus
Efeitos sobre o Operador

ASSOCIAR-SE A SOBRAC TRAZ O MUNDO

FASCINANTE DA ACUSTICAE

VIBRACOES ATE VOCE





