


Editorial 

A SOBRAC está num caminho de aperfeiçoamento, após 1 O anos de sua exis..ência .-\o longo 
destes anos, aprendemos e modificamos as formas de organização da SOBRAC. realização de 
congressos / simpósios e edição 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 tecnológicos na área de Acústica e 
Vibrações na América Latina, com a publicação de Anais de 600 páginas, 6 (seis) palestrantes 
chaves dos E.U.A. e Europa, com seções especializadas na área de proteção individual e coletiva 
contra ruído e vibrações, acústica veicular, ruído urbano, controle ativo de ruído, materiais e 
dispositivos acústicos, com 88 trabalhos apresentados do Brasil, Argentina, Chile e México. 

Uma das grandes realizações da SOBRAC em 1994 foi o trabalho realizado junto com ou:ras 
Sociedades da América Latina tais como: Associação dos Acústicos .-\rgeminos . .\d..\...\ 
Sociedade Chilena de Acústica (na fase de reativação). Sociedade Peruana de A-~ · P. .e 
Instituto Mexicano de Acústica (ver notícias na página 71 ). 

A solicitação dos exemplares da re\·ista no Brasil e em outros países ~ 
edição da revista em forma norn. A panir desta edição a re, is.ra es.z..--â a::i -,-. ~ 

os artigos na mesma forma. com alta qualidade de impresszo. isro é_ are" &.2 estã no mesmo nfrel 
de outras revistas técnicas internacionais. Esrarnos compondo u::a grupo ê_e co rpo editorial em 1995 
nas várias áreas de acústica e \' ibrações para contribuir na qualidade dos artigos. 

As exigências do consumidor sobre a qualidade acústica no ambiente de trabalho e de lazer 
aumentou de forma significari,·a a demanda de tecnologia e informações desta área, o que 
estimulou a SOBRAC a publicar edições especiais, tais corno a edição o. 13, de Julho/94 sobre 
"Ruído, Vibrações e o Homem'·. esta edição sobre "Acústica Veicular", bem como a próxima 
edição de Julho 95, a qual pretendemos abordar ·'Ruído Industrial". 

Nesse contexto, a Sociedade Brasileira de Acústica, como entidade Técnica, dedica esta edição 
especial à Acústica Veicular com o apoio da Indústria Automobi lística, Universidades e 
Fornecedores de Serviços e Materiais. 

Com as resoluções do CONAMA 06/93 e 07/93 e os decretos municipais e estaduais, além da 
abertura de mercado para veículos importados, torna-se inevitável o desenvolvimento tecnológico 
nacional na área de acústica veicular para atingir padrões competitivos de ruído externo e conforto 
acústico interno. 

Gostaríamos de agradecer a contribuição de todos os autores e co-autores desta edição, 
especialmente ao Prof. Helcio Onusic pela recomendação do tema e pelo apoio dado na edição 
deste volume. 

Sarnir N.Y. Gerges 
Presidente SOBRAC 
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CONTROLE ATIVO DE RUÍDO 
EM DUTOS 

Moysés Zindeluk 

COPPEIUFRJ - Programa de Engenharia Mecânica 
Laboratório de Acústica e Vibrações 

RESUMO 

Com o advento dos microprocessadores digitais, as técnicas ativas de controle de ruido e vibração se 
tomaram tecnicamente viáveis. ~a faixa de freqüências de Iffie!'eS.Se... já é poss:'-e1 a conversão A D, a 
execução de cálculos bastante complicados e a car:ersão "DIA tudo eo rer:::;x, real 

O controle ativo de ruído em dutos se aplica especialmente ao silenc1amemo de s:rs-..em.'.35 de "-m::ibçãc e 
ar condicionado e da exaustão de motores. Neste caso específico, mostra-se neste trabalho como opera 
um sistema, sua combinação com técnicas passivas e as principais dificuldades a enfrentar para o 
seu desenvolvimento e aplicação prática. 

1. INTRODUÇÃO 

O método usual para a atenuação do ruído no duto de 
descarga de motores de combustão interna a explosão en
volve a utilização combinada de atenuadores reativos e 
dissi1>ativos. Os atenuadores reativos, adequados às baixas 
freqüências, utilizam a expansão do duto para uma câmara 
com comprimento igual a um múltiplo ímpar de 1/4 do com
primento da onda a ser rejeitada. Essa rejeição é eficaz em 
torno da freqüência sintonizada, mas é nula para os múlti
plos pares. Utilizando-se dupla câmara, pode-se então obter 
razoável rejeição em ampla gama de baixas freqüências. Para 
ilustrar, num motor de 4 tempos e 4 cilindros a 1000 rpm 
(marcha lenta) a pulsação do escapamento é próxima de 33 
Hz; para 8 cilindros a 3000 rpm, essa freqüência chega a 
200 Hz. O uso desse princípio é adequado para motores 
estacionários. Para veículos, as dimensões costumam ser 
excessivas. Outros princípios são então utilizados, como o 
do ressoador de Helmholtz, de duto reentrante ou de expan
são lateral de duto perfurado. 

A atenuação de altas freqüências (estampido) é obtida 
pelo uso de materiais absorventes (como a lã de vidro ou de 
rocha), em contato com o escoamento através de dutos per
furados. A absorção é geralmente efetiva acima de 500 Hz. 

Essas técnicas passivas estão bem estabelecidas, com 
resultados razoáveis. Os principais inconvenientes são bem 
conhecidos: tamanho, peso e custo dos dispositivos 
(silenciadores), facilidade de deterioração por corrosão, 
impactos e fadiga vibratória e, especialmente, a 
contrapressão criada, junto às válvulas de escapamento, pelo 

campo estacionário de alta intensidade gerado justamente 
pela rejeição dos componentes de baixa freqüência nos 
atenuadores reativos. 

O controle ativo é uma técnica inovadora que, por sua 
natureza, pode ser realizada em um conjunto de configura
ções e com restrições bastante diferentes das impostas às 
técnicas passivas. Tornada possível pelo advento dos 
microprocessadores digitais, por essa mesma razão esta nova 
tecnologia vem se revelando tecnica e economicamente vi
ável simultaneamente com outras inovações, tais como a 
suspensão inteligente e a suspensão ativa, o computador de 
bordo, o som digital, o rastreador de frota, o telefone celu
lar, etc. Não faremos aqui uma comparação momentânea de 
custo e desempenho, mas já adiantamos que, por suas pecu
liaridades, o silenciador ativo é uma alternativa possível 
para situações veiculares especiais e pode, a curto prazo, 
tomar-se competitivo para equipar veículos produzidos em 
série. 

2. HISTÓRICO E CONCEITO 

O conceito de controle ativo de ruído não é novo, tendo 
sido introduzido inicialmente por LlJEG, em 1936 [l]. O 
campo acústico primário, gerado por uma ou mais fontes 
sonoras, pode ser controlado pela geração de um campo se
cundário. Para o total cancelamento do som, é necessário 
que o campo secundário seja a imagem especular do primá
rio, ie, com uma inversão de fase, propagando-se da mesma 
forma. 
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O caso mais simples, naturalmente, é o da propagação 
unidimensional, em dutos. Em sua configuração básica 
Fig. l), um microfone M capta o som que se propaga no 
duto, a partir da fonte primária P (um motor, um ventilador 
ou. nos experimentos de laboratório, um alto-falante). O 
sinal é tratado e amplificado por um controlador C, alimen
tando um alto-falante S (fonte secundária). O retardo na 
emissão do campo secundário é exatamente igual ao tempo 
de propagação do som, do ponto de captação à fonte secun
dária. A partir daí, teoricamente, não resta nenhum som se 
propagando duto abaixo. O necessário ajuste dos parâmetros 

do controlador é efetuado pela minimização do nível de ru
ído num microfone de referência R 

Os trabalhos de OLSON e MAY [2], de JESSEL e 
MANGIANTE [3] e de SWINBANKS [4] são os marcos 
mais importantes no desenvolvimento teórico e experimen
tal dessa técnica. Muitas outras referências estão publicadas, 
constando de trabalho de levantamento sistemático realiza
do por GUIC.KING [5]. No entanto, várias soluções para os 
problemas práticos de realização não constam da literatura 
técnica, pelo crescente interesse comercial do tema. 

Figura 1 - Esquema básico para controle ativo 

3. CONFIGURAÇÕES DE FONTES 
SECUNDÁRIAS 

Um ou mais alto-falantes situados num mesmo plano, 
operando em fase, constituem um monopolo. Sua limitação 
mais importante é gerar ondas sonoras em ambas as dire
ções. Assim, embora teóricamente possa ocorrer o cancela
mento, a jusante da fonte secundária, ondas sonoras de igual 

amplitude percorrerão o duto no sentido inverso, intensifi
cando o ruído nesse trecho e realimentando o sensor primá
rio. Essa realimenfação pode ser atenuada por filtragem ("x
filter"), não sem problemas. 

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

Figura 2a - Campo primário (tom puro) 
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Figura 2b - Campo secundário, monopolo. 

Figura 2c - Campo total, primário + monopolo 



~=============================--------------------------~--
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Para se obter um campo secundário mais adequado, vá
rias sugestões foram apresentadas e desenvolvidas, teórica 
e experimentalmente. Destacam-se os dois e três monopolos 
propostos por SWINBANKS [4], os três monopolos de 
BERENGIER e ROURE [6] e de LA FONTAINE e 
SHEPHERD [7], o dipolo "Chelsea", discutido por 
EGHTESADI e LEVENTHAL (8], o "tripolo" de JESSEL 
e MANGIANTE (3] e os quatro monopolos de KAZAKIA 
[9]. 

Um dipolo é um par de monopolos, bem próximos, ope
rando em oposição de fase. No dipolo "Chelsea", esses dois 
monopolos são um pouco afastados entre si. No centro, há 
um ponto de cancelamento do campo secundário, onde se 
instala o microfone M, protegido assim da realimentação. 
No "tripolo", usa-se um monopolo e um dipolo. Neste caso, 
o campo secundário se propaga apenas para jusante, cance-

lando o campo primário e evitando a realimentação, como 
mostram as Figura 3a e b. 

Cada um desses sistemas tem uma geometria própria. As 
distâncias entre alto-falantes e entre estes e microfones e 
extremidades do duto determinam freqüências notáveis, em 
que a eficácia do cancelamento é reduzida. Naturalmente, 
os sistemas mais complexos têm sua faixa útil maior. Para 
os dois monopolos de SWINBANKS, por exemplo, a faixa 
útil é próxima de duas oitavas, enquanto para os quatro 
monopolos de KAZAKIA essa faixa chega a quatro oitavas 
e meia. 

A implementação das propostas mais sofisticadas exige, 
naturalmente, maior complexidade de processamento, com 
maior custo de "hardware" e de desenvolvimento. Por isso, 
os sistemas comerciais conhecidos são baseados em fontes 
monopolares. 

Figura 3a - Campo secundário, "tripolo". 

Figura 3b - Campo total, ''tripolo". 
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4. SENSORES E PROCESSAMENTO 

Para evitar a realimentação do sensor primário M, há 
várias alternativas. Além da posição pre-.ista no dipolo 
Chelsea, pode-se usar mais de um microfone, como na 
intensimetria acústica. discriminando a onda propagante no 
sentido z positivo. No caso de motores alternativos. pode-se 
gerar por "software·• uma aproximação (pré-estudada), usan
do como sinal de entrada apenas o de um sensor de ignição. 

O microfone de referência R pode ser retirado para fora 
do duto, ficando próximo à saída para não ser muito afeta
do por outras fontes de ruido vizinhas. Este microfone irá 
alimentar o controlador C, adaptativo. que mudará seus 
parâmetros para minimizar o ruído residual. A Figura 4 
mostra um sistema comercial, que combina um atenuador 
passivo com baixa perda. para as altas freqüências. com um 
anel de três monopolos, na extremidade do duto e o micro
fone R externo. 

Mesmo para os sistemas mais simples. os requisitos 
de processamento são bastante grandes. Isto porque as ca
racterísticas do duto. sensores. alto-falantes e amplificado
res compõem um sistemas de alta ordem. cuja reSJX)Sta é 
bastante irregular, em amplitude e fase. Os diferentes 
retardas de propagação também devem ser compensados e. 
no caso de sensor primário interno. é preciso eliminar a 
realimentação. Na configuração adaptativa mais simples 

t?J?r·· ... 
?{?·~(/. 
? :\:/~}~: :~;· -~ 
{_jf J;:_t·( !/ ,: .. 

. },'::-.·;_·:,/·}·r 
~- . ... 

(monopolo), requer-se a conversão A/D de dois canais (mi
crofones) em taxa de amostragem de vários kHz, o cálculo 
de um filtro FIR ou IIR de alta ordem e a reconversão D/ A 
do canal de saída, para o amplificador de potência. 

Em um filtro FIR (Finite Impulse Response), o valor 
atual da saída y1 é função dos valores passados da entrada 
xi.r Para um filtro IIR (lnfinite Impulse Response), entram 
também os valores passados da própria saída Yw Isto é 
uma realimentação, necessária para eliminar microfonia e 
levar em conta reflexões, como a da extremidade do duto. 
Sendo a o vetor dos coeficientes do FIR ("feedforward") e 
b os coeficientes da realimentação ("feedback"), o cálculo 
a cada instante se resume em: 

y= a.x+b.y 

onde x e y são vetores de valores passados e y é o novo 
\·alor da saída. 

Além desse cálculo em tempo real, o processador deve 
efetuar. usando o sinal de referência R, a contínua adapta
ção dos coeficientes a e b, com a velocidade adequada à 
rnriabilidade das condições de operação. Algoritmos para 
essa otimização. baseados em mínimos quadrados, foram 
patenteados por CHAPLIN. sendo atualmente objeto de 
negociações 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 ativo, NCTI. 

1 
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Adaptativo 

Figura 5 - Esquema simplificado do processamento digital 

A realização do processamento é possibilitada por 
microprocessadores digitais de sinais (DSP), dispositivos 
construídos 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 instruções (programa), simul
limeamente. As famílias mais famosas são a TMS320, da 
Texas, a DSP56000, da Motorola e a AD210l, da Analog 
Devices. Para se ter uma idéia, o "chip" TMS320C25. já 
antigo, pode processar um filtro de ordem 100, adaptativo, 
a taxas de amostragem superiores a 10 kHz. Especialmente 
importante é a função "MAC" (multiply-accumulate), que 
acelera a realização dos produtos escalares de vetores (a.x 
e b.y). 

5. ESTADO DA ARTE 

No presente momento, as pesquisas e desenvolvimentos 
comerciais de controle ativo assumiram um ritmo um pou
co mais lento, após mais de dez anos de intensa atividade. 
Isto porque as aplicações já operacionais ainda não atingi
ra m um mercado de alto retorno, como a indústria 
automobilistica (cerca de 30 milhões de unidades por ano). 
Com isso, houve um aparente arrefecimento dos investido
res. 

Para uma revisão das questões referentes ao 
processamento. indica-se o trabalho de ELLIOTT E NEL
SON [IO]. É especialmente interessante o trabalho de 
silenciamento ativo do compartimento de passageiros. cm 
aeronaves e automóveis. não tratado aqui. 

No momento, estão ativas, em aplicações não-militares, 
especialmente a aulomobilistica, as seguintes empresas 
americanas (com possíveis omissões [11]): Digisonix, Noise 
Cancellation Tecnologics Inc. (NCTI), Walker Noise 
Cancellation Technologies (WNCT), Arvin, Ford. Quanto 
às universidades. destacam-se Penn State, Virgínia Tech. e 
o SRI, ligado a Staruord. 

No Brasil, a pesquisa e o desenvolvimento são ainda 
incipientes nesta área. Na COPPE/UFRJ, uma tese de 
mestrado ll2] sobre controle ativo em dutos foi apresenta
da em 1990, sendo o filtro digital posteriormente aperfei
çoado em uma tese da PUC/RJ. Uma terceira tese de 
mestrado está em desenvolvimento. Outras contribuições 
poderão surgir, na UFSC e na USP. 

As principais dificuldades que ainda restringem a utili
zação do "silenciador eletrônico" são: alto-falantes poten
tes de baixa frequência, microfones resistentes à intempé
rie ou altas temperaturas, controladores com adaptação rá
pida, para acompanhar as mudanças bruscas de regime. 
custo e durabilidade do sistema. 

Para os automóveis mais caros e os veículos pesados. a 
questão do custo já encontrou seu equilíbrio - embora com 
componentes ainda não comprovados para uma garantia 
longa (nos EUA, 6 anos). 

As vantagens esperadas são. especialmente. a redução 
do nível de ruído. menor volume do sistema em relação ao 
convencional e um aumento de potência. com alguma eco
nomia. da ordem de 5% em velocidade de cruzeiro. devido 
à redução da contrapressão. Em trabalho recente com um 

1 
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motor diesel estacionário de 1000 HP, DENENBERG e 
MILLER, da NCTI e JAY, da WNCT [13] mediram a redu
ção da contrapressão, de 300 mm.e.a, com atenuador con
vencional, para apenas 12 mm.e.a, com o sistema ativo. 

6. CONCLUSÕES 

Com base no grau de desenvoh-imento já atingido, pode
se afirmar que os sistemas de controle ativo - suspensão, 
ruído interior e, especialmente. núdo de exaustão - estão na 
iminência de se tornarem técnica e economicamente com
petitivos para equiparem ampla faixa da frota de veículos. 

No país, havendo capacidade de investimento. é possí
vel montarem-se equipes técnicas capazes de, ao menos, 
acompanhar o desenvolvimento e construir os sistemas. "t,;a 
comercialização para a produção em série, possivelmente 
os "chips" customizados serão mais competitivos, mas a 
integração e manutenção dos sistemas ainda será tarefa lo
cal. Assim, é recomendável que fabricantes de motores e 
veículos e fornecedores de sistemas de silenciamento acom
panhem e dominem esse desenvolvimento. 
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RESUMO 

A medição da intensidade sonora, usando dois microfones próximos, fornece aos engenheiros 
acústicos uma importante ferramenta para uma avaliação total da potência sonora da fonte, localizar 
regiões de alta irradiação de ruído, facilitar medições de isolamento de ruído e absorção dos materiais. 
Conseqüentemente, é uma técnica de medição mais especializada do que a da pressão sonora. Neste 
trabalho, serão apresentados os fundamentos da técnica, instrumentações necessárias, erros envolvidos, 
normas de medição e exemplos práticos de identificações das fontes de ruído. 

1. GRANDEZAS ACÚSTICAS 

O núdo é causado pelas vibrações das moléculas do meio 
"u"[m/s], através de compressão e rarefações gerando vari
ação de pressão total, isto é a Pressão Sonora "1>"[Pascal], 
o "p" depende da fonte, distância entre a fonte e receptor e 
ambiente. O número de ciclos por segundo das vibrações 
das moléculas é chamado "Freqüência" em [HZ]. As on
das acústicas propagam-se com velocidade de som "c" [m/ 
s]. Para o ar, a velocidade do som é dada por: 

c = 331 + 0,6 t, onde t é a temperatura em 0C, (para 20 
0C temos c=343 m/s) . 

Uma importante propriedade das fontes de ruído é a Po
tência Sonora "W" [Watts]. W é apenas dependente da 
própria fonte e independente do ambiente ou distância da 
medição. A Intensidade Sonora "l"[watts/m2] é definida 
como razão do fluxo de energia através de uma área unitá
ria normal à direção de propagação. Os valores RMS das 
grandezas; P, W e I podem ser escritos em escala decibel; 

NPS = 20 log [p/(2. l0E-5)], 

NWS = 10 log [W/lOE-12), 

NI = 10 log [I/I0E-12). 

Somas e subtrações de NPS, NWS e N1 deve ser feitas 
através p2, W e I. Isto é, a soma de 90dB + 90dB é 93 dB e 
não 180 dB. 

2. IMPORTÂNCIA PRÁTICA DE SE 
MEDIR A INTENSIDADE SONORA 

Muitas das quantidades que são especificadas por nor
mas internacionais e nacionais, que caracterizam as fontes 
sonoras e sistemas de controle de ruído, são energéticas na 
natureza; por exemplo, a potência sonora, o coeficiente da 
transmissão sonora (perda da transmissão) e o coeficiente 
de absorção sonora. Até bem pouco tempo, não éramos ca
pazes de medir tais quantidades diretamente; ao invés dis
so, tínhamos que medir a pressão sonora e daí calcular a 
intensidade sonora. Pelo fato dessas duas quantidades se
rem relacionadas apenas sob determinadas condições (campo 
livre simulado em câmara anecóica e/ou campo difuso 
simuladdo em câmara reverberante) foi necessário criar e 
utilizar instalações de testes caros e elaborados para se 
implementar estas normas, tais como câmaras anecóicas, 
difusores incorporados de câmaras reverberantes e locais 
especiais para testes ao ar livre. Não tem sido possível apli
car normas de potência sonora à muitos itens de máquinas 
e fábricas industriais, quer por serem eles muito grandes 
para serem colocados numa sala de teste, por não funciona
rem em ambientes silenciosos e livres, quer por formarem 
uma parte integral de um sistema complexo e não poderem, 
desse modo, serem operados isoladamente fora deste siste
ma. 

Atualmente, é possível fazer medições locais em qua
se todos os ítens de uma fábrica, ou de um veículo, no seu 
ambiente operacional, contanto que a intensidade externa 
gerada pela própria fonte e outras fontes presentes não va-
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parte frontal 

{ parte de cima 

FIGURA 1 -Áreas de medição de intensidade sonora em um veículo. 

riem muito durante o período de medição. A Fig. lmostra as 
várias superficies de medição de intensidade sonora para 
quantificar o ruído externo [Blaser, 1982]. As vantagens 
econômicas, técnicas e reguladoras deste desenvolvimento 
são realmente muito grandes : por exemplo, um fabricante 
pode agora usar seu painel de testes de produção para che
car se a intensidade sonora radiada pelo produto está dentro 
dos padrões estipulados ; ele não precisa construir, ou alu
gar uma instalação de testes especiais. 

Uma outra vantagem associada é que a medição da in
tensidade sonora pode ser usada (por pessoal qualificado) 
para a identificação e graduação (ranking) das maiores zo
nas geradoras de ruído numa fonte complexa (um motor 
veicular, ruído interno em veículo); podem ocorrer, toda
via, problemas de má interpretação quando a fonte transmi
te um ruído de banda estrita ou de tom puro, principalmen
te em ambiente fechado. 

Quanto às investigações sobre as propriedades de trans
missão de som de partições, é então possível não apenas 
avaliar a perda de transmissão da estrutura completa, mas 
também determinar a eficácia relativa de diferentes re
giões, de modo que a presença de partes fracas e pequenos 
vazamentos possam ser detectados. Por exemplo: quantificar 
o vazamento de ruído nas aberturas do divisor entre o com
partimento do motor e passageiros de um veículo. A princí
pio, é também possível avaliar-se caminhos de vazamentos 
(Flanking) em edificios, mas até agora poucas aplicações 
foram relatadas. 

Em suma, está claro que o advento da medição da inten
sidade sonora como uma medição acústica rotineira traz 
importantes vantagens para o projetista, o fabricante, o for
necedor e para o cliente. 

Um grande número de normas internacionais e nacio
nais para determinação da potência do som usando a medi
ção da intensidade sonora, já foram publicados ou estão 
para serem publicados, e uma norma internacional para ins
trumentos de medição da intensidade sonora já foi publicada 
(ver lista de referências). 

3. PRINCÍPIOS DE MEDIÇÃO DA 
INTENSIDADE SONORA 

É necessário gerar sinais proporcionais à velocidade da 
partícula acústica "u" e pressão acústica "p" em um ponto 
num fluido, normalmente ar ou água. A velocidade da par
tícula é obtida dos dois sinais de pressão [Gerges, 1992]. 

onde r, refere-se aqui, a uma direção arbitrária no espaço, 
t é o tempo, e r é a densidade do meio. Produtos da integração 
de tempo fornece; 

u = _ __!__f~t ou u ~--1 f óp ót 
r Po àr r Po .1r' 

na qual existe uma diferença de pressão ~p entre pontos ao 
longo do áxis r separado pela distância M . A diferença en
tre os dois sinais emitidos de dois microfones nominais idên
ticos p1 e p2' cujos centros dos elementos sensores estão co
locados M a parte, pode ser eletricamente integrado para 
produzir um sinal proporcional à velocidade da partícula. 
Os sinais de pressão são somados para produzir uma apro
ximação duas vezes maior que a pressão normal. 

Então: 

então; 

é a equação usada no medidor de tempo real. 

O equivalente no domínio de freqüência é [Fahy,1989]: 
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ou 

é a equação usada no medidor FFf. 

onde G 12 é a densidade espectral cruzada de dois sinais 
de pressão. 

e G' 12 é a densidade espectral cruzada do sinal integra
do no tempo do primeiro transdutor de pressão e o sinal 
não integrado, do segundo transdutor de pressão. A me
dida logarítmica do I é o nível de intensidade sonora, 
dada por: 

L1 = 1 O log10 [ I / Irer ]dB, onde a intensidade sonora de 

referência I = 10-12 
ref 

Wm·2 · 

4. INTEGRAL NA SUPERFÍCIE DO 
COMPONENTE NORMAL DE 

INTENSIDADE 

É claro que, pela própria definição de intensidade so
nora, o integral sobre uma superficie de fonte estável contí
nua, do componente de intensidade normal à superficie é 
equivalente à potência sonora gerada pela fonte, conside
rando que o volume fechado não contenha elemento absor
vente (ver fig. 2). 

Fonte Externo 

u 

FIGURA 2 - O Princípio da determinação de potência sonora 

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

5. ERROS NAS MEDIÇÕES DE 
INTENSIDADE SONORA 

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

(a) Erros de diferença finita e aproximação de soma. es
tes são inerentes ao princípio da técnica. Este erro de
pende, claramente da natureza do campo acústico e da 
separação dos microfones. Erros nas estimativas de in
tensidade para onda plana são mostrados na fig. 3. O 
erro pode exceder em muito o valor das ondas planas 
para campo próximo de fonte complexa [Fahy,1989]e 
[ Gerges, 1983]. 

(b) Efeitos de difração dos microfones causando distorção 
do campo sonoro. Tal erro é minimizado pelos fabrican-

W= 1. ds 

Fonte Externo 
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FIGURA 3 - Erro de diferença finita para campo de onda plana 

tes, mas coloca um limite muito superior na freqüência. 

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

Indicador Pressão-Intensidade 8pi, medido cm campo 
sonoro arbitrário, dado por; 

8pi = Lp - Lli dB 

E indicador Pressão-Intensidade Residual 8pio,para 
campo sonoro uniforme nos dois microfones, medido com 
calibrador de intensidade (I=0) dado por; 

8pio = Lp - Lio dB 

Então, a diferença entre opio e opi é a medida do erro de 
diferença de fase e é chamado " L= Índice de Erro da 
Fase", para erro normalizado de intensidade de ± l d.B, 

8pio - 8pi = 7 d.B. E para ± 0,5 d.B, opio - opi = 10 d.B. 

O efeito do mal casamento pode ser eliminado efetiva
mente, tirando-se metade da diferença com a sonda em 
duas posições de 180 graus. Este processo de reversão 
manual não é satisfatório devido a necessidade de preci
são. 

(d) Erros de estimativa de espectro, devido à uma inade
quada média temporal: 
Este erro é relacionado ao número de média nas estima
tivas de espectro cruzado do analisador FFT. Geralmen
te, os maiores erros aleatórios acontecem para uma fonte 
de banda estreita em ambiente reverberante na presença 
de outras fontes não correlates. Nestes casos, um tempo 
de média de até um minuto é necessário para reduzir os 
erros aleatórios a valores aceitáveis. 

FIGURA 4- Calibrador de intensidade sonora Brüel & Kjaer 3541 
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6. CALIBRAÇÃO DA SONDA 

Os dois microfones da sonda devem ser calibrados indi
-:dualmente com calibrador {pistonfone). Há norma IEC 
l ~3 para calibração dos microfones condensadores para 
fabricantes e usuários. A calibração da sonda é feita por 
-calibrador de Intensidade sonora", por exemplo 
Brüel&Kjaer 3541 (ver fig. 4 ), onde os microfones são sub
cetidos à mesma pressão, neste caso a velocidade da partí
:ula e a intensidade devem ser zero. A diferença de fase 
;xxie então ser medida. 

7. QUALIDADE DE 
INSTRUMENTAÇÃO 

O índice opio é uma medida de diferença de fase de 
mstrumentação, enquando a verdadeira diferença de fase 
do campo sonoro medido deve exceder em muito este valor. 
O índice de Erro da Fase (L = opio - opio) deve ser maior 
de 7 dB para 95% de confiança com um intervalo de ± 1 dB, 

e maior de 10 dB para ± 0,5 dB. 

Na prática, opio é medido numa base global (média de 
amostragem) para obtenção de L. Notar que opio e portanto 
L são dependentes de freqüência. Normalmente opio tem 
• âlor maximo na metade da banda de freqüência ( como está 
mostrado na fig.5 (Na norma ISO CD 9614-2, opio é cha
mado Fpi). 

O cruzamento dos opio (medido com calibrador) e opio 
medido no campo em questão) na freqüência, fornece a 

banda de freqüência válida (ver figura 5). 

dB 

60 

50 

40 

30 

8. APLICAÇÕES 

As várias aplicações da medição da intensidade sonora 
são: 

(a)determinação da potência sonora de fontes em ambi
entes arbitrários; 

(b)determinação da potência sonora transmitida através 
de partições; 

(c)determinação da potência sonora absorvida in-loco de 
superficies e objetos; 

(d)determinação da potência sonora em dutos e desem
penho de atenuadores; 

(e)localização e quantificação das fontes de ruído. 

A seguir serão apresentadas algumas aplicações relacio
nadas à ruído veicular, cada trabalho apresentado a seguir é 
citado na lista de referência. 

8.1 Identificação de Fontes de Ruído de um 
Motor Ciclo Otto (Convênio Metal Leve/ 
UFSC) 

Eng. João Luis de Souza Lima (Metal Leve) 

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

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

Pressão-Intensidadde Residual ôpio 

li 
ôpio -1-

- ,....,~J, ,___ ___ __, 

20 

10 
].._ erro nonn,li,ado de ;nten,;d,de de,! dB -

63 125 250 500 1k 2k 4k Hz 

FIGURA 5 - A capibilidade dinâmica de instrumentação. 
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O objetivo principal deste projeto é identificar e 
quantificar o efeito de vários tipos de pistões no ruído de 
motor. O motor testado é de 2L, 105hp, 4 cilindros com 
injeção eletrônica de gasolina. Foram realizadas medições 
preliminares de intensidade sonora no banco de prova semi
anecóico da Metal Leve. A sala de teste foi qualificada atra
vés medições de indicadores conforme ISO 9614. Foram 
feitas medições de intensidade na face frontal de polia na 
rotação de 2500 RPM. As medições foram feitas numa área 
de 600x700 mm. As condições das medições são: 

Número de linha da malha .............. . 8 

Número de colunas da malha ........... 7 

Área de cada elemento ..................... 0,01 m2 

Área total da malha .......................... 0,42 m2 

Distância Malha-Motor .................... 0,10 m 

Tempo de medição por ponto ............ 20 s 

Faixa de freqüência ......................... 200 a 5000Hz 

Espaçador da sonda .......................... 12 mm 

Escala ............................................... dBA 

Resolução na freqüência .................. 113 oitava 

A figura 6 mostra o mapa de intensidade sonora 
medida. As regiões de maior fonte de ruído são o coletor de 
escape e a região do cárter do motor. Classificação das fon
tes de ruído baseado nos níveis de intensidade sonora mos-

f"RENlE (PCX..!A) 

n::;-r..o 
ÔLEO 

81 •c.z_--...:;•_,_• ----'~c:.l)•....._ _ _:8:..;.• •..,__....__...;.;..:..l •..._l _ ____,_: =--:-.:...1 --=---_ 

tra os seguintes resultados: 

Coletor de escape ............................... 86 dBA 

Filtro de Óleo (cárter) .................•...... 86 dBA 

Polia bomba d' água (tampa) .....•....... 85 dBA 

Apoio do motor ... ............................... 84 dBA 

Coletor de admissão ........................... 82 dBA 

Entrada de água do motor ................. 81 dBA 

Polia comanda (tampa) ...................... 81 dBA 

Cárter ................................................. 78 dBA 

Polia externa ..................•..............•..•. 78 dBA 

8.2 Crocker M.J. 
The Use ofExisting and Advanced 
Intensity Techniques to ldentify Noise 
Sources on a Diesel Engine. SAE paper 
810694 - 1981. 

Crocker mostra os três seguintes métodos para identifi
cação das fontes de ruído em um motor ComminsNTN-
350, 1500RPM,400ft-Ib (os resultados de tabelas e/ou figu
ras, são apresentados na mesma língua inglês do trabalho 
original para evitar distorções): 

N\MERIC MAP 

S0JN0 1 NlENSllY Z 

f"!lenaroe : F"RENlE 

( Values are total) 

Po,,er 77 .9 d!lt 

Area : O. •200 11A2 

ln tens. : 81. 7 d!lt 

We1gnt1nQ : A 

1 ~!e s:,acer . 12 ,.,, 

: / 3 Octave 

F"reQ.Jerc,,, ranoe: 
200 - SOCA) fiz 

FIGURA 6 - Nível de Intensidade Sonora na Face Frontal (projeto Metal Leve/UFSC) 



Revista de Acústica e Vibrações - nº 14 - Dezembro/94 

Overall sound powcr levei Re. 10-12 Watts at 1500 RPM and 400 Ft.-lb.Load 

Engine Part Acoustic Intensity Surface Intensity Lead Wrapping 

dB dB dB 

OilPan 102,4 103,3 102,6 

Exhaust Manifold, 
Turbochargcr, Cyl. 101,4 - 101,6 
Head, and valve covers 

Aftcrcooler 100,8 101,9 100,6 

Engine Front 95 - 100 

Oil 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 

Bare Engine Sound - - 109,5 
Power 

Table 1 - Comparison of Overal Sound Power Leveis Obtained by the Acoustic Intensity, Surface Intensity, and 
Lead-Wrapping Methods. 

(1) "Wrapping"com Chumbo: 

É um método antigo para tampar parte de superfícies e 
identificar ruído gerado por outras partes. Este método 
consome muito tempo, tem custo alto e é insuficiente em 
baixas freqüências, além de não fornecer resultados de 
precisão para fontes de baixos níveis. 

(2) Método de Intensidade de Superfícies: 

O cálculo da potência sonora total através do método de 
intensidade de superfície é realizado usando um micro
fone e um acelerômetro. Com esta técnica de medição, a 
velocidade de partícula da superfície vibrante é obtida 
pela integração do sinal do acelerômetro. O sinal de pres
são do microfone é então multiplicado pelo sinal veloci
dade de superfície para obter a intensidade acústica. 
Muitas destas medições s.:10 feitas em diferentes pontos 
sobre a superficie de medição; cada resultado, então, é 
multiplicado pela incremental área da superfície e apro
priadamente somada para obtenção da potência acústica 
irradiada pela superfície. 

(3) Método de Intensidade com Dois Microfones: 

Foi usada técnica de dois microfones para medição de 
intensidade sonora e calculo da potência sonora dos vá
rios componentes do motor. 

A tabela 1 mostra os resultados dos níveis de potên
cia sonora (dB) em um motor "cummins" NTN-350 no 
regime de rotação de 1500RPM e 400ft-lb. Os resultados 
dos três métodos são próximos. 

Examinando a tabela abaixo, pode-se concluir que as três 
maiores fontes com o motor descoberto são respectivamen
te: reservatório de óleo, "exaust manifold, turbocharger", 
cabeça do cilindro e "aftercooler" . É importante observar, 
no caso de necessidade de redução de ruído, que o reserva
tório de óleo é a fonte que terá maior prioridade. 

8.3 Chung J. Y., Pope J. e Feldmaier 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 aspiração natural, V-8, dois tampo 1500RPM, 540Nm. 
As medições foram feitas no banco de prova anecóica. 

Tubos de entrada de ar e exaustão foram enclausurados 
com chumbo para redução de ruído el\.1erno. foram usados 
2-microfones B&K 1/4", separação de 16mm com analisador 
HP5451B, 512 pontos FFf, amostragem 12,8kHz, freqüên
cias máxima 6,4kHz, e resolução 25Hz, filtro anti-aliasing 
5kHzjanela Hansing e 128 media, 60 segundos para cada 
média, distância 20mm de superfície, média em cada área 
de 0,05m2• 

Dois tipos de classificações de fontes são de interesse: 
Classificação da intensidade média e Classificação da po
tência sonora. A classificação da potência sonora leva em 
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conta a radiação sonora de um componente particular des
prezando seu tamanho. Já, a intensidade normaliza a po
tência sonora em função da área da superficie de um com
ponente particular (ver figuras 7 e 8). 

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

98 
Nível de Potência Sonora dBA 

97 

96 

95 

94 

93 

92 

91 

90 
2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 

nível de potência sonora são, respectivamente: frente do 
motor, "blower and shutdow housing", reservatório de óleo, 
lado direito do bloco do motor. Já, utilizando a classificação 
pela intensidade as principais fontes são as seguintes "blower 
and shutdow housing", frente do motor, "left exhaust 

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

FIGURA 7 - Níveis de Potência Sonora em dBA para as principais fontes de Ruído. 

Nível de Intensidade Media dBA 
102 

101 

100 

99 

98 

97 

96 

95 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 

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-Oil Pain 
9-Right Engine Block 
10-Front Support 
11-Oil Filter 
12-Right Rocker Cover 
13-Left Cylinder Head 
14-Oil Cooler 
15-Left Rocker Cover 
16-Miscellaneous 

FIGURA 8 - Níveis de Intensidade Sonora para as Principais Fontes de Ruído 
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:.::anifold", cabeça do cilindro. Analisando o gráfico nota
se que, houve uma inversão entre as duas principais fontes 
de ruído. A intensidade espacial média foi medida sobre 
• regiões nas quais as superfícies do motor foram dividi
lC.lS. 

.4 Blaser D. A. and Feldmaier D. A. 
Acoustic Intensity Measurements ofNoise 
Emission from Engines 

Este trabalho foi realizado na GM/Michigan. Uma 
5êrie de três testes foram realizados 

( 1) Medidas em motor diesel acoplado com dinamômetro, 
montado em banco de prova: com 600RPM. A superfi
cie foi dividida em 66 regiões, 0,033m2 cada. Medições 
foram feitas 10mm da superficie. A figura 9 mostram as 
classificações dos níveis de potência sonora. A maior 
fonte de potência sonora é o sistema de transmissão e 
limpeza do ar. 

(2) Ensaios foram feitos em câmara serni-anecóica de 
motor gasolina, 650 RPM, montado em chassi de um 
veículo: 

As figuras I O e 11 mostram a distribuição dos níveis de 

intensidade. A tabela 2 mostra a contribuição % de cada 

fonte para motor gasolina e diesel. Uma diferença de até 

lOdBA entre motor diesel e motor a gasolina na bande de 

900 Hz a 2300 Hz é relatada. 

(3) Ensaios de ruído externo de% potências sonora: A 
figura 12 mostra resultado de ensaios de um veículo com 
motor diesel. Medições foram feitas em três condições. 
Tampa frontal com material de absorção, sem material 
de absorção e com tampa aberta. O resultado mostra uma 
diferença pequena de potência sonora total oue é ohtirb 

entre os três casos. 

1 :Transmission 
l•Sound Power( µWJ 2: Air Cleaner 

-20 .-----------------------....... 3:Area Under Air Cleaner 
4: Rocker Cover 

·oo ·· · ··· ·-·-···-· ····· ····· -··· ·· 5:Oil Pan 

80 

60 

40 

20 

o 
1 2 3 

-. .. . .......... _,...... ....... . ......... ················ ····--··· ............. - ...... ··············· 

!.ot~I ~!."gir,_~---~c,u~~ Pow~~ -~~~~{µ~)_ __ 
6:Water Pump 
7: Exhaust Manifolds 
8:Block 
9:Starter 
10:Crankshaft Damper 
11 :lntake Manifold 

..____, __ 12: Fuel Pump and Oil Filter 

4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 13:Cylinder Heads 

FIGURA 9 - Níveis de Potência Sonora para Motor Diesel 

~j 
lado direita 

Frente 

FIGURA 10-Área de Medição de Intensidade Sonora 
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Frente vista de cima 

lado esquerda 

FIGURA li - Intensidade Sonora para cada Área da Figura 9. 

Atrás 
0 O 4µW/m2 

~ 5-9 
~ 10-14 
(n 15-19 

B 20+ 

Engine Type Surface Soud Power ( µ W) 

DIESEL Top 231 

Front 120 

Left 73 

Right 76 

Back 57 
,_ --- :i: 

TOTAL 557 

GASOLINE Top 32 

Front 19 

Left 13 

Righ~ 12 

Back 2 
TOTAL 85 

% ofTotal 
Sound Power 

41 

22 

13 

14 

10 

100% 

38 

22 

15 

14 

ll 

100% 

TABEU 2 - Sound Power Summary for Tests with Automotive Engines Mounted in Chassis Systems 
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l•Production □Hood Blanket Removed &Hood Removed 

Percent of Total Sound Power 
25 

·s 

íO 

5 

o 
2 3 4 5 6 7 8 9 1 O 11 12 

1-Front Underbody 
2-Left Side Underbody 
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 - Potência Sonora Total das Várias Componentes do Motor em Veículo com Várias Condições da Tampa 
do Motor. 
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RESUMO 

São apreserntados os conceitos fisicos comuns e diferenciados que regem o comportamento de barreiras 
acústicas que se destinam à redução dos níveis de ruído interno e externo. As mesmas são abordadas em 

função das características que precisam atender devido as condições a que são submetidas. São 
enfatizados os parâmetros fisicos que controlam o desempenho acústico das mesmas. Alguns aspectos 
não acústicos são também considerados. 

1. INTRODUÇÃO 

Sem dúvida, são inúmeras as fontes de ruído que carac
terizam os ruídos interno ou externo de um veículo 
automotor. É 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 ruídos interno e externo (veja figura 
1). Muito embora pudéssemos abordar também as outras 
fontes, para efeito do que nos propomos, vamos centralizar 
nossas atenções na principal fonte, ou seja, o conjunto 
motopropulsor, e em especial o motor. 

Em acústica, a regra fundamental inicial é reduzir o ru
ído na fonte. Posteriormente, na trajetória e, por final, es
gotados os recursos técnicos, precisamos protejer o ou
vinte, via, por exemplo, dispositivos auriculares. Vamos 
nos ater a trajetória, e em especial a via aérea. 

A propagação das ondas mecânicas se processa atraYés 
de duas vias: aérea e corpórea. A transmissão via estrutura 
é feita através de elementos elásticos (coxins) no caso de 
ruído interno e via solo (vibrações) para o ruído e:-.1erno. É 
uma característica das baixas freqüências. Por outro lado. a 
transmissão via aérea ocorre principalmente através da di
visória compartimento motor/passageiros para o ruído 
interno, e através do capô do motor e áreas abertas para o 
ruído externo. A reflexão no solo afeta os dois ruídos. 
Observa-se que a transmissão via aérea é uma característica 
das freqüências altas. A faixa que delimita os dois tipos de 
propagação se situa na região de 500 Hz. 

O presente trabalho aborda o comportamento da trans-

missão via aérea, região das altas freqüências (> 500 Hz). 
de modo a enfatizar os aspectos conceituais e práticos. 

2. CONCEITOS BÁSICOS 

Nos dois ruídos considerados, os conceitos fisicos mais 
importantes na criação de um obstáculo, cuja função é im
pedir a propagação das ondas via aérea, são a transmissão e 
a reflexão. A esse obstáculo chamamos barreira acústica. 
Essas barreiras acústicas podem ser incrementadas, utili
zando-se conceitos fisicos adicionais e, construtivamente. 
podem se diferenciar bastante devido às condições e aplica
ções que são submetidas. 

No modelo mais simples, que descreve a propagação de 
ondas planas através de meios, cujas características princ
pais são a densidade volumétrica de massa e a velocidade 
de propagação do som nesses meios e, obtemôs.aplicanck 
condições de contorno apropriadas, a conhecida lei da Mas
sa ou de Berger para o Transmission Loss: 

TL = 201og a f - 43 dB 

onde: a - densidade superficial de massa da barreira 

(kg/m2) 

f - freqüência em Hz. 

Muito embora não possamos fugir totalmente da lei ao
ma, onde a densidade superficial de massa é fator decish·o 
podemos usar artificios e conceitos que tornam a barrem 
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mais eficiente quer para o mído interno, quer para o mído 
externo. 

3. REINVENTANDO A BARREIRA 
ACÚSTICA 

O modelo simplificado não lcYa cm consideração as pro
priedades elásticas da barreira acústica como. por exemplo, 
rigidez e amortecimento. 

Assim, se considerarmos um painel maciço, onde pode
mos caracterizar uma rigidez, um amortecimento e uma 
mnssa por unidade de áren, podemos escrc\·er o resultado 
do 1i-ans111issio11 loss. após as devidas aplicações de condi
ções de contorno: 

onde: 

r - nmortccimcnto/unidade de área 

k - rigidedunidade de área 

w = 2 n f - freqüência angular 

c
0 

- Yclocidadc de propagação do som no ar 

p0 - densidade rnlumétrica da massa do ar 

[ k ]
112 

A partir de considerações sobre W = cr pode-

mos distinguir as regiões controladas pela rigidez. amorte
cimento e massa. como sobcjnmcntc conhecidas na literatu
ra especializada (vide figura 2). 

4. APLICAÇÃO DA BARREIRA 

4. 1. Ruído Interno 

A aplicaçfío do modelo anterior é bastante significativa 
para a barreira acústica do ruído interno. 

À parede divisórin entre compartimento de passageiros e 
motor podemos adicionar um sistema massa/mola. onde a 
massa segue os conceitos da lei de Berger atra,és da densi
dade superficial. e a mola é representada poí um feltro (ou 
material soft). cuja funçfío principal é o desacoplmncnto entre 
n di,·isória de aço e o material de alta densidade (scptum). 
caracterizando 11111 sanduíche. 

Uma espessura maior do feltro. resulta numa freqüência 
natmal menor. contribuindo com um ganho no Transmission 

Loss (,·ide figuras 3 e -l ). 

Barreiras múltiplas. que podem ser interpretadas por an:i
logia a sistemas massa/mola cm série. apresentam resulta
dos cm geral mnis satisfatórios (vide figura 5). 

A aplicação dessa barreira nos \'eículos, em geral do lado 
interno, não exige nenhum tipo de fixação adicional. a n;1o 
ser alguns pontos colados. Para barreiras múltiplas. por 
exemplo. cm ônibus com características de grandes áreas. 
cm especial na parede \'ertical. um cuidado maior deve existir 
quanto a cstmtura da barreira (Yidc figura 6). 

A aplicação de material de amortecimento (mastic. betu
me) contribui parn redução das amplitudes de vibrações da 
divisória. especialmente na região controlada pelo mesmo, 
baixas e médias freqüências. que caracterizam os modos de 
vibrações dessas diYisórias. Testes específicos determinam 
o fator de damping desses materiais. 

4.2. Ruído Externo 

As barreiras utilizadas como obstáculo a propagação do 
ruído externo são. cm geral. denominadas de 
encapsulamento. Da mesma maneira que as internas, de
Yem obedecer à lei da massa (vide figura 7). Em Yerdade. o 
encapsulamento pode ser efetuado de diferentes maneiras. 
Os mais comuns s,fo fixados no motor ou chassis dos veícu
los. 

Sendo assim. contrariamente à barreira acústica interna, 
as externas de\-cm possuir uma certa estrutura. além de 
massa, quando lixadas c.:111 suas bordas ou cm cantos, dcYi
do aos seus campos de aplicação. 

Em geral, a fixação da barreira deve ser elástica. sendo 
uma das razões a necessidade de minimi1ar a cxcitaç:io da 
mesma, Yia estmtura. 1 Jm cnso extremo pode ser di\"isado 
na figura 8 para urna hnrrcira fixada ao motor. 

Um artificio conm111cntc empregado no cncampsulamento 
é a aplicação de materi;il de absorç:io para a rcduç:1o da 
rcycrbcração dentro cio cofre do motor e. conseqüente de
créscimo do ruído c:-tcrno iYidc figura 'JJ . A cspcssurn do 
material pode ,·ariar co11sidcr:1\'clmcn1e dependendo, por 
exemplo. da absorç:lo dcsl~jada. 

Obscn·ar que o feltro utilizado na barreira acústica para 
rnído interno não tem a função ele absorção, mas sim ele 
mola (rigidez). A colocação de material de amortecimento 
na barreira externa não trai. benefícios signilicati\'OS (,·ide 
figura I O). 

A :1pli<.:aç;lo de b:1rrcira act1stica para o ruído externo nos 
moldes das barreiras para ruido i ntcrno fica prejudicada pelas 
condições que as rncs111:1c. ele, l' ll"I satisfazer junto ao Yeíctdo 
e ao meio externo. 

E:-emplo tradic1on:ll de aplicação dessa~ barreiras pode: 
ser obser-·ado na figura 11 . crn li111çiio da potência do mo
tor. 

Na prútica. recorre-se ú relações empíricas entre o nh·el 
de pressão sonora desejado conforme normas e o ní\·cl de 
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pressão sonora do motor a rotação de potência máxima a 
lm de distância, para o estabelecimento de objetivos. 

5. LIMITAÇÕES E ATRIBUTOS DAS 
BARREIRAS 

A principal limitação das barreiras acústicas internas são 
os orificios e frestas que podem ditar totalmente o compor
tamento das mesmas (vide figura 12). 

No caso de barreiras e>..1ernas, aparentemente o ruído 
externo não é tão sensível a ponto de mudar significativa
mente devido a frestas. Do ponto de vista prático, o mesmo 
é sensível a áreas maiores ou menores de encapsulamento. 

As barreiras internas são bastante protegidas do meio 
ambiente e sua durabilidade é condicionada a pressão mai
or ou menor do peso de passageiros/motorista sobre as mes
mas. Por outro lado, algumas vezes essas barreiras acústi
cas são associadas com barreiras térmicas. Além do mais, 
devem satisfazer os requisitos de inflamabilidade. 

As barreiras e:-..ternas, estão totalmente integradas ao meio 
ambiente, e são mais sensíveis a flamabilidade. Devem sa
tisfazer requisitos mais severos de impermeabilidade a água, 
óleo etc., não podem ser agressivas ao meio ambiente e de 
preferência recicláveis, o que no todo pode afetar o compor
tamento acústico desses materiais. Como estão sujeitas a 
deslocamentos e torções, as fixações elásticas têm, também, 
a atribuição de compensar esses movimentos. 

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

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

Barreiras adicionais naturais ou artificiais podem ser 
colocadas junto a rodovias para ajudar na redução do ruído 
externo que atinge as moradias. O ripo de vegetação ou 
pavimento ao lado de rodovias pode contribuir com a redu
ção do ruído externo. 

6. AVALIAÇÃO ACÚSTICA DE 
BARREIRAS 

A qualidade da barreira acústica utilizada para mído in
terno deveria ser. inicialmente, desenvolvida em dispositi
vos/banco de provas com medições da atenuação em função 
da freqüência. 

A avaliação no veículo deve ser cuidadosa, pois as mes
mas são dependentes de montagens e do aparecimento de 
orificios e frestas. 

A utilização de microfones, estetoscópios, intensidade 
sonora etc. é recomendável para a localização de vazamen
tos acústicos. 

O projeto deve contemplar soluções que facilitem a pro
dução em série, sem perda da qualidade acústica. 

Avaliações objetivas tradicionalmente são efetuadas em 
dB(A). No entanto, alguns cuidados, bem como algumas 
observações, não devem ser esquecidos. É muito importan
te nas avaliações objetivas, conhecermos a composição 
espectral do dB(A). Pode ocorrer que uma barreira acústica 
atenue consideravelmente os níveis de pressão sonora das 
altas freqüências e quando partimos para a otimização des
sa barreira utilizando o dB(A), não temos sensibilidade su
ficiente para quantificar melhorias efetuadas na barreira uma 
vez que a composição espectral do dB(A) é produto da trans
missão via estrutura, ou seja, baixas freqüências. Nesse caso. 
o mais sensato seria trabalhar diretamente com as freqüên
cias de interesse ou utilizar um parâmetro mais sensível 
que atuasse mais especificamente nas médias/altas freqüên
cias, como o AI (Articulation Index) (vide figura 13). 

O método tradicional de avaliação de ruído externo é atra
vés do dB(A), principalmente pelo fato que as normas naci
onais/internacionais o utilizam. A identificação de fontes 
ou mesmo áreas sonoras utiliza essa ponderação. Não deve 
ser descartada, no entanto, diferentes análises em freqüên
cia que ajudam sobremaneira na identificação de fontes (vide 
figuras 14 e 15). Alternativamente podemos utilizar a in
tensidade sonora. 

Mais recentemente, algumas correntes acústicas têm su
gerido a utilização do loudness, até para o ruído externo. 
No entanto, não s.10 fortes suficientes, bem como os resulta
dos não se apresentam tão mais convincentes que o dB(A) 
que mereça até o momento uma modificação drástica nesse 
tradicional processo de avaliação. Poderíamos dizer que se 
encontram mais a nível de pesquisa. 

7. CONCLUSÕES 

Procuramos abordar, de maneira não tradicional as bar
reiras acústicas relacionadas ao ruído interno e externo. 
Podemos dizer que os conceitos físicos de transmissão/re
flexão são aplicáveis a ambas. No entanto, as condições de 
aplicação dessas barreiras acarretam soluções construtivas 
diferentes. Adicionalmente utiliza-se a absorção no cofre 
do motor para reduzir o tempo de reverberação e conse
qüente redução do ruído externo. A absorção utilizada nos 
sanduíches da barreira interna tem o papel de mola 
desacopladora. Observa-se que o mído interno em geral é 
modificado qualitativa e/ou quantitativamente. 

Absorção pode ser utilizada dentro do compartimento de 
passageiros, o que acarretaria uma redução da reverberação 
do ruído interno. Na prática, os carpetes, forrações de ban
cos etc. fazem esse papel, mas com pequena eficiência pois 
pela espessura se comportam mais como materiais de aca-
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tamento. 

Ambas barreiras devem satisfazer requisitos de durabili
éxie. com maior rigor para a barreira externa. A barreira 
~ma acarreta problemas não acústicos, e o principal de-
~ é o térmico. 

Avaliações acústicas podem ser semelhantes, tomando
se o cuidado para verificar a sensibilidade do parâmetro 
~zado. Por fim, deve-se enfatizar que avaliações subjeti
-as devem ser encorajadas. Elas são complementares às 

_ ~ ações objetivas. 
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RESUMO 
Este trabalho apresenta alguns fundamentos básicos que devem ser considerados no projeto de sistemas 
de exaustão. Também é feita uma breve descrição dos tipos de silenciosos que podem ser utilizados, bem 
como os parâmetros relevantes para a avaliação do sistema de exaustão e, basicamente, da eficiência do 
silencioso utilizado. O trabalho mostra tipos de simulações feitas utilizando a técnica de elementos 
finitos para a modelagem estrutural, dinâmica e térmica do sistema completo e de alguns componentes 
separadamente. Finalmente, são apresentados alguns testes realizados no desenvolvimento e na avaliação 
do ruído emitido pelo sistema de escapamento. 

1. INTRODUÇÃO 

Com a introdução das legislações brasileiras estabele
cendo novos limites para emissões de poluentes e de ruído, 
respectivamente o Programa de Controle de Poluição do Ar 
por Veículos Automotores - PROCONVE e a Resolução n°' 
1 e 2 do CONAMA, a complexidade dos sistemas de 
exaustão aumentaram significativamente. Paralelamente a 
introdução destas legislações, a liberação da importação de 
veículos e o conseqüente aumento da competitividade do 
mercado nacional vêm exigindo soluções com maior 
confiabilidade, durabilidade e sobretudo mais viáveis eco
nomicamente. Desta forma, o sistema de exaustão conside
rado menos nobre na década de 80 passou a ter grande im
portância, sobre o aspecto de engenharia, na década atual 
(5] . 

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

Limite de contra-pressão (back-pressure), 

Nível de ruído, 

Roteiro (/ay-out) , 

Resistência a vibração, 

Resistência a corrosão interna e externa, 

Resistência às condições severas de temperatura, etc. 

1.1 Considerações sobre os Parâmetros de Projeto 

O sistema de exaustão é, portanto, um resultado direto 
das especificações do fabricante do veículo. Como é bastan-

te conhecido por especialistas da área, para um dado motor, 
existe uma grande correlação entre os limites de contra
pressão, de ruído e do volume total disponível para o siste
ma de exaustão. O limite de contra-pressão deve ser o me
nor possível com o objetivo de minimizar a perda de torque 
e, conseqüentemente, otimizar a potência de saída do mo
tor. O nível de ruído também deve ser o menor possível, de 
acordo com as especificações da montadora, para se atingir 
os limites legais do ensaio de ruído em aceleração (pass-by 
noise test) e o desejado nível de ruído interno. Para se obter 
bons resultados para ambas especificações, baixa contra
pressão e baixo nível de ruído, é necessário que se disponha 
de suficiente volume. Se o lay-out do assoalho não permite 
o volume desejado, altos valores de contra-pressão e ruído 
de ponteira devem ser esperados[3]. 

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

A utilização de silenciosos estampados demanda maior 
investimentos em termos de ferramental, de métodos de pro
cesso e, sobretudo, maior cunhecimento do comportamento 
dinâmico de sua estrutura, para se evitar a radiação de ruí
do através das superficies da caixa. 

O aumento da potência dos motores de nova geração tem 
contribuído, também, para novos desenvolvimentos de tu-
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bos primários (down-pipes) e a novos formatos de 
conversores catalíticos. Motores de alto desempenho são 
equipados, geralmente, com sistemas de exaustão contendo 
3 volumes: o conversor catalítico, o silencioso intermediá
rio e o traseiro. Basicamente, o conversor catalítico tem subs
tituído o abafador[6]. Vários desenvolvimentos tem sido feito 
com o objetivo de se atingir a mesma contra-pressão quan
do se substitui o abafador pelo conversor. Mais ainda. não 
se espera nenhuma deterioração do ruído de ponteira com 
esta substituição. 

2. CLASSIFICAÇÃO DOS 
SILENCIOSOS 

Os silenciosos são classificados, em função de sua cons
trução 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
ção que permite a passagem dos gases diretamente, consis
tindo em um tubo perfurado passando internamente a uma 
câmara contendo materiais fono-absorventes. Este tipo pro
porciona uma baixa contra-pressão e é principalmente efe
tivo na atenuação das altas freqüências. O material absorsivo 
comumente utilizado tem sido a lã de vidro e lã de basalto. 
Entretanto, devido ao efeito de vitrificação a alta tempera
tura, a lã de vidro se tornou inviável após a introdução do 
catalisador, devido ao aumento de temperatura dos gases. 

Reativos são aqueles compostos por câmaras de diferen-

tes volumes e formatos, por onde o fluxo de gás é submetido 
a diversas mudanças de direção (choques e inversões) pro
vocando reflexão da energia acústica. Este tipo apresenta 
uma eficiência em uma faixa de freqüência bastante larga, 
tendo, contudo, a tendência de uma maior contra-pressão 
quando comparado com os tipos absorsivos. 

Atualmente, os silenciosos apresentam uma característi
ca mista, com parte refletiva e parte absorsiva, incorporan
do materiais fono-absorventes em seu interior. Embora os 
silenciosos do tipo absorsivo sejam fielmente modelados 
recorrendo-se a modelos matemáticos, os atenuadores re
flexivos seguem freqüentemente procedimentos de projeto 
onde as contribuições empíricas assumem papel fundamen
tal, face a complexidade dos processos envolvidos[ 1 e 2). 
Desta forma, os ensaios que caracterizam o silencioso pas
sam a ter fundamental importância no sentido de definir 
seu desempenho [ 1]. 

3. ATENUAÇÃO SONORA 

As definições mais comuns para o desempenho dos si
lenciosos são apresentadas a seguir (figura 2)(1]: 

Perda de Inserção/ Jnsertion Loss (IL): É a diferença 
do nível de pressão sonora medida em um ponto no espaço 
com e sem o silencioso colocado entre a fonte (motor) e este 
ponto. Esta quantidade é caracterizada como a mais viável 
de ser obtida pelos fabricantes do sistema de exaustão. 

a) Sistema Absorsivo 

b) Sistema Refletivo 

Figura 1 - Representação esquemática dos dois tipos de silenciosos 
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Figura 2 - Parâmetros para cálculo do desempenho acústico de um silencioso 

Perda de Transmissão/ Transmission Loss (TL): É de
finido como 10log

10 
da razão da potência sonora incidente e 

a potência transmitida através do silencioso. Trata-se de uma 
propriedade invariante do silencioso. 

SI 
TL = lOlog10-1 

-
1 

S2l2 
Redução de Ruído/ Noise Reduction (NR): Consiste na 

diferença da medida da pressão sonora medidas, imediata
mente, antes e depois do silencioso 

NR= LPs----LPe 

4. DISTRIBUIÇÃO DO VOLUME AO 
LONGO DO SISTEMA 

Como já comentado anteriormente, o volume disponivel 
no assoalho do veículo para o silencioso define a qualidade 
dos níveis de contra-pressão e de ruído emitido. Contudo, a 

distribuição deste volume ao longo do sistema também é 
muito importante, pois contribui, consideravelmente, no 
nível de ruído em baixa freqüência. De fato, devido a loca
lização do silencioso intermediário, os sistema de exaustão, 
normalmente, apresentam picos de segunda ordem em bai
xa rotação (1000 ~ 3000 rpm). Se o compartimento dopas
sageiro for sensível a esta faixa de freqüência pode ocorrer 
o efeito chamado de "boom noise" e, deste modo, o ruído de 
ponteira deve ser atenuado(3]. 

Para motores com alto fluxo de massa, é bastante impor
tante que o tubo de saída não seja muito extenso para não 
propiciar a presença de "pop-noise" e ''jet-noise". Como 
ilustração, a figura 3 apresenta as medições de ruído de pon
teira (segundo NBR 9714) feita em dois veículos distintos, 
equipados com o mesmo motor e com o mesmo sistema de 
exaustão (um abafador intermediário e um silencioso tra
seiro). Contudo, devido a diferença no /ay-out dos assoalhos, 
os tubos de saída são de 350 mm e de 230 mm para os veí
culos A e B, respectivamente. Observando-se a figura 3, 
pode-se notar, claramente, a diferença entre as curvas A e B 
e a presença do pop-noise para o veículo A. 

Ruído de Ponteira 

Comparação entre Veículo A e B 
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Figura 3 - Influência no comprimento do tubo de saída 
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5. SIMULAÇÕES NUMÉRICAS 

A técnica de elementos finitos é utilizada, na fase de pro
jeto, para a modelagem estrntural, dinâmica e térmica dos 

U5UM -mmilã 
l :=:.c:==:<=,=,=c:>I 

i=:=:=:=:=:::::::::::=::::i 
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[:=J 
[:=J 
[:=J -
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O. 132903 
0 . 265805 
0.398708 
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0.664513 
0.797416 
0.930318 
1. 063 
1.196 

Figura 4 - Análise modal do Co11ju11to Completo 

Figura 5 - Modelo térmico de um coletor tubular 

sistemas de exaustão, com os objetivos de definir os pontos 
de ancoragem do escapamento ao assoalho do veículo, ava
liar eventuais pontos críticos de tensão devido às solicita
ções dinâmicas e térmicas e, finalmente, investigar sobre a 

TEMP -mmm 
c:::::J 
f:::::::•:::::::::i 
EG] 
c:::::J 
c:::::J 
c:::::J -

durabilidade do sistema. 

Também, devido às severas condições de tem
peratura de trabalho do sistema de exaustão, as 
medições de vibração e de tensão estrutural são 
muito difíceis de serem executadas. Desta forma, 
a obtenção destas informações, por vezes, só é vi
ável numericamente. 

As figuras 4 e 5 mostram, respectivamente, 
exemplos de simulações dinâmica e ténnica 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 simulações foi possível determinar 
a força necessária para injeção dos miolos nos cor
pos. 

6. RUÍDO DE PASSAGEM 
(PASS-BY NO/SE) 

Trata-se do ensaio realizado segundo a norma 
NBR 8433 e que serve como base para a determi
nação dos níveis de ruído emitidos por veículos 
automotores, em aceleração. Este mesmo ensaio, 
utilizado para a homologação dos veículos, tam
bém é executado com o objetivo de desenvolver, 
avaliar e refinar propostas de sistemas de exaustão. 

A figura 7 apresenta, esquematicamente, a téc
nica para a obtenção do ruído emitido pelo veícu
lo, step by step, durante sua aceleração entre as 
linhas AA e BB. Esta avaliação consiste na aná-

626 
634.444 
642.889 
651.333 
659.778 
668 . 222 
676.667 
685.1 11 
693 . 556 
702 

lise em freqüência dos resulta
dos obtidos de medições feitas 
com o veículo em sua configu
ração normal de produÇ<'io, onde 
as únicas alterações efetuadas 
são no sistema de exaustão. 

Na prática, o valor resultante 
deste ensaio é uma combinação 
do ruído emitido pelo veículo e 
das condições de operação do 
mesmo. De fato, as normas que 
regulamentam o ensaio de pas
sagem fixam somente a veloci
dade de entrada,, sendo que a 
velocidade de saída é o resulta
do da configuração total do vei
culo. Quando se mantém ovei
culo original, sem alteração de 
nenhum outro componente 
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Figura 6 - Modelo de um silencioso e seu defletor correspondente 

pode-se garantir que a contra-pressão será aquela determi
nada pelo protótipo do escapamento ensaiado, e que a não 
haverá variações de velocidade no instante de passagem pelo 
microfone. Desta forma, pode-se avaliar a irúluência do sis
tema de exaustão. 

A figura 8 apresenta os resultados de uma medição de 
ruído ao longo das linhas AA e BB e a figura 9 compara os 
espectros dos pontos de máximo nível de ruído para três 
amostras diferentes, ensaiadas em um veículo diesel. 

7. COMENTÁRIOS 

O sistema de exaustão para veículos automotores ganhou 
grande importância com a implementação das novas legis
lações brasileira. Neste trabalho pôde-se observar as classi-
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Figura 7 - Pass-by Noise test 

ficações dos sistemas de exaustão e maneiras de avaliar sua 
eficiência acústica. Também, foram mostradoE ')S princi
pais parâmetros necessários para a definição do projeto e a 
importância das especificações dos fabricantes do veículo, 
quanto a contra-pressão desejada, nível de ruído de pontei
ra, volume disponível e o lay-out do assoalho. Apresentou
se, também, alguns desenvolvimentos feitos numérica e ex
perimentalmente, cujos resultados foram bastante 
satisfatórios. 
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RESUMO 

Este trabalho apresenta um estudo da performance de escapamentos, usando-se o conceito da perda de 
transmissão sonora na sua quantificação. Para isso, foi montado um sistema de medição de atenuação 
de ruído de escapamento para a obtenção dos resultados experimentais, que serão comparados com 
resultados calculados por métodos numéricos de elementos finitos e elementos de contorno. 
Os estudos foram primeiro aplicados a uma câmara de expansão simples, para a qual se tem resultados 
teóricos conhecidos, a fim de verificar a precisão do sistema de medição. 

1. INTRODUÇÃO 

Com o desenvolvimento nos últimos anos de softwares e, 
sistemas digitais de processamento e análise de sinais cada 
vez mais poderosos, a predição bem como a medição da 
eficiência de um escapamento podem ser feitos com maior 
precisão. · 

Aproveitando estas inovações tecnológicas, foi montado 
um sistema de medição de atenuação de um escapamento, 
baseado na técnica dos dois microfones [l], usando-se um 
analisador digital FFf de dois canais. Os resultados expe
rimentais foram então comparados com os resultados obti
dos com a modelagem numérica, usando softwares basea
dos no método dos elementos finitos (FEM) e no método 
dos elementos de contorno (BEM). 

2. MEDIÇÃO DA PERDA DE 
TRANSMISSÃO 

REVISÃO DA TÉCNICA - A perda de transmissão 
sonora de um elemento acústico, excitando-se o sistema com 
um ruído branco de banda larga, pode ser obtida através da 
medição do coeficiente de reflexão complexo antes R

1 
e após 

Rd o silenciador. 

Considerando-se o sistema de medição mostrado confor
me a figura 1, as potências sonoras incidentes (W) e trans
mitidas (W

1
) são dadas por [ l]: 

W. = s ... A. 
' p.c.lI+RJ 

(1) 

(2) 

onde: Saa e Sdd são o autoespectro antes e após a câmara de 
expansão respectivamente 

Aa e Aa são as áreas dos dutos antes e após a câmara 
de expansão 

pc é a impedância acústica do meio 

A perda de transmissão é dada por dez vezes o logaritmo do 
coeficiente da potência incidente (Wi) em relação a potência 
transmitida (Wt) e, fazendo algumas simplificações, temos: 

· k 1/2 ~ e1
- •s - H S A 

PT = 20.log i- k•s 
12 + 20.log ~ + 1 O. log a 

e -H34 sdd Ad 

(3) 
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onde: H 12 e H34 são as funções de transferencia medida 
nas posições (1,2) e (3,4) respectivamente 

k é o número de onda 
s é a distância entre os microfones 

Para eliminar o problema de erro de fase entre os micro
fones, fez-se o uso de somente um microfone na medição da 
função de transferência, usando-se a técnica descrita por 
Chu [2]. 

SISTEMA DE MEDIÇÃO - O equipamento e a monta
gem do experimento são mostrados na figura 1. Os dutos 
usados possuem um diâmetro interno de 4 7mm e, a câma
ra de ex1)ansão possui um diâmetro interno de 170mm e 
um comprimento de 536mm. De acordo com Abom e Bóden 
[3], a faixa de freqüência para a qual a técnica dos dois 
microfones fornece um resultado satisfatório é dada por 
O, 1. · c/2.s. < f < 0,8. c/2.s, onde s é a distância entre os mi
crofones. Portanto, a faixa de freqüência para a qual os 
resultados serão aceitáveis, considerando que foi usado um 
espaçamento entre os microfones de 68mm será: 

252 Hz < f< 2018 Hz 

Os resultados das medições experimentais são mostrados 
na figura 5, comparando-os com o resultado teórico esperado 
para a câmara de expansão simples. 

3. MÉTODOS NUMÉRICOS 

A perda de transmissão foi obtida utilizando-se os 
softwares ANSYS e SYSNOISE que são baseados no méto
do dos elementos finitos (FEM) e no método dos elementos 
de contorno (BEM). As maiores diferenças entre o FEM e 
o BEM, é que no FEM o interior do elemento acústico deve 
ser dicretizado inteiramente, enquanto que no BEM só há a 
necessidade de se modelar os contornos do elemento acús
tico. 

O tempo de computação do BEM é maior do que o do 
FEM embora o primeiro forneça melhores resultados com 
uma menor discretização do modelo. A discretização reco
mendada é de pelo menos 6 elementos Por comprimento de 
onda. 

A aproximação teórica do método dos elementos finitos 
(FEM) é dada em detalhes em [ 4] e do método dos elemen
tos de contorno (BEM) em [5]. Portanto a aproximação 
teórica destes métodos numéricos não serão apresentadas. 

A malha usada na predição da perda de transmissão da 
câmara de ex1)ansão simples pelo FEM é constituída de 256 
elementos e 291 nós, enquanto no BEM é composto de 144 
elementos e 138 nós. 

A perda de transmissão de um elemento acústico por 
métodos numéricos pode ser obtida pela matriz de transfe
rência calculando-se os parâmetros de quatro pólos. MA-

TRIZ DE TRANSFERÊNCIA E PERDA DE TRANSMIS
SÃO - Um elemento acústico com uma entrada e uma saída 
podem ser representados pela acústica linear dos quatro 
pólos. A pressão de entrada e a velocidade de volume (ve
locidade de partícula vezes a área da seção) são dados por 
p

1 
e V

1 
respectivamente. Com isso, as saídas do sistema 

serão dados por p
2 
e V

2 
• A matriz de transferência do ele

mento acústico será dada então por: 

onde A,B,C e D são os parâmetros de quatro pólos. O 
sistema satisfaz, o teorema da reciprocidade e os parâmetros 
são relacionados por: 

AD-BC= 1 (5) 

No equilibro, os parâmetros podem ser obtidos por: 

A=El.. B=2L 
P2 v2=0 V2 p2=0 

(6) 
Os parâmetros de quatro pólos podem ser determinados 

para um elemento acústico de forma arbitrária usando-se o 
FEM ou o BEM. dois sets de computação são necessários, 
um para determinar A e C e outro para determinar B e D. 
A EQ(5) pode então ser usada para checar a precisão dos 
parâmetros computados. 

Uma importante restrição no uso da matriz de transfe
rência é de que a freqüência de excitação deve ser menor do 
que a freqüência de corte do tubo 

f = 0,293. e 
e R (7) 

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

A perda de transmissão pode então ser derivada em ter
mos dos parâmetros dos quatro pólos assumindo que a sai
da é não reflec.tiva (Z = p.c) e que as áreas dos tubos (S) de 
entrada e saída iguais: 

TL = 20.log10 {l/2 [A+ B(S/Z) + C('Z/S) + D]} (8) 
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4. RESULTADOS E DISCUSSÕES 

Para verificar a perda de transmissão obtidos experimen
-., 1mente e os obtidos por métodos numéricos, uma câmara 
:e expansão simples-foi testada. Os resultados obtidos, fo
nm então comparados com a seguinte equação para a solu
~ da onda plana para a perda de transmissão de uma câ
::nara simples. [6) 

onde fn = c/4.1 
S2 é a área da câmara de expansão 
S1 é a área do duto 
1 é o comprimento da câmara 

(9) 

Existe boa concordância dos resultados obtidos experi
mentalmente e numericamente, com os resultados teóricos. 
Obseiva-se que nos métodos numéricos, a medida que a fre
qüência aumenta a discordância aumenta, devido ao tama
nho dos elementos da malha que para as freqüências maio
res deve ser menor a fim de que se tenha resultados mais 
precisos. Já para os resultados experimentais a concordân
cia é um pouco pior devido as dificuldades de se obter as 
condições ideais de medição mas, mesmo assim os resulta
dos se mostraram bons. Os resultados experimentais e nu
méricos comparados com o resultado teórico são mostrados 
nas figuras 2,3, 4 e 5. 

5. CONCLUSÃO 

Os métodos numéricos assim como o sistema de medi
ção mostraram bons resultados em relação a teoria da onda 

s 1 ~ 1 2 

V 

Ili 

li 

---+ -52 

VI 

plana para um escapamento tipo câmara de expansão sim
ples. Com isso, pode-se verificar a precisão dos métodos. 

Aproveitando as facilidades de se modelar um sistema 
de geometria mais complexa pelos métodos numéricos, pode
se então fazer uso destes métodos computacionais na predi
ção da perda de transmissão de um escapamento com uma 
geometria mais complexa, para a qual não se conhece um 
resultado teórico e, então fazer a sua validade experimental 
com o método de medição apresentado. 
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RESUMO 
As condições de contornos das superfícies internas da cabine veicular, tais como absorção dos 

materiais de revestimento e vibrações dos painéis, tem grande influência no campo sonoro interno e 
conseqüentemente no conforto acústico dos passageiros e do motorista. A simulação 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 acústica injetada e/ou absorvida nas superfícies 
interna da cavidade. Neste trabalho, uma modelagem numérica da cavidade da cabine, será apresentada 
com a predição dos níveis de pressão sonora gerados por vibrações da divisória entre o compartimento 
do bloco do motor e o compartimento dos passageiros com variação das absorções acústica das 
superfícies interna da cabine (ver fig. 1). Este modelo permite a escolha e otimização dos materiais de 
revestimento interno e investigar os efeitos de vibrações dos painéis, vazamentos pelas frestas e 
aberturas de passagem dos cabos e sistema de controle e também a otinúzação da forma geométrica da 
cavidade. 

1. INTRODUÇÃO 

Um das fontes do ruído presente numa cabine veicular é 
causada por vibrações dos painéis que separam o bloco do 
motor à cavidade veicular. Nos tempos atuais procura-se 
minimizar o nível de ruído na cabine, a níveis aceitáveis ao 
ouvido humano para melhorar o conforto acústico e 
inteligibilidade de fala. Estes níveis podem ser minimizados 
investigando minuciosamente os efeitos dos re\'eslimentos 
interno, entre outros itens. 

A cavidade veicular pode ser modelada usando dois 
métodos numéricos diferentes; o método de elemento finito 
(FEM) e o método de elemento de contorno (BEM), con
forme descrito nos próximos itens. 

Problemas de iterações fluído estrutura, são re
gidos pelas equações de Navier-Stokes ou a equação do 
momento fluído e a equação da continuidade do fluxo. Es
t.is equ.ições s<"ío baseadas com algumas simplificações para 
conseguir-se a equação de onda acústica usando .is seguin
tes suposiçõcs[l]; 

l. O fluído é incornpressíYel 

2. O fluído não é viscoso ( não há dissipação 
pela viscosidade do fluído) 

3. Não há fluxo do meio fluído 

A equação da onda baseada nas suposições acima cita
das é dada por: 

onde : e = velocidade do som no meio fluído 

e= [[ 
VPo ' 

p0 = densidade do meio fluído, 

k = módulo de massa do fluído, 

p = pressão acústica , 

y'2 = operador Laplaciano. 

(1) 

T.into (FEM) como (BEM) uliliza a seguinte equação de 
Helmholtz (variação temporal harmônica); 

( 2) 
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O) 

onde, K = - número de ondas 
e 

O método de elementos firútos (FEM) discretiza o meio 
inteiro em elementos (ver figura 2), já o método de elemen
tos de contornos (BEM) discretiza apenas os contornos (\'er 
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 : 

J( <)>.: - \Jf. :) ds = J( <)>V2 \Jf - \JfV2
<J>) dv 

S V 

Onde: 
q> é Função de Pressão Sonora 

'I' é Função de Green 

2. ANÁLISE MODAL 

(3) 

A obtenção das freqüências naturais dos modos acús
ticos da cavidade é necessária para se obter as característi
cas acústicas; sua obtenção consiste em resolver proble
mas de autovalores e autovetores do sistema cuja equação 
não envolve amortecimento ( absorção sonora nula nas pa
redes) ou seja: 

[K] · { Q>;} = ro 
2 .[M). {<!>;} 

(4) 

onde, [ K ] matriz de rigidez 

{<!>;} = autovetor do modo de deformação 

do modo "i " 

[ M ] = matriz de massa 

ro i = freqüência circular natural do modo 

" i " = quadrado representa os autovalores 

Como citado antes, trabalhou-se com iteração entre fluí
do e estrntura e este tipo de problema, utiliza algoritmos 
formulados por Lanczos, no qual calcula os autovetores e 
autovalores na forma complexa, com a parte real represen
tando a freqüência natural e a parte imaginária medindo a 
estabilidade do sistema [3]. As quatro primeiras freqüênci
as naturais desta cavidade veicular calculadas são ( 79 Hz, 
127 Hz, 135 Hz e 178 Hz ), as (Figs.4 e 5 ) apresentam a 
configuração dos modos acústicos nas freqüências de 79Hz 
e 127 Hz respectivamente. 

3. MÉTODO DE ELEMENTOS 
FINITOS (FEM) 

A análise 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 mínimo três elementos por metade do com
primento de onda, para satisfazer a faixa de freqüência de 
interesse, conforme estudos já desenvolvidos [2], como for
ma de se ter resultados finais mais confiáveis. 

A cavidade veicular foi gerada com dimensões externas 
de (2,675 x 1,075 m), conforme figura 2, e através de su
perficies primitivas, como retângulos, e círculos, etc. Após 
esta configuração foi gerado a malha utilizando o elemento 
de construção FLUID 29 de utilização acústica, em estrutu
ras 2D , permitindo respostas nos graus de liberdade, de 
deslocamento (UX, UY) e pressão (PRES); malha compre
endendo 182 elementos e 204 nodos na sua construção. 

Conforme análise harmônica, assumiu-se que a estrutu
ra próxima ao motor é excitada uniformemente( ver fig. 1 ), 
com uma velocidade de vibração de 1 mm/s e dentro de 
uma faixa de freqüência de 5Hz a 200 Hz, com intervalos 
de 5 Hz. 

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

4. MÉTODO DE ELEMENTO DE 
CONTORNO (BEM) 

O (BEM) acústico requer apenas, uma discretização do 
contorno do domínio do fluído. 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 formulação, que pode-se citar, o método dire
to e o método indireto que tem especificas vantagens um 
sobre o outro[➔]. 

5. ANÁLISE DOS RESULTADOS 

Os valores das respostas da pressão sonora mostran1 que 
a medida que vai-se aumentando a impedância do material. 
o nível de pressão sonora diminui gradativamente; os valo
res correspondentes aos picos seguidos por uma diminuição 
repentina, corresponde ao nível de pressão nas freqüências 
naturais acústicas da cabine. (Figs. 6, 7 e 8 ) 

Não foi possível, até o momento, comparação dos resul-
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lados obtidos pelo SYSNOISE e ANSYS, pois na análise 
früa no ANSYS não se variou o valor da admitância dos 
materiais de revestimentos com relação a freqüência, valor 
este que foi alterado em três faixas de freqüência no 
SYSNOISE, ou seja, de 0-60 Hz ,de 60-120 Hz e de 120-
180 Hz nos valores de: 0.2, 0.5 e 0.8 respectivamente , ao 
mvés de ter mesmo valor sobre toda a faixa de freqüência. 

Ainda com relação aos valores fornecidos pelo 
SYSNOISE (Figs.7 e 8), vê-se que não há muita diferença 
entre os resultados obtidos usando FEM ou BEM. 

6.CONCLUSÕES 

A simulação numérica por elementos finitos e/ou 
elementos de contornos é uma técnica poderosa, pois atra
vés de uma simples modelagem do problema , é possível 
otimizar uma cavidade irregular com qualquer tipo de for
ma geométrica e materiais de revestimento. A modelagem 
permite com facilidade se modificar as condições de con
torno da cavidade, como: formas geométricas, valores da 
excitação, presença 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 e demorados por modelagem, 
e so na otimização final, realizasse-a poucos ensaios. O 
modelo apresentado pode ser estendido para três dimensões 
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Figura 2 - Cavidade Veicular com malha formada por elementos finitos 

Figura 3 - Cavidade Veícular com malha formada por elementos de contornos. 
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Figura 4 - Configuração do modo acústico 79 Hz 

~------------------------------------

Figura 5 - Configuração do modo acústico 127 Hz 
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Figura 7 - Gráfico mostrando os valores do nível de pressão sonora obtidos pelo Software SYSNOJSE pelo 
métodoFEM. 
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RESUMO 

Estamos em uma década essencialmente ecológica, onde os aspectos de conforto e segurança são 
bastante enfatizados, atingindo também os veículos comerciais. O processo de interação entre homem/ 
máquina/meio-ambiente é muito importante. O conforto acústico faz parte desse contexto. O presente 
trabalho apresenta o desenvolvimento acústico referente à redução do ruído interno de um ônibus 
rodoviário. O ruído interno de veículos automotores é basicamente composto por duas parcelas. A 
parcela via estrutura, que é caracterizada pelas freqüências baixas e a via aérea, que chega ao 
compartimento de passageiros, ao passar diretamente pela divisória entre compartimentos de motor e 
passageiros. Essa trajetória é uma característica das freqüências altas. Apresentamos, neste trabalho, 
as técnicas empregadas para redução do ruído via aérea e via estrutura. A quantificação dos resultados 
obtidos é efetuada através da medição do nível de pressão sonora e, em especial, da utilização da curva 
de ponderação "A" para o ruído global. Adicionalmente, calcula-se o Índice de Articulação a partir do 
espectro em terços de oitavas, para quantificar a comunicação/inteligibilidade no interior do veículo. 
Esses resultados são confirmados a nível de avaliações subjetivas no que tange a NVH. Como 
conclusões, abordamos a eficiência do pacote acústico desenvolvido, bem como a real possibilidade de 
extensão dos conceitos aplicados a outros veículos similares. 

1. TRANSMISSÃO VIA ESTRUTURA 

As principais vias de transmissão, via estrutura, são os 
elementos elásticos<1>·, ou seja, o sistema de coxinização do 
conjunto moto-propulsor que, por sua vez, representa a maior 
fonte de ruído. Nas análises efetuadas observou-se uma re
dução de transmissibilidade razoável do sistema de 
coxinização, em se tratando de um veículo pesado. A mu
dança de características dinâmicas dos mesmos não acarre
taria mudanças significativas no nível de ruído global do 
veículo. A procura de identificação de fontes, contribuiu, 
significativamente, para o sucesso na redução do ruído glo
bal. 

O acoplamento motor/câmbio foi o primeiro ponto a ser 
atacado. A modificação da característica da embreagem, 
como mostrado na Fig. l, proporcionou um desvinculamento 
torcional entre motor e câmbio, mudando e amenizando os 
modos de vibração do conjunto. Além do mais, a introdu-

ção de dois estágios da embreagem beneficia, sobremanei
ra, o comportamento do veículo em marcha-lenta no tocan
te a transnússão de vibrações. A Fig.2 ilustra uma redução 
de até 3dB(A) na faixa 1000/1500 rpm, em condições de 
medição 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
se sintonizados em freqüência dentro da faixa de operação 
do veículo. As amplitudes atingiam níveis na ressonância 
que provocavam a excitação de toda a carroçaria do mes
mo. A quebra dessa sintonia foi efetuada com a introdução 
de uma polia intermediária fixa, que com essa filosofia uti
liza duas correias com comprimentos menores, elevando 
consideravelmente as freqüências de ressonâncias, não de
tectadas na faixa de operação do veículo. A Fig.3 mostra os 
dois sistemas e a Fig.4 evidencia a redução de ruído interno 
obtida 3dB(A) a partir de 1500 rpm. 

• Números entre parênteses designam as referências no final do traba/lto 
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Fi.gura 1 - Características das embreagens utilizadas. 

2. TRANSMISSÃO VIA AÉREA 

A transmissão via aérea é caracterizada pelas freqüênci
as médias e altas<2>, que passam diretamente pela divisória 
entre compartimento de passageiros e motor. A redução de 
ruído por essa trajetória está intimamente ligada aos con
ceitos aplicados na barreira acústica utilizada. Outros pon-

( SERIAL ) 

WATER 
RADIATOR 

tos básicos são as vedações de flancos, orifícios, frestas, 
guarnições, que devem ser cuidadosamente tratadas, pois 
podem simplesmente ditar a eficiência de uma barreira acús
tica. A quantificação da eficiência da barreira é um proble
ma delicado pois, em muitos casos, o ruído global em dB(A) 
é insensível a modificações nos níveis de altas freqüências, 
pois sua composição pode ser totalmente devido a via estru
turaC3>. Sendo assim, deve-se lançar mão de outros 
parâmetros como, por exemplo, o Índice de Articulação. 

A filosofia correta de abordar uma barreira acústica é 
levar em consideração também suas características elásti
cas, além de sua densidade superficial de massa. A Fig. 5 
mostra o modelo associado a uma barreira acústica moder
na. 

Jl~ \ 1 1 1 
1 SI kl \I 

I" i'l >SI II(" r~ 1 1 

,,__0 b-1 

'-,"' 

IUU11 ,.,uo .21/00 

Figura 2 - Ruído global: diferentes embreagens. 
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Figura 3- Modificações no acionamento do ventilador do sistema de arrefecimento. 
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Fi.gura 5 - Modelo idealizado de uma barreira acústica. 
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Por essa figura fica evidente que uma barreira acústica 
deve ser pensada analogamente a um sistema massa/mola/ 
amortecimento, que é excitado via aérea, e que projetado 
apropriadamente pode fornecer ganhos na redução do ruído 
por essa trajetória. As Figs. 6 e 7 são bastante ilustrativas 

STEEL FELT 
SEPTUM 

2 2 
d: O Kg/m 2 d~ 2.5 Kg/m 2 

d=1Kg/m dz6Kg/m 

nesse aspecto. Observa-se que modificações no meio elásti
co (feltro) pode propiciar ganhos significativos na atenua
ção, de maneira a não se aumentar em demasia a massa da 
barreira<4l_ 

Figura 6 - Efeito da densidade superficial de massa na atenuação. 
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Figura 7 - Efeito de rigidez na atenuação. 

Analogamente a uma dupla coxinização na trajetória via 
estrutura, podemos pensar em "sanduíches"compostos como 
mostrado na Fig.8. Trata-se de uma alternativa interessante 
para aumentar a eficiência acústica da barreira. Divisa-se, 
na Fig. 8, que os sistemas compostos são superiores ao sim
ples, mesmo considerando-se parâmetros totais como mas
sa e a espessura da mola sem variações. 

Na aplicação da barreira acústica no ônibus rodoviário 
considerado, a filosofia adotada está mostrada na Fig. 9. 
Podemos notar sanduíches duplos, bem como a introdução 
de material de amortecimento do tipo viscoelástico para re
duzir as amplitudes de vibrações das divisórias transfor
mando energia mecânica de vibração em energia térmica. 
Adicionalmente, a barreira contém fibra cerâmica para 
melhorar a isolação térmica. A eficiência da barreira pode 
ser comprometida, como mencionado anteriormente, se ori
fícios e frestas não forem convenientemente tratados<5J_ No 
caso de um ônibus, as áreas envolvidas são enormes e um 
cuidado especial deve existir, quer no projeto, quer na mon-

tagem na linha de produção. Um exemplo típico no efeito 
de projeto e montagem dos materiais acústicos pode ser di
visado na Fig. 10. Fica evidente o efeito desses problemas 
no comportamento acústico da barreira. 

Adicionalmente à barreira acústica, a envoltoria do si
lencioso foi elaborada em chapa dupla com fibra cerâmica 
entre as mesmas. O propósito é reduzir o chamado "shell 
noise" proveniente das vibrações do corpo do silencioso. 
Nos veículos comerciais, por termos grandes envoltoria nos 
silenciosos, esses níveis podem ser críticos. Vide Fig.11. 

3. CONCLUSÕES 

A introdução do pacote acústico desenvolvido, composto 
por parcelas via estrutura e via aérea, acarretou uma redu
ção no nível de ruído global da ordem de 5 dB(A), pratica
mente em toda faixa de operação do veículo. A Fig.12 ilus
tra esse resultado. Esse mesmo pacote proporcionou um 
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· ce de Articulação<6J da ordem de 50%, bastante repre-
- tativo quando comparado a veículos de passageiros. Esse 

· ·el de comunicação pode ser obtido, principalmente pe
medidas tomadas a efeito junto à barreir::? acústica. Vide 

-1g. 13. 
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As avaliações subjetivas efetuadas mostraram, claramen
te, a sintonia com os valores objetivos encontrados. O de
senvolvimento realizado não impede a extensão do pacote 
acústico com a mesma filosofia para veículos similares. 
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Figura 8 - Efeito de barreiras compostas. 
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1. INTRODUÇÃO 

\ºéirias im·estigaçõcs experimentais têm sido efetuadas 
p.:los :iutores. visando uma correlação entre parâmetros sub
:;.i, os bem como uma caracterização objetiva do rnído in
_mc, de ,·eículos automotores (vide referências de 1 a 3). 
.!3,c recentemente, Onusic e Hage apresentaram uma pro-

ta efetiva, descrita na referência 4, que en\'olve a razão 
:nw.: ;is áreas de dois pontos pré-estabelecidos (v

1
, v

2
) de 

doc idades dos veículos. utilizando-se no numerador d:i 
:un a de ponderação "A" e no denominador do índice de 
!..rticu lação (AI). O primeiro relacionado com o rnído glo
=al e o AI com a inteligibilidade. Um número é obtido e. 
:1rm és dele, um "ranking" é estabelecido entre veículos atra-
::s desse número simples. Matematicamente podemos es-

.::re, cr: 

v. f dl3A(v)dv 
H = S(A) = __,v, ___ _ 

S( AI) V, f Al(v)dv 

•\ :igura I ilustra n obtenção desse índice H. 

Entretanto. e de conhecimento da comunidade aciJst1ca 
:s rcstrições colocadas por vanas correntes as lim11açõcs 

.A"'Corrcntes da definição da cun·a de ponderação º' A'" e de 

suas próprias limitações. Exemplos \'ivos podem ser detec
tados nas referências 5 e 6. Como o dB(A) é produto de 
uma simplificação das curvas isofônicas a -!O phons. o pre
sente trabalho visa utilizar o "loudness" efetivamente na 
raz;1o proposta H cm lugar da ponderação convencional 
dB(A). Assim é possí\'cl um ··ranking" wmparativo entre 
"H/ e "HL··. onde A e L denotarinm a ulllização rcspccu
,·amentc do dB(A) e do '" loudn~ss'" 

2. PROCEDIMENTO 

O rnído interno dos Y~iculos foi medido conforme norma 
ISO 5 J 28. A decomposição cm freqüência foi efetuada cm 
terços de oitavas. A partir desses dados foi possh·cl calcu
lar o ''loudness .. em soncs ou phons. bem como o~ níYeis de 
pressão sonora em dB(A) correspondentes Utilizou-s<.:. 110 

caso do ''loudness". o iPétodo dc\·ido a Stevens (\'ide refe
rência 7). A figura 2 ilustra os diagramas de mesmo índice 
de "'loudness" por freqüência e ror ní,-cl de prcssilo sonora 
utilizados. 

Na decomposição cm frcqtiêncw. ohte\·c-sc diferenças 
signilicativas entre dB(A) c ··1011dncss" A figura 1 é um 
c:xcmplo típico. onde obscr,a-~c: que o ··to11dnc~-:-- nan PO!::-

sui uma composição sistcmi1t ic;! como o dO< AI q11c ~(.:_i!.IIC ., 

ordem d:is e:xplosões do motor 

O índice de Art1c111:içfío ío1 calc111ado confor
me descrito nas rcferc11c1as ; e -i 
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3. RESULTADOS 

Os resultados obtidos são divisados na tabela I. Nela HLS 
e HLP significam a utilização do "loudness" calculado em 

sones e phons respectivamente. Eles guardam uma relação 

simples, e a maior diferença consiste na linearização da es

cala em sones em contrapartida a logaritimização da escala 

em phons. 

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

HA Veículo HLs veículo HLP veículo 

1º 1,059 13 0,323 

2º 1,068 10 0,331 

3º 1,081 14 0,35 

4º 1,179 2 0,369 

5º 1,24 11 0,408 

6º 1,251 1 0,425 

7º 1,262 12 0,438 

8º 1,444 8 0,462 

9º 1,447 6 0,566 

10° 1,638 7 0,653 

11° 1,839 9 0,703 

12º 2,027 4 0,916 

13º 2,606 3 1,22 

14° 2,817 5 1,279 

4. CONCLUSÕES 

Na razão H, muito embora o numerador variasse, o de
nominador (AI) era conservado. Portanto, o "ranking" cri
ado é, basicamente, um espelho da comparação do dB(A) 
com o "loudness", nos moldes colocados. Pelo comporta
mento desses parâmetros, típico em veículos, o crescimento 
do dB(A) em função da velocidade é seguido pelo decrésci
mo do AI. Assim sendo, procuramos sempre um H míni
mo. H símbolo 174 \f "Symbol" mínimo significa nesse 
caso redução da pressão sonora em baixas e altas freqüênci
as. 

Por outro lado, o índice H é tão simples que pode ser 
utilizado não só no "ranking" de veículos como também em 
uma linha de produção como controle de qualidade, defi
nindo-se um símbolo 68 \f "Symbol"H dependendo da con
veniência. 

A comparação efetiva do "ranking" da Tabela I envol-

13 1,265 10 

10 1,282 14 

14 1,285 13 

2 1,391 2 

11 1,452 1 

1 1,485 11 

12 1,489 12 

8 1,621 6 

6 1,692 8 

9 1,929 7 

7 2,215 9 

4 2,361 4 

3 2,979 3 

5 3,223 5 

vendo HA, HLS e HLP (onde Se P significam valores de 
"loudness" em sones e phons) é bastante decepcionante. 

Grosso modo, podemos dizer que não houver alterações 
substanciais no "ranking" dos 14 veículos apresentados, 
quando levada em consideração toda a gama de atuação de 
velocidades, que foi o nosso caso. O comportamento pode 
ser considerado idêntico independente do parâmetro utili
zado. 

Aparentemente, podemos dizer que muito embora as 
composições em freqüência sejam distintas, para efeito do 
ruído global, como colocado aqui, as diferenças são insig
nificantes. Do que se conclui que, diferenças se existirem, 
seriam a nível de refinamento e qualidade sonora. 
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SIMULAÇÃO E MEDIÇÕES DE RUÍDO 
DE ASPIRAÇÃO DE MOTORES EM 
LABORATÓRIO 

Reinaldo Muraton: FRAM 
Sadao Hayashi: Sound & Vibration Consultan 

RESUMO 

Este trabalho descreve o desenvolvimento de uma bancada para simulação em laboratório do ruído de 
aspiração de motores de combustão interna. Acoplados a esta bancada, instrumentos de medição 
permitem a avaliação e otimização dos sistemas de aspiração de ar. Este método permite a redução de 
tempo e custos nestes desenvolvimentos, devido, principalmente à não necessidade de se utilizar veículos 
protótipos durante a maior parte do tempo. A simulação em laboratório é mostrada como parte de um 
ciclo de desenvolvimento e não como o final do mesmo. 

1. INTRODUÇÃO 

As emissões de ruído veiculares vem sendo tratadas prin
cipalmente na última década pela indústria automobilística 
visando atingir dois objetivos: O conforto dos passageiros e 
o atendimento de legislações governamentais. 

A atenuação de ruídos, porém, via de regra, prejudica 
em maior ou menor grau o desempenho dos motores atra
vés do aumento da restrição à passagem do ar. 

Fica evidente que o maior desafio no desenvolvimento 
de sistemas de aspiração de ar para veículos automotores é 
conciliar um alto poder de atenuação de ruído com baixas 
perdas no desempenho do motor. Tudo isso aliado às já tra
dicionais necessidades de baixo custo, baixo peso, arranjo 
tisico adequado, durabilidade, etc ... 

Até recentemente, o método mais confiável para obten
ção de resultados satisfatórios era o da tentativa e erro, 
sabidamente anti-econômico. 

A necessidade de simulação confiável em laboratório 
nasceu da imposição de se reduzir investimentos e o tempo 
de lançamento quando do desenvolvimento de novos veícu
los. 

2. SIMULAÇÃO EM LABORATÓRIO 

São de conhecimento universal, fórmulas matemáticas 
para cálculo de elementos acústicos. Estes cálculos porém, 
são apenas orientativos para o início do projeto do sistema 
de aspiração, pois muitas vezes o arranjo tisico do compar-

timento do motor e os custos envolvidos não viabilizam a 
utilização do modelo teórico. 

A nível de laboratório, a utilização de geradores de ruído 
branco, acoplados ao sistema de aspiração, conjugados à 
aparelhagem de medição de ruídos não tem mostrado resul
tados consistentes com o veículo. 

Por outro lado, os fabricantes de filtros de ar, via de re
gra, dispõem de "flow box" para testes de vida e eficiência 
de seus produtos. A idéia de acoplar simplesmente o siste
ma de aspiração ao "flow box" e realizar as medições acús
ticas através de um microfone posicionado no bocal de en
trada de ar, mascara os resultados pois a vazão constante do 
"flow box" difere da vazão pulsante do motor. 

Visando superar estes problemas, a SOGEFIFRAM, de
senvolveu uma bancada que associa o "flow box" com a 
citada pulsação dos motores alternativos. 

3. A BANCADA 

DESCRIÇÃO 
A bancada mostrada na Figura 1. consiste dos seguintes 

componentes básicos: 

• estrutura 

• motor elétrico 

• transmissão 

• bomba de óleo com filtro 

• adaptador para cabeçote 
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• painel elétrico de controle 

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

• cabeçote completo 

• tampa de válvulas 

• coletor de admissão 

• carburador ou corpo de borboleta 

Finalmente, acoplado ao carburador ou o corpo de bor
boleta é instalado todo o sistema de aspiração a ser testado. 
O adaptador do cabeçote é ligado ao "flow box". 

A bancada possuí ainda uma estrutura externa com re
vestimento anti-ruído, para que seu funcionamento não in
terfira nas medições. A aparelhagem para medição e regis
tro dos níveis de ruído é BRUEL & KJAER, modelo 2148 
com os acessórios necessários. 

FUNCIONAMENTO 

A bancada e o "flow box" tem funcionamento indepen
dente ou seja, o acionamento de cada um independe do ou
tro. Assim é possível, para cada motor, associar uma deter
minada rotação com sua correspondente vazão de ar. Por 
exemplo, um motor pode aspirar 5m3 / min de ar a 5.600 
rpm, ao passo que outro com diferente deslocamento 
volumétrico e/ou eficiência volumétrica aspira somente 4.5 
m3/min de ar na mesma rotação. 

O ajuste da rotação do cabeçote é feito através do painel 
elétrico da bancada, enquanto a vazão de ar é ajustada pelo 
mecanismo do "flow box". 

Acionando-se o sistema ("flow box" e bancada) em va
zão e rotações pré-determinadas ou varrendo-se várias rota
ções para determinada vazão de ar, as medições de nível de 
ruído são realizadas através de microfone posicionado na 
entrada de ar. Desta forma, as medições podem ser realiza
das em tantos pontos quantos necessários, representando 
uma vantagem adicional sobre as medições em veículo. 

Outra vantagem importante é que a restrição do sistema 
à passagem do ar pode ser monitorada durante todos os tes
tes, excluindo-se soluções que comprometam em demasia o 
desempenho do motor. 

4. CICLO DO DESENVOLVIMENTO 

A simulação em laboratório é apenas uma etapa do ciclo 
de desenvolvimento de um sistema de aspiração de ar. Por 
ser objeto deste trabalho ela está descrita em detalhes.Porém 
faz-se necessário posicioná-la dentro de todo o processo, 
para que não fique a idéia de que esta simulação é suficien
te para obter-se um sistema otimizado. 

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

• cálculo teórico do sistema de aspiração de ar; 

• verificação em "lay-out" ou protótipo do veículo (se 
disponível) da geometria possível para o sistema; 

• construção de protótipos do sistema; 

• simulação em laboratório com uso da bancada. 

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

• verificação final em veículo. 

Esta fase, detalhada mais adiante, prevê a sintonização 
final do sistema. 

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

5. CORRELAÇÃO ENTRE TESTES 

No ciclo de desenvolvimento já descrito, vários resulta
dos podem ser obtidos e comparados entre si. A coerência 
entre os resultados previstos e medidos é que demonstra a 
consistência dos métodos utilizados. 

Assim, devemos relacionar e analisar os seguintes re
sultados: 

Cálculo Teórico: através de cálculos matemáticos é pos
sível estimar resultados do desempenho acústico do siste
ma. Os resultados desta fase não serão analisados neste tra
balho por não terem sido objeto dos projetos que relatare
mos adiante. 

Avaliações e medições em laboratório:são obtidos atra
vés da simulação já descrita. 

Medições e análises em veículo (teste de estrada): obti
dos através de instrumentação instalada em veículo subme
tido a procedimentos específicos para avaliação de ruídos. 

Avaliação subjetiva em veículo (estrada): é o resultado 
que irá definir pela liberação para produção do sistema pro
posto como resultado dos passos anteriores. É normalmente 
realizada por um comitê de especialistas em acústica veicu
lar. 

Os Anexos I e II mostram respectivamente, o ciclo com

pleto do desenvolvimento acústico de um sistema de aspira

ção com ênfase para a simulação em laboratório e detalhes 

sobre os testes veiculares. 

6. RESULTADOS PRÁTICOS 

O ciclo discutido anteriormente já foi utilizado no de

senvolvimento de dois sistemas de aspiração de ar, fazendo 

uso principalmente da simulação em laboratório. Em am

bos os casos, os resultados globais foram excelentes, estan

do os dois sistemas liberados para produção pelos nossos 

clientes. 
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Figura 1 - Bancada de Testes para Simulação em Laboratório 

A tabela da Figura 2 mostra os resultados obtidos em um 

destes desenvolvimentos, destacando-se a consistência dos 
mesmos nas várias fases. Para efeito didático e de pesquisa, 

neste projeto todas as alternativas foram testadas em veícu
lo. 

1 
VERSÃO SIMULAÇÃO MEDÍÇÕES. AVALIAÇÃO CLASSIFI- . 

LAUORAT . . EM SU13JETIVA CAçÃo 
,i· dD(Â) 

·, 
VEÍCULO 

' :>· / ': dU(A) 

A 85,00 89,00 6,00 3 

B 76,00 81,00 8,00 l 

e 82,00 86,00 6,50 2 

D 87,00 92,00 5,50 4 

E 89,00 96,00 4,00 5 

Figura 2 - Resultados do Projeto FRAM 110/3 

7. CONCLUSÕES E PRÓXIMOS 
PASSOS 

A simulação em laboratório conforme método descrito já 
demonstrou um potencial muito grande de economia de tem
po e investimento quando comparada com os métodos atu
ais, que praticamente só tratam dos testes veiculares. 

A tabela da Figura 3 é uma comparação entre métodos 
baseada nas experiências já realizadas. 

MEfOD() ,· 
, ATUAL. · .,. , . 

MÉTODO 
PROP.OSTO 

16 

8 

(A) . (B) 80%DOTEMPO 

MENOR QUE MAIOR 
(A) QUE (B) 30%DOTEMPO 

Figura 3 - Comparação de Métodos de Desenvolvimento 

1 
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Consideramos que apenas dois trabalhos não são sufici

entes para comprovar a eficiência do método, bem como a 

consistência de resultados. Estamos atualmente trabalhan

do em tres outros projetos, cujos dados serão somados aos 

dois já realizados para uma avaliação mais apurada do mé

todo proposto. 

Acreditamos porém que, somente após realizarmos cer

ca de dez desenvolvimentos, poderemos dispor de dados 

suficientes para suportar a consistência dos resultados. 

Paralelamente estamos trabalhando na obtenção de 

"softwares" confiáveis e versáteis que permitam o cálculo 

teórico do sistema com precisão suficiente para orientar os 

trabalhos iniciais de simulação. 

Temos certeza que trabalhando nesta direção teremos em 

pouco tempo atingido nosso objetivo de trabalhar com um 

método de desenvolvimento que reduz em cerca de 2/3 os 

prazos e custos relacionados com as práticas atualmente em 

uso. 
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FASES DO DESENVOLVIMENTO ACÚSTICO DO SISTEMA DE ASPIRAÇÃO 
DE AR E ASPECTOS DE SIMULAÇÃO EM LABORATÓRIO 

Pré-projeto 
(teórico) 

Compatibilização 
Física 

Construção 
Protótipo Conceito 

Alternativas (Deri
vações do Conceito) 

Melhor 
Resultado 

Sistema Pré
Desenvolvido 

Medições e Avaliações 
em Veículo 

ASPECTOS DA SIMULAÇÃO 

.-------.1 Minimizar 
1 Custo Baixo Investimento 

e custo das peças 

.-----~, Resultados 
1 Precisão Confiáveis e 

Coerente 

.-----~1 Atender várias fases 
1 Cronograma do Desenvolvimento 

Veicular 

.-------.1 Desempenho 
Condições do Motor Lay-out 
de retorno do Compartimento 

.-------.1 Não Interferem 
Condições 
Climáticas no 

Cronograma 
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MEDIÇÕES E AVALIAÇÕES DO SISTEMA DE ASPIRAÇÃO DE AR EM 
VEÍCULO 

VEÍCULO PROTÓTIPO 

r---------~ SISTEMA DE ASPIRAC~O 
PRÉ-DESENVOLVIDO 

HEDICÕES EH VEÍCULO 

VERIFICAC?íO DE 
DESEMPENHO EM 
DINAMÔMETRO 

1 
1 - - - - ... 

AVALIACÕES 
SUBJETIVAS 

ALTERNATIVAS ALTERNATIVAS 

NAO OK 

AJUSTE FINO 

.. 
COERENCIA 

OK 

VERIFICAÇÃO DE 
DESEMPENHO EM 
DINAMÔMETRO 

NAO OK 

OK 

LIBERAR 



Estudo Experimental de Vibração e Ruído Durante o Acionamento do Pedal de Embreagem 

ESTUDO EXPERIMENTAL DE 
VIBRAÇÃO E RUÍDO DURANTE O 
ACIONAMENTO DO PEDAL DA 
EMBREAGEM 

Jesus Coto Barcala 
Engenharia Experimental 
Desenvolvimento de Testes Especiais 
Sachs Automotive Ltda. 

RESUMO 

Sob determinadas condições de operação de um veículo automotor ao acionar o pedal da embreagem 
podemos identificar uma vibração no próprio pedal e na maioria das vezes um ruído no interior do 
veículo (Roar Noise), relacionados com as características dinâmicas do conjunto platô de embreagem e 
da transmissibilidade do sistema de acionamento, mostraremos o estudo experimental para minimizar 
esses efeitos. 

1. INTRODUÇÃO 

A preferência pelos veículos mais silenciosos vem sen
do cada vez mais requerida pelos usuários, levando as 
montadoras a executar modificações em seus projetos, vi
sando a redução de vibração e ruídos gerados pelo sistema 
de transmissão (Power Traio), que incluem a vibração e o 
ruído produzido quando acionado o pedal da embreagem. 

Placa de pressão 

Volante 

Motor 

Garfo 

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

Este trabalho apresenta urna metodologia para conhecer 
a origem das vibrações e ruídos, como também o compor
tamento dinâmico de um conjunto platô 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 vibração e ruído no interior do 
veículo duas alternativas foram estudadas: Redução da vi
bração e ruído via Sistema de Acionamento e via Platô de 
Embreagem. 

2. ORIGEM DA VIBRAÇÃO E RUÍDO 

As forças geradas por um motor alternativo (explosão) 
1), conjugadas com a inércia das massas associadas ao 

eixo de manivelas, pistões, bielas ... etc, geram, forças de 
excitação que são transmitidas ao conjunto de embreagem 
e transmitidas pelo sistema de acionamento [(Rolamento 
2), Alavanca (3), Garfo, Cabo (4) e Pedal (5)] ao interior 

do veículo, ilustrado pela Fig 3. 

Fi.gura 3 - Esquema da transmissão da vibração e ruido 

Essas forças de excitação associadas as características 
dinâmicas do conjunto de embreagem e da 
transmissibilidade do sistema de acionamento, poderá ocor
rer vibração no pedal e ruído característico (Roar Noise), 
durante o acoplamento e desacoplamento da embreagem. 

3. CARACTERÍSTICAS DINÂMICAS 
DE UM CONJUNTO PLATÔ DE 

EMBREAGEM. 

De forma geral o conjunto platô de embreagem de mola 
membrana pode ser representado pelo modelo matemático 
ilustrado pelas Fig 4 e 5. 

/'º memt.-ana 

placa de pre11Do 

mola de retroceaao 

volante 

Figura 4 - Modelo Matemático para o conjunto platô de 
embreagem acoplado 

/tttolo membrana 

YOlont• 

Figura 5 - Modelo matemático para conjunto platô de 
embreagem desacoplado 

Os modos de vibração da placa de pressão com massa 
Ml na condição acoplado e desacoplado responsável pelo 
ruído durante o acionamento (Roar Noise) são ilustrado pela 
Fig 6. 
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Figura 6a - /rlotlos de vibração da placa tle pressão 
acoplada. 

~--►. 

: 1 \ 
: IM1 l 
' 1 

1 t 

Figura 6b - Modos de vibração da placa de pressão 
desacoplada. 

Os principais modos de vibração para o nosso estudo e 
o do volante do motor e placa de pressão que depende ex
clusivamente das condições de contorno (Posição do pedal 
da embreagem, rotação do motor ... ) 

4. DESCRIÇÃO DA VIBRAÇÃO E 
RUÍDO 

Em uma determinada faixa de rotação do motor, ao aci
onar o pedal da embreagem a placa de pressão 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
ção como o modo do volante (Fig 7), dando origem ao cha
mado ruído de acionamento (Roar Noise). A excitação da 
placa pode ser traduzida em força a ser aplicada no contato 
do seu cordão com a mola membrana (Fig 8). Essa varia-

ção de força é a principal responsável pela vibração no pe-
dal. . 

. 

. 

1 
Modo de Vibrações 
do Volante 

, . ......._ ,---,-----1 
· Modo de Vibrações da 
Placa de Pressão 

1 
Recuo da Placa de Pressão (mm) 

Figura 7 - Cruzamento dos modos de vibração da placa 
de pressão e volante do motor 

Contato entre Placa 
de Pressão e Mola Membrana 

1' 
Deslocamento Axial 

Tempo(s) 

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

5. VEÍCULO DE TESTE 

Utilizando um veículo f-1000 Turbo - 4 cilindros (Die
sel) Foram realizadas medições de vibração utilizando um 
acelerômetro instalado no garfo do sistema de acionamento. 

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

A Fig 9B mostra o espectro de potência do sinal onde se 
observa a frequência de 220 Hz, 5 ordem do motor para a 
rotação de 2600 rpm. 

6. REDUÇÃO DA VIBRAÇÃO E 
RUÍDO VIA SISTEMA DE 

ACIONAMENTO 

Algumas alternativas para a redução do nível de vibra
ção e ruído são conhecidas como, coxinização no cabo, 
garfo, alavancas etc ... , acréscimo de massa, a substituição 
do sistema de acionamento mecânico por hidráulico etc .... 

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

A Fig 10 apresenta o sinal de aceleração obtido após a 
introdução da massa na haste, comparando-se com a Figu
ra 9a é nítida a eficácia da solução. 

Figura 9a - Sinal de aceleração 

-1-------------------; 
.-1---------------------i 

Figura 9b - Espectro de potência do sinal 

Figura 9 - Sinal da aceleração no gatfo sem modifica
ção no sistema de acionamento. 

···1------- - - - -~ 
'·º .--- - - -------- - - ------! 

.,., 1-------- - ---------- --1 

Figura 10- Sinal da aceleração no garfo com introdu
ção de massa (1,2 Kg) na haste do sistema de 
acionamento. 

7. REDUÇÃO DA VIBRAÇÃO E 
RUÍDO VIA CONJUNTO PLATÔ DE 

EMBREAGEM. 

Para mudar o modo de vibração da placa de pressão foi 
introduzida uma mola entre a placa e a mola membrana, 
com características de geometria e rigidez adequadas, ilus
trado na Fig 11. 

Figura 11 - /stalação da mola entre placa de pressão e a 
mola membrana 

As Fig. 12a e 12b mostram o sinal de aceleração no gar
fo sem e com mola, onde se observa a modificação da 
frequência e conseqüente atenuação da amplitude . 

-,.al---- - ----+------1------------! 

a) Aceleração sem mola 

, .. ....--------- ---- --------1 
,.01--------..--------------t 

' 
- ,.o f-------+--- ------ - - - -

-··· f--------i- -
- 2 . 0 .__ _ ___ _ _________ _ __ ____, . 

b) Aceleração com mola 

Figura 12 - Sinal de aceleração no Gatfo 
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A Fig 13 - mostra um quadro geral da avaliação subjeti
va do nível de ruído no interior do veículo. 

1 Nlvel de Ruido 
o 

O .. . 4 = Ruim 
4 ... 5 = Requer/Melhoria 
5 ... 6 • Médio 
6 ... 7•Leve 
7 ... 8 • eom 
8 ... 10• Otrmo 

.- -71 
"""'61.1'. 

PU1Ô 

10+-~--~~-----'----"------'----JL__/ 

Figura 13 - Nível subjetivo de ruído (Roar Noise) no 
interior da cabine 

CONCLUSÃO: 

Este trabalho mostra duas alternativas para a redução 
da vibração e ruído ao acionar o pedal de embreagem. 

Os modos de vibração do motor devem ser estudados 
como sendo outra alternativa para a redução da vibração e 
ruído. 

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

A inserção da mola entre placa de pressão e mola mem
brana apresentou alguns implicativos (Perda de recuo da 
placa, processo de frabricação da mola extremamente pre
ciso) 
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BANCO DE PROVAS DE MOTORES DA 
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1. INTRODUÇÃO 

Bancos de prova de motores são salas destinadas a avali
ar o desempenho de motores e de seus componentes. Seria 
interessante para a Metal Leve que nestas mesmas salas 
fosse possível a avaliação de ruído de motores sem que hou
\·esse a necessidade de salas com tratamento acústico espe
cial. O custo de câmaras anecóicas toma-se elevado quando 
se trata de motores [l], devido ao seu tamanho e a proble
mas com segurança com combustíveis, temperaturas eleva
das, etc. 

Algo desejável de toda avaliação de ruído é determinar a 
potência sonora das fontes envolvidas e o caso de motores 
não foge à essa regra. Entretanto, sabe-se que para a deter
minação da potência sonora em salas que não sejam 
anecóicas ou reverberantes é aconselhável o uso da técnica 
de intensidade sonora (IS) [2]. 

Para se investigar com que precisão era possível se obter 
a potência sonora de motores a partir de IS foi feito um 
trabalho de caracterização acústica do Banco de Provas nº l 
do Laboratório de Motores da Metal Le,·e. Para tal trabalho 
foram utilizados o equipamento analisador de sinais e son
da de intensidade sonora, onde foi medida a intensidade e 
calculada a potência de uma fonte sonora calibrada inserida 
nesta sala. 

As medições envolvidas foram feitas baseadas na norma 
ISO 9614 [3] que indica com que precisão se determina a 
potência sonora a partir de medidas de intensidade. Tal nor
ma utiliza os conceitos de indicadores de campo sonoro 
[4], que são as grandezas que re,·elam com que precisão o 
campo sonoro permite o cálculo da potência sonora a partir 
da medição de intensidade sonora. 

2. OS INDICADORES DE CAMPO 
SONORO E DO EQUIPAMENTO DE 

MEDIÇÃO 

A grandeza mais utilizada neste trabalho é o indicador 
de campo pressão-intensidade ( LP

1 
) ou índex pressão-in

tensidade, previsto na ISO 9614. Este indicador é uma gran
deza obtida a partir de medição simultânea de pressão so
nora e da IS nos microfones nos pontos de medição dentro 
de um campo sonoro. Ele é dado pela eq. 1, onde Lp é o 
nível de pressão sonora e L

1 
é o nível de IS em valor absolu

to ( O termo logarítmico leva em conta as características do 
ambiente e é geralmente desprezível ). 

LP1 = LP - 1111 - lOlog[I0 / (p/ / pc)] (1) 

Esse índex é então basicamente a diferença dos níveis de 
pressão e intensidade sonora em um dado ponto de medição 
e é calculado para cada faixa de freqüência de interesse. 
Valores elevados do index para uma certa banda tem um ou 
mais dos seguintes significados: 

• Presença de ruído de fundo neste ponto. 

• Fonte sonora com baixa diretividade. 

• O ponto medido está em campo próximo. 

• Há presença de reverberações no campo acústico. 

Como as características mostradas acima são relativas 
ao campo sonoro medido, costuma-se chamar o índex cal
culado acima de indicador de campo sonoro. Contudo, o 
índex isoladamente não revela a precisão com que se obtém 
a potência sonora a partir de medições de intensidade. Será 
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necessário definir uma grandeza relativa ao equipamento 
de medição, o que será feito em seguida. 

Além do indicador de campo sonoro, define-se também 
o indicador pressão-intensidade do equipamento (Lp,o ), tam
bém chamado de index residual, que é a precisão com que o 
equipamento pode efetuar medidas de IS. Ele é medido 
com o arranjo mostrado na figura 1, onde é montada a son
da de IS e é gerada uma onda plana de larga faixa de fre
qüências (ruído-rosa). Teoricamente, com esse arranjo, a 
sonda deveria medir intensidade zero para todas as ban
das de freqüência devido ao fato das ondas sonoras esta
rem incidindo a 90° da sonda. Na prática, contudo, isso não 
ocorre, e o Lp,o ao invés de resultar em um espectro plano, 
tem o aspecto mostrado na figura 2 para o equipamento 
usado. 

gerndor 
ruído 

Figura 1 - Arranjo para medição do index residual do 
equipamento 

Estando definidos LP, e LP10, garante-se que se a diferen
ça LP10,-LP1 for maior que 7 dB haverá um erro menor que 
1 dB no cálculo da potência sonora [2] [5] (equação 2). 
Fisicamente, isso garantirá uma diferença de fase do sinal 
cinco vezes maior que a diferença de fase do equipamento 
de medição e é o que está sendo buscado como fator que 
qualifica o ambiente acústico estudado. 

LP10 - LP1 ~ 7dB ⇒ erro~ ldB (2) 

1IIHHIHHIII ..... li . 
Figura 2 - O indicador pressão-intensidade L do 

. ·1· d p[O equipamento uti iza o 

3. CARACTERÍSTICAS DA SALA DO 
BANCO DE PROVAS 

O banco de provas BP nº 1 da ML foi escolhido para ser 
o campo acústico onde se pretendia avaliar a precisão de se 
obter potência sonora de motores a partir de medidas de 
intensidade. O motor de combustão interna, geralmente tes
tados nestas salas, foi substituído por uma fonte de potência 
sonora conhecida, a B&K 4205. As vantagens de se utilizar 
esta fonte são de se conhecer a potência sonora sendo gera
da, o que seria uma variável extra se utilizasse upi motor. 

A fonte em questão foi então colocada na altura média 
de um motor de dimensões convencionais. A fonte permite 
a emissão de ruído branco na faixa de 50 Hz a 10 kHz, 
variando de Lw =60 dB a Lw = 100 dB re 1 p W. Pretendia-se, 
com esta fonte, simular-se a potência sonora emitida por 
uma vasta gama de motores, desde o ruido de motores Otto 
em baixa rotação (L ~ 7 5dB) até motores Diesel em rotação 
elevada (Lw ~95dB). w 

Foi construída uma superficie de medição cúbica de 7 40 
mm de aresta em tomo da fonte sonora (figura 3), onde 
puderam ser feitas as medições para avaliação do campo 
sonoro dentro do BP. As dimensões da sala estudada estão 
mostradas na figura 3. O BP nº l está próximo a uma linha 
de usinagem e uma rua por onde circulam empilhadeiras e 
as paredes da sala possuem um tratamento acústico de ma
terial absorvente constituído por placa perfurada de amian
to com revestimento de lã de vidro entre a placa e as pare
des de blocos de cimento. 

4. RESULTADOS DAS MEDIÇÕES 
EFETUADAS 

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

3.40m 

planta 

lateral 

2.9' ..... 

fonte 
B&K 
428S 

s up 
-----,__rnediçio 
A r cúbice 

-.LJ i 1o.nm 
S.07m 

3.26 m 

Figura 3 - Dimensões principais da sala estudada 
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à essas potências sonoras estão mostrados na tabela 1. 

Na figura 4 estão mostrados os resultados do index LP1 

para as diversas potências sonoras simuladas na fonte B&K 
-U05. Estão também mostrados neste gráfico os valores de 
LP10 obtidos no ítem 2. Podem-se fazer as seguintes observa
ções com relação a esses resultados: 

• A diferença LP10, -LP1 da equação 2 é maior que 7 dB 
para todas as potências da fonte acima da banda de 
160 Hz, o que garante erro menor que 1 dB para 
determinação da potência sonora. 

• Para as baixas freqüências os resultados de LP10,-LP1 

não obedecem a equação 2. Contudo, sabe-se que a 
parcela mais significativa do ruído de motores está 
na faixa de 400 - 3.5 kHZ, onde a equação 2 é aten
dida plenamente. 

• Os valores de LP1 diminuem na medida que a potên
cia sonora da fonte aumenta. Com isso, podemos 
concluir, baseado na tabela 1, que quanto mais ruí
do o motor produzir, maior será a precisão no cál
culo da sua potência sonora. 

Finalizados o estudo dos indicadores, estimava-se uma 

Potência da Fonte 
Sonora 

(dB re 1 pW) 

75 

80 

85 

90 

95 

boa precisão para a potência sonora. Para verificar-se essa 
hipótese, foi feita novamente uma montagem com a fonte 
sonora B&K 4205, emitindo uma potência sonora constan
te de 80 dB re 1 p W. 

Foram adotadas as metodologias de medição de intensi
dade ponto-a-ponte (pap) e varredura [2]. A medição pap 
foi feita de duas maneiras distintas, dividindo-se primeira
mente cada uma das cinco faces da superfície de medição 
em 25 pontos e em seguida dividindo-se de cada face em 
apenas 4 pontos com objetivo de redução de tempo de me
dição. A técnica de varredura também foi adotada para cada 
uma das cinco faces. Os resultados da potência calculada 
com os valores da IS estão mostrados na tabela 2. 

Dos resultados obtidos pode ser observado o seguinte: 

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

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

Condição Simulada 

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

Motor Otto, 2500 rpm, 4 
cil, si carga 

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

Motor Diesel, 1800 rpm, 
baixa perf, ID I 

Motor Diesel, 2500 rpm, 
alta perf, IDI 

Tabela 1 - Condições simuladas de potência da fonte B& K 4205 para o cálculo de LP1 

25,,_ _________________ _, 

20 

o 
~ ~ s ª ~ ª ~ ~ ~ e § ~ ª ~ ~ ~ ~ ~ ! ij ~ ; 1 ; 

f, .. otnd•lffll 

Figura 4 - lndex para diversas potências sonoras de fonte B&K 4205 e comparação com index residual 
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Potênci 
Sup Trás Frente Esq. Dir. Total Erro 

(dB) 

pap (25pts) * 
73,4 71,3 71,8 71,4 70,8 78,83 1,46% 

pap(4 pts)* 
74,8 72,5 73,1 71,9 72 79,98 0,02% 

varr (t= 1 min) * 
73,8 71,9 71 72 72,2 79,27 0,91% 

*para cada uma das faces da superficie de medição 

Tabela 2 - Resultados de potência sonora para as três medições efetuadas 

ção, conseguiu resullado ainda melhor que a pap de 25 
pontos por face. Isso se deve certamente a oscilações 
do mído de fundo, já que a pap de 25 pontos é a mais 
demorada metodologia de todas (tempo total de 41 min 
-1-0 s). 

5. CONCLUSÕES 

- O Banco de Provas nº I da .ML apresentou um campo 
acústico bastante adequado para a medição de ruído de 
motores através da técnica de intensidade sonora. O uso de 
câmaras anecóicas fica restrito portanto aos casos onde se 
deseje precisão maior que a de engenharia. 

- Os resultados mostraram que quanto mais ruidoso for o 
motor a ser medido, maior será a precisão na determinação 
de sua potência sonora. 

- A técnica de medição 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 medição. 

- Os erros em baixas freqüências ocasionados pela ado
ção do espaçador de 12 mm para a sonda não acarretaram 
erros significativos na determinação da potência sonora. 

- Os indicadores de campo sonoro e do equipamento apre
sentaram \·a tores excelentes na faixa de 400 - 3.5 kHz, que 
é cons1dernda a faixa mais importante de emissão ruído de 
motores pela literatura. 

1 

- O ruído de fundo de baixa freqüência na sala estudada. 
não prejudicou a precisão do cálculo da potência sonora. 
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NOTÍCIAS 

REUNIÕES DAS SOCIEDADES 

LATINO-AMERICANAS DE ACÚSTICA 

Em 1994 foram realizadas duas reuniões das Sociedades 
:..atinas-Americanas de Acústica . 

A primeira foi ralizada durante o I Congresso Brasil/ 
Argentina e 15 Encontro da SOBRAC, em abril de 1995 -
Florianópolis - SC - Brasil, com participação da Sociedade 
Brasiclira de Acústica (SOBRAC), Associação dos Acústi
cos Argentinos (AdAA), Instituto Mexicano de Acústica e 
representantes da Sociedade Chilena de Acústica. 

A segunda foi durante a 3ª Jornada de Estudantes de 
Engenharia Acústica e o 1 ° Encontro Internacional de Acús
tica no Chile (INGEACUS '94), acontecido em Valdh·ia/ 
Chile, de 07 a 10 de dezembro de 1994, contando com a 
presença da Sociedade Brasileira de Acústica (SOBRAC), 
da Associação dos Acústicos Argentinos (AdAA), da Soci
edade Pentana de Acústica (SPA) e da Sociedade Chilena 
de Acústica. Foram discutidas formas de colaboração recí
procas, definidas através das seguintes recomendações: 

l. A Sociedade Chilena de Acústica se reorganizará, 
reativando seu estatuto e lista de sócios. que cm le
vantamento realizado durante o encontro somou cer
ca de 65 nomes. Sua representação será cm Valdivia 
e Santiago (Ver endereço na página 72). 

2. Discutida a possibilidade da realização do II Con
gresso Latino Americano de Acústica e Vibrações cm 
Córdoba/ Argentina, em Outubro/%, ficou a cargo da 
AdAA estudar a viabilização deste evento. 

3. Discutida, também, a possibilidade de estender-se a 
distribuição da Revista "Acústica & Vibrações", da 
SOBRAC, aos participantes de outras associações. 
A SOBRAC comprometeu-se a enviar determinada 
quantidade de exemplares da revista a cada associa
ção, de acordo com o respectivo número de sócios de 
cada uma. Os exemplares de\'crão ser distribuídos 
por cada uma das associações. 

4. A SOBRAC comprometeu-se a atuar como corres
pondente das notícias e informações sobre a Améri
ca Latina para o Instituto Internacional de Engenha
ria de Controle de Ruído e. também. sua revista 
" International Noisc News··(INN), da qual a 
SOBRAC é membro. 

5. Os representantes da SOBRAC. AdAA. SPA e Soci
edade Chilena de Acústica. reconheceram o esforço 
dos alunos do Instituto de Acústica da Uniyersidade 
Austral de Chile na organização do INGEACUS'94. 
Aproveitaram a oportunidade para demonstrar a gran-

de satisfação cm observar jovens "acústicos" do Chi
le dispostos a enfrentar os desafios tecnológicos e a 
dar continuidade ao desenvolvimento da Acústica na 
América Latina. Também prestaram homenagem à 
Comissão Organizadora, na pessoa de Christopher 
H. Rooke e do Prof. Jorge Arenas B., e agradeceram 
o apoio recebido da Universidade Austral de Chile, 
da VTR Telecomunicações, da Acústica SAM, do 
COASIN Instrumentacion Control, da Sociedad 
A.D.S. Llda., do Isla Teja Hotel e da Constmctora 
Socovesa. 

6. Solicitado a todos os interessados na área de Acústi
ca e Vibrações na América Latina, a entrarem cm 
contato com seus respectivos representantes em cada 
país, a saber: 

IlRASIL 
SOBRAC - Sociedade Brasileira de Acústica 
Universidade Federal de Santa Catarina - UFSC 
Dcpto. de Engenharia Mecânica - Lab. de Vibrações e Acústica 
Cx. Postal 476 - Florianópolis - SC. Brasil , CEP: 88040-900 
Tel.:(048)234-4074 ou 231-9227, Fax.:(048)234-1524 ou 234-1519 

AU.: Prof. Sam ir N. Y. Gerges, Ph.D.-Presidente <la SOilllAC 

ARGENTINA 
AdAA - Associação dos Acústicos Argentinos 
Laboratório de Acústica CIC 
Camino Centcnario y 506 
1987 - Gonnet - Prov. de Buenos Aires 
Tel/Fax: 54-21-842686 
Att.: Antonio M. Méndez - Presidente da AdAA 

PERU 
SPA- Sociedade Peruana de Acústica 
Garcilazo de la Vega 163 
Salamanca de Monterrico 
Lima 3 - PERU 
Tclefono:(51 14)351151 
Fax.: (51 14)468351 
Att.: Arq. MSAS Carlos J. Dianderas -Presidente Fundador 

MÉXICO 
Instituto Mexicano de Acústica 
C.P. 75805 
Col. Linda Vista 07300 
D.F. - México 
Fax: (5)682-2830 
Att.: Sergio Beristain - Presidente 

1 
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CHILE 
Sociedade Chilena de Acústica - em fase de reativação, 
atualmente com três representantes provisórios: 
■ Arquiteto Leonardo Parma 

San Francisco, 1138 
Santiago - Chile 
Te: (562)555-6366 
Fax. :(562)551-7920 

■ Prof. Jorge Arenas 
Universidade Austral de Chile 
Facultad de Ciências de la lngenieria 

Instituto de Acústica 
Casilla, 567, Valdivia, Chile 
Tel: (063) 213911 ou 2211338 
Fax: (063) 213986 

■ Prof. Eugenio Collados Baires 
Universidade de Santiago de Chile 
Depto de Física 
Casilla, 307 - Correo 2, Santiago , Chile 
Fax: 562-776-3322 

Esta notícia foi elaborada pelo Prof. Sarnir N.Y. Gerges, 
presidente da SOBRAC e Eng. Antonio M. Méndez, Pre
sidente da AdAA 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

X ENCONTRO INTERNACIONAL DE AUDIOLOGIA 08 A 11 DE 
ABRIL DE 1995 - BAURU - SP 

O Encontro Internacional de Audiologia, que acontece desde 1985, terá sua décima versão em 1995, na cidade de Bauru, 
estado de São Paulo, durante os dias 8 e 11 de Abril. As inscrições poderão ser feitas na Secretaria do Encontro, no 
endereço, telefone e fax relacionados abaixo. O prazo para envio dos trabalhos de tema livre é até dia 09/02/95 e as 
informações sobre o formato no qual já deverão ser apresentados devem ser obtidas no mesmo local. 

O objetivo do Encontro é reunir profissionais da área de Audiologia, Otorrinolaringologia, Psicologia, Pedagogia, Serviço 
Social e Lingüística, dentre outras, para atualização de dados clínicos e exposição de suas conquistas no campo da pesquisa. 

O Encontro oferecerá palestras, cursos e fóruns de debates (Crianças e Audição, Reabilitação Aural, Aparelhos de Amplificação 
Sonora, Ruído e Meio Ambiente), organizados de forma a possibilitar a troca de opiniões entre profissionais da área, além da 
divulgação de informações, tanto a nível nacional quanto internacional. Serão oferecidas oportunidades para graduandos e 
graduados que já possuam vivência em pesquisa, cumprindo a dupla função de oferecer espaço para atualização científica e 
de colaborar na formação de jovens estudantes e profissionais de Audiologia. 

Informações através de: 

Setor de Eventos - Hospital de Pesquisa e Reabilitação de Bauru - USP 
Secretaria do X Encontro Internacional de Audiologia 

Rua Sílvio Marchione, 3-20 - CEP. 17043-900 - Bauru/SP 
Telefone: (0142)23-5688 ou 24-3177, r: 130 - Fax: (0142) 34-7818 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

LOCAL: 

Ili SIBRAV 
SIMPÓSIO BRASILEmo DE ACÚSTICA VEICULAR 

28 E 29 DE AGOSTO DE 1995 - São Paulo - SP - Brasil 
Organização: Sociedade Brasileira de Acústica - SOBRAC 

AUDITÓRIO NOBRE DO INSTITUTO DE 
ENGENHARIA 

1ª CHAMADA DE TRABALHOS 

30/04/95 

Data limite para o envio de resumo de até 250 
palavras, incluindo titulo, autores e afiliação dos 

Av. Dante Pazzanese , 120 - São Paulo 
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mesmos. Enviar endereço completo, bem como 
telefone e fax para contato. 

15/05/95 

Data de comunicação do aceite dos resumos. 

30/06/95 

Data limite para o envio de resumo estendido em até 
06 páginas em formato e regras a serem divulgadas 
oportunamente. Os artigos deverão ser redigidos em 
português ou inglês. 

28 e 29/08/95 

Realização do Ili SIBRAV 

Cada trabalho terá 15 minutos para apresentação, 
seguidos de 05 minutos para discussões. 

Será Cobrada uma taxa de inscrição reduzida para 
sócios da SOBRAC. Informações: 

Sociedade Brasileira de Acústica - SOBRAC 
Depto de Eng. Mecânica da UFSC 
Campus Universitário - Cx. Postal 476 
88040-900 - Florianópolis SC 
Tel: (048) 231-9227/234-4074 

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

Os artigos técnicos deverão ser encaminhados à 
produtora do evento: 

ATENÁ ESTÚDIO CULTURAL 
Rua Joaquim Antunes, 489 
05415-011 - Pinheiros - São Paulo 
Fone: (011) 883-5306 
Fone e Fax (Oll) 853-4667 

COMISSÃO ORGANIZADORA 

Hélcio Onusic - Mercedes Benzi Instituto 
de Física da USP 

Honório Lucatto - Waytech 

Luiz Carlos Ferrara - Mercedes Benz 

Marcos F. Piai - Brüel & Kjaer 

Mário Pimentel - Vibranihil 

Mauricy Souza - Illbruck 

Sadao Hayashi - S&V Consultoria 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 
DINAME 95 

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

LOCAL: 

Hotel Glória 
Caxambu - Minas Gerais - Brasil 

ENDEREÇO PARA CONTATO: 

DINAME95 
UNIVERSIDADE FEDERAL DE UBERLÂNDIA 
CETEC - Departamento de Engenharia Mecânica 
Campus Santa Mônica - Bloco M 
38400-902 - Uberlândia - MG 
Tels.: (034) 235-3363 e (034) 235-0382 
Fax.: (034) 236-0466 
E-Mail DINAME@ BRUFU, BITNET 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 
III ENCONTRO NACIONAL E I ENCONTRO LATINO-AMERICANO 

DE CONFORTO NO AMBIENTE CONSTRUÍDO E 
I ENCONTRO LATINO-AMERICANO 

04 a 07/07/95 - Gramado/RS 

INFORMAÇÕES: FUNDAÇÃO DE CIÊNCIA 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 ............................ ~ ................................... . 
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CONGRESSO INTERNACIONAL DE 

ENGENHARIA DE CONTROLE DE RUÍDO 

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

LOCAL:NEWPORT BEACH- CALIFÓRNIA- E.U.A. - FAX 00-1-914-473-9325 
••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

CONGRESSO INTERNACIONAL DE 

ENGENHARIA DE CONTROLE DE RUÍDO 

INTER-NOISE 96 
30/07 A 02108/1996 i 

. ºSV~ 
LOCAL: LIVERPOOL - INGLATERRA - FAX 44-0-721-850553 00 - 4 4 - 5 t - Í.}' J,I " 

.......................................................... 1 ..... . 
II CONGRESSO INTERNACIONAL DE 

PESQUISA EM ACÚSTICA E MÚSICAS 
MAIO 1995 

LOCAL:FERRARA - ITÁLIA- FAX.: 00-39-532-732250 
••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

SOFTWARE PARA CONTROLE DE RUÍDO 

EURO-NOISE 95 
21103 A 23/03/1995 

LOCAL:LYON - FRANÇA - FAX.: 33 - 44 - 58.3400 
••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

15º CONGRESSO INTERNACIONAL DE ACÚSTICA 
20 A 30/06/1995 

LOCAL:TRONDHEIM - NORWAY- FAX.: 47-359-4302 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 
IV CONGRESSO E EXPOSIÇÃO INTERNACIONAIS DE TECNOLOGIA 

DA MOBILIDADE - SAE BRASIL 95 
02 À 04/10/1995 

LOCAL:SÃO PAULO - SP - BRASIL - TEL. (011) 289 3166 - FAX (011) 288 6599 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 

7 º CONGRESSO BRASILEIRO DE ERGONOMIA, 
3º CONGRESSO LATINO-AMERICANO E IEA 95 

16 À 20/10/1995 

LOCAL:RD DEJANERO -RJ -BRASJL-TEL. (021) 286 3536 -FAX (021) 246 1314 

••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••••• 



Para receber todas as revistas semestrais da SOBRAC, associe-se, 
preenchendo a Ficha de Inscrição abaixo: 

FICHA DE INSCRIÇÃO 
SOBRAC - Sociedade Brasileira de Acústica 
UFSC/EMC/LVA - Campus Universitário 
Caixa Postal: 476 - CEP: 88040-900 - Florianópolis - SC 
Att.: Prof SarnirN.Y. Gerges, Ph.D. 

(Edição Nº 14 - Dezembro de 1994.) 

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

~OME: _ _ ___________________ _ 
Data e Local Nasc.: -------------------------
Graduação: [ ] sim [ ] não Especialidade: ______________ _ 
Ocupação Principal? _______________________ _ 

ENDEREÇO PESSOAL: 
Rua, Nº Bairro: ---------------------------
CE P - Cidade-Estado-País: ----------------------
Fone e Fax: ----------------------------

ENDEREÇO PROFISSIONAL: 
Empresa/Instituição: ______________________ _ 
Cargo: ------------------------------
Rua e Nº.: -----------------------------
Bairro e Cidade: 
CEP-Cidade-Estado: -------------------------
Fone e Fax: ----------------------------

ENDEREÇO PARA CORRESPONDÊNCIA: Res. [ ] Com. [ ] 
ÁREAS DE INTERESSE PRINCIPAL 

CATEGORIA: EFETIVO [ ] INSTITUCIONAL [ ] ESTUDANTE [ ] 
(Autônomo ou Individual) (Empresas) 

Caso INSTITUCIONAL, favor fornecer dados dos representantes 
Primeiro Representante• Nome: _______________________ _ 

Endereço: ______________________ _ 
Segundo Representante• Nome: _______________________ _ 

Endereço: ______________________ _ 
• Usar verso pai-a adicionar mais representantes 

Local: ________________ Data: ____________ _ 

Assinatura: ------------------------------



Revista "Acústica & Vibrações" da SOBRAC 

A revista "Acústica & Vibrações" da Sociedade Brasileira de Acústica (SOBRAC) é 
uma publicação Semestral desde 1987 com artigos técnicos/informativos nas 
seguintes áreas: 

* Controle de Ruído 
* Ruído Comunitário e Poluição Sonora 
* Ruído em Edificações e Conforto Acústico 
* Acústica e Vibrações Veicular 
* Conservação da Audição 
* Efeito de Ruído e Vibração no Homem 
* Vibrações Mecânicas 
* Isolamento de Vibrações e Choques 
* Instrumentação para Acústica e Vibrações 
* Medições, Análise e Processamentos de Sinais 
* Normas Nacionais e Internacionais 

A revista é distribuída para os sócios da SOBRAC e para Associação dos Acústicos 
Argentinos (AdAA), Sociedade Chilena de Acústica, Sociedade Peruana de Acústica 
(SPA) e Instituto Mexicano de Acústica. A revista tem 1500 exemplares de tiragem. 

Chamada de Trabalhos para Publicação na Revista 

Os trabalhos poderão ser enviados em língua Portuguesa ou Espanhola. Os artigos 
enviados deverão refletir soluções para problemas de ruído e/ou vibrações nas 
áreas acima citadas, também serão bem vindos casos práticos de estudos e notas 
técnicas. 

Os originais do trabalho deverão ser enviados em papel A4 impressão a Lazer ou 
Deskjet, em duas colunas 8 x 24cm cada (conforme modelo dos trabalhos nesta 
revista) junto com cópia em disquete de computador digitado em formato de 
Microsoft Word 6 ou compatível. As equações matemáticas, de preferencia, deverão 
ser digitadas no computador dentro do mesmo arquivo de texto do trabalho. 

As figuras e tabelas deverão estar dentro da largura de 8 cm (uma coluna) ou 17 cm . 
(duas colunas) no máximo, e deverão ser enviadas em arquivos separados no 
disquete; os originais das fotografias deverão ser enviados. As referências 
bibliográficas deverão ser listadas no final do trabalho, numeradas em [1] e citadas 
dentro do texto. O lay-out do trabalho será feito pela revista (ver modelo dos 
trabalhos nesta revista), é importante enviar o artigo em disquete acompanhado com 
cópia impressa. 



\CÚSTICA o· 
. VIURAÇÔE~ 

Edição Número 11/Outubro 9~ 

* Motivando os Trabalhadores a usar Dispositivos de Proteção 
Auditiva 

* A Perda Auditiva Induzida por Ruído e a Atual Legislação 
* Diseno y Construcción de la Cámara Anecoica dei Laboratorio 

de Acústica y Luminotecnia de la C.I.C. - Rep. Argentina 
* lnstrumentación de un Analizador de Espectros con una PC 
* Trabalhos apresentados no IV SICOR e XII Encontro da 

SOBRAC - 1992 

1 Edição Número 1 O/Fevereiro 92 I 

*Diferençadas Perdas Auditivas Induzidas pelo Ruído de 
Trabalhadores de Atividades Distintas em uma mesma Indústria 

* Validação Diagnóstica de Audiometrias Industriais 
* Efeitos da Poluição Sonora no Sono e na Saúde Geral-Ênfase 

Urbana 
* A Poluição Sonora em Belo Horizonte 
* Simulação Acústica por Computador 
* O Poder da Energia Sônica 
* Acústica Y Arquitetura. Una Metodologia para su lntegracion 
* Avaliação dos Níveis de Ruído em Tratores Agrícolas, e seus 

Efeitos sobre o Operador 

ASSOCIAR-SE À SOBRAC TRAZ O MUNDO 
FASCINANTE DA ACÚSTICA E 

VIBRAÇÕES ATÉ VOCÊ 




