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RESUMO

Um dos maiores problemas na dinâmica de estruturas é a variabilidade
e a imprecisão dos modelos numéricos, cuja representatividade normal-
mente não é trivial de se obter. O principal objetivo desse trabalho é
desenvolver uma modelagem de um véıculo utilizando o método de ele-
mentos finitos que permita avaliar o comportamento vibroacústico dos
caminhos da suspensão, avaliando a contribuição da suspensão dian-
teira vs. suspensão traseira para a geração do rúıdo interno do véıculo.
Assim, com embasamento teórico, proveniente da revisão bibliográfica,
será desenvolvida a modelagem do véıculo utilizando modelos de ele-
mentos finitos e os resultados comparados com dados experimentais,
baseados na técnica de SPC (Source Path Contribution).
Palavras-chave: Acústica Veicular. Elementos Finitos. Dinâmica de
Estruturas. Engenharia Automotiva.





ABSTRACT

One of the biggest problems in structural dynamics is the variability
and inaccuracy of the numeric models, wich representativeness nor-
mally isn’t trivial to achieve. The main objective of this work is to
develop a modeling of a vehicle using the finite element method that
allows evaluating of the vibroacoustic behavior of the paths of the sus-
pension, evaluating the contribution of the front suspension vs. the
rear suspension to the generation of the internal noise of the vehicle.
So, along with theoretical basis, from bibliographic review, will be de-
veloped the modeling of the vehicle using finite element models and the
results compared with experimental data, based on the SPC (Source
Path Contribution) technique.
Keywords: Vehicular Acoustics. Finite Element. Structural Dyna-
mics. Automotive Engineering.
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vermelho, calculado em azul - 43 indicadores - tolerância Máx. Val.
Sing. * 1/100. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 69

Figura 35 Espetro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
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Hz Hertz . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 36
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1 INTRODUÇÃO

1.1 PROBLEMA

Um dos maiores problemas na modelagem dinâmica da engenha-
ria estrutural é a variabilidade e a incerteza. As montadoras automo-
tivas colocam grande esforço nessa linha de pesquisa a fim de realizar
otimização vibroacústica do véıculo, seja para melhorar os ńıveis de
rúıdo e vibração percebidos pelos passageiros ou para reduzir os cus-
tos. Mas como entender e controlar o desempenho vibroacústico de um
carro?

A abordagem a ser feita pode determinar o sucesso ou o fracasso
de um projeto, em um cenário competitivo onde o tempo é limitado
e o custo é crucial, obter resultados dentro de um prazo e orçamento
adequado é essencial. A realização de uma análise de contribuições dos
caminhos (pontos de montagem de um componente na estrutura) pode
ser útil para definir onde atuar primeiro ou até mesmo identificar um
problema, tendo isso definido, pode-se recorrer à modelos numéricos
para montar propostas e escolher a mais adequada de forma rápida e
eficiente. O método de elementos finitos pode ser aplicado para fornecer
aproximações estatisticamente razoáveis na análise vibroacústica, no
entanto, em alguns casos é dif́ıcil realizar a modelagem de maneira
eficaz obtendo resultados condizentes com a realidade.

Devido a isso, faz-se necessário realizar experimentos a fim de
ajustar e validar os resultados obtidos na modelagem. Surge então um
novo problema, que é a obtenção de dados experimentais coerentes, com
o mı́nimo posśıvel de rúıdo de medição. Como então realizar testes e
medições condizentes com situações práticas, sem rúıdos externos que
possam influenciar na resposta?

Isso é algo que requer prática e cautela, desde a escolha dos
pontos a serem medidos e do teste adequado ao resultado que se deseja
obter até a instrumentação propriamente dita, devido à importância
de se obter bons resultados para validar a análise computacional ou
ainda ajudar a refinar o modelo num processo iterativo entre resultado
experimental e método computacional.



30

1.2 JUSTIFICATIVA

Um dos fatores que afeta gravemente o conforto dos passageiros
em um carro é a acústica interna do mesmo, sendo esse um dos pontos
que gera um feedback muito negativo do véıculo quando mal projetado.

A habilidade de prever o comportamento vibroacústico dos com-
ponentes mais relevantes através de um método computacional pode
aprimorar o projeto acústico do véıculo.

Assim, ter um modelo que represente com fidelidade o véıculo
estudado em condições práticas de uso reduz significativamente o tempo
e o custo ao se realizar um planejamento de experimentos, tendo em
vista que a instrumentação de um véıculo completo não só requer muitos
sensores como também requer muito tempo para caracterizar o véıculo
e realizar os testes de rodagem, sendo que a rodagem depende também
de boas condições climáticas, já que em geral são feitas em local aberto.

1.3 OBJETIVOS

1.3.1 Objetivos Gerais

O principal objetivo desse trabalho é desenvolver uma modela-
gem de um carro utilizando o método de elementos finitos que permita
prever com uma boa confiabilidade o comportamento vibroacústico dos
caminhos da suspensão, quantificando a contribuição da suspensão di-
anteira vs suspensão traseira.

1.3.2 Objetivos Espećıficos

Como objetivos espećıficos tem-se: avaliar a eficiência de um
método relativamente novo - SPC (Source Path Contribution) - criado
especialmente para a indústria automotiva, e analisar como os resulta-
dos obtidos podem ser utilizados em um modelo numérico para repro-
duzir condições operacionais de rodagem, o que é realizado através de
uma análise de sensibilidade com dados provenientes de simulação, bem
como através de testes experimentais, possibilitando estimar quanto o
modelo desenvolvido consegue se aproximar dos resultados reais, ana-
lisando e comparando os dados obtidos do modelo com os dados pro-
venientes das medições.
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1.4 DESCRITIVO DOS CAPÍTULOS

No primeiro caṕıtulo já apresentado foi realizada uma introdução
ao tema, descrevendo o problema e apresentando a justificativa do es-
tudo realizado, bem como os objetivos traçados. No segundo caṕıtulo
é realizada uma revisão bibliográfica, visando analisar os trabalhos que
já foram desenvolvidos nessa linha de pesquisa, a fim de mostrar o que
outros autores já desenvolveram a respeito do tema. O terceiro caṕıtulo
contempla o embasamento teórico, buscando esclarecer as teorias en-
volvidas no trabalho a ser desenvolvido. O quarto caṕıtulo descreve
o setup experimental realizado e segue com uma análise de sensibili-
dade do método aplicado utilizando primeiro dados numéricos e depois
os dados do experimento propriamente dito. No quinto caṕıtulo são
apresentados os resultados, sendo estes os obtidos do teste de rodagem,
da aplicação da técnica e da simulação realizada em cima do modelo
numérico desenvolvido, finalizando com uma análise desses resultados.
Por fim, no sexto e último caṕıtulo são apresentadas as conclusões ob-
tidas ao longo do estudo realizado.
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA

2.1 RUÍDO, VIBRAÇÃO E ASPEREZA

Møller & Batel (2006) discutem o cenário competitivo atual no
qual os fabricantes e fornecedores automotivos devem alcançar a quali-
dade de produto que o cliente demanda. Eles comentam que o conforto
acústico e vibracional em carros se tornam cada vez mais importante e
é uma caracteŕıstica de percepção geral da qualidade do véıculo. Essa
percepção hoĺıstica do véıculo inclui atributos diferentes levados em
conta: qualidade sonora, impressões táteis, vibração do corpo todo,
bem como a percepção visual. A habilidade de cascatear essa per-
cepção global em componentes ou sub-sistemas alvos, vide figura 1, é
crucial para as montadoras. Por isso a necessidade de avaliar o som
interno e a contribuição de diferentes fontes sonoras torna-se cŕıtica.

Figura 1 – Fontes de Rúıdo, Vibração e Aspereza em um veiculo.

Fonte: Møller e Batel (2006)
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2.2 CAMINHOS DE TRANSFERÊNCIA VIBROACÚSTICOS

A análise dos caminhos de transferência é um procedimento ba-
seado em teste que permite que se trace o fluxo da energia vibroacústica
da fonte, através de um conjunto de caminhos estruturais e aéreos co-
nhecidos, até uma dada localização receptora, como apresentado por
Janssens et al. (2009). A figura 2 mostra esquematicamente o impacto
de uma fonte para um receptor.

Figura 2 – Ilustração de caminhos estruturais e aéreos.

Fonte: LMS (2009)

O objetivo é a avaliação da contribuição de cada caminho de
energia da fonte ao receptor, de modo que se possa identificar os com-
ponentes ao longo desse caminho e que possam ser modificados para re-
solver um problema espećıfico ou, ainda, para otimizar o projeto através
da escolha das caracteŕısticas desejadas para esses componentes, como
abordado por Gajdatsy (2009).

Van der Auweraer (2007) aborda a técnica TPA (Transfer Path
Analysis) como apenas uma etapa no processo de otimização de NVH
(Noise, Vibration and Harshness). Segundo Van der Auweraer (2007),
o processo de otimização de NVH começa com a identificação do pro-
blema. Esta consiste em desempenhar medições preliminares, que são
focadas em definir condições de testes ótimas para a aquisição de dados
e identificar as faixas cŕıticas de frequências no espectro do rúıdo. O
segundo passo, na otimização de NVH, é a análise de modo operacional
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de deflexão. Uma vez que essa etapa tenha sido realizada, uma análise
completa de TPA pode ser realizada nos posśıveis caminhos identifica-
dos. Após o TPA estar completo, a análise modal estrutural ou análise
modal acústica irão identicar as causas de posśıveis problemas de rúıdo
e vibração.

Já Verheij (1992) utiliza a técnica de SPC (Source Path Contri-
bution) da B&K (Brüel & Kjær) como um método para determinar o
quão alto fontes individuais de rúıdos, por exemplo em um véıculo, são
percebidas por um ouvinte (motorista).

Verheij (1997) indica que a quantidade que uma fonte de som
produz pode ser determinada com uma medição de potência sonora,
por exemplo. No entanto tal medição não fornece informação sobre a
impressão subjetiva que é percebida por um ouvinte, pois a medição
não inclui o efeito do ambiente.

Duval et al. (2004) mostra que para poder determinar o quanto
de rúıdo é percebido, deve-se avaliar a força da fonte e a influência do
caminho da fonte até o ouvido, como ilustra a figura 3.

Figura 3 – Fonte, transferência, receptor.

Fonte: LMS (2009)

Em estruturas complexas envolvendo muitos subconjuntos (como
um automóvel, avião ou submarino) a sensação vibroacústica percebida
por um observador, em uma localização qualquer, pode facilmente ter
sido causada por uma fonte de vibração qualquer. Por exemplo, a
energia de uma fonte em um carro é transmitida para a cavidade de
passageiros por um número de diferentes rotas: dos coxins do motor,
dos pontos de conexão do sistema de exaustão e indiretamente até
mesmo através dos eixos motores e da suspensão, conforme Romano
(1996).

Gade (2005) ressalva que caminhos aéreos do sistema de ad-
missão ou exaustão, por exemplo, podem ser importantes também.

Para Glibert e Møller (1999), da Brüel & Kjær, o conhecimento
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do rúıdo de origem estrutural, ilustrado na figura 4, é essencial para a
otimização do produto. Eles afirmam que no projeto e teste de produtos
industriais a técnica de análise dos caminhos vibroacústicos se tornou
uma ferramenta a qual pode obter conhecimento essencial do rúıdo
estrutural. A técnica de análise dos caminhos vibroacústicos mapea a
propagação da vibração estrutural das fontes, como o motor em um
carro.

Figura 4 – Caminhos estruturais em um véıculo.

Fonte: LMS (2009)

De modo geral a experiência em projetos automotivos é de que
em baixas frequências, tipicamente abaixo de 500 Hz, 90% dos proble-
mas são de natureza estrutural, enquanto em altas frequências, tipica-
mente acima de 1000 Hz, 90% originam de rúıdo aéreo.

Glibert e Møller (1999) definem como condição crucial para re-
sultados confiáveis a determinação experimental da dinâmica de ambos
os corpos e os diferentes caminhos. Isso pode ser obtido por duas
abordagens diferentes, Force Vector Path e Matrix Path Method. Eles
também destacam dois parâmetros importantes para a descrição do ca-
minho do rúıdo: a função de transferência de rúıdo Ha, e a rigidez k
dos caminhos individuais.

2.3 TÉCNICAS DE ANÁLISE DO CAMINHO

Schuhmacher e Tcherniak (2009) investigaram uma versão pura-
mente no domı́nio do tempo da análise de SPC usando uma fonte con-
trolável, um simulador de rúıdo e vibração instalado em um trimmed-
body (estrutura + revestimentos) de um véıculo, ilustrado na figura 5.
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Eles examinaram ambas entradas: aérea e estrutural, e utilizaram o
método da matriz no domı́nio do tempo para calcular as contribuições
das fontes como sons na posição dos ouvintes dentro da cabine.

Figura 5 – Trimmed-Body de um véıculo.

Fonte: Free Field Technologies (2014)

Schuhmacher e Tcherniak (2009) descrevem o simulador como
sendo uma caixa de madeira com sete faces utilizada como fonte para
testar o método de análise de contribuição no domı́nio do tempo. Cada
face é equipada com várias unidades de auto-falantes para produzir
entradas puramente aéreas no véıculo. Também, um shaker (excitador
eletromagnético) instalado dentro da caixa de madeira é utilizado para
gerar entradas puramente estruturais. A caixa é instalada no carro nos
coxins do powertrain (trem de potência).

Schuhmacher e Tcherniak (2009) primeiro utilizaram dados ope-
racionais da condição simulada e os conjuntos de funções resposta-
frequência (FRFs) para estimar a força em alguns pontos definidos
como fontes, ambas acústicas e mecânicas, depois as forças operacio-
nais das fontes são combinadas com as FRFs vibroacústicas para pre-
dizer as contribuições no receptor. Por fim, as contribuições preditas
são validadas com dados medidos.

Schuhmacher e Tcherniak (2009) mencionam, em seu trabalho,
um aspecto muito importante com relação a inversão de matrizes rea-
lizada no método da matriz, referente a utilização da pseudo-inversa,
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por se tratarem de matrizes não-quadradas.

Para evitar soluções contendo componentes de
rúıdo amplificadas, decomposição em valores sin-
gulares - Singular Value Decomposition (SVD) -
é realizada para cada frequência, e valores sin-
gulares menores que um certo limiar (threshold)
são descartados. Nesse trabalho, esse threshold é
expresso em dB relativo ao maior valor singular,
e um valor de -20 dB é aplicado em ambos os
casos. (Schuhmacher e Tcherniak, 2009).

Schuhmacher e Tcherniak (2009) ainda citam em outro trecho:

Até então, nós assumimos algum tipo de regu-
larização ao calcular os filtros da inversa para
as predições em ambos os casos. Se nós não
adicionarmos nenhum tipo de regularização nos
cálculos do filtro da inversa, significando que nós
apenas computamos a pseudo-inversa das matri-
zes para cada frequência, nós temos um outro
conjunto de filtros da inversa. Usando esse ou-
tro conjunto de filtros no caso estrutural, nós
temos a predição da contribuição da segunda or-
dem. As duas curvas não estão muito diferentes,
sugerindo que a regularização não possui grande
efeito na predição dessa faixa de frequência. De
modo geral, há algumas divergências entre medição
e predição quando comparando as contribuições
estruturais, mas a tendência das curvas são as
mesmas. (Schuhmacher e Tcherniak, 2009).

Nesse trecho fica claro não somente a eficácia do método nos
resultados obtidos por Schuhmacher e Tcherniak (2009), mas também
que o threshold é uma vaŕıavel à ser avaliada para cada caso, podendo
ou não causar discrepância nos resultados.

Em outro trabalho, Kim e Lee (2008) utilizam ummétodo h́ıbrido
de TPA (Trasfer Path Analysis). De acordo com Kim e Lee (2008) o
método h́ıbrido de TPA utiliza força de excitação simulada como força
de entrada, que excita o corpo flex́ıvel do véıculo nos coxins, enquanto
o método tradicional de TPA utiliza a força medida. Essa força simu-
lada é obtida através de análise numérica por um modelo de elementos
finitos do powertrain. O rúıdo interno é predito multiplicando a força
simulada pela função de transferência vibroacústica do véıculo.

Kim e Lee (2008) comentam que a função de transferência vi-
broacústica é a resposta acustica no compartimento de um carro para
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uma força de entrada nos coxins do powertrain na estrutura flex́ıvel do
véıculo. Os resultados obtidos por Kim e Lee (2008) mostram que a
tendência do rúıdo interno, predito baseado no método h́ıbrido de TPA,
corresponde muito bem com o rúıdo interno medido, com algumas di-
ferenças devido não apenas ao erro experimental e erro de simulação,
mas também devido ao efeito dos caminhos áereos.
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3 EMBASAMENTO TEÓRICO

3.1 MODELAGEM VIBROACÚSTICA

Vibração estrutural pode ser uma fonte para muitos dos proble-
mas relatados em produtos. Segundo MSC Software (2014), vibração
estrutural pode causar problemas de durabilidade e fadiga, bem como
reações adversas aos passageiros na forma de vibrações não desejadas
que possam ser sentidas ou ouvidas. As vibrações estruturais também
podem dificultar que produtos funcionem como desejados e potencial-
mente tornarem-se preocupações de segurança.

Rúıdos e vibrações estão entre as caracteŕısticas
de qualidade frequentemente percebidas de um
produto e, assim, são um dos principais alvos
de estudo procurados pela equipe de desenvol-
vimento de produto para ajudar diferenciá-los
da concorrência. Utilizando modelos de análise
por elementos finitos é posśıvel simular e pre-
ver como um componente ou sistema irá se com-
portar dinamicamente sob condições de operação
variáveis (MSC Software, 2014).

No entanto, os problemas enfrentados no processo de realização
da modelagem, sempre buscando executá-la de maneira correta, vi-
sando obter resultados que se aproximem suficientemente da realidade,
podem não ser tão triviais.

Entender as caracteŕısticas da vibração estrutu-
ral de um componente ou sistema tipicamente
requer que o engenheiro entenda ambos as ca-
racteŕısticas de vibração natural da estrutura,
também conhecidos como modos de vibração, e
como a estrutura responde a fatores de carre-
gamentos externos, tipicamente referidos à res-
posta na frequência e carregamento transiente
(MSC Software, 2014).
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3.2 SOURCE PATH CONTRIBUTION (CONTRIBUIÇÃO - CAMI-
NHO - FONTE

Os modelos utilizados no presente trabalho para análise de vi-
bração e rúıdo baseam-se nas técnicas de SPC (Source Path Contribu-
tion) e FEM (Finite Element Method - Método de Elementos Finitos),
sendo que o SPC gera os dados de entrada para o modelo numérico de
elementos finitos. Ambos serão introduzidos a seguir.

3.2.1 Modelo de Transmissibilidade

De acordo com Glibert e Møller (1999), geralmente a montagem
de modelos vibratórios é feita por meio de amortecedores de diferentes
tipos. O modelo descreve a taxa de vibração na fonte (x1) e no receptor
(x2), representado na figura 6:

Figura 6 – Modelo de transmissibilidade.

Fonte: Glibert e Møller (1999)

A equação de movimento (equação 3.1) para o modelo se torna:

x2

x1
=

2jωζω0 − (ω/ω2
0)

1 + 2jωζω0 − (ω/ω2
0)

(3.1)

Onde ω é a frequência angular, ζ é o coeficiente de amortecimento
e j é a unidade imaginária.

Glibert e Møller (1999) concluem que os parâmetros para oti-
mizar a eficiência do sistema são o amortecimento (c) e a rigidez (k).
Um amortecimento elevado reduz o pico da ressonância visualizado no
espectro de vibração.
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3.2.2 Função de Transferência de Rúıdo

A função de transferência de rúıdo (força rumor), Ha, é definida
como a função de transferência entre a força aplicada à estrutura do
carro e o rúıdo na posição do receptor, ilustrado na figura 7.

Figura 7 – Modelo esquemático.

Fonte: LMS (2009)

Glibert e Møller (1999) descrevem que um caminho de rúıdo
t́ıpico consiste de uma vibração e um caminho acústico de transmissão.
As vibrações são tipicamente conduzidas pelos coxins do motor e pe-
las estruturas da cabine. O caminho acústico é o rúıdo criado pela
estrutura da cabine e medido pelo microfone.

A parte do modelo de análise de contribuição de rúıdo con-
vertendo vibração em sinal acústico é descrito como um problema de
dinâmica estrutural. Os amortecedores, agindo como coxins da fonte
de vibração, são anexados ao grau de liberdade da excitação (figura 8).

O ńıvel de pressão sonora medido na posição do microfone é
dependente da amplitude de vibração da estrutura receptora.

De acordo com Glibert e Møller (1999), considerando o cami-
nho acústico o rúıdo global interno criado por n forças aplicadas em
diferentes locais do véıculo pode ser expressado como:
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Figura 8 – Modelo fonte receptor.

Fonte: Glibert e Møller (1999)

SPLtot =
n
∑

1

Ha
nFn (3.2)

Onde, na equação 3.2, Fn é a força aplicada no enésimo grau
de liberdade e Ha

n é a função de transferência de rúıdo para o enésimo
grau de liberdade. Ha

tot é uma grandeza vetorial com os elementos de
Ha

n.

3.2.3 Método Direto

Segundo Glibert e Møller (1999), o caminho de vibração está for-
temente relacionado à rigidez dinâmica dos coxins. A rigidez é descrita
por k, que é a razão entre a força aplicada (F) e o deslocamento (x)
(equação 3.3).

k =
F

x
(3.3)

Da definição de Ha é visto que é posśıvel determiná-lo experi-
mentalmente aplicando uma força conhecida em um dos DOFs (graus
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de liberdade) e medir o NPS (ńıvel de pressão sonora) na posição do re-
ceptor. É notável que Ha é uma grandeza vetorial, onde cada elemento
é a contribuição do NPS no receptor partindo de um DOF particular.

Os parâmetros descrevendo Ha
n, e k podem ser determinados em

teste de bancada, onde a força precisa ser medida durante as medições
de rigidez e de função de transferência de rúıdo. Para Glibert e Møller,
essa determinação em bancada causa problemas práticos, já que o sis-
tema testado precisa ser desmontado para determinação. A montagem
dos transdutores de força podem causar mudanças nas estrutura. Além
das modificações do véıculo para montagem dos transdutores de força
consome tempo no processo de um teste piloto.

3.2.4 Método de Inversão de Matriz

Glibert e Møller (1999) afirmam que para superar os problemas
práticos da determinação da força utilizando transdutores de força, uma
medição indireta da rigidez é comumente utilizada. Esse método que é
conhecido como método da matriz utiliza medições da matriz de rigidez
feita em laboratório. Através de um shaker ou de martelo de impacto,
uma força é aplicada em um ponto da estrutura do carro, e a vibração
é medida em diferentes pontos da estrutura. As respostas-frequência
formam a equação matricial (equação 3.4):

{ẍ} = [Hv]{F} (3.4)

Onde: {ẍ} é o vetor de acelerações, [Hv] é a matriz de inertâncias
e {F} é o vetor de forças. Da inversão da matriz resulta (equação 3.5):

{F} = [Hv]−1{ẍ} (3.5)

Mostrando que medindo as acelerações {ẍ} em condição opera-
cional, as forças operacionais podem ser estimadas, equação matricial
exemplificada na figura 9.
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Figura 9 – Matriz de Inertâncias.

Fonte: BIERMAYER et al., 2007

Glibert e Møller (1999) concluem que um problema com o método
da matriz é a não-linearidade das propriedades da estrutura. O que
coloca requerimentos na técnica de excitação, como a necessidade de
checar a linearidade.

Para melhorar a precisão da determinação da matriz as vibrações
podem ser medidas em pontos adicionais, e a matriz determinada por
meio da técnica de pseudo-inversa.

3.3 MÉTODO DE ELEMENTOS FINITOS

De acordo com Oluwole (2011), para interpolação em três di-
mensões, elementos tetraédricos de quatro nós ou elementos prismáticos
de oito nós podem ser utilizados (figura 10).

Figura 10 – Elementro tetraédrico (esquerda) e elemento prismático
(direita).

Fonte: OLUWOLE, 2011
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Seguindo a abordagem apresentada por Oluwole (2011), para ele-
mentos tetraédricos, a função de interpolação linear u pode ser expressa
como (equação 3.6):

u = c1 + c2x+ c3y + c4z (3.6)

Onde cn são constantes e x,y e z sao coordenadas do plano car-
tesiano. O que pode ser reescrito em termos de valores nodais locais
(equação 3.7):
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1 x1 y1 z1
1 x2 y2 z2
1 x3 y3 z3
1 x4 y4 z4
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c2
c3
c4









(3.7)

Resolvendo o sistema linear de equações retorna a função (equação
3.8):

u = h1(x, y, z)u1 + h2(x, y, z)u2 + h3(x, y, z)u3 + h4(x, y, z)u4 (3.8)

Assim, as funções de forma hn são (equação 3.9):

hi(x, y, z); i = 1− 4

h1(x, y, z) = s11 + s21x+ s31y + s41z

h2(x, y, z) = s12 + s22x+ s32y + s42z

h3(x, y, z) = s13 + s23x+ s33y + s43z

h4(x, y, z) = s14 + s24x+ s34y + s44z

(3.9)

Onde s é definido como (equação 3.10):

s11 =
1

6V
det





x2 y2 z2
x3 y3 z3
x4 y4 z4



 e V =
1

6
det









1 x1 y1 z1
1 x2 y2 z2
1 x3 y3 z3
1 x4 y4 z4









(3.10)
Já para elementos prismáticos, a função de interpolação linear

pode ser expressa como (equação 3.11):

u = c1 + c2x+ c3y + c4z + c5xy + c6xz + c7yz + c8xyz (3.11)
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A função de aproximação pode ser obtida utilizando os mesmos
métodos, assim as funções de forma hn tornam-se (equação 3.12):

h1(x, y, z) =
1

8abc
(1− x)(1− y)(1− z)

h2(x, y, z) =
1

8abc
(1 + x)(1− y)(1 + z)

h3(x, y, z) =
1

8abc
(1 + x)(1 + y)(1 + z)

h4(x, y, z) =
1

8abc
(1− x)(1 + y)(1 + z)

h5(x, y, z) =
1

8abc
(1− x)(1− y)(1 + z)

h6(x, y, z) =
1

8abc
(1 + x)(1− y)(1− z)

h7(x, y, z) =
1

8abc
(1 + x)(1 + y)(1− z)

h8(x, y, z) =
1

8abc
(1− x)(1 + y)(1− z)

(3.12)

3.4 SOLUÇÃO DOS PROBLEMAS DE VIBROACÚSTICA PELOMÉTODO
DE ELEMENTOS FINITOS

De acordo com Gerges (2000), o campo sonoro produzido num
ambiente fechado pode ser modelado através da equação de Helmholtz:

∇2p+ k2p = 0 (3.13)

Onde, na equação 3.13, ∇2 é o operador Laplaciano, p é a pressão
acústica no meio e k é o número de onda acústica.

Seguindo o prinćıpio de solução apresentado por Gerges (2000),
a velocidade da part́ıcula ”u”pode ser calculada em função da pressão
através da seguinte expressão (equação 3.14):

u =
j∇p

ωρ
(3.14)

Onde ρ é a densidade do meio, ω é a frequência da onda e ∇ é o
operador gradiente.

As posśıveis condições de contorno do volume ”V”utilizadas são
as seguintes (equação 3.15):
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p = p em S1

∂p

∂n
= ∇pn = −ipωvn em S2

∂p

∂n
= ∇pn = −ipωAnp em S3

(3.15)

Com S = S1∪S2∪S3, sendo vn a velocidade normal na superf́ıcie
S2 e An é a admitância normal na superf́ıcie S3.

Nesta técnica o volume é dividido em pequenas regiões denomi-
nadas de elementos e o campo de pressão pode então ser expresso como
uma combinação linear da função de forma polinomial (N) e dos valores
discretos de pressão modal:

p(x) =

m
∑

i=1

Niphi(x) (3.16)

Onde Ni é a função de forma associada ao i-ésimo nó e phi é o
valor aproximado da pressão naquele nó.

Incorporando a aproximação devido à equação 3.16, na equação
integral de Galerkin, obtém-se o seguinte sistema de equações (equação
3.17):

[K − iρωC − ω2M ]{p} = iρω{F} (3.17)

Onde são introduzidos os conceitos de massa acústica (Mij), rigi-
dez acústica (Kij), amortecimento acústico (Cij) e força acústica (Fj),
dados pelas seguintes equações:

Kij =

∫

v

∇Ni∇Nj dV Mij =

∫

v

NiNj

e2
dV

Cij =

∫

S3

NiNjAn dS Fi =

∫

S2

NiNjVn dS

(3.18)

De modo similar ao problema dinâmico estrutural, a extração
de autovalores (ωi) e autovetores (φi) reais é posśıvel fazendo-se C e F
nulos na equação 3.18, obtendo-se a equação 3.19:

([K]− ω2[M ]){p} = 0 (3.19)

Que aceita soluções não-nulas {p}−{φi} para valores da frequência
ω − ωi denominados de frequências de ressonâncias.

A figura 11 mostra exemplos de malhas de elementos finitos para
análise acústica e estrutural na área automobiĺıstica.
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Figura 11 – Modelo de Elementos Finitos

Fonte: GERGES, 2000

A partir do método de elementos finitos, o modelo obtido serve
de base de entrada ao estudo da vibroacústica em estruturas automoti-
vas, sendo esse o foco do presente trabalho, a obtenção de um modelo
computacional utilizando o método de elementos finitos e a validação
de rúıdo, vibração e aspereza.
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4 SETUP EXPERIMENTAL

O primeiro passo, fundamental para todas as análises que se-
guem, é a obtenção das FRFs (Funções Resposta-Frequência) do ob-
jeto de estudo, no caso o FIAT 327. O método utilizado para tal é a
excitação por impactação dos pontos de interesse, onde os pontos defi-
nidos como ”driving points”, pontos nos quais deseja-se avaliar as forças
aplicadas, são impactados um à um, enquanto a resposta é medida em
todos os pontos para cada impactação. Esses pontos de resposta são
chamados de indicadores, sendo que os pontos nos quais a resposta é
medida, mas não há impactação, são chamados de auxiliares.

Na aplicação da técnica de SPC (Source Path Contribution),
como as respostas mais importantes são as pontuais, resposta no mesmo
ponto e direção de impactação, a quantidade de indicadores deve ser
pelo menos igual a quantidade de ”driving points”, sendo que segundo a
literatura ter pontos auxiliares melhora a estimativa das forças e conse-
quentemente a reconstrução das contribuições sonoras. Os fabricantes
recomendam utilizar um número de indicadores duas vezes maior que
o número de ”driving points”.

Para o véıculo estudado, foram definidos como ”driving points”os
três pontos de apoio do motor - coxins lado passivo (lado fixo na es-
trutura) - e os três pontos de montagem de cada suspensão (dianteira
direita e esquerda, traseira direita e esquerda), totalizando 15 pontos,
sendo consideradas as três direções (x, y, z) para cada ponto, com
exceção dos pontos 319 X e 419 X devido a inviabilidade de impactar
esses pontos nessa direção, totalizando 43 ”driving points”.

As figuras 12 à 14 ilustram através da malha numérico os pontos
correspondentes aos ”driving points”no véıculo.
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Figura 12 – Malha numérica ilustrando os pontos 1, 2, 110 e 210.

Fonte: Autor.

Figura 13 – Malha numérica ilustrando os pontos 3, 101, 102, 201 e
202.

Fonte: Autor.
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Figura 14 – Malha numérica ilustrando os pontos 301, 310, 319, 401,
410 e 419.

Fonte: Autor.

Além desses pontos, as respostas foram medidas em outros 11
pontos nas três direções (x, y, z) e em 2 pontos em uma direção (z),
além das medições nos pontos 319 X e 419 X, sendo esses os 37 pon-
tos auxiliares, totalizando 80 indicadores. Os pontos auxiliares estão
localizados nos três pontos de apoio do motor - coxins lado ativo (lado
do motor) - nos quatro cubos de roda, em três pontos no pavimento,
no trilho do banco do motorista (figura 16), na caixa de câmbio (figura
17) e no volante (figura 15).

Figura 15 – Ponto auxiliar no volante (acelerômetro).

Fonte: Autor.
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Figura 16 – Ponto auxiliar no trilho do banco (acelerômetro).

Fonte: Autor.

Figura 17 – Ponto auxiliar na caixa de câmbio (acelerômetro).

Fonte: Autor.

Definidos os pontos de impactação e os pontos onde serão me-
didas as respostas, é posśıvel obter as inertâncias

ẍij

Fi
, aceleração no

ponto j devido a impactação no ponto i, onde ẍ é acelereção e F é
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força, para cada ponto. Além das inertâncias, a resposta acústica de-
vido à impactação, chamada de força rumor

pij

Fi
, onde pij é pressão,

medida nos microfones no ponto j devido a impactação no ponto i,
também é obtida.

Os pontos para medição da força rumor são posicionados no in-
terior da cabine, conforme pode ser visto na figura 18.

Figura 18 – Microfones no interior da cabine.

Fonte: Autor.

No experimento, a impactação (exemplificada na figura 19) é re-
alizada com martelo, utilizando ponta ŕıgida de plástico, impactando
um ”driving point”de cada vez, enquanto as respostas são medidas si-
multaneamente por acelerômetros posicionados nos indicadores e pelos
microfones no interior da cabine. Para cada ponto, a impactação é re-
alizada três vezes consecutivas, medindo a resposta a cada impactação
e realizando a média dos espectros, a fim de reduzir o rúıdo do sinal.
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Figura 19 – Exemplo de impactação.

Fonte: Autor.

A aquisição de dados foi realizada utilizando taxa de amostragem
de 6400 linhas e frequência de corte de 3200 Hz, a tabela 1 lista o
equipamento utilizado.

Tabela 1 – Lista de equipamento utilizado

Instrumentação Sensibilidade Fabricante
Martelo (450 gramas) 0.225 mV/N Brüel & Kjær
Acelerômetro 4507-B 1 mV/g Brüel & Kjær

Acelerômetro 4507-B-002 10 mV/g Brüel & Kjær
Acelerômetro 4535-B 9.8 mV/g Brüel & Kjær
Acelerômetro 4533-B 9.8 mV/g Brüel & Kjær
Microfone 4189-B-001 50 mV/Pa Brüel & Kjær
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O critério utilizado para avaliar a convergência da precisão será quan-
tificando o erro médio e máximo das forças e do rúıdo, sendo esse a
soma das contribuições calculadas, as contribuições, por sua vez, são o
rúıdo gerado devido a força aplicada em um ponto isolado.

A análise de sensibilidade é feita primeiro sobre o modelo numérico
de uma placa plana. Sabendo as forças aplicadas em cada ponto, é
posśıvel analisar o erro entre a força calculada pelo método e a força
utilizada na simulação, sendo que como os dados utilizados são dados
proveniente de simulação não há erros de medição.

A fim de analisar a influência das variáveis citadas em uma estru-
tura mais complexa e com rúıdos de medição, a análise de sensibilidade
é então realizada na instrumentação do carro completo para o experi-
mento de impactação, utilizando os resultados da própria impactação
de um dos pontos como dados operacionais é posśıvel analisar o erro
entre a força calculada e a força medida na impactação, sendo possivel
também analisar o erro entre o rúıdo calculado e o rúıdo medido no
interior da cabine.

5.1.1 Placa Plana

Uma placa plana foi simulada no software ANSYS com 50 ”dri-
ving points”, sendo que primeiramente as FRFs foram obtidas apli-
cando uma força unitária (constante em toda a faixa de frequência) em
cada um dos 50 pontos, uma de cada vez. A seguir, a condição opera-
cional foi simulada aplicando as 50 forças simultaneamente, tendo cada
uma delas uma magnitude diferente, que nesse caso varia entre 1 e 50
N.

A simulação foi rodada várias vezes variando a quantidade de
casas decimais extráıdas, sendo extráıdas 17, 12, 9, 8 e 5 casas decimais.
Para cada número de casas decimais a simulação foi rodada variando o
número de indicadores, iniciando com número de indicadores igual ao
número de ”driving points”(50 indicadores), 10, 20, 30, 40 e 50 pontos
auxiliares (60, 70, 80, 90 e 100 indicadores totais respectivamente).

Por fim todos esses dados foram pós-processados aplicando a
técnica de SPC através de código próprio elaborado em FreeMat (soft-
ware de licença livre, similar ao MatLab). No processamento, o código
foi rodado várias vezes, variando a tolerância da pseudo-inversa (o que
também pode ser feito no software comercial) para cada caso simulado.

A técnica utilizada para inversão de matrizes não-quadradas foi
a pseudo-inversa de Moore-Penrose, a qual se baseia na técnica de
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SVD (Singular Value Decomposition), sendo que qualquer valor singular
abaixo de uma determinada tolerância são zerados no cálculo. Como a
inversão de matrizes é realizada frequência à frequência, já que há uma
matriz de inertâncias diferente para cada frequência, irão haver valores
singulares diferentes para cada frequência, sendo assim não seria correto
estabelecer uma tolerância constante para que os valores abaixo do es-
pecificado sejam tratados como zero, pois em determinadas frequências
poderiam não ser eliminados nenhum valor, pois a tolerância estaria
abaixo do menor valor singular, enquanto em outras frequências mui-
tos valores poderiam acabar sendo tratados como zero. Sendo assim,
estabelece-se uma tolerância variável com a frequência, sendo calcu-
lada uma tolerância para cada frequência com base no máximo valor
singular da matriz de inertâncias para aquela frequência (figura 21).

Figura 21 – Valores singulares máximos e mı́nimos.

Fonte: Autor.

Os resultados obtidos serão apresentados na forma de gráficos,
traçando o erro médio e o erro máximo em função da tolerância, para
cada caso. Nas figuras 22 e 23 é posśıvel perceber exemplos das forças
calculadas corretamente e não corretamente, respectivamente.
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Figura 22 – Forças estimadas corretamente (17 casas decimais / sem
auxiliares).

Fonte: Autor.

Figura 23 – Forças estimadas não corretamente (5 casas decimais / sem
auxiliares).

Fonte: Autor.
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O experimento realizado consiste em utilizar apenas os dados
provenientes da impactação no véıculo. As funções de transferência,
tanto de vibrações (inertâncias) como de rúıdo (força rumor), são as
respostas em todos os pontos divididas pela força aplicada em um ponto
no domı́nio da frequência, ou seja, como a estrutura vai responder para
uma dada força aplicada em um ponto da estrutura, conforme a fi-
gura 28 e a equação 5.1. Para tal, tanto as acelerações em todos os
pontos são medidas para cada impactação, como também a força de
impactação, com esses dados gera-se as FRFs (inertâncias e força ru-
mor), e como condição operacional utilizaram-se as acelerações medidas
(sem normalizá-las pela força aplicada) com a impactação no ponto 1X.

Sendo assim, aplicando o método de SPC, as forças operacionais
calculadas devem ser a força medida no ponto 1X e zero para as demais
forças. Por fim multiplicando as forças calculadas pela força rumor, o
rúıdo calculado deve ser aproximadamente o rúıdo medido no microfone
no momento da impactação.
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 (5.1)

Onde, na equação 5.1, pi é pressão acústica, Fi é força de ex-

citação e
p(ij)

Fi
é FRF, i é o ponto de resposta e j é o ponto de excitação.
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Figura 28 – Método da matriz / Inversão da matriz.

Fonte: Autor.
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Para essa análise de sensibilidade foram utilizados tanto o código
próprio elaborado em FreeMat para a aplicação da técnica, como o
software comercial da B&K, para comparação também entre ambos.

Primeiramente, é interessante olhar para os valores singulares
e para o número condicional das matrizes de inertâncias para os dois
extremos, ou seja, 43 indicadores (0 auxiliares) (figura 29) e 80 indica-
dores (37 auxiliares) (figura 30), nessa análise é possivel observar como
a tolerância a ser utilizada na pseudo-inversa varia ao alterar o número
de indicadores, que modifica a matriz de inertâncias.

Observa-se que o número condicional, que é a razão entre o maior
e menor valor singular, é menor para a matriz de maior dimensão. Ba-
sicamente o número condicional indica o quanto o valor de sáıda pode
variar para uma pequena variação no argumento de entrada, ou seja,
o quão senśıvel a função é a mudanças ou erros na entrada, e quanto
de erro nos resultados de sáıda para erros na entrada. Sendo assim fica
evidente que a matriz com 80 indicadores está melhor condicionada,
pois possui um número condicional menor, ou seja, é menos senśıvel
a erros na entrada, enquanto para um número condicional muito ele-
vado pequenos erros na entrada podem resultar em grandes erros na
sáıda, como acontece nas menores frequências para a matriz com 43
indicadores. Vale ressaltar que o condicionamento é uma propriedade
da matriz em si, ou seja independe dos posteriores erros numéricos por
casas decimais e arredondamentos, por exemplo.

Figura 29 – Número condicional e máximos/mı́nimos valores singulares
para 43 indicadores.

Fonte: Autor.
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Figura 30 – Número condicional e máximos/mı́nimos valores singulares
para 80 indicadores.

Fonte: Autor.

Analogamente ao que foi feito para a placa, o teste variando a
tolerância da pseudo-inversa é feito para o carro, como pode ser visto
nas figuras 31 à 34, onde as escalas dos eixos foram suprimidas à pedido
da montadora. Na figura 31 nota-se um rúıdo na baixa frequência na
curva da pressão estimada, o que resulta na diferença vista nas cur-
vas das forças, na figura 32 não há mais esse rúıdo, mas há diferenças
notáveis entre as curvas de pressão, com vales que não existem, o que
resulta na subestimação da força, nas figuras 33 e 34 ambas as estima-
tivas de pressão estão bem ajustadas, com um pouco menos de rúıdo
na curva da figura 34, por isso a leve melhora na força estimada.

Figura 31 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 43 indicadores - inversão direta.

Fonte: Autor.
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Figura 32 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 43 indicadores - tolerância Máx. Val.
Sing. * 1/10.

Fonte: Autor.

Figura 33 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 43 indicadores - tolerância Máx. Val.
Sing. * 1/50.

Fonte: Autor.
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Figura 34 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 43 indicadores - tolerância Máx. Val.
Sing. * 1/100.

Fonte: Autor.

A influência nos resultados variando o número de indicadores
fica evidente a seguir nas figuras 35 à 39, fixando a tolerância em um
determinado valor para esse caso, valor para o qual se obtiveram bons
resultados, já que a tolerância não necessariamente é o menor valor
como pôde ser visto na análise da placa, principalmente para resultados
de medições, que podem possuir rúıdos de medição. Percebe-se que
as curvas de pressão estimada nas figuras 35 à 39 estão todas bem
ajustadas, mas nas curvas de força estimada nota-se uma leve melhora,
gradativamente, à medida que o número de indicadores aumenta.

Figura 35 – Espetro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em ver-
melho, calculado em azul - 43 indicadores.

Fonte: Autor.
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Figura 36 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 46 indicadores.

Fonte: Autor.

Figura 37 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 52 indicadores.

Fonte: Autor.
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Figura 38 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 60 indicadores.

Fonte: Autor.

Figura 39 – Espectro da Força (esq.) e Rúıdo (dir.) - medido em
vermelho, calculado em azul - 80 indicadores.

Fonte: Autor.

Como pode ser visto ao adicionar um ponto de medição (3 direções),
logo 3 auxiliares, a resposta já apresenta uma melhora razoável, prin-
cipalmente na força calculada, embora haja pouca variação nos erros
médio e máximo tanto no cálculo da força quanto no do rúıdo à medida
que se adiciona auxiliares.

Por fim, nas figuras 40 e 41 seguem as comparações entre os
resultados obtidos através do software comercial da B&K e do código
criado em FreeMat.



72

Figura 40 – Força - medido (azul), calculado via código (vermelho),
calculado via software comercial (verde).

Fonte: Autor.

Figura 41 – Rúıdo - medido (azul), calculado via código (vermelho),
calculado via software comercial (verde).

Fonte: Autor.

Nesse caso foram considerados 55 indicadores, por não haver
grandes variações além disso, e tolerância de Máx. Val. Sing. * 1/50,
por ser mais senśıvel à mudanças e apresentar bom resultado, para am-
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bos os casos. Olhando para as figuras 40 e 41, aparentemente, o código
desenvolvido apresenta um ajuste levemente melhor, por apresentar er-
ros um pouco menores, por outro lado, o código acaba superestimando
a força nas baixas frequências, o que, de alguma forma, é evitado com
o software comercial, o que é interessante, sendo que essa força ele-
vada pode vir a causar problemas na análise, ao inserir as forças na
simulação, superestimando também o rúıdo e as vibrações.
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6 RESULTADOS

6.1 TESTE DE RODAGEM

Para obtenção das respostas nas condições operacionais foram
realizados testes de rodagem. Nesses testes o carro é instrumentado
e conduzido em diferentes condições de teste: velocidade constante,
aceleração e desaceleração etc. Para o presente trabalho, a condição
escolhida foi em velocidade constante na terceira marcha à 75 km/h,
os motivos da escolha foram o fato da simulação à ser realizada para
comparação não ser transiente e porque se espera uma alta contribuição
do motor nessa condição, devido a sua operação em alta rotação, sendo
essa uma forma de checar os resultados.

A rodagem foi realizada na Estrada da Ilha na região de Joinville,
por possuir retas longas, e durante a madrugada, devido à ausência
de tráfego nesse horário, a fim de evitar fatores externos que possam
influenciar nas medições, como rúıdo urbano. Foram realizadas três
gravações de cerca de 30 segundos cada para essa condição.

Posteriormente ao teste, as gravações foram analisadas, avali-
ando os sinais dos microfones e acelerômetros. Escolhido a gravação a
ser utilizada na análise, segue-se com o processamento dos dados. Para
a aplicação do SPC utilizando o software comercial da B&K, pode-se
utilizar os dados brutos da gravação como entrada, ou seja, no domı́nio
do tempo. Já para aplicação da técnica no código desenvolvido é ne-
cessário realizar uma FFT (Fast Fourier Transform) para passar os
dados para o domı́nio da frequência.

6.2 APLICAÇÃO DO SPC

Tendo as FRFs - inertâncias e força rumor - provenientes da
impactação e os resultados operacionais - acelerações e pressão sonora -
provenientes do teste de rodagem, pode-se iniciar a aplicação da técnica
do SPC. Primeiramente, será descrito a aplicação utilizando o software
comercial e em seguida o código elaborado pelo autor.

No software comercial é criado um véıculo onde, por ser do
mesmo fabricante do software de aquisição de dados, é possivel atribuir
os dados referentes às FRFs diretamente através do banco de dados.
Feito isso escolhe-se um ”target”, sendo este o microfone para o qual
deseja-se reconstruir o rúıdo medido, já os dados operacionais são carre-
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gados diretamente no programa, no domı́nio do tempo, tendo os DOFs
atribúıdos automaticamente, uma vez que estes são informados tanto
na impactação como no ”recording”(gravação) da rodagem. Executa-
se então a inversão da matriz de inertâncias para que se faça a multi-
plicação pelas acelerações operacionais e obtenha-se as forças operacio-
nais, essas forças são então multiplicadas pela força rumor, obtendo-se
assim o rúıdo reconstrúıdo. As curvas de pressão sonora medida e calcu-
lada são sobrepostas no mesmo gráfico para que ajuste-se o ”threshold”,
sendo este a tolerância da pseudo-inversa, o ”threshold”é então ajus-
tado iterativamente para obter a melhor aproximação posśıvel das duas
curvas. Com o ajuste feito, extrai-se as forças estimadas e as contri-
buições individuais de cada ponto para o rúıdo no ”target”, sendo que
o rúıdo total é a soma de todas as contribuições, representado na figura
42, onde o ajuste parece bom, com maior diferença na baixa frequência,
como já esperado pela análise de sensibilidade, mas sem superestimar
o rúıdo, o que é desejado, lembrando que as escalas foram omitidas por
questões de confidenciabilidade.

Figura 42 – Rúıdo no microfone do motorista - medido em vermelho,
reconstrúıdo em azul (software comercial).

Fonte: Autor.

Já no código desenvolvido o processo é similar, sendo que é



77

necessário fornecer as FRFs e os dados operacionais processados no
domı́nio da frequência, sendo essa uma das diferenças do software para
o código, lembrando que no software também é posśıvel fazer a análise
no domı́nio da frequência, e em ambos pode-se selecionar a quantidade
de pontos e os DOFs que serão utilizados. O código é então rodado,
tendo como resultado também as forças operacionais e a sobreposição
das curvas de rúıdo para ajuste da tolerância da pseudo-inversa. Por
fim é realizado também a iteração a fim de ajustar a curva de rúıdo re-
constrúıdo à curva de rúıdo medido, sendo necessário rodar novamente
o código a cada ajuste, o que acontece também com o software comer-
cial, uma vez que a pseudo-inversa é calculada novamente com a nova
tolerância, o resultado pode ser visto na figura 43, onde, apesar do bom
ajuste nas frequências mais baixas, é viśıvel uma grande diferença nas
frequências mais altas, superestimando o resultado, o que é indesejado.
É posśıvel, também, obter as contribuições individuais, tendo como di-
ferença que o código gera os resultados no domı́nio da frequência, já
o software retorna os resultados no domı́nio do tempo, possibilitando
ouvir os rúıdos provenientes de cada DOF. Para se realizar isso através
do código é necessário realizar a transformada inversa de Fourier.

Figura 43 – Rúıdo no microfone do motorista - medido em vermelho,
reconstrúıdo em azul (código do autor).

Fonte: Autor.

Para a análise das contribuições, os resultados são exportados
para um pós-processador, onde é posśıvel formar os caminhos que se
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deseja analisar e ouvir o rúıdo, podendo, por exemplo, selecionar a
soma das contribuições provenientes dos DOFs da suspensão dianteira
direita, definindo isso como um caminho.

O foco do presente trabalho é analisar as contribuições através
de um modelo numérico. O que interessa são as forças estimadas, uma
vez que essas são os dados de entrada para a simulação.

6.3 SIMULAÇÃO NUMÉRICA

Para a simulação serão utilizadas as forças estimadas pelo soft-
ware comercial, uma vez que através deste obteve-se melhor ajuste da
curva de pressão sonora no interior da cabine na posição do motorista,
já que na análise feita através do mesmo foram consideradas também
as fontes aéreas, o que influencia no ajuste da curva de pressão so-
nora. Para tal é necessário processar os resultados antes de inseŕı-los
na simulação, uma vez que, como já foi comentado, o software retorna
os dados no domı́nio do tempo, e a simulação é rodada no domı́nio
da frequência, por questões de custo computacional. Outro passo ne-
cessário é processar as forças com fase em relação à uma referência,
para se obter os efeitos de cancelamento, os módulos das forças a serem
aplicadas pode ser visto na figura 44.

Figura 44 – Valor absoluto de algumas das forças estimadas.

Fonte: Autor.
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As forças são importadas no modelo numérico como números
complexos (parte real e imaginária) e cada uma delas é atribúıda ao
seu respectivo DOF. Para fins de análise são rodados quatro casos, um
onde as forças são todas aplicadas simultaneamente (1), para simular a
rodagem, um onde apenas as forças referentes ao powertrain são aplica-
das (2), um onde apenas as forças referentes à suspensão dianteira são
aplicadas (3) e um onde apenas as forças referentes à suspensão traseira
são aplicadas (4), esses três últimos casos são para fins de análise da
contribuição de cada um desses grupos para o rúıdo interno.

A simulação leva em torno de 40 minutos para processar, sendo
que a malha utilizada foi fornecida diretamente pela montadora, mos-
trada na figura 45, sendo definidas as condições de contorno, forças
aplicadas em cada ponto e os pontos para o qual se deseja gravar os
resultados (acelerações nos pontos do powertrain e das suspensões, e as
pressões no interior da cabine nas posições do motorista e dos passa-
geiros).

Figura 45 – Malha do modelo numérico - 885 mil nós / 992 mil elemen-
tos: 2D (triangulares e quadráticos) e 3D (tetraédricos e prismáticos).

Fonte: Autor.
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6.4 ANÁLISE

Primeiramente, analisa-se o rúıdo total no interior da cabine na
posição do motorista, comparando os resultados da medição no teste
de rodagem com os resultados da simulação, a fim de comparar como
a simulação está reproduzindo os resultados de rodagem (figura 46).

Figura 46 – Rúıdo [dB(A)]: simulado (numérico) em verde, estimado
(SPC) em azul, medido em vermelho.

Fonte: Autor.

Como pode ser visto na figura 46 os resultados obtidos são satis-
fatórios, o rúıdo total simulado para a posição do motorista reproduz
bem o rúıdo medido durante a rodagem, sendo que a tendência das
curvas é similar e a magnitude também, com exceção de um pico mais
significativo no rúıdo simulado mas não aparece no medido.

Esse pico, podendo ser resultado de algum modo de flexão ou
torção da cabine nessa frequência, visto apenas na curva simulada, pode
ser devido ao fato da simulação se tratar de um ”trimmed-body”enquanto
que o experimento é feito em um carro completo, assim, em uma tenta-
tiva de avaliar esse efeito, simulou-se o ”trimmed-body”com um modelo
simplificado de suspensão, conforme figura 47, e os resultados obtidos
(figura 48) mostram já uma redução nesse pico, reforçando a hipótese
levantada.
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Figura 47 – Modelo com suspensão simplificada.

Fonte: Autor.

Figura 48 – Rúıdo [dB(A)]: Modelo com suspensão em azul, sem sus-
pensão em vermelho.

Fonte: Autor.

Prosseguindo para a análise das contribuições, analisa-se os re-
sultados dos modelos onde as forças foram aplicadas somente nos gru-
pos definidos (powertrain, suspensão dianteira e suspensão traseira) em
comparação com o rúıdo total simulado, onde todas as forças estão
sendo aplicadas, os resultados são mostrados na figura 49 em banda
de 1/3 de oitavas para facilitar a visualização, já com a ponderação A
aplicada, ainda assim, fica dif́ıcil dizer qual conjunto contribui mais,
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sendo claro apenas que a suspensão dianteira é o que menos contribui.

Figura 49 – Contribuições [dB(A)] em 1/3 de oitavas: total em ver-
melho, powertrain em azul, suspensão dianteira em verde, suspensão
traseira em laranja.

Fonte: Autor.

Analisando as curvas sobrepostas na figura 49, avalia-se, então, o
que se propôs para esse trabalho, verificar as contribuições provenientes
da suspensão dianteira vs. suspensão traseira.

A curva de rúıdo proveniente da suspensão traseira apresenta-se
superior à curva da suspensão dianteira para toda a faixa de frequência
analisada, no gráfico de colunas da figura 50 está quantificado o ”ove-
rall”para toda a faixa de frequência simulada. Através do gráfico da
figura 50, confirma-se que a maior contribuição nessa condição (terceira
marcha à 75 km/h) vem de fato do conjunto powertrain.
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7 CONCLUSÃO

A técnica apresentada, Source Path Contribution, pôde ser va-
lidada, de forma que teve sua eficiência avaliada e também suas li-
mitações e incertezas quantificadas, uma vez que as posśıveis variáveis
na aplicação da técnica foram analisadas. Pela proposta de desenvolver
e apresentar um código próprio, baseado na teoria envolvendo a técnica,
demonstrou certa confiabilidade, se equiparando em muitos pontos com
o software comercial, sendo que o uso do código foi essencial para as
análises de sensibilidade apresentadas. Por fim, o modelo numérico
desenvolvido e apresentado mostrou resultados satisfatórios em com-
paração aos resultados de medições, demonstrando a possibilidade de
ser utilizado no processo de projeto de otimização.

No que diz respeito aos resultados obtidos, as contribuições pu-
deram ser avaliadas, e a resposta para o objetivo geral de analisar a
contribuição dos caminhos da suspensão dianteira vs. suspensão tra-
seira foi obtida, sendo mostrado através de curvas e totais, tanto de
resultados simulados como experimentais, que a suspensão traseira con-
tribui consideravelmente mais para o rúıdo interno do que a suspensão
dianteira, contribuindo menos apenas que o powertrain, que tem a sua
contribuição relacionada ao funcionamento do motor. Podendo assim
esse ser um ponto de partida numa tentativa de atenuar o rúıdo interno
na cabine.

O estudo apresentado mostra como pode ser vantajoso desen-
volver um modelo numérico para um véıculo, uma vez que validado,
é posśıvel reduzir o tempo no projeto de otimização, pois enquanto
que sem um modelo numérico cada proposta desenvolvida precisa ser
preparada e o véıculo precisa fazer todos os testes de bancada e de ro-
dagem para se avaliar o seu efeito no projeto, com um modelo numérico
é posśıvel montar várias configurações diferentes para o véıculo, tanto
para melhorar aspectos estruturais e funcionais, como para reduzir ma-
terial/custo, e os efeitos das modificações podem ser analisados mais
rapidamente, uma vez que os resultados são obtidos em curto tempo,
sendo que utilizando a técnica apresentada, até mesmo as condições
operacionais de rodagem podem ser avaliadas. Uma vez definida uma
proposta de véıculo, então, pode-se montar essa proposta ótima e reali-
zar os testes experimentais na mesma para validar os resultados finais.
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vibroacústica por métodos numéricos. In: Acústica 2000. Florianópolis,
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