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RESUMO

Esta dissertagao teve como objetivo desenvolver uma abordagem detalhada
do processo de formacao do ruido ferroviario e dos mecanismos de atenuacgao. Foi
realizada a identificagdo e analise dos processos envolvidos durante a interagao roda-
trilho e a utilizacdo de dispositivos capazes de atenuar uma faixa de interesse
especifica. O modelo de trilho ferroviario TR-30 foi estudado para determinar suas
frequéncias naturais através de modelagens analiticas, numérico-computacionais e
experimentais, caracterizando-o dinamicamente. Dois modelos de atenuadores foram
desenvolvidos: o modelo Bloco, inteiramente em poliuretano, e o modelo Multibandas,
com camadas intercaladas de PU e material metalico. Ambos os modelos
demonstraram capacidade de modificar dinamicamente a estrutura, promovendo o
deslocamento dos picos de frequéncia, principalmente nas regides de interesse.
Testes rigorosos validaram a eficacia dos atenuadores, com destaque para o modelo
Bloco. Os resultados mostraram uma redugao de vibragao de até 9,74 dB e defasagem
de frequéncia de até 22 Hz. Este trabalho avanca o conhecimento sobre atenuacéao
de vibragdes em trilhos ferroviarios, fornecendo solugdes praticas e inovadoras para
um transporte mais eficiente e sustentavel.

Palavras-chave: Vibracao, Interagao roda-trilho, Atenuadores de vibragao.



ABSTRACT

This dissertation aimed to develop a detailed approach to the railway noise
formation process and attenuation mechanisms. The processes involved during the
wheel-rail interaction and the use of devices capable of attenuating a specific range of
interest were identified and analyzed. The TR-30 railway track model was studied to
determine its natural frequencies through analytical, numerical-computational and
experimental modeling, characterizing it dynamically. Two models of attenuators were
developed: the Block model, entirely made of polyurethane, and the Multiband model,
with interspersed layers of PU and metallic material. Both models demonstrated the
ability to dynamically modify the structure, promoting the displacement of frequency
peaks, especially in the regions of interest. Rigorous tests validated the effectiveness
of the attenuators, with emphasis on the Block model. The results showed a vibration
reduction of up to 9.74 dB and a frequency shift of up to 22 Hz. This work advances
knowledge about vibration attenuation on railway tracks, providing practical and
innovative solutions for more efficient and sustainable transport.

Keywords: Vibration, Wheel-Rail Interaction, Vibration Attenuators.
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1 INTRODUGAO

Desde sua origem, o transporte de carga e de passageiros tem sido reconhecido
como um componente vital na infraestrutura econémica, facilitando a movimentacao
eficiente de grandes volumes com eficiéncia. No contexto da Revolug¢édo Industrial, que
emergiu aproximadamente no século XIX, as demandas logisticas crescentes
impulsionaram o desenvolvimento e a expansdo das redes ferroviarias,
particularmente na Europa e na América do Norte, resultando em milhares de
quildbmetros de novas linhas.

Embora o sistema de transporte ferroviario seja reconhecido por sua eficiéncia e
pela adogao de tecnologias sustentaveis, ele acarreta em impactos como a poluicéo
sonora advinda de diversas fontes, como o ruido de curva, ruido de impacto, ruido de
locomotiva, ruido de rolagem, entre outros. Esta emissdo sonora excessiva pode
ocasionar danos significativos ao meio ambiente através de perturbagdes no
ecossistema a sua volta e a qualidade de vida das populagdes vizinhas, tais como:
fadiga fisica e mental, quadros de depressao, disturbios do sono, perda auditiva, entre
outros.

Segundo Nunes e Sattler (2004) a exposigao a niveis de pressao sonora de até 50
dB(A) sao consideradas toleraveis pelo organismo humano, ndo causando danos
significativos. Da mesma forma, a Organizagcdo Mundial de Saude (OMS) classifica
como prejudicial exposi¢cdes acima desse limiar. Ja Who (2003) relata que a exposi¢ao
acima de 55 dB(A), o estresse auditivo se manifesta, enquanto que em torno de 65
dB(A), ocorre um desequilibrio bioquimico com aumento das taxas hormonais
vinculadas ao estresse. A exposi¢cao prolongada a niveis elevados ruido pode
acarretar perturbacdes na saude mental, interferindo no sono e no bem-estar publico,
especialmente quando os niveis ultrapassam os limites toleraveis pela fisiologia
auditiva humana.

O aumento do ruido sonoro proveniente do sistema ferroviario, especialmente
devido a expanséao urbana ao redor das ferrovias, tem suscitado significativos conflitos
entre as comunidades locais e as empresas operadoras destes sistemas
(Zajarkiewicch, 2010). Nesse sentido, as normativas ambientais brasileiras
estabelecem a obrigatoriedade de monitoramento continuo das emissées sonoras por
parte das concessionarias ferroviarias.

Segundo Santos et al. (2023), as estratégias de mitigacao do ruido ferroviario

envolvem intervengdes tanto na fonte de geragao de vibragéo quanto na trajetoria do
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ruido até os ouvidos humanos, além de medidas direcionadas ao receptor das ondas
de vibragao. As iniciativas de mitigagdo do ruido compreendem um conjunto de agdes
de manutencgao da via, visando reduzir de forma significativa os efeitos de vibragéo e
a emisséao de ruido.

Na maioria dos cenarios, a resolucdo dos desafios associados a poluicdo sonora
originada pelo trafego ferroviario se mostra uma empreitada complexa e dispendiosa,
com diversas alternativas frequentemente consideradas inviaveis economicamente.
Uma abordagem adotada em ferrovias na Europa consiste na implementagéo de
dispositivos atenuadores instalados nos trilhos e rodas ferroviarias (Soares, 2015).
Estes dispositivos sao incorporados a estrutura com o proposito primordial de dissipar
a energia mecanica do sistema, atuando diretamente na fonte geradora do ruido. A
Figura 1 exemplifica um dos modelos disponiveis no mercado, que promete reduzir os
niveis de ruido sonoro quando aplicado diretamente na fonte, como é o caso
especifico do trilho ferroviario.

Figura 1 - Atenuador de ruido ferroviario instalado no trilh'o.

- > p—_— ey 5, 4 . - s - -7
- * . oy '_,-' '. - ¥ ' -‘ : -"I..- e T o " R
e ....-l~ o W‘ &0 3 S
. Ty ' P\ E . "h (L :ﬁf: o
e R ....‘}:,_ ".'-'ﬂ"ar ‘n LT R i e by el

Fonte: PROJEX (2024).

A fim de compreender os mecanismos de geracdo do ruido e propor
estratégias para sua redugao, € essencial investigar a dindmica subjacente a esse
fendbmeno. A literatura técnica ja abrange modelos e métodos capazes de prever o
comportamento dinamico-estrutural desses sistemas, fornecendo subsidios para o

desenvolvimento das abordagens mais eficientes.



18

O emprego de métodos numéricos confere a capacidade de, mediante o
conhecimento antecipado das equagdes que delineiam o fenbmeno em estudo,
especificar as variaveis de entrada e extrair os resultados desejados, antecipando,
assim, o desfecho de uma situagéo particular. Braz (2020), em seu estudo, conduz a
analise do ruido produzido por ferrovias empregadas no transporte de cargas no
Brasil, por meio de modelos analiticos concebidos para prever os niveis de ruido
gerados por esse sistema.

A Metodologia dos Elementos Finitos (MEF), também conhecida como Finite
Element Method (FEM), apresenta uma abordagem distinta em relagdo aos métodos
analiticos. Ela oferece a capacidade de abordar problemas nao lineares por meio da
discretizacdo geomeétrica, possibilitando a analise do comportamento dinamico de
estruturas sujeitas a forcas externas. Dessa maneira, a metodologia viabiliza a
determinagdo das frequéncias naturais do sistema e a avaliacdo de seu
comportamento estrutural sob diversas condig¢des.

Neste contexto, o desenvolvimento deste trabalho tem como objetivo analisar
os efeitos dinamicos de um trilho ferroviario, a partir da modelagem numeérico-
computacional desenvolvida no programa ANSYS® permitindo o comparativo entre
dados obtidos de forma simulada e experimental e consequentemente validando a
modelagem realizada no corpo. Em seguida, compreendendo os efeitos dindmicos
que a estrutura sofre ao ser excitada e os resultados em forma de ruidos gerados,
sera possivel o desenvolvimento de dois projetos de atenuadores de massa
sintonizada capazes de atenuar os efeitos dinamicos resultantes em determinadas
faixas de frequéncia com o intuito de criar dois modelos de mecanismos para a

reducao do ruido de rolagem em ferrovias.
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1.1 OBJETIVO
1.1.1 Objetivo Geral

A presente pesquisa teve como objetivo principal desenvolver e validar dois
modelos de atenuador de massa sintonizada (AMS) a serem aplicados em trilhos
ferroviarios.

Este projeto sera conduzido em trés fases principais: modelagem dinamica do
trilho utilizado, onde sera realizado a modelagem da estrutura sob as formas: analitica,
experimental e simulada; posteriormente a etapa consiste em desenvolver dois
modelos de AMS’s a serem aplicados em trilhos ferroviarios e por fim a caracterizagao
din@mica estrutural do trilho pos insercdo dos atenuadores para avaliar a os efeitos

gerados sob os métodos experimentais e simulados.

1.1.2 Objetivos Especificos

= Realizar pesquisa bibliografica correlata com a tematica estudada, com
enfoque na definigdo de ruidos ferroviarios, como estes sao gerados e
atenuadores de massa sintonizada para mitigagéo do ruido;

» Identificar os processos envolvidos durante a interagdo roda trilho e faixa de
interesse a ser atenuada;

= Realizar a obtencado de frequéncias naturais do sistema a partir de modelos
simulados numérico computacionais e analiticos, comparando a proximidade
entre estes;

= Obter a caracterizacdo dinamica estrutural através de modelagens simuladas
e experimentais, validando a utilizacao da simulacao

= Realizar estudos para o dimensionamento de atenuadores aplicados a linha
férrea;

= Propor dois modelos de atenuadores capazes de reduzir a vibragado de sistema
ferroviario na faixa de interesse;

= Validar a modelagem numérica-computacional através do comparativo com os

dados experimentais.
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1.2 ESTRUTURA DO TEXTO

Estre trabalho é dividido em cinco capitulos, iniciando com esta introdugéo.
No Capitulo 2, sdo apresentadas algumas definigdes de ruido ferroviario e seus tipos,
com o objetivo de auxiliar e facilitar a compreenséo deste estudo. Além disso, traz
uma revisao de literatura que aborda a conversao de vibragcdo mecanica em acustica,
a analise modal e o controle passivo de vibragdes, com enfoque em Atenuadores de
Massa Sintonizada (AMS). O capitulo contém, ainda, o estado da arte de modelos e
aplicacdes de AMS focados em sistemas ferroviarios.

Em seguida, o Capitulo 3 descreve a metodologia aplicada para as analises
propostas nesta pesquisa.

No Capitulo 4, sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos a partir da
aplicacdo dos modelos analiticos estudados.

No Capitulo 5 sao feitas as consideragdes finais sobre a aplicacido dos
modelos analiticos investigados, os resultados da aplicagdo e a validagao

experimental destes.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Para realizagcdo do estudo sobre a emissao de ruido em sistemas ferroviarios
€ preciso inicialmente identificar suas fontes, bem como entender os mecanismos de
geracao e as caracteristicas principais de cada tipo de ruido, assim viabilizando o
processo para geracdo de modelo proposto a ser validado. Neste capitulo,
inicialmente, serao abordados conceitos fundamentais sobre ruido ferroviario de forma
a facilitar o entendimento do trabalho.
2.1 RUIDO FERROVIARIO
2.1.1 Conceito

O sistema de transporte ferroviario tem grande importancia no
desenvolvimento de um pais, devido a qualidades intrinsecas como o grande
escoamento de producdo e baixa necessidade de manutencdo das linhas quando
comparados aos sistemas rodoviarios. Entretanto, este sistema é alvo de criticas
devido a poluicdo sonora gerada em areas urbanas (Kohler; Specht; Bronzati, 2012).
Com o objetivo de mitigar o ruido ferroviario, torna-se necessario compreender como
este € gerado e quais alternativas sdo possiveis para tratar o mesmo.

Segundo o Departamento Nacional de Infraestrutura de Transportes (DNIT)
(2016), a poluigao sonora gerada a partir do transporte ferroviario é decorrente das
seguintes fontes: motor que fornece tragdo a locomotiva, interagado devido ao contato
trilho e roda, acionamento de alerta por meio da buzina e em alguns casos 0 aviso
sonoro devido a cancela em passagens de niveis. Desta forma, a populagéo brasileira
estd submetida a estas fontes de ruido gerados pelos transportes ferroviarios.

Segundo Licitra et al. (2016), a categorizagdo do fenbmeno acustico oriundo
do sistema de transporte ferroviario pode ser derivada de multiplas origens, incluindo,
mas nao se limitando a: ruido de tracdo, ruido de rolagem e ruido aerodinamico,
conforme Figura 2 o autor correlaciona o ruido com sua respectiva fonte e o efeito da
variagdo de velocidade. Conforme enfatizado por Thompson (2008), o ruido gerado
pelo contato entre a roda e o trilho é preponderante em uma gama diversificada de

velocidades.
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Figura 2 - Ruido ferroviario com interferéncia de velocidade
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Fonte: Adaptado de Licitra (2012).

O fendmeno acustico associado ao sistema ferroviario € caracterizado por
uma complexa interagdo de variaveis, incluindo caracteristicas do veiculo, perfil do
trilho, velocidade de deslocamento e frequéncia, conforme destacado por Pieren et al.
(2017). No contexto das condigdes ferroviarias brasileiras, em virtude das velocidades
tipicas dos trens, ressalta-se a preeminéncia da contribuicdo do ruido de rolagem,
conforme sublinhado pelos autores Licitra et al. (2016). Para velocidades inferiores a
300 km/h, o referido fenbmeno manifesta-se de forma proeminente, sendo sua origem

atribuida as irregularidades presentes na interface entre a roda e o trilho.

2.1.2 Mecanismos de ruido

O estudo do ruido decorrente da interacdo entre a roda e o trilho tem sido
objeto de investigagbes continuas ao longo dos anos, devido a sua significativa
contribuicdo para a geragcdo de ruido neste sistema. Conforme observado por
Remington (1987), o ruido resultante dessa interacdo pode ser categorizado em trés
modalidades distintas: ruido de rolagem, ruido em curva e ruido de impacto. Com o
intuito de fornecer uma compreensdo mais aprofundada desses fenbmenos, os

mesmos serdao abordados detalhadamente nos segmentos subsequentes.



23

2.1.2.1 Ruido de Rolagem

Denominado tecnicamente como Ruido de Rolamento, este fendmeno
constitui a principal fonte de ruido em sistemas ferroviarios, conforme destacado por
Licitra (2012). O ruido de rolagem é reconhecido como o mais significativo, resultante
das vibracdes induzidas nas rodas e trilhos devido as for¢cas dinamicas verticais. Estas
forcas séo originadas por irregularidades superficiais, também conhecidas como
rugosidades, presentes na interface roda-trilho. A Figura 3 esquematiza de maneira

elucidativa a interacdo mencionada.

Figura 3 - Modelo geragdo de Ruido de Rolagem

-

Fonte: Vedrami e Paul (2009); Adaptado de Thompson (2008).

Thompson (2008) afirma que as rugosidades da roda e do trilho quando em
contato promovem o movimento entre si, gerando o ruido de rolagem. Os niveis deste
ruido aumentam a medida que ocorre o aumento de velocidade do trem, podendo
aumentar de 8 a 10 dB(A) com a duplicagao de velocidade.

Na Figura 4 pode ser observado o arranjo de geragao de ruido de rolagem, que

se baseia em uma modelagem proposta inicialmente por Remington (1987). O autor
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descreve que arugosidade do trilho e da roda devem ser obtidos por meio de medigdes,
uma vez que nao é possivel prever com exatidao estas condigdes.

Braz (2020) demonstrou por meio da analise da formula de frequéncia (f) que
ha uma dependéncia da velocidade do trem e do comprimento de onda da rugosidade,
e esta é a causadora da impossibilidade em prever com exatiddo as condigdes
apresentadas por Remington (1987).

Seabra (2003) ressalta que a redugdo da rugosidade ocorre por meio da
aplicacdo de um filtro de contato, que retém apenas os componentes cujos
comprimentos de onda estdo dentro da ordem de grandeza das dimensdes da area
de contato. Essa interacdo esta diretamente associada ao modelo de Tensao de
Contato Hertziano. Tal modelo descreve a distribuicdo de tenséo entre duas pegas em
contato, em que, geralmente, a excitagao do contato ndo exerce um grande impacto
nos componentes e pode ser negligenciada devido a alta rigidez. No entanto, em
certos casos, dependendo da geometria e/ou dos esforgos aplicados, a excitagdo do
contato pode provocar danos significativos, resultando em falha mecanica (Seabra,
2003).

Figura 4 — Arranjo de geracgéo do ruido de rolagem
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Fonte: Adaptado de Thompson (2008).

A predicdo do ruido de rolagem pode ser realizada por meio do modelo
analitico desenvolvido pelos autores Remington, Rud e Vér (1975), no qual é possivel
quantificar o Nivel de Pressdo Sonora (NPS) emitido em fungédo da rugosidade das
superficies de contato entre trilhos e rodas, das propriedades dindmicas desses
elementos e da posicdo do receptor em relacdo ao trem. As equacgdes (1) e (2)
representam o espectro de NPS gerado por uma composigdo ferroviaria,
considerando as contribui¢des individuais do trilho e da roda em cada banda de

frequéncia.
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onde, w representa a frequéncia angular central da banda. Os parametros oy
e gy, referem-se a eficiéncia acustica do trilho e da roda, respectivamente. Wy e Wy
representam os valores de largura do patim e do boleto do trilho, o raio da roda é
indicado por a e d representa a distancia do observador ao trilho. Os termos Z,, e Zg
representam respectivamente os valores de impedancia do trilho e da roda. O termo
pqr representa a densidade do ar, ¢ a velocidade do som no ar e P,.s a presséo sonora
de referéncia. ¢pmR(k)Ak representa o espectro do numero de onda da rugosidade,
sendo k o numero de onda. O filtro da area de contato em fungdo do numero de onda

€ representado por H,(k) e a fungédo que determina o decaimento do ruido a uma

distancia d perpendicular a via e outra [ ao longo dos trilhos € representado por
G(nd,nl).

2.1.2.2 Ruido em curva

Conhecido como Squeal Noise, o ruido em curva esta associado a interagao
entra roda-trilho, podendo ser originado pelo deslizamento lateral da roda ou devido
ao contato do friso da roda com o trilho durante a curva (Thompson, 2008). Segundo
Anderson et al. (2008), este ruido caracteriza-se como um ruido estridente de alta
intensidade e frequéncia, sendo mais alto que o ruido normal de rolagem.

Comumente este ruido é significativamente mais alto que o ruido normal de
rolagem (30dBA ou mais), segundo Meehan e Liu (2018) ele costuma ocorrer em
frequéncias nas quais a audicdo humana tem maior sensibilidade, sendo bastante
incdmodo para populagdes vizinhas a ferrovia.

E descrito como um fendmeno aleatério, cuja frequéncia é dificil de ser
prevista (Hanson et al, 2014), entretanto sabe-se que este esta associado ao raio da
curvas e possui maior incidéncia em curvas mais acentuadas, com raios inferiores a

200m (Thompson, 2008) e ndo ocorre em curvas de raio superior a 500m (Eadie,
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Santoro e Kalousek, 2005). Para Rudd (1976), quando o trem percorre uma curva
aberta, o formato conico da roda tende a compensar a diferenga na velocidade da
roda externa e interna do mesmo eixo, porém em curvas fechadas a roda é submetida
a um torque que tende afazé-la deslizar sob o trilho.

Diversos estudiosos fazem distingdes entre os tipos de ruido em curvas com
base em suas caracteristicas especificas. O ruido de friso, também conhecido como
"flanging noise", é caracterizado por uma ampla faixa de frequéncia e surge devido as
altas forgas laterais e ao contato resultante entre o friso da roda e o boleto do trilho
durante a circulagdo da composi¢cdo em trechos de curva (Anderson et al., 2008; Jiang,
Hanson e Dowdell, 2015). Por outro lado, o ruido de "squeal" é gerado pela excitagéao
dos rodeiros devido as forgas de atrito seco provocadas pelo deslizamento lateral das
rodas sobre o boleto do trilho (Heckl e Abrahams, 2000).

Segundo Rudd (1976), outro mecanismo capaz de gerar o ruido em curva
€ o wheel crabbing (“velocidade de crabbing” ou “velocidade radial do trem”) que
ocorre quando dois eixos pertencentes a um truque percorrem uma curva. Neste caso,
ambos os eixos tém velocidade radial e tangencial,consequentemente o eixo dianteiro
tende a sair da curva e o eixo traseiro a entrar na curva.

Figura 5 - Movimentagao do truque ao realizar um curva
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Fonte: Adaptado de Heckl e Abrahams (2000).

Conforme observado na Figura 5, no momento da curva uma velocidade radial
€ produzida entre a roda e o trilho, a velocidade relativa entre a velocidade radial e a
velocidade de rolagem é chamada de creepage, provocando uma forga de atrito que
atua contra a diregcdo do movimento relativo produzindo o ruido (Thompson, 2008).
Além disso, o eixo dianteiro ao tentar rolar para frente € impossibilitado devido o
contato do friso da roda com o trilho. A combinacdo do contato do friso com o

movimento lateral gera o squeal noise (Rudd, 1976).
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Rudd, no ano de 1979, por meio de uma modelagem analitica, permitiu a
previséo do ruido gerado em curvas. No modelo proposto pelo autor, € estabelecido
que o calculo do Nivel de Pressao Sonora (NPS) do "squeal" gerado por uma unica

roda a uma distancia de 15,24 metros é representado pela equacgao (3).

L 1
NPSSqueal =10 loglo(awAVZ) + 10 10g10 I@l + 93 (3)

(7055

Pela expressdo fornecida, observa-se que a amplitude do ruido esta
relacionada a eficiéncia de irradiagdo da roda (o), @ sua area de irradiagao (A)
determinada pelo raio (a), a velocidade da composicao (V), a distancia entre os eixos
do truque (L) e ao raio da curva (R). E importante ressaltar que a aplicacdo desta
equacao e valida para curvas com um raio que esteja entre 30 vezes e 100 vezes a

distancia entre os eixos do truque (30L < R < 100L).

2.1.2.3 Ruido de Impacto

Este ruido apresenta o seu mecanismo excitador semelhante ao ruido de
rolagem, devido a presenga de uma descontinuidade vertical na superficie de rolagem
causando vibragao na estrutura e a consequente radiagéo de ruido, a Figura 6 ilustra
0 mecanismo de geragao de ruido de impacto descrito. A descontinuidade presente
pode estar relacionada a jungao entre os trilhos, defeitos na superficie, presenga de
soldas ou passagens de niveis. Segundo Thompson (2008), este tipo de
descontinuidade vertical difere da rolagem devido a nao linearidade na area de contato
roda-trilho.

Figura 6 - Mecanismo de geracgao do ruido de impacto
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Fonte: Remington, Rudd e Vér (1975).
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Os autores Wu e Thompson afirmam que o ruido de impacto devido as juntas
ferroviarias esta associado a largura do vao ou a diferenga de altura entre os trilhos
(Wu; Thompson, 2002). Mediante um modelo tedrico, os autores constataram que o
impacto causado no contato roda-trilho estdo relacionados a velocidade do trem,
geometria da junta e a carga estatica do trem. Nielsen e Johansson (2000) relataram
que o ruido de impacto usualmente esta associado ao ruido de rolagem e deve ser
identificado, a fim de reduzir os custos de reparo e atender a legislagao.

Wu e Thompson (2002) propuseram um modelo numérico para prever a
ocorréncia do defeito de impacto, o desenvolvimento deste modelo foi formulado a
partir do estudo de ruido gerado por rodas planas. O estudo prevé a relagédo do ruido
de impacto com a carga da roda, em que ocorre um aumento de 3 dB(A) quando
ocorre a duplicagao da carga da roda.

O estudo desenvolvido por Cordier et al. (2006) por meio da realizagao de
testes em campo possibilitou analisar a contribuicdo sonora de defeitos em rodas
ferroviarias. Dispondo de diferentes defeitos os autores analisaram as dimensdes dos
defeitos presentes nas rodas, constatando que o ruido de impacto ¢é
proporcionalmente elevado com o aumento do tamanho do defeito.

Thompson (2009) descreve o procedimento para calcular o Nivel de Pressao
Sonora (NPS) de impacto. Na equacéao (4), a previsao do NPS de pico do ruido de

impacto (NPSimpacto), POde ser obtida atraves da velocidade de registro da passagem
do trem (Vgeferencia). Velocidade da composicdo (V) e o NPS de impacto

correspondente (NPSgeferencia)-

%4

NPSimpacto = NPSReferéncia + Nlog 4)

VRe feréncia

2.2 TRILHO FERROVIARIO

2.2.1 Caracteristicas do trilho

Com o objetivo de analisar em profundidade a origem dos ruidos associados
ao transporte ferroviario, notadamente aqueles derivados do fenbmeno conhecido
como ruido de rolagem, tornou-se imprescindivel investigar as interagdes dinamicas
que ocorrem no trilho. Este estudo se faz necessario devido a relevancia do ruido de
rolagem na composigao do ruido ferroviario total, sendo crucial compreender como as

forgas dinamicas atuam sobre o trilho e influenciam na propagacéo do ruido.
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A heterogeneidade dos trilhos ferroviarios manifesta-se através da vasta
diversidade de medidas geométricas presentes em sua estrutura. Cada variagao é
concebida e fabricada com ajustes especificos em suas dimensdes, exercendo
influéncia direta sobre suas propriedades mecanicas e performance operacional.
Estruturalmente, um trilho é segmentado em trés partes fundamentais: o boleto, a
alma e o patim (Figura 7). O boleto, posicionado na porgao superior do trilho, exerce
controle sobre a distribuicdo de cargas e a resisténcia a abrasao, almejando mitigar o
desgaste e otimizar a estabilidade dos veiculos sobre os trilhos. A alma, centralizada
na estrutura, prové robustez estrutural e estabilidade dimensional, influenciando a
capacidade de suporte do trilho as cargas verticais e laterais, bem como sua
habilidade de amortecer impactos e vibragées. Enquanto isso, o patim, localizado na
base, assegura uma fixagdo adequada e o alinhamento preciso dos trilhos, garantindo
a integridade da via e a seguranga operacional. Assim sendo, a diversidade na
geometria dos trilhos ferroviarios permite a adaptacdo de suas propriedades
mecanicas as exigéncias especificas de cada aplicagao, resultando em uma melhoria
significativa da eficiéncia, segurancga e durabilidade do sistema ferroviario.

A categorizagcédo comercial dos trilhos ferroviarios é baseada nos parémetros
de peso e comprimento das unidades. Consequentemente, a nomenclatura é
estabelecida por meio da combinagao da sigla TR com o valor do peso por metro. Por
exemplo, um trilho identificado como TR 30 indica que cada metro da unidade
ferroviaria possui uma massa de 30 quilogramas. A Figura 7 apresenta as dimensdes
do perfil do trilho modelo TR-30 expressando as medidas em milimetros e em
polegada.
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Figura 7 - Perfil de trilho ferroviario modelo TR-30
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Dado o foco desta pesquisa na analise de um trilho ferroviario do modelo TR
30, foi essencial adquirir uma peca representativa deste modelo para viabilizar a coleta
de dados experimentais. Com o intuito de assegurar uma superficie linear mais
precisa, uma aplicagao adequada de sensores e a linearidade durante a impactagao,
tornou-se imperativo empregar um tratamento superficial leve, envolvendo o processo
de desbaste e a aplicagdo de um removedor de ferrugem fosfatizante no trilho,

conforme demonstrado na Figura 8.
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Figura 8 - Antes e depois do tratamento superficial no trilho

Fonte: Autor (2024).

2.2.2 Caracterizacao dinamica

A necessidade de realizar uma caracterizagao dindmica de uma estrutura esta
diretamente ligada a compreensédo do comportamento do corpo diante de excitagdes
externas. Nesse contexto, € crucial compreender como o trilho reage quando sujeito
a passagem de trens, gerando vibragbes na estrutura e, consequentemente,
ressoando na forma de som. Assim sendo, a compreensdo das caracteristicas
din@micas do trilho assume importancia fundamental para a avaliagao do material em
estudo, bem como para a proposi¢cao posterior de dispositivos destinados a mitigar
comportamentos especificos, conforme a principal fungdo de um atenuador.

O desenvolvimento da caracterizagdo dindmica pode dar-se por trés formas
distintas:

e Analitica: que a partir de modelagens matematicas visam obter
parametros dindmicos de determinados corpos;

e Simulada: utilizando softwares para realizar simulagdes numeérico
computacionais e baseados em principios matematicos realizam a
discretizacao da estrutura;

o Experimental: com a utilizacdo de aparelhos de medicdo e softwares
que integram os dados s&o capazes de calcular e mensurar os

parametros dindmicos da estrutura.
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2.3 CONVERSAO DE VIBRACAO MECANICA EM ACUSTICA

A propagacao do som € mediada pela transmissao de oscilagdes de uma fonte
sonora especifica, resultando em sucessivas compressdes e expansdes das
moléculas do meio de propagacao, que se disseminam na forma de ondas (Méser,
2009). O autor também destaca que as caracteristicas de compressibilidade e massa
do ar sao responsaveis por conduzir essas oscilagdes até o ouvido humano.

Gerges (1992) conceitua o som como a representagcao das flutuagdes de
pressdao em um meio compressivel, ressaltando que nem todas as oscilagdes de
pressdo resultam em sensagao auditiva em seres humanos. A percepgdo do som
ocorre somente quando as amplitudes e frequéncias se encontram dentro de
intervalos especificos. Oliveira (2014) enfatiza que as ondas com frequéncias abaixo
de 20 Hz sao classificadas como infrassom, enquanto aquelas acima de 20.000 Hz
sao consideradas ultrassom, sendo esta ultima faixa perceptivel pelo ouvido humano,
conforme observado Figura 9.

Figura 9 - Espectro audivel humano

Espectro audivel
Infra-sons Graves Meédios Agudos Ultra-sons
— i i — i — f(Hz)
0 10 100 1000 10k

Fonte: Braga (2024).

A transformagdo de energia mecénica em som decorre de um processo
intricado que implica na vibragéo de corpos sélidos. Quando um corpo € sujeito a uma
forca que o excita vibracionalmente, ele adquire movimento, gerando assim ondas
mecanicas. Essas ondas se propagam através do meio material, induzindo vibragdes
nas particulas circundantes. Ao alcangarem o sistema auditivo humano, essas
vibragdes sao convertidas em impulsos elétricos que sio interpretados pelo sistema
nervoso central como sinais sonoros.

O som ou ruido que percebemos € resultado da conversdao de energia
mecanica em energia acustica (Figura 10). Esse processo de conversao implica na
transformagao parcial da energia vibracional em outras formas de energia, como calor
e atrito. Segundo Rao (2008), a vibragao ou oscilagao é caracterizada pela repeticao
de um movimento em um determinado instante de tempo. Os primeiros estudos sobre

vibragbes mecanicas estavam centrados na compreensao dos fenbmenos naturais e



33

na geracao de som. Naquela época, os estudiosos observaram as relagdes entre o
comprimento e a tensdo das cordas, percebendo que esses fatores estavam
diretamente relacionados com a tonalidade do som produzido pela vibragcdo das
cordas.

Figura 10 - Conversédo de energia mecanica em acustica
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Fonte: Braga (2024).

Thompson (2008) postula que as forgcas de interacdo dinamica de alta
frequéncia surgem devido ao deslocamento relativo da estrutura. Ele também destaca
que as propriedades dindmicas dos corpos, expressas pelas Fungdes Resposta em
Frequéncia (que serdo discutidas mais detalhadamente em sec¢bes subsequentes),
determinam a extensdo na qual o deslocamento induzido pela rugosidade é
categorizado como vibragéo da roda ou do trilho. Essas superficies vibratérias emitem

o ruido no ar.

2.4 ANALISE MODAL
241 Conceito

Conforme descrito pelos autores Fu e He (2001), a analise modal € um
procedimento empregado para a determinagao das propriedades dinamicas de um
determinado sistema. Estas propriedades englobam as frequéncias naturais, o fator
de amortecimento e as formas modais associadas. No contexto das vibracbes
mecanicas, a compreensdao do comportamento dinamico estrutural torna-se
fundamental. Essas caracteristicas dindmicas sdo expressas através da fungao de

transferéncia, também conhecida como Fungéo de Resposta em Frequéncia (FRF), a
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qual desempenha um papel central na avaliagdo do comportamento de um sistema
em relagao ao seu ganho ao longo de uma faixa de frequéncia especifica.

Para Almeida (1990), a relagao entre excitagao e resposta estrutural descreve
o comportamento como uma fung¢ao da frequéncia entre dois pontos sobre a estrutura.
Consequentemente, o mapeamento destas caracteristicas de transferéncia estrutural

nos fornecem caracteristicas dindmicas estrutural desta.

2.4.2 Modos de vibragcao

Conforme observado por Bolina et al. (2014), os modos de vibragéo
representam as configuragdes especificas nas quais uma estrutura oscila, cada uma
associada a uma frequéncia natural distinta. Em outras palavras, para cada frequéncia
natural identificada, ha um modo ou padrao de vibragao correspondente. Quando a
estrutura é sujeita a uma excitagao externa, ela responde dinamicamente, resultando
em uma combinacido de modos de vibragado nos quais varias formas de oscilagdo, em
diferentes frequéncias ressonantes, sdo simultaneamente ativadas. A analise modal,
por sua vez, € o procedimento utilizado para determinar os parametros caracteristicos
dos modos de vibragado dentro de uma faixa de frequéncias especifica.

Conforme Schwarz e Richardson (1999), os modos de vibragdo ou
ressonancias sao propriedades caracteristicas estruturais, determinadas pelas
propriedades do material (massa, rigidez e propriedades de amortecimento)
associadas também as condi¢des de contorno estrutural. Para cada frequéncia natural
definida existe um fator de amortecimento modal e um modo de vibracéao,
consequentemente a mudanca de propriedades do material ou das condi¢cbes de
contorno alteram os modos vibratorios.

Na analise de sistemas mecanicos sujeitos a vibragdes, a ocorréncia de
ressonancia € identificada quando as frequéncias operacionais se aproximam ou
coincidem com a frequéncia fundamental ou natural do sistema. Tal fenébmeno resulta
em um significativo aumento na amplitude de oscilagéo, superando aquelas induzidas
por outras frequéncias. Uma das consequéncias criticas da ressonancia é a inducao
de fadiga estrutural, um processo caracterizado por uma deterioracdo permanente,
progressiva e localizada, que precipita o desgaste prematuro e compromete a

integridade estrutural do sistema em questéo, afetando sua vida util.
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2.4.3 Tipos de Modos de Vibragao

Segundo Rao (2008) as vibragcbdes podem ser classificadas em vibragao livre
ou forgcada, amortecida ou ndo amortecida, linear ou nao linear, deterministica ou
aleatdria, abaixo uma descricdo detalhada de cada tipo indicado pelo autor:

» Vibracao livre: Caracterizada por um sistema que, apés um estimulo
inicial, passa a produzir a vibragao por conta propria;

» Vibracdo forgada: O movimento vibratério sé acontece diante de uma
forca externa;

» Vibragdo amortecida: Quando ha dissipagao de energia;

» Vibracdo ndo amortecida: Nao ha dissipagcao de energia, portanto, o
sistema continua oscilando continuamente;

» Vibragdo linear: Quando todos os componentes do sistema se
comportam como uma equacao linear;

» Vibragdo nao linear: Quando pelo menos um dos componentes do
sistema ndo se comporta como uma equacéo linear;

» Vibragdo deterministica: Quando o movimento vibratério pode ser
representado por meio de uma equagao;

» Vibracdo aleatdria: Quando nao é possivel representar a vibracéo
mecanica por meio de uma equacao, ou seja, nao € possivel medir a
magnitude das vibragoes.

Ja para Leme (2014) os modos de vibragdo podem ser descritos como modos
de corpos rigidos ou modos de corpos flexiveis. Todas as estruturas podem ter até
seis modos de corpos rigidos, correspondendo a translagdo nos eixos X, Y e Z e
rotacdo em torno dos eixos X, Y e Z.

Para Schwarz e Richardson (1999), se a estrutura estiver sobreposta a
algumas molas, € possivel aproximar o modo de vibragdo como um modo de corpo
rigido. Comumente, os problemas de vibragdo s&o causados ou amplificados pela

excitagao de um ou mais modos de corpo flexivel.

2.4.4 Funcgao de Resposta em Frequéncia (FRF)

Uma fungao de transferéncia € uma expressao matematica que descreve a
relacdo entre a entrada e a saida de um sistema dinamico linear, o qual € constante
ao longo do tempo. Essa funcédo é formalizada como uma equacao algébrica que

relaciona a transformada de Laplace da saida com a transformada de Laplace da
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entrada, considerando todas as condigdes iniciais como nulas. Essencialmente, a
funcao de transferéncia possibilita a analise e previsdo do comportamento do sistema
em resposta a diferentes entradas, permitindo uma investigagéo detalhada sobre
estabilidade, resposta transitéria e caracteristicas de frequéncia.

Segundo Hey (2019), a técnica da Fungéo de Resposta em Frequéncia (FRF)
envolve a avaliagao da resposta de um sistema em relacdo a uma entrada senoidal,
cuja frequéncia é variada dentro de um intervalo determinado. Lima (2016), por sua
vez, caracteriza a FRF como a relagédo entre a amplitude da resposta do sistema a
forca aplicada na estrutura, em relacéo a frequéncia de excitagao.

A utilizacdo da Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF) representa uma
vantagem significativa na obtengcdo de dados experimentais, pois dispensa a
necessidade prévia do conhecimento da funcdo de transferéncia do sistema. Como
apontado por Jacon Neto (2016), a FRF viabiliza a determinagdo das frequéncias de
ressonancia do sistema, onde cada pico do grafico corresponde, de forma
simplificada, a uma dessas frequéncias. Essa abordagem é fundamental na
engenharia mecanica, pois possibilita a caracterizagado precisa do comportamento
dindmico do sistema sem exigir uma modelagem detalhada prévia, o que é
especialmente util em situacbes onde a complexidade do sistema torna dificil ou
inviavel a determinacgao analitica da funcéo de transferéncia.

Conforme indicado por Campos (2012), os métodos iterativos baseados nos
dados das Fungbes de Resposta em Frequéncia (FRF) medidas oferecem uma
abordagem para mitigar os erros inerentes ao processo de analise modal
experimental. Esses métodos sao empregados para extrair informagdes cruciais, tais
como as frequéncias naturais, amortecimentos modais e os modos de vibracido de
uma estrutura. Adicionalmente, em casos onde a estrutura em estudo apresenta
frequéncias naturais muito préximas, devido a alta densidade modal, a analise modal
experimental é dificultada.

A Funcgao de Resposta em Frequéncia (FRF) constitui uma métrica essencial
para a analise das caracteristicas dinamicas de uma estrutura mecanica, conforme
destacado por Forner (2019). Em consonéncia, Schwarz (1999) conceitua a FRF
como a representacio da relagao entre os dados de entrada e saida em dois pontos
especificos da estrutura, expressa como uma fungao da frequéncia. Ela proporciona

uma avaliagdo quantitativa do deslocamento, velocidade ou aceleragao
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experimentados por um ponto de saida em relagao a forga de excitacdo aplicada em
um ponto de entrada.

A utilizagdo da Funcao de Resposta em Frequéncia (FRF) revela-se de suma
importancia na mitigagao de ruidos, especialmente ao abordar a intervengao direta na
fonte durante a formac&o de vibragdes mecanicas estruturais. A analise das
propriedades dinamicas das estruturas mecanicas desempenha um papel crucial
nesse contexto, com a FRF emergindo como uma ferramenta fundamental para
investigar o comportamento dindmico dessas estruturas. Por meio da descrigdo
precisa da relacdo entre as forcas de excitagdo (dados de entrada) e os
deslocamentos medidos (dados de saida) em fungao da frequéncia, a FRF viabiliza a
identificacao criteriosa de ressonancias estruturais, frequéncias naturais do sistema e
amortecimento estrutural.

Conforme Lima (2006) enfatiza, a Funcédo de Resposta em Frequéncia (FRF),
representada simbolicamente por (H(w)) € uma matriz fundamental na analise
dindmica de sistemas. Esta equacdo descreve meticulosamente a relagcdo entre a
resposta de um sistema (X(w)) e cada incremento unitario de entrada (F(w)), em

diversas frequéncias. Conforme descrito na Equacéo 5.

H(w) = X (5)

F(w)

E importante destacar que os pontos maximos identificados na Funcdo de
Resposta em Frequéncia (FRF) estdo diretamente relacionados aos modos de
vibracado do sistema em analise, atuando como indicadores das frequéncias naturais
do sistema quando sujeito a condicbes operacionais especificas. Esses pontos
maximos sao elementos cruciais para compreender a dinamica estrutural e o
comportamento vibratério do sistema, oferecendo informacdes valiosas para a analise

e melhoria de desempenho.

245 Tipos de FRF
Almeida (1990) descreve que ha seis tipos de fungdes transferéncia que sao
empregados na analise de estruturas, sendo elas:
= Compliancia: obtido pela razdo entre deslocamento e for¢a de excitagao;
= Mobilidade: obtido pela razédo entre velocidade e forca de excitagao;

» Inertdncia ou receptancia: obtida pela razdo entre aceleracéo e forga de
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excitacao;
» |mpedancia: obtido pela relagao inversa a mobilidade;
» Massa dinamica: obtido pela relagao inversa a inertancia;
» Rigidez dinamica: obtido pela relagdo inversa a compliancia.
Os diferentes modos de FRF’s descrevem fungcbes em diversos formatos
(Schwarz; Richardson, 1999) como pode ser observado na Figura 11.

Figura 11 - Formatos de Fungbdes Resposta em Frequéncia
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Fonte: Adaptado de Schwarz e Richardson (1999).

Rades (2002) destaca os graficos co-quad, Bode e Nyquist como os mais
comumente empregados na analise de sistemas dindmicos. O co-quad é uma
representacao grafica que relaciona a parte real e a parte imaginaria em fungao da
frequéncia, sendo esta ultima uma representacdo do ajuste de frequéncia e do
mapeamento de campo de dados. Ja os graficos Bode consistem em duas
representacdes, uma para o médulo em funcgao da frequéncia e outra para a fase em
funcao da frequéncia, com a escala horizontal sendo logaritmica e as escalas verticais
lineares. Por fim, o grafico Nyquist € uma representagdo que combina as partes
imaginaria e real em um unico grafico, eventualmente resultando em frequéncias
iguais que formam um circulo.

Ja para Silva (2019) o método mais comum para a representacado da FRF é o
grafico de Bode, que ele define como dois graficos que contém o mdodulo e a fase da

fungdo complexa, como pode ser observado na Figura 12 para receptancia.
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Figura 12 — Representacao da recepténcia de uma FRF com escala linear
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Fonte: Adaptado de Ewins (2000).

Todas as FRF’s descritas anteriormente s&o algebricamente
interrelacionadas, isto €, o deslocamento em um ponto é causado pela forca em outro.
Essas funcbdes de transferéncia expressam modulo e fase como uma fungado de
frequéncia, e podem ser um “ponto-guia” ou uma relagdo espacial. A fungao de
transferéncia “ponto-guia” expressa a relagao entre as variaveis de entrada e saida

em um unico ponto (Almeida, 1990).

2.5 CONTROLE PASSIVO DE VIBRACOES
2.5.1 Conceito

Conforme delineado por Beneveli (2002), o controle passivo é definido como
um mecanismo que tem como objetivo reduzir a transmissao de energia em resposta
ao carregamento dindmico, com o intuito de minimizar a dissipagéo dessa energia na
estrutura principal. Portanto, um sistema de controle passivo envolve a instalacdo de
um ou mais dispositivos na estrutura, os quais absorvem ou consomem parte da
energia transmitida pelo carregamento dinamico, diminuindo assim a dissipagao
dessa energia pelos elementos estruturais principais.

Segundo Fujino, Soong e Spencer (1996) a dissipagcdo pode dar-se pela
transferéncia de energia entre a estrutura e o dispositivo de controle, por meio da

conversao da energia cinética em calor ou pela transferéncia de energia entre os
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modos de vibragdo. Segundo Maldonado-Mercado (1995) os sistemas de controle
passivo, quando comparados aos sistemas de controle ativo, apresentam uma série
de vantagens em sua aplicagdo, como:

= O controle passivo de vibracbes caracteriza-se pela auséncia da
necessidade de energia externa para operagao, o que resulta em vantagens
significativas em termos de economia e sustentabilidade;

» Sua implementagcdo e manutengdo sdo notoriamente simplificadas em
comparacgao com outras formas de controle, o que se traduz em reducéo de
custos tanto na fase de instalacdo quanto na de operacgao;

» Sao dispositivos capazes de atuar em pequenos niveis de excitagao
estrutural;

= Suas propriedades (massa e rigidez) podem ser ajustadas em campo.

No entanto, o emprego dessa tecnologia € limitado, uma vez que os
dispositivos sdo concebidos para operar eficazmente dentro de uma faixa especifica
de frequéncia. Os mecanismos de controle passivos mais comuns incluem isoladores
de base, amortecedores metalicos, amortecedores de friccdo, amortecedores
viscoelasticos, amortecedores de massa sintonizada e amortecedores de liquido

sintonizado.

2.5.2 Amortecedores de Massa Sintonizada

O atenuador de massa sintonizada, também conhecido como amortecedor de
massa sintonizada (AMS), é um dispositivo passivo projetado para reduzir a amplitude
das vibragdes em uma estrutura, operando em uma faixa especifica de frequéncia
quando sintonizado a frequéncia de interesse. Ele € composto por uma massa
suspensa por molas ou outro sistema elastico, projetada para vibrar em fase oposta
as vibragdes da estrutura principal. O objetivo da utilizagdo do AMS é diminuir a
demanda de dissipagdo de energia dos elementos estruturais sujeitos a
carregamentos dinamicos, desviando parte da energia vibratoria para o AMS. Esses
dispositivos sao classificados como sistemas de controle estrutural passivos
(Beneveli, 2002).

Conforme destacado por Soriano (2014) e Inman et al. (2001), é possivel
modelar a estrutura como um oscilador simples equivalente composto por uma massa
(m,) e uma rigidez equivalente (k;), denominado sistema principal, que € sujeito a

forcas harmoénicas (f, sin(wt)). Esse sistema, conectado a um sistema secundario
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simulado, apresenta uma massa especifica (m,) e uma rigidez determinada (k,), as
quais devem ser ajustadas (com frequéncia natural igual a forca harmdnica
excitadora), formando um sistema composto com dois graus de liberdade. A Figura
13 ilustra a modelagem de um AMS.

Figura 13 — Estrutura com um AMS conectado
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Fonte: Rao (2008).

Para Rao (2008), a equacao que rege as magnitudes de deslocamento dos
corpos, sao representadas pelas equacgoes (6) e (7).

X _ Fo(kz—mz(l)z+iC2a))
1 [(kl—mlwz)(kz_mzwz)—mzkz(i)z

] + iwcy(ky — myw? — myw?) (6)

X2 = (k:(—lr(:;:)—iiz)cz) (7)

onde, a forga externa aplicada no sistema € representado por (F;), (w)
representa a frequéncia a qual o sistema é submetido. O sistema principal é
representador por: (X;) descrevendo o deslocamento da mesma, (m;) massa sistema
e (k,) rigidez. Ja o sistema AMS é representador por: (m,) massa, (k,) rigidez
estrutura e (c,) coeficiente de amortecimento.

Autores como Soriano (2014) e Inman et al. (2001) recomendam que a relagao
entre a massa adicional (m,) e a massa da estrutura principal (m,) em atenuadores
de massa sintonizada seja de aproximadamente 1/20. Isso implica que a massa
adicional do atenuador deve corresponder a cerca de 5% da massa total da estrutura

principal. Essa proporgao € considerada adequada para proporcionar uma redugao
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eficaz das vibragdes indesejadas na estrutura, sem comprometer sua estabilidade ou
funcionalidade. Essa recomendagcdo ¢€ respaldada por analises tedricas e
experimentais que evidenciam a eficiéncia do atenuador de massa sintonizada nessa
configuracdo em diversas aplicagées de engenharia mecanica.

Quando a frequéncia das vibragcdes na estrutura coincide com a frequéncia
natural do sistema massa-mola, ocorre a ressonancia, levando a um aumento
expressivo na amplitude das vibragbes da massa sintonizada. Isso resulta na
transferéncia de energia das vibragdes para a massa, ocasionando a reducdo da
amplitude das vibragdes na estrutura principal.

Conforme delineado no estudo conduzido por Stussi (2015), ao investigar um
sistema massa-mola-absorvedor e analisar os resultados entre o sistema com e sem
amortecimento, ficou claro o beneficio da utilizacdo do Absorvedor Dinamico de
Vibragdes (ADV). Isso foi evidenciado através da comparagcédo do comportamento
estrutural com e sem o atenuador, conforme ilustrado na Figura 14.

Figura 14 - Comportamento estrutural com e sem aplicacao de ADV (Absorvedor
Dinamico de Vibragdes)
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Fonte: Stussi (2015).

A presenca de dois picos no sistema apds a inser¢ao do atenuador de massa
sintonizada ocorre devido a interagcdo entre a frequéncia natural do sistema e a
frequéncia natural induzida pelo atenuador. Conforme discutido por Rao (2008),
quando a frequéncia natural do atenuador de massa sintonizada néo esta

devidamente sintonizada com a do sistema original, pode ocorrer uma interferéncia



43

construtiva ou destrutiva entre as frequéncias, levando a manifestacao de dois picos
distintos de ressonancia.

No ano de 1998, Rana e Soon conduziram um estudo visando sumarizar os
resultados de estudos paramétricos com o objetivo de aprimorar a compreensao das
caracteristicas fundamentais dos amortecedores de massa sintonizada (AMS’s). Os
autores afirmam que os modelos de atenuadores de vibragdes dinamicas tém como
base o modelo elaborado por Frahm em 1909. Conforme destacado por Lee et al.
(2006), Frahm propbs absorvedores capazes de reduzir as vibragbes mecanicas
induzidas por forgas harmoénicas. Em seu estudo, Lee et al. propuseram uma
metodologia que viabiliza de maneira mais abrangente a aplicagdo de modelos de
projeto ideais para estruturas que incorporam amortecedores de massa sintonizada.

Em 1956, Hartog prop6s uma abordagem minuciosa, centrada nos principios
tedricos e praticos relativos ao controle e reducdo de vibracbes mecéanicas em
sistemas. O autor conduz analises fundamentadas na dindmica estrutural e apresenta
solugcbes eficazes para a mitigacdo de vibragdes, incluindo a aplicagdo de
atenuadores de massa sintonizada (AMS). Ele propde uma teoria visando obter
expressdes Otimas para os parametros de concepcao de AMS utilizados em
estruturas, presumindo a auséncia de amortecimento e considerando-as com apenas
um grau de liberdade.

Ja Warburton e Ayorinde (1980) realizaram estudos propondo formulacdes
matematicas capazes de obter os parametros otimizados de um sistema estrutural
equipado com Amortecedores de Massa Estrutural. Os autores submeteram a
diferentes tipos de carregamento, como forgas harménicas, cargas de vento e cargas

sismicas.

2.6 ESTADO DA ARTE DE MODELOS E APLICACOES AMS FOCADOS
EM SISTEMAS FERROVIARIOS

Esta secao tem como objetivo realizar uma analise detalhada do estado atual
da arte referente aos modelos e aplicagcdes de atenuadores de massa sintonizada
(AMS) em sistemas ferroviarios. Explorando as mais diversas aplicagbes desses
dispositivos, visando proporcionar uma compreensao profunda das tendéncias atuais
e contribuir para o desenvolvimento continuo na redugdo do ruido ferroviario.
Buscando assim solugdes eficazes para mitigar os efeitos indesejados do ruido em

ambientes ferroviarios.
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Visando a construgdo de um amortecedor sintonizado multibanda de tipo
cisalhante (Figura 15) aplicado ao transporte ferroviario, os autores Li et al. (2021)
desenvolvem estudos para a realizagao de projeto de constru¢do com énfase em sua
faixa de frequéncia operacional. Os mesmos avaliaram a influéncia de parédmetros
como: razao da massa, propriedade do material e profundidade do sulco.
Posteriormente, uma configuracdo € selecionada, a fim de validar o modelo,
realizando coleta de dados experimentais em laboratério e em campo. Apds a analise
dos dados, o autor conclui que a redugao de poténcia sonora € significativa quando o
atenuador possui 9Kg/m, sendo que o trilho em estudo possui uma distancia de
espacamento de 0,6 m.

Figura 15 — Atenuador Sintonizado Multibangla de tipo Cisalhante

Fonte: Li et al. (2021).

Em termos gerais, os dispositivos destinados a atenuar a vibragdo mecanica
por meio da sintonia de frequéncias podem ser configurados em varios arranjos
distintos. O AMS (Atenuador de Massa Sintonizada) multibanda € um exemplo desse
tipo de dispositivo. Ao contrario dos AMS convencionais, 0s quais s&o projetados para
atuar em uma unica frequéncia de ressonancia, os AMS multibanda s&o concebidos
para operar em multiplas frequéncias de ressonancia, proporcionando uma solugao
mais ampla para o controle de vibragdo em estruturas de maior complexidade. Isso é
viabilizado pela utilizagdo de multiplas massas ajustadas para ressonar em diferentes
frequéncias, permitindo assim a absorcao de energia vibracional em diversas faixas
de frequéncia simultaneamente.

Wu (2008a) conduziu uma analise dindmica vertical da resposta de uma via
férrea, empregando o modelo de via em conjunto com os fatores influenciadores do

amortecimento da vibracdo. Consequentemente, foi deduzido que uma fragao
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substancial da massa movel incorporada ao amortecedor contribui de maneira positiva
para a redugao da vibragao estrutural. A eficacia do coeficiente de amortecimento do
material pode variar significativamente mediante a aplicagao de parametros extremos,
sendo que a localizagdo mais vantajosa para a instalagao do dispositivo foi identificada
como estando no ponto médio entre os dormentes.

Utilizando um algoritmo de otimizagdo, Megahed e EI-Razik (2010) se
propuseram a desenvolver e identificar os parametros ideais de massa e rigidez para
a supressao de vibracbes em um atenuador de inércia variavel. O modelo analitico
concebido para descrever o comportamento do atenuador foi validado por meio de
simulagdes computacionais.

Chen, Liu e Sun (2017), realizaram testes em escala real com intuito de
comprovar os efeitos dinAmicos com a aplicacao de atenuadores em via ferroviaria.
Os autores concluiram que as respostas dindmicas do trilho podem ser otimizadas
apos a inserc¢ao de um atenuador capaz de reduzir os picos ressonantes em uma faixa
de frequéncia entre 150-400 Hz, aumentando também as taxas de decaimento de
vibragao transversal e vertical.

Buscando examinar o efeito de ruido e vibragao provindos de diferentes tipos
de atenuadores ferroviarios instalados sob diferentes condicées de fixacao, os autores
Csortos, Augusztinovicz e Kazinczy (2020) realizaram coleta de dados experimentais
em laboratdrio a partir da analise modal estrutural e métodos de medicdo da fungao
de transferéncia. Com base nos resultados obtidos, os mesmos recomendam que
elementos de amortecimento para ferrovias devem possuir um valor minimo entre 11-
14 Kg/m e os mesmos devem ser instalados proximos a alma do trilho, parte mais
estreita do trilho que faz ligagao entre o patim e o boleto, gerando assim maior eficacia
na reducédo de vibragcdo e consequentemente no efeito de ruido gerado. Conforme
Figura 16 é possivel verificar o modelo do atenuador testado o local de aplicagdo do

mesmo.
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Figura 16 - Modelo de Atenuador de Massa Sintonizada testado em laboratério pelo
autores Csortos, Augusztinovicz e Kazinczy (2020)

Fonte: Csortos, Augusztinovicz e Kazinczy (2020).

Diferentes tipos e posi¢cdes do absorvedor de trilhos sdo estudados por Wu
(2008b), que avaliam a eficacia destes em termos de recepgao de vibragao, taxa de
decaimento, resposta dinamica e energia sonora irradiada. As analises demonstram
que o ruido irradiado por trilhos pode ser reduzido em 6 dB(A) pelo uso do absorvedor
no trilho. O autor afirma também que para que ocorra a maior eficacia do absorvedor
discreto, o mesmo deve ser instalado no meio do vao entre os dormentes, devido a
resposta de vibragao neste ponto ser de maior amplitude.

Objetivando analisar a eficacia e os parametros mais influentes para a
construcdao de um atenuador aplicado ao sistema ferroviario, os autores Kuchak,
Marinkovic e Zehn (2021) basearam-se em um modelo em escala de um sistema
trilho-amortecedor associado a avaliagdes experimentais. Uma analise paramétrica foi
realizada por meio do método dos elementos finitos, avaliando as configuragdes do
atenuador e verificando o amortecimento estrutural provocado com a insercao do
mesmo. Os autores analisaram parametros construtivos do atenuador como:
espessura da camada de borracha, perda de rigidez, amortecimento das camadas de
borracha e pré-carga devido a forgca imposta pelos parafusos responsaveis pela
fixagdo das camadas. Os mesmos puderam concluir que a abordagem experimental

associada a simulagdes de elementos finitos proporcionou a produ¢do de um modelo
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altamente preciso e a técnica apresentou resultados eficazes e econdmicos. A Figura
17 representa o modelo de construgao do atenuador utilizado pelos autores.

Figura 17 - Modelo de Atenuador de Massa Sintonizada testado em laboratério pelo
autores Kuchak, Marinkovic e Zehn(2021)
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Fonte: Adaptado Kuchak, Marinkovic e Zehn (2021).

A partir da constru¢do de modelos compostos do sistema de uma via com e
sem lastro, Liu e Zhu (2020) desenvolveram um absorvedor de vibragdo dinamico a
partir da avaliagdo de parametros construtivos do dispositivo. Os mesmos puderam
concluir que a supressao do ruido e da vibragao pode ser aumentada a medida que
ocorre 0 aumento da razao de rigidez, calculada com base na Teorema do Ponto-Fixo,
também pode afetar a taxa de decaimento e a energia de vibragcdo em baixas
frequéncias de até 200Hz.

O Teorema do Ponto-fixo diz respeito ao estudo do comportamento dos
sistemas em torno de pontos onde o sistema permanece inalterado ao longo do tempo,
denominados pontos fixos. Essa teoria viabiliza a analise do comportamento local dos
sistemas proximos a esses pontos, o que € possivel através da linearizagdo do
sistema nesses pontos fixos. Essa abordagem permite uma compreensao mais
profunda do comportamento qualitativo do sistema, incluindo a avaliacdo da
estabilidade de equilibrio em sistemas vibratérios.

Estudos voltados a andlise da taxa de decaimento de trilhos ferroviarios
instalados em Pequim, foram realizados por Li et al. (2021). Os autores avaliaram o
tipo de fixacdo do atenuador associado a sua reducao vibracional, e concluiram que

a influéncia do sistema de fixacdo na taxa de decaimento de vibragcado do trilho é



48

refletida na faixa de frequéncia abaixo de 450 Hz. Além disso, o atenuador pode
aumentar significativamente a taxa de decaimento nas proximidades da sua
frequéncia de operacgao, a vibragao do trilho pode ser controlada de forma mais eficaz
aumentando o peso do atenuador, e por fim, o posicionamento do dispositivo afetara
a deterioracio do trilho.

A caracterizagao dindmica de uma linha férrea a qual é aplicado um atenuador
de massa sintonizada foi avaliado por Liu e Zhu (2020). Baseando-se na metodologia
de elementos finitos, os autores realizaram analise modal do sistema e foi possivel
obter caracteristicas do modo de vibragao estrutural e analise da resposta harmonica.
Os autores puderam concluir que esta forma de analise auxilia no desenvolvimento
de atenuadores ferroviarios auxiliando no estagio inicial de projeto do produto.

Ahmad (2009) desenvolveu uma metodologia capaz de avaliar a eficacia de
atenuadores compostos de materiais viscoelasticos permitindo a dependéncia entre
temperatura e frequéncia. A aplicacdo proposta trata-se da construgdo de um
amortecedor de trilho ferroviario, podendo ser utilizada para outras aplicagdes. O autor
selecionou os materiais poliméricos como o Butil e o EPDM (monémero de etileno
propileno dieno, ou do inglés ethylene propylene diene monomer), recomendados
para regibes frias.

Como discutido na literatura, diversos pesquisadores se dedicaram ao estudo
da reducédo do ruido ferroviario através da implementacao de atenuadores de massa
sintonizada nos sistemas ferroviarios. Estes dispositivos sado formados pela
combinagdo de elementos elasticos e elementos massicos, 0os quais promovem
amortecimento estrutural quando vibram em concordancia com a frequéncia alvo.

Da mesma forma, a metodologia de elementos finitos € amplamente utilizada
para o desenvolvimento eficiente desses dispositivos, facilitando sua adaptacao a
diversas geometrias. A selegdo de materiais e geometrias para os atenuadores sera
explorada neste estudo, fundamentada nas discussdes prévias, e sera respaldada
pelo emprego de ferramentas computacionais, analise modal e analise da Funcéao
Resposta em Frequéncia. Essa abordagem integrada viabilizara a obtengéo de dados
experimentais e simulados deste trabalho, validando os modelos propostos e

enriqguecendo as analises.
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3 METODOLOGIA

O estagio inicial desta pesquisa foi conduzida por uma revisao bibliografica
com o proposito de identificar os diversos tipos e origens do ruido produzido pelo
sistema de transporte ferroviario. Este processo envolveu a analise das caracteristicas
e dos mecanismos subjacentes a geragao de cada forma de ruido. Adicionalmente, a
revisdo da literatura abordou o estudo de atenuadores de vibrag&o passivos, visando
compreender a eficacia desses dispositivos na redugcao das vibracdes estruturais que
se manifestam como ruido.

Apos a conclusao da revisao bibliografica, constatou-se que a caracterizagao
dindmica estrutural é frequentemente conduzida através da obtencéo de graficos de
Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF), permitindo a analise de parametros
fundamentais (como massa, rigidez e coeficiente de amortecimento) de um objeto em
condicbes de contorno especificas. Portanto, neste estudo, foi crucial determinar
esses parametros através da caracterizagao dinamica da estrutura em questao.

Um trilho ferroviario foi obtido com o intuito de possibilitar a realizacdo de
ensaios em laboratério e simulacbes numérico-computacionais. Estas atividades
foram conduzidas com o objetivo de extrair dados que possibilitem a determinagao
dos parametros estruturais do sistema em analise, incluindo frequéncias naturais,
formas modais e caracteristicas de amortecimento, tanto experimentalmente quanto
por meio de simulagao computacional.

Para este estudo, foi utilizado um trilho ferroviario do modelo TR-30. Antes de
iniciar as medigdes, o trilho passou por um processo de preparacao superficial para
garantir que os equipamentos de medigdo aderissem corretamente e evitar
interferéncias devido a oxidacido superficial presente no mesmo. Além disso, o
comparativo das dimensdes do trilho obtido com dados da literatura confirmaram que
0 mesmo corresponde ao modelo TR-30. Esse procedimento foi realizado para
assegurar que o trilho utilizado atenda aos requisitos do modelo desejado e que seja
adequado para a analise pretendida, garantindo a confiabilidade dos resultados
obtidos. O objeto de estudo possui comprimento total de 2,015 m, massa total de 60,8
Kg e conforme apresentado anteriormente, a Figura 7 ilustra as dimensdes do perfil.

Os dados experimentais foram coletados utilizando instrumentos de medigao

especificos, conforme apresentados na Tabela 1. Esses dados posteriormente foram
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comparados com os resultados obtidos a partir da utilizagdo do soffware Ansys, que
serao detalhados posteriormente.

Tabela 1 — Instrumentos utilizados nas medigoes

Instrumento Fabricante Modelo Numero de série
Martelo Bruel & Kjeer 8206 57963
Acelerédmetro Briel & Kjeer 4508 30541
Analisador Bruel & Kjeer 3660-C-100 3660C-105550

Fonte: Autor (2024).

A metodologia desta pesquisa sera dividida em trés etapas, cada uma
contribuindo para a compreensao abrangente do problema em questdo e para o
alcance dos objetivos propostos. A primeira etapa abordara a caracterizagao do trilho
ferroviario, visando obter uma compreensdo detalhada de suas propriedades
dindmicas e estruturais. Em seguida, na segunda etapa, serdo desenvolvidos e
confeccionados os atenuadores de vibragdo, com o intuito de mitigar as vibragbes
indesejadas no sistema ferroviario. Por fim, na terceira etapa, sera realizada a
caracterizacao do trilho ferroviario apés a aplicacdo dos atenuadores, com o objetivo
de avaliar o impacto desses dispositivos na redugdo das vibragcbes e no
comportamento dinamico estrutural. Essas etapas serdo fundamentais para a
conducdo de uma andlise abrangente e rigorosa, proporcionando informagdes
valiosas para o desenvolvimento de solugdes eficazes no contexto de mitigacdes no

transporte ferroviario.

3.1 ETAPA 1
Conforme observado na Figura 18, a realizacdo do estudo dindmico do trilho
ferroviario a ser estudado esta associado a obtencdo dos dados de forma analitica,

simulada e experimental.



51

Figura 18 - Metodologia: Etapa 1
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Fonte: Autor (2024).

A modelagem analitica, conforme proposta por Rao (2008), constitui uma
abordagem sistematica para a analise de sistemas mecénicos, enfocando a
formulagcdo matematica das condicbes de contorno associadas a uma estrutura
especifica. Este método visa a obtencdo das frequéncias naturais do sistema,
fundamentais para a compreenséo de seu comportamento vibratério. As frequéncias
naturais de uma viga para vibragdes transversais sdo determinadas através da
solugdo das equagdes de movimento correspondentes ao sistema (Equacéo 8),
enquanto os modos de vibragdo sido obtidos por meio da aplicagdo de técnicas

analiticas adequadas (Equagéao 9).
cos Byl xcosh Bl =1 (8)

wy, (x) = Cy[sin B,x + sinh B,,x + a,,(cos B, x + cosh B,,x)] 9)

onde os valores de «a,, sdo obtidos por:

__ (sin Byl-sinh g, 1)
In = (cosh Bpl—cos D) (10)
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Ja os valores de f,l estdo diretamente associadas as condi¢des em que a
viga esta sujeita em suas extremidades, como o trilho a ser estudado possui condigdes
livre-livre. Os valores de B,,l podem ser obtidos conforme Tabela 2, expressos abaixo.

Tabela 2 - Valores de Bnl para vigas em condi¢ao Livre-livre
Bil B>l Bsl Bal
4,730041 | 7,853205 | 10,995608 | 14,137195

Fonte: Adaptado Rao (2008).

O autor Rao (2008) também descreve sobre a obtengcdo das frequéncias
naturais de sistemas sujeitos a vibragao longitudinal (equagdo 11) e torcional

(equacao 12) na condigao livre-livre.

wnzg*\/% (11)

wy=x |Z (12)

onde, | expressa o comprimento total da barra, E representa o médulo de
elasticidade do material, p densidade do material, G modulo de cisalhamento, j
momento de tor¢ao e I, momento de inércia da segcdo em estudo.

Ap0ds a coleta e analise dos dados por meio de métodos analiticos, procedeu-
se a execugao de experimentos numéricos utilizando o software Ansys. A escolha
deste software deveu-se a sua capacidade de resolver problemas de engenharia
complexos por meio da metodologia de elementos finitos.

No primeiro momento, foi necessario realizar o desenho do modelo a ser
estudado no software e a alimentagcdo dos parametros das propriedades mecanicas
do material (Tabela 3). Por se tratar de um trilho ferroviario, os parémetros de entrada
que foram inseridos no programa se relacionam as propriedades de um material ago
carbono 1020.

Tabela 3 - Propriedades mecanicas inseridas no Software

Modulo de Young (Pa) 211,42 e+9
Moddulo de Cisalhamento 82.33 e+9
(Pa)
Densidade Volumétrica
(Kg/m?) 7,85 e+3
Comprimento (mm) 2,015 e+3
Fator de amortecimento 0,3e-3

Fonte: Autor (2024).
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No software, a aba de Harmonic Response foi escolhida para obter os dados
de Funcédo Resposta em Frequéncia, permitindo avaliar a resposta da estrutura apds
a mesma ser excitada. No frame mesh o programa permite ao usuario que 0 mesmo
determine e programe alguns parametros que estdo associados ao tamanho da
malha, em outras palavras, o tamanho de divisdes que o corpo tenha. Visando criar
uma malha que permita resultados mais assertivos foi realizado uma divisdo de
elementos em seu formato quadrado onde cada elemento possua um tamanho
maximo de 0,001 m, discretizando todo o objeto de estudo e fornecendo 1.431.071 nos
com 965.260 elementos, estes nds e elementos formardo a subdivisdo do elemento
estudados e a partir da metodologia de elementos finitos o programa realizara calculos
de modo a prever o comportamento dinamico estrutural.

Conforme descrito por Owen (1998), a malha é definida como a integragao
das subdivisdes dos elementos, sendo a eficacia da malha diretamente associada a
adequacgao do refinamento implementado. Este procedimento de refinamento é
governado por operacgdes aritméticas proporcionais ao elemento finito utilizado.

O parametro de qualidade da malha € uma métrica fundamental para avaliar
a adequacgao da subdivisdo dos elementos em um objeto de analise. No software
Ansys, existe uma funcionalidade denominada "Element Quality", que possibilita a
avaliacdo da qualidade da malha em um sistema especifico em estudo. De acordo
com Junior (2011), este parametro é definido como a razdo entre o volume do
elemento e o comprimento de uma de suas arestas. Ele fornece valores
compreendidos entre 0 e 1, onde o valor 1 indica um elemento perfeitamente
construido (livre de imperfeicdes), enquanto o valor 0 indica uma construgao
insatisfatdria do elemento.

A Figura 19 apresentada ilustra o grafico do parametro de qualidade obtido no
estudo conduzido. Conforme documentado por Ansys (2009), o eixo horizontal
representa o parametro de qualidade, enquanto o eixo vertical indica 0 numero de

elementos contidos dentro de intervalos especificos desse parametro.
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Figura 19 - Qualidade dos elementos de malha
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Fonte: Autor (2024).

Os parametros de qualidade da malha podem ser expressos também em
métricas conforme apresentado abaixo (Tabela 4).

Tabela 4 - Qualidade dos elementos de malha

Minimo 0,024218
Maximo 1,000000
Média 0,844720
Desvio padrao 0,097645

Fonte: Autor (2024).

A utilizagdo da modelagem numérica computacional permitiu a andlise da
estrutura em estudo, inicialmente obtendo as frequéncias naturais e as formas modais.
Esses resultados possibilitaram a comparagdo com os valores derivados do método
analitico, visando avaliar a concordancia entre ambos. A exposi¢ao detalhada desses
resultados esta programada para a segao de resultados desta pesquisa.

O préximo passo consiste em gerar os graficos de Fungdes de Resposta em
Frequéncia (FRF) do sistema, utilizando a modelagem numérica computacional.
Nesse processo, € crucial inserir uma forga excitadora em um ponto especifico e obter
a resposta estrutural em outro ponto designado. Verificou-se que os pontos de
aplicacdo da forca e de coleta de dados de resposta foram semelhantes durante a
coleta experimental das FRFs, viabilizando, assim, a comparagao subsequente entre
os resultados obtidos.

Na etapa nomeada de Harmonic Response -> Analysis Settings é possivel
determinar o range minimo, maximo da analise e o intervalo. De modo a reduzir os

recursos computacionais e evitar erros durante a obtengao dos resultados foi realizada
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uma divisédo até ser possivel obter a FRF do sistema de 0 a 2000Hz com intervalos de
0,5Hz. Obtendo desta forma a Fungao Resposta em Frequéncia da estrutura obtida a
partir de dados simulados, com o auxilio do software Ansys.

O préximo procedimento implica na obtencdo de dados por meio da
metodologia experimental, visando identificar as frequéncias naturais do sistema e,
subsequentemente, gerar a Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF). Conforme
recomendado pela norma ASTM-E-1876-01 (2006), o trilho foi suspenso em pontos
nodais para evitar interferéncias nos resultados, garantindo-se, assim, uma condigao
livre-livre, na qual o trilho ndo apresenta restricbes que lhe confeririam rigidez. A face
lateral do trilho ferroviario foi selecionada para analise devido aos maiores
deslocamentos e, por conseguinte, excitagdes a que esta sujeita em aplicagdes
ferroviarias, ocasionando ruidos durante a passagem dos trens. A Figura 20 ilustra o
modelo experimental proposto para este estudo onde 0 mesmo esta suspenso pelos
pontos nodais e apoiados em cavaletes que sustentem a estrutura.

Figura 20 - Trilho suspenso pelos pontos nodais
—

Fonte: Autor (2024).

A coleta de dados implica na excitagao da estrutura e na obtengao da resposta
medida por meio da aceleragdo em pontos definidos, garantindo assim a
parametrizagao dinamica da estrutura. Para tal coleta, foi essencial subdividir a face
lateral do trilho em 34 pontos, com os pontos espacados de maneira linear a cada

12,5 cm ao longo do eixo "x" (Figura 21). Dado o processo de obtencdo das

caracteristicas dinamicas estruturais, € necessario que ou o ponto de impacto percorra
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todos os pontos, ou que o acelerédmetro seja deslocado por todos os pontos, enquanto
0 objeto impactador permanece em um ponto estatico, assegurando assim a completa
caracterizagao dindmica do objeto.

Figura 21 - Distribuicdo dos pontos a serem medidos no trilho
Acc

34 32 30 28 26 24|22 2 18 16 14 12 10 8 6 4 2

33 31 29 27 25 23 21 19 17 15 13 11 9 7 5 3 1

Fonte: Autor (2024).

Para a realizagdo deste estudo, optou-se por manter o acelerbmetro em um
ponto estatico enquanto o martelo impactador percorre todos os outros pontos, o
mesmo foi fixado no ponto 22, pois percebeu-se durante a coleta dos dados iniciais
que este ponto apresentou melhor repetibilidade dos dados, e a impactacdo com
martelo foi realizada em todos os 34 pontos.

Para a realizagdo da coleta experimental, o procedimento adotado envolveu
a aplicacao de impacto em cada um dos 34 pontos do sistema utilizando um martelo
especializado, projetado para excitar a estrutura por meio da aplicagao controlada de
forga. Essa abordagem foi implementada visando garantir uma elevada repetibilidade
do processo, além de assegurar uma distribuicdo uniforme da forga aplicada em cada
ponto de medigao realizando assim a impactacéo de cada ponto duas vezes.

O martelo utilizado estava equipado com um transdutor de forga, responsavel
por quantificar com precisdo a magnitude da forga exercida sobre a estrutura.
Simultaneamente, um acelerémetro foi empregado para capturar a resposta vibratoria
da estrutura durante o impacto. Esses dados foram ent&o utilizados para calcular as
Fungdes de Resposta em Frequéncia (FRFs), as quais sdo fundamentais para a
determinacao das frequéncias naturais e dos modos de vibragdo do sistema. O

modelo de martelo utilizado nesta pesquisa é ilustrado na Figura 22.
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Figura 22 - Martelo de impactacéo utilizado na pesquisa

@@L D
Fonte: Autor (2024).

Apos a obtencéo dos dados de FRF simulados e experimentais, foi realizado
um comparativo dos mesmos, permitindo avaliar se a modelagem realizada é capaz
de representar com assertividade a estrutura quando submetida ao ensaio de
caracterizacao dindmica estrutural onde serdo apresentados e discutidos no capitulo

resultados.

3.2 ETAPA 2
Conforme observado na Figura 23, esta etapa consiste em desenvolver dois
modelos de AMS’s (Atenuador de Massa Sintonizada) a serem aplicados no modelo

de trilho conforme escolhido nesta pesquisa.
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Figura 23 - Metodologia: Etapa 2
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Fonte: Autor (2024).

Para viabilizar o desenvolvimento de modelos de Atenuadores de Massa
Sintonizada (AMS), foi imprescindivel realizar uma revis&do bibliografica centrada na
concepgao de um dispositivo destinado a mitigar a vibragao de trilhos, considerando
uma variedade de modelos de atenuadores de vibragdo disponiveis, conforme
abordado no capitulo 2.6. Dentre esses modelos, o0 amortecedor de massa sintonizada
foi selecionado por sua capacidade de atenuar uma faixa especifica de vibracdo do
trilho.

O principio fundamental de funcionamento desse dispositivo € a capacidade
de oscilar harmonicamente com a faixa de frequéncia desejada para atenuagao.
Quando inserido a uma estrutura, ocorre uma modificacdo dinadmica na faixa em que
esta sintonizado devido a oposicdo de fase. Portanto, os parametros de massa e
rigidez devem ser adequadamente dimensionados para garantir que o dispositivo seja
capaz de atender a essas condi¢des e realizar alteragbes dindmicas dentro de uma
faixa de interesse especifica.

A selegao do material para construgéo do dispositivo foi guiada pelo critério
de disponibilidade no mercado e pela capacidade de induzir amortecimento estrutural.
Nesse sentido, optou-se por utilizar tarugos de Poliuretano (comercialmente

conhecidos como "PU"), os mesmos possuem propriedades mecanicas semelhantes
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as da borracha, que favorecem o amortecimento estrutural e dissipam energia
mecanica do sistema. Além disso, os tarugos de PU estéo disponiveis em diferentes
durezas e diametros, o que os torna facilmente acessiveis no mercado para o
desenvolvimento de outros modelos de atenuadores.

Devido a escassez de informacdes sobre as propriedades mecanicas do PU,
foi necessario realizar ensaios de impacto conforme as diretrizes estabelecidas pela
norma ASTM-E-1876-01 (ASTM, 2006) para determinar parametros como o0 modulo
de elasticidade.

Semelhantemente ao ensaio de impacto realizado no trilho ferroviario onde foi
possivel obter a caracterizacdo dinamica experimental, o ensaio que tem como
objetivo determinar as propriedades mecanicas do PU adota uma abordagem
analoga. O material corpo € suspenso pelos pontos nodais e equipado com sensores
para coleta de dados (Figura 24). Um martelo contendo um transdutor de forga é entado
utilizado para aplicar impactos em todos os pontos predefinidos. Em seguida, um
analisador de vibragcbes € empregado para determinar as frequéncias naturais do
sistema e assim determinar as propriedades mecanicas desta material, onde seréo

discutidas no préximo capitulo.

Figura 24 - Ensaio no material de Poliuretano para determinar as propriedades
mecanicas a partir do ensaio de impactagao

Fonte: Autor (2024).

Apos a obtencdo dos dados das propriedades mecanicas do material destinado
a fabricacao dos atenuadores, torna-se imprescindivel delinear a regiao de interesse
na qual esses dispositivos devem intervir para reduzir os niveis de vibracdo mecanica.
Reconhece-se que a sensibilidade auditiva humana ndo segue uma resposta linear,
ou seja, a percepcao do ruido varia em diferentes faixas de frequéncia. Nesse

contexto, considerando a ponderagao dos niveis sonoros de acordo com a curva de
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ponderacao A, este estudo direciona-se para a mitigacao das frequéncias em torno
de 1.000 Hz. Essas frequéncias sao escolhidas devido a sua maior incidéncia no ruido
gerado pelo transporte ferroviario, bem como a sua significativa influéncia na
percep¢ao auditiva humana, resultando em uma consideravel poluigcdo sonora.
Conforme esbogado e debatido no segmento "Estado da arte de modelos e
aplicagcdes em sistemas ferroviarios", a evolugdo de modelos de atenuadores
destinados aos trilhos ferroviarios € marcada por uma ampla variedade. Para este
estudo, selecionaram-se dois modelos como referéncia inicial para o desenvolvimento
proposto. O arranjo dimensional adotado é fundamentado nos modelos descritos
neste contexto, como ilustrado nas Figura 16 e Figura 17. As dimensdes e

caracteristicas especificas serao detalhadas no préximo capitulo.

3.3 ETAPA 3

Conforme observado na Figura 25, esta etapa consiste em testar os dois
modelos de AMS’s (Atenuador de Massa Sintonizada), obtendo os graficos de FRF
do sistema de forma simulada e de forma experimental. Onde torna-se possivel

compreender os efeitos causados a estrutura apos a aplicagéo do atenuador proposto.
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Figura 25 - Metodologia: Etapa 3
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Fonte: Autor (2024).

Por ultimo, os resultados provenientes da caracterizagao dinamica do trilho,
tanto experimentalmente e simulados, foram confrontados, visando discernir as
diferengas entre esses dois métodos de modelagem. Esta analise tem como propdsito
evidenciar a concordancia entre os resultados obtidos por meio da modelagem
computacional e os dados adquiridos experimentalmente. Tal procedimento viabiliza
uma avaliagdo minuciosa da eficacia no desenvolvimento dos atenuadores de
vibragao.

Neste projeto de pesquisa, sera adotada a convengéao de utilizar os eixos de
coordenadas conforme ilustrado na Figura 26. Essa escolha proporcionara uma base
consistente e padronizada para a anadlise e interpretacdo dos dados, facilitando a

comunicagao e compreensao dos resultados.



Figura 26 - Orientacao dos eixos utilizado nesse trabalho

Fonte: Autor (2024).
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4 RESULTADOS
4.1 CARACTERIZACAO DINAMICA DO TRILHO

Para este estudo, a caracterizacdo dindmica sera abordada utilizando trés
metodologias distintas: modelagem analitica, simulagdo numeérica computacional e
coleta de dados a partir da modelagem experimental. Essa abordagem multifacetada
permitira a verificagdo dos dados provenientes de diversas fontes de coleta,
possibilitando assim uma comparagdo abrangente entre elas. Tal procedimento é

fundamental para a validagao rigorosa dos resultados obtidos.

4.1.1 Modelagem Analitica

Para determinar as frequéncias naturais do sistema a partir da abordagem
analitica, é imprescindivel considerar determinados parédmetros intrinsecos a
propriedade mecanica do material e a distribuicdo de sua massa em relagdo a um eixo
especifico (momento de inércia). Tais valores sdo apresentados a seguir.

Tabela 5 — Parametros utilizados para realizagado do calculo de frequéncias naturais
através do meétodo analitico

Mddulo de Young (Pa) 212,42 e+9
Modulo de Cisalhamento 82 33 e+9
(Pa) ’
Densidade Volumétrica
(Kg/m?) 7,85 e+3
Comprimento total da
peca 2,015
(m)
Momento de inércia em
X (m?) 6,08 e-6
Momento de inércia em
Y (m?) 1,51 e-6

Fonte: Autor (2024).

Conforme apresentado e discutido (Equagao 11 e 12), Rao (2008) apresenta
uma formulagao analitica capaz de descrever os valores das frequéncias naturais da
estrutura. Como evidenciado na Tabela 4, sao fornecidos os valores das frequéncias
naturais do sistema em estudo em todos os graus de liberdade num intervalo de 0 a
2.000hz.
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Tabela 6 - Frequéncias naturais obtidas pelo método analitico
Frequéncias (Hz)
0,000
90,479
181,530
249,410
500,470
808,240
981,110
1.207,400
1.290,800
1.621,800

1.686,300
Fonte: Autor (2024).
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Mediante a analise dos espectros de frequéncia natural, observa-se que o
valor atribuido ao primeiro modo € nulo. Tal fenbmeno é justificado devido a
caracteristica da estrutura em se comportar como um corpo rigido, manifestando
auséncia de deformacdo e somente movimento. Essa condicdo é derivada das
configuragdes de suporte livre-livre impostas ao sistema estrutural em estudo.

E importante destacar que a andlise conduzida para a obtengdo das
frequéncias naturais de forma analitica neste estudo ndo levou em consideragdo o

fator de amortecimento do material.

4.1.2 Simulagdao Numérica

Como descrito na metodologia, o software Ansys foi selecionado como a
plataforma primaria para conduzir as simulagées numeérico-computacionais do objeto
de estudo em questdo. Nessa analise, é crucial considerar o fator de amortecimento
do material, o qual influencia diretamente os valores das frequéncias naturais do
sistema mecénico em analise.

Como demonstrado na Tabela 7, sao fornecidos os valores das frequéncias
naturais do sistema em estudo em todos os graus de liberdade num intervalo de 0 a
2.000hz.



Tabela 7 — Frequéncias Naturais obtidas pelo método simulado

Modo | Frequéncia | Estabilidade | Relagdo de | Decremento
amortecida [Hz] amortecimento | logaritmico
[Hz] modal
1 1,53E-04 -1,34E-03 0,99349 -54,805
2 1,49E-04 -1,42E-03 0,99449 -59,615
3 1,50E-03 -2,38E-05 1,58E-02 -9,94E-02
4 9,51E-05 -2,16E-03 0,99903 -142,5
5 2,25E-03 -1,43E-04 6,34E-02 -0,39897
6 8,35E-05 -2,34E-03 0,99936 -175,92
7 88,644 -2,66E-02 3,00E-04 -1,89E-03
8 177,130 -5,31E-02 3,00E-04 -1,89E-03
9 225,840 -6,78E-02 3,00E-04 -1,89E-03
10 242,730 -7,28E-02 3,00E-04 -1,89E-03
11 450,560 -0,13517 3,00E-04 -1,89E-03
12 464,590 -0,13938 3,00E-04 -1,89E-03
13 476,560 -0,14297 3,00E-04 -1,89E-03
14 710,010 -0,213 3,00E-04 -1,89E-03
15 756,240 -0,22687 3,00E-04 -1,89E-03
16 854,050 -0,25621 3,00E-04 -1,89E-03
17 1003,400 -0,30101 3,00E-04 -1,89E-03
18 1088,200 -0,32645 3,00E-04 -1,89E-03
19 1289,900 -0,38697 3,00E-04 -1,89E-03
20 1311,200 -0,39336 3,00E-04 -1,89E-03
21 1345,00 -0,4035 3,00E-04 -1,89E-03
22 1468,500 -0,44055 3,00E-04 -1,89E-03
23 1743,100 -0,52294 3,00E-04 -1,89E-03
24 1802,200 -0,54067 3,00E-04 -1,89E-03
25 1895,200 -0,56856 3,00E-04 -1,89E-03
26 2201,400 -0,66043 3,00E-04 -1,89E-03

Dado seu potencial de precisdo computacional, o modelo em questao oferece

Fonte: Autor (2024).
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a capacidade de calcular uma série de parametros relevantes, tais como estabilidade,

relagdo de amortecimento modal e decremento logaritmico. Estes parametros estao

intrinsecamente ligados as caracteristicas dindmicas do sistema, especialmente

quando se considera 0 amortecimento associado as propriedades estruturais que

introduzem uma componente amortecedora no corpo em analise.

Outro aspecto crucial a ser observado sao os valores associados aos seis

primeiros modos de vibragado, os quais revelam uma proximidade com zero. Esses

valores correspondem as frequéncias naturais do sistema estrutural de corpo rigido,

refletindo uma pequena influéncia do amortecimento. Além disso, € importante
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ressaltar que essas seis frequéncias estao associadas aos seis graus de liberdade da
estrutura, compreendendo rotagdes e deslocamentos ao longo dos eixos "X", "Y" e
"Z", totalizando, dessa forma, seis frequéncias naturais correspondentes ao
comportamento de corpo rigido.

O software além de permitir o calculo mais eficaz e em tempo habil, possibilita
uma maior precisdo dos dados que podem ser comparados a outros métodos de
obtencao destes parametros. Além disso, o programa permite a visualizagdo de como

a estrutura ira se comportar em determinadas frequéncias, associando estes efeitos e

fazendo um rapido comparativo com a literatura, como é possivel visualizar nas
Figuras 27, 28 e 29.
Figura 27 — Comportamento estrutural do 7° modo de vibracao (88,64 Hz
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Fonte: Autor (2024).

Figura 28 — Comportamento estrutural do 18° modo de vibragao (1088,20 Hz
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Fonte: Autor (2024).
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Figura 29 — Comportamento estrutural do 24° modo de vibragao (1802,20 Hz)
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Fonte: Autor (2024).
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representacéo da Funcédo de Resposta em Frequéncia (FRF). Esta analise gera um
grafico que descreve o comportamento dinamico de um ponto especifico em resposta
a aplicacdo de uma forgca. A selecdo deste ponto corresponde a posicao do
acelerbmetro durante a coleta de dados experimentais, assegurando maior
consisténcia e comparabilidade entre os resultados, conforme apresentado na Figura
30.

Figura 30 — FRF simulada obtida no Ponto 6
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Fonte: Autor (2024).

A andlise dos dados provenientes da obtengcdo de uma Funcéo de Resposta
em Frequéncia (FRF) a partir da modelagem experimental mostra-se crucial para a
compreensao das propriedades modais e dinamicas de um sistema mecanico. A FRF

evidencia picos de amplitude em frequéncias especificas, os quais apontam para os
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modos naturais de vibragao do sistema, além de fornecer detalhes sobre a resposta
dindmica, tais como magnificacédo, atenuacao e defasagem temporal entre a entrada
e a saida. Além do registro do pico de amplitude, observa-se uma marcante variagéo
no angulo de fase, o que torna-se um grande indicio da presencga de frequéncias
naturais nesta localizagao

Esta etapa conduzida por meio de simulagdes numérico-computacionais
possibilitou ndo apenas a obtengdo de dados para a caracterizagdo dinamica
estrutural do objeto de estudo, mas também faciltou uma compreensdo mais
aprofundada dos valores associados aos conceitos de frequéncia natural e Funcéo de
Resposta em Frequéncia (FRF) por meio da visualizagdo dos comportamentos
dindmicos simulados pelo software. Além disso, permitiu a comparacdo desta
abordagem com os conceitos amplamente debatidos por diversos autores no campo

da vibragdo mecanica e frequéncias naturais em sistemas.

4.1.3 Modelagem experimental

Uma metodologia alternativa para a obtengdo de dados que descrevem a
dindmica estrutural envolve a realizagao de experimentos. Este procedimento faz uso
de um martelo impactador, equipado com um transdutor de forga, para aplicar uma
carga pontual na estrutura sob analise. Em seguida, um acelerémetro € utilizado para
capturar as vibracdes geradas pelo impacto. A combinagao desses dispositivos com
um analisador de sinais possibilita a aquisicao precisa dos dados dinamicos da
estrutura.

Para mitigar possiveis interferéncias e garantir a precisdo dos resultados, foi
adotada a utilizagdo de um acelerbmetro uniaxial. Este sensor é direcionado
especificamente para a coleta das respostas dindmicas ao longo do eixo X
(identificado na Figura 26) da estrutura. Essa escolha metodolégica foi fundamentada
nas premissas estabelecidas no presente estudo, visando garantir a confiabilidade e
a exatidao das medigdes realizadas.

A Figura 31 demonstra o comportamento dinamico estrutural do objeto de
estudo através da representacao da Funcado Resposta em Frequéncia obtida de forma

experimental.
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Figura 31 — FRF experimental obtida no Ponto 6
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Fonte: Autor (2024).

4.1.4 Comparagao de resultados

Esta fase do estudo visa realizar uma analise comparativa dos métodos
empregados - analitico, simulado e experimental - com o propdsito de verificar a
consisténcia entre eles. Tal abordagem metodoldgica é fundamental para assegurar
a validade e a confiabilidade dos resultados obtidos, além de permitir a progressiva
complexidade na aquisi¢ao de dados conforme o desenvolvimento dos dois modelos
de atenuadores aplicados ao sistema, conforme os objetivos delineados neste
trabalho. Ao confrontar os dados obtidos por cada método sera possivel a
identificacdo de discrepancias potenciais, bem como a avaliagdo da robustez das
abordagens adotadas na caracterizagdo da dindmica da estrutura investigada.

A Tabela 8 apresenta uma comparagao entre os valores das frequéncias
naturais obtidos por meio dos métodos analitico e experimental, evidenciando a
similaridade entre essas abordagens.

Tabela 8 — Comparacgao ente a obtencédo dos dados de Frequéncia Natural de forma
analitica e simulada

Frequéncia
Natural Modo 01 Modo 02 Modo 03 Modo 04
[HZ]
Analitica 90,479 181,530 249,410 808,240
Simulada 88,644 177,130 242,730 854,050

Média 89561 | 179330 | 246,070 | 831,145
Desvio 0917 2200 3.340 22,905
Padrao

Fonte: Autor (2024).

Os resultados observados referentes a determinagao das frequéncias naturais
do objeto de estudo revelam uma notavel congruéncia. E crucial ressaltar que os
dados derivados da analise analitica ndo incorporam o efeito do amortecimento,

enquanto os dados provenientes das simulagdes numeérico-computacionais levam em
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conta tal efeito. Esta disparidade pode ser atribuida como potencial explicacédo para a
discrepancia observada entre os valores.
Uma vez estabelecida a concordancia entre os dados obtidos analiticamente
e os simulados, torna-se viavel investigar o comportamento estrutural por meio da
analise da Funcao de Resposta em Frequéncia. A comparacao, conforme ilustrada na
Figura 32, apresenta os resultados da dinamica estrutural derivados tanto da
simulagao computacional quanto dos experimentos realizados.
1DDI;igura 32 — Comparativo entre dados de FRF simulado e experimental
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Fonte: Autor (2024).

Conforme evidenciado na Figura 32, observa-se a formagao de picos que
indicam pontos onde uma consideravel resposta foi registrada. Os graficos de Fungéo
de Resposta em Frequéncia (FRF) constituem ferramentas amplamente empregadas
na analise das frequéncias naturais de um sistema, sendo os picos indicativos dessas
frequéncias. Embora os valores provenientes das fontes experimentais e simuladas
se assemelhem, ha uma discrepancia dindmica nos valores experimentais, com a
presencga de picos nado observados nos valores simulados nem na obtengao de
frequéncias naturais de forma analitica. Uma possivel justificativa para ocorréncia
deste fenbmeno pode ser atribuida a geragcdo de harménicas pela estrutura de
sustentacdo do trilho durante a aquisicdo dos dados experimentais, além das
pequenas imperfeigdes presentes na estrutura solida, as quais ndo séo contempladas
no modelo experimental nem no modelo analitico.

Portanto, pode-se deduzir que os dados de FRF obtidos de forma
experimental e simuladas compartilham caracteristicas semelhantes, o que sugere
que a simulacéao é eficaz na representagcao dos efeitos reais durante a caracterizacao

dindmica.
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4.2 ATENUADOR

4.2.1 Obtencgao das propriedades mecanicas

Conforme discutido previamente, a selecdo do material esta fundamentada na
capacidade do polimero em proporcionar amortecimento estrutural, devido as suas
propriedades mecanicas, além de sua disponibilidade no mercado. Esses motivos
conduziram a escolha do Poliuretano (PU) como componente essencial na
composi¢ao do atenuador de vibragao.

Com o intuito de determinar as propriedades mecanicas do material destinado
a construcdo dos modelos dos atenuadores de massa sintonizada, € necessario
empregar o método de excitagdo impulsiva conforme especificado na norma ASTM-
E-1876-01 (2006), bem como seguir os principios de vibragdo de corpos continuos
delineados por Inman et al. (2001). Os corpos de prova utilizados no ensaio sao
selecionados com base em suas frequéncias naturais de ressonancia, que sao
determinadas a partir de parametros como modulo de elasticidade, massa e
dimensdes geométricas.

O procedimento empregado para a determinacdo das propriedades
mecanicas do PU esta intrinsecamente ligado a abordagem experimental, que
consiste na identificagao da primeira frequéncia natural do sistema, excluindo aquela
associada ao movimento de corpo rigido. Nesse sentido, é imprescindivel assegurar
a condicao de livre-livre da estrutura, alcangada por meio da suspensao do objeto nos
seus pontos nodais, seguida pela discretizacdo da superficie superior em 12 pontos
equidistantes para a coleta de dados (Figura 24). Uma vez que o objeto de analise
esta devidamente instrumentado e os dados sdo adquiridos, torna-se viavel a
obtencao dos valores das propriedades mecanicas (Tabela 9).

Tabela 9 - Valores obtidos experimentalmente do corpo de prova em PU

Frequéncia Fator de
natural 1° modo amortecimento
[Hz]
194 0,05

Fonte: Autor (2024).

Segundo Rao e Innman, a obtencdo da frequéncia natural de um corpo
continuo pode ser obtida através de uma modelagem analitica. Desta forma, a o
rearranjo do equacionamento foi realizado evidenciando o termo (E), que representa

0 modulo de elasticidade do material, conforme equacgao 13.
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E = wn pALY (13)

4,73%1,

onde, a frequéncia natural em rad/s é representada por (w,), a densidade
volumétrica (p), a area (A), o comprimento do corpo (I) e 0 momento de inércia em
relacdo ao eixo x (I).

Assim, foi obtido o mdédulo de elasticidade do poliuretano (PU), com um valor
de 89,3714 MPa.

4.2.2 Concepgao dos modelos

A fase de concepcao dos atenuadores implica na formulacdo de dois modelos
distintos, os quais baseiam-se em estudos observados durante a revisao bibliografica
realizada no contexto deste documento. Assim, para que ambos os dispositivos sejam
capazes de atender as exigéncias de um sistema massa-mola, desempenhando a
funcao de atenuagao das vibracdes do trilho, é essencial que apresentem uma massa
e uma rigidez especificas.

Nesse sentido, a rigidez é determinada pelo mddulo de elasticidade do
poliuretano (PU), cuja obtencao e caracteristicas foram previamente apresentadas e
discutidas neste trabalho. Por sua vez, a massa € adquirida através do corpo do
dispositivo ou de uma adicdo de metal a sua estrutura. Este processo de concepgao
visa assegurar que os atenuadores desenvolvidos possuam os requisitos necessarios
para efetivamente mitigar as vibragdes estruturais e, consequentemente, reduzir o
ruido associado ao sistema.

Os atenuadores de massa sintonizada s&o dispositivos projetados para operar
de forma seletiva em intervalos especificos de frequéncia. Em outras palavras, estes
dispositivos sdo concebidos para vibrar em uma frequéncia determinada, porém em
fase oposta em relagdo ao movimento original, o que resulta na redugéo da amplitude
de vibragdo em uma regido particular.

Nesse contexto, a sele¢cao cuidadosa da faixa de frequéncia de vibragao é de
extrema importancia. Os dispositivos devem ser desenvolvidos para operar na
frequéncia de 1.088 Hz. Esta deciséo é justificada por, essa faixa de frequéncia é

conhecida por ser especialmente critica devido a sua maior sensibilidade a percepcéao
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auditiva humana; em segundo lugar, durante a analise dindmica do trilho em estudo,
foi observado que sua frequéncia natural predominante esta localizada no eixo X.

Os modelos concebidos para os atenuadores exibem caracteristicas
construtivas distintas, permitindo uma avaliagdo comparativa para determinar qual
deles possui melhores configuragdes para esta situagdo. Ambos os modelos possuem
um comprimento longitudinal de 300 mm, s&o instalados na alma do trilho e estédo

localizados no meio do seu comprimento longitudinal.

4.2.2.1 Atenuador modelo Bloco

O desenvolvimento destes modelos baseiam-se conforme apresentado na
Figura 16 e Figura 17, os mesmos sao projetados para atuarem na frequéncia de
1.088Hz (18° modo de vibragao natural da estrutura). Para a construgdo dos modelos
de atenuadores, baseou-se nos principios discutidos por Rao (2008), conforme

equacionamentos apresentados abaixo (Equacdes 14, 15, 16 e 17)

w? = (14)
k=% (15)
m= pV (16)
w =t (17)

onde, a espessura do dispositivo pode ser representada por (¢), a massa total
do dispositivo (m), a densidade massica (p) e o volume total (V).

Assim, é viavel determinar a espessura requerida para a construgao do
atenuador do modelo "Bloco". Através dos equacionamentos mencionados
anteriormente, a espessura 6tima do dispositivo é calculada como sendo de 45mm. A
(Figura 33) apresenta a secao transversal do atenuador, que precisou ser modificada
para garantir uma melhor integragdo com a alma do trilho, onde o atenuador sera

instalado.
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Figura 33 — Seccéo transversal do atenuador bloco
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Fonte: Autor (2024).

4.2.2.2 Atenuador modelo Multi-banda

A fabricacao deste atenuador seguiu um processo semelhante ao atenuador
da segao 4.2.2.1. No entanto, neste caso particular, cada elemento constituinte deste
dispositivo € projetado com elasticidade e massa ajustadas de modo a sintoniza-lo
com a frequéncia de interesse. As dimensdes correspondentes sdo apresentadas na

Figura 34.

Figura 34 - Secgao transversal do atenuador multi-bandas
~—=— 8mm

—w | 5mm
38mm 32mm
L - —— HSDEHn

Fonte: Autor (2024).

A concepgao deste modelo esta intrinsecamente associada a distribuicdo de
elementos que conferem massa e médulo de elasticidade ao atenuador. Para tanto, o
atenuador é estruturado com camadas intercaladas de poliuretano (PU) e metal,

resultando na configuragao denominada atenuador multibandas.
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4.3 Comportamento estrutural — trilho/atenuador

A inser¢cao de um atenuador no trilho visa a dissipagao da energia de vibragao
em uma determinada frequéncia de interesse e, consequentemente, a reducido da
amplitude na frequéncia sintonizada. Essa agado é realizada mediante o ajuste do
atenuador para a sintonia com a frequéncia de interesse. A avaliacdo da eficacia do
atenuador abrange nao apenas o decremento da amplitude na regido de interesse,
mas também a alteracéo na frequéncia, devido ao fendmeno de ressonéancia. Quando
um objeto é sintonizado, espera-se que a estrutura manifeste dois picos de frequéncia

em torno da frequéncia sintonizada (Figura 14).

4.3.1 Trilho + Atenuador Bloco
4.3.1.1 Simulagéo

Conforme observado na Figura 35, a analise do comportamento estrutural do
trilho apds a inser¢cao do atenuador do tipo bloco revela uma modificagao notavel neste
comportamento, evidenciada pela alteracdo das funcdes de resposta em frequéncia
(FRF). Entretanto, é perceptivel que em baixas frequéncias, até aproximadamente 400
Hz, ndo houve uma mudanga significativa nos picos de FRF, os quais representam as
frequéncias naturais do sistema. Este resultado era esperado, dado que o atenuador

foi especificamente projetado para atuar em uma frequéncia de 1.088 Hz

Figura 35 — FRF simulada: Trilho X Trilho com atenuador tipo bloco

) — FRF-Trilho
g -~ FRF - Trilhg + Atenuador Blaco
T T T T T

a I 1.D|DD I 2.D|DD
Hz
Fonte: Autor (2024).

A insercao do atenuador no trilho demostrou-se de grande eficacia, apds a
sua insergdo na estrutura tornou-se possivel observar modificagdes dinamicas
estruturais, redugcao de amplitude e deslocamento de frequéncias. Verifica-se que
ocorreram redugcdes maximas de 10,27 dB (ou 90,61%) de amplitude e defasagem de
frequéncia de -34 hz. Este comportamento é evidenciado pela atenuacao dos picos
das fungdes de resposta em frequéncia (FRF), tornando-os mais arredondados, o que

indica a inser¢gao de amortecimento estrutural, além da redugédo das amplitudes dos
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picos. Esses resultados demonstram que o atenuador foi capaz de amortecer a
estrutura e modificar as caracteristicas dindmicas do material estudado, conforme
evidenciado a partir da obtencdo dos dados simulados.

Ao analisar de forma mais detalhada a faixa de sintonizacdo do atenuador de
massa sintonizada de modelo bloco ao qual foi projetado, observa-se uma redugao
significativa na amplitude das vibragdes na faixa de sintonizagédo, apresentando
reducdes até 9,77 dB (ou 89,39%) de amplitude e defasagem de frequéncia de -22 hz
dos picos. Este fenbmeno pode ser atribuido a capacidade do atenuador de induzir
amortecimento estrutural, tornando-os mais arredondados, o que indica a insergcédo de
amortecimento estrutural, além da reducao das amplitudes dos picos e defasagem

dos picos de frequéncia, conforme evidenciado na Figura 36.

Figura 36 — FRF simulada: Trilho x Trilho com atenuador tipo Bloco, énfase na
frequéncia de sintonizagao
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Hz
Fonte: Autor (2024).

Desta forma, pode-se obter as reducdes de amplitude conforme expressas
pela Tabela 10.

Tabela 10 - Dados de atenuagao: FRF simulada atenuador Bloco
Atenuacao Atenuagao Defasagem

[dB] [%] [Hz]
Pico 01 9,744 89,393 -22
Pico 02 9,079 87,639 -14

Fonte: Autor (2024).

4.3.1.2 Experimental

Apoés a obtengcdo dos dados experimentais, torna-se viavel a realizagdo de
uma analise comparativa dos comportamentos dinamicos do trilho antes e apos a
insercdo do atenuador modelo Bloco (Figura 37). Semelhantemente aos dados
obtidos por meio de modelagens simuladas (conforme descrito na segéo 4.3.1.1),
observa-se em determinados pontos a formacdo de picos apds a aplicagcdo do
atenuador. Este fendmeno pode ser explicado pela introdugdo de um novo elemento

na estrutura, que reage dinamicamente em diferentes frequéncias. No entanto, na
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faixa de interesse, o atenuador consegue modificar a estrutura e gerar a desejada
atenuacao. Diferentemente dos dados simulados, o trilho em sua forma real apresenta
algumas imperfeigdes pontuais, como descontinuidades, pequenas trincas e outros
elementos de n&do homogeneidade, o que pode justificar a disparidade entre alguns
resultados.

Figura 37 — FRF experimental: Trilho x Trilho com atenuador tipo Bloco
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Fonte: Autor (2024).

Conforme observado na Figura 37, torna-se possivel obter as métricas que
representa a redugcdo de amplitude de vibragdo em toda a faixa de analise (de 0 a
2000 hz), desta forma as redugcbes maximas apresentam valores de 11,46 dB (ou
92,86%) de amplitude e defasagem de frequéncia de -34 hz entre picos.

Ao analisar o comportamento estrutural na faixa de interesse para a qual o
atenuador foi projetado, verifica-se que a atenuacdo gerada apresentou valores
maximos de 9,60 dB (ou 89,05%) e defasagem de picos de frequéncia em -22 hz,
conforme Figura 38.

Figura 38 - FRF experimental: Trilho x Trilho com atenuador tipo Bloco, énfase na
frequéncia de sintonizacao
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Fonte: Autor (2024).

Desta forma, obtém-se os valores conforme apresentado Tabela 11.
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Tabela 11 - Dados de atenuacgao: FRF experimental atenuador Bloco
Atenuacao Atenuacao Defasagem

[dB] [%] [Hz]
Pico 01 9,609 89,059 -22
Pico 02 8,733 86,614 -13

Fonte: Autor (2024).

4.3.2 Trilho + Atenuador Multibanda
4.3.2.1 Simulado

Conforme verificado na Figura 39, é possivel analisar o comportamento
estrutural do trilho com e sem a incorporacéo do atenuador do modelo Multibanda. O
dispositivo em questdo demonstrou eficacia na redugdo da amplitude estrutural,
apresentando atenuagdes maximas de 13,601 dB (ou 95,63%) e defasagem entre
picos de frequéncia com até -35 Hz. Contudo, observou-se a formacao de um numero
significativo de picos de amplitude durante toda a faixa analisada, este fenédmeno pode
ser atribuido a resposta dinamica gerada pelas camadas de poliuretano (PU) e pelas
chapas metalicas que compdem o atenuador.

Figura 39 — FRF simulada: Trilho x Trilho com atenuador tipo Multibanda

1.000

E - Trilho
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Fonte: Autor (2024).

A Figura 40 proporciona uma visualizagdo aprimorada da resposta do
dispositivo em estudo, considerando a faixa de interesse na qual o atenuador deve
deslocar as frequéncias naturais do sistema. Especificamente, observa-se que através
da analise dos dados obtidos de forma simulada, a inser¢ao do atenuador de modelo
Multibanda resultou em atenuagdo maxima de 2,139 dB (ou 38,89%) e defasagem
nos picos de frequéncia maximo em +16 Hz. No entanto, a atenuagao obtida nao
apresentou valores significativos, em um dos picos causando o aumento da amplitude
em 6,241 dB (ou 310,55%) em ganho de energia.
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Figura 40 - FRF simulada: Trilho x Trilho com atenuador tipo Multibanda, énfase na
frequéncia de sintonizacao
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Fonte: Autor (2024).

Desta forma, torna-se possivel obter os seguintes dados conforme expressos
na Tabela 12.

Tabela 12 - Dados de atenuacao: FRF simulada atenuador Multibanda
Atenuacdo Atenuacao Defasagem

[dB] [%] [Hz]
Pico 01 -6,421 -310,553 +16
Pico 02 2,139 38,89 +2

Fonte: Autor (2024).

4.3.2.2 Experimental

Conforme apresentado a seguir (Figura 41), a inser¢gao do atenuador modelo
Multibanda resultou na amplificacdo de certas faixas de frequéncia, apresentando
compatibilidade com os resultados experimentais obtidos para este modelo de
atenuador. Contudo, o principal objetivo do atenuador, que é modificar dinamicamente
a resposta estrutural, foi alcangcado gerando valores maximos de atenuagdo de
amplitudes com 13 dB (ou 95,47%) e defasagem de picos de frequéncia
representando valores de -35 Hz.

Figura 41 — FRF experimental: Trilho x Trilho com atenuador tipo Multibanda
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Fonte: Autor (2024).

De maneira semelhante a discusséo realizada no topico 4.3.2.1, verifica-se a
ocorréncia de certos picos ao longo da analise subsequente a inser¢cao do atenuador.

Este fendmeno pode ser explicado pela introducdo de novas interacdes estruturais
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decorrentes da aplicagcdo do modelo de atenuador multibanda, que é responsavel por
modificar as interagdes na estrutura analisada.

A Figura 42 demonstra o deslocamento de frequéncias da estrutura apos a
insercdo do atenuador de modelo Multibanda. Representando valores maximos de
atenuagao das amplitudes com 0,622 dB (ou 13,35%) e defasagem maxima dos picos
de frequéncia com +15 Hz, porém é possivel observar que ocorreu a formagao de um

pico que apos a insercao do atenuador ocorreu 0 aumento da amplitude em 325%.

Figura 42 - FRF experimental: Trilho x Trilho com atenuador tipo Multibanda, énfase
na frequéncia de sintonizagao
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Fonte: Autor (2024).

Desta forma, torna-se possivel obter os seguintes dados conforme expressos

na Tabela 13 - Dados de atenuacéo: FRF experimental atenuador Multibanda.

Tabela 13 - Dados de atenuacao: FRF experimental atenuador Multibanda
Atenuacao Atenuacao Defasagem

[dB] [%] [Hz]
Pico 01 -6,287 -325,389 +15
Pico 02 0,622 13,357 +2

Fonte: Autor (2024).

44  Comparativo entre atenuadores
4.41 Dados Simulados

A partir da obtencdo das Fungdes de Resposta em Frequéncia (FRF’s)
derivadas da modelagem simulada, € possivel verificar que as caracteristicas
dindmicas da estrutura sdo significativamente modificadas apds a inser¢édo dos
atenuadores de modelo bloco e multibanda. Apds a inser¢gdo dos dispositivos,
observa-se a reducao das vibracdes mecanicas estruturais, atenuagdo da amplitude
de movimento e, principalmente, modificacdo a resposta dindmica do trilho na faixa
de frequéncia em que os atenuadores, principalmente nas zonas de frequéncia em
que foram sintonizados. Esse fendbmeno pode ser explicado pela incorporagcdo do

elemento de Poliuretano (PU) na construgdo dos atenuadores, que proporciona
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amortecimento estrutural devido as suas propriedades mecanicas, além dos
dispositivos serem partes integrantes de um sistema sintonizado a frequéncia de
interesse.

Conforme observado abaixo (Figura 43), um aspecto crucial a ser observado
€ que, apos a insercao do atenuador do tipo bloco, ambos os picos de frequéncia
foram atenuados, resultando em uma redug¢ao da amplitude do movimento em 9,744
dB e 9,079 dB, respectivamente. Diferentemente, o atenuador do modelo multibanda
apresentou uma amplificagao de 6,421 dB no primeiro pico e uma atenuacéao de 2,139
dB no segundo pico.

Pode-se observar que os atenuadores, ao serem aplicados na estrutura, nao
apenas promovem a redugao das amplitudes, mas também causam um deslocamento
nos picos de frequéncia. Especificamente, a insercdo do modelo de atenuador tipo
bloco na estrutura resultou em uma reduc¢éo de 22 Hz no primeiro pico de frequéncia
e de 14 Hz no segundo pico. Em contrapartida, o modelo multibanda apresentou um
aumento dos picos de frequéncia em 16 Hz e 2 Hz, respectivamente.

Desta forma a inserg¢ao do atenuador de modelo bloco apresentou resultados
superiores (quando comparado com o modelo multibanda), reduzindo a amplitude de
movimento e promovendo a formacado de picos com maior amortecimento. Essa
melhoria é justificada pela formagao de picos com contornos mais suaves, indicando
um comportamento dindmico otimizado.

oo Figura 43 - FRF's simuladas, énfase na frequéncia de atenuagao
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Fonte: Autor (2024).
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4.4.2 Dados Experimentais

A analise das Fungdes de Resposta em Frequéncia (FRFs) obtidas de forma
experimental, conforme Figura 44, revela que, em comparagdo com o dispositivo de
modelo multibandas, o atenuador do tipo bloco apresentou uma redugédo da amplitude

do movimento em 9,609 dB e 8,733 dB, respectivamente. Diferentemente, o atenuador
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do modelo multibanda apresentou uma amplificagao de 6,287 dB no primeiro pico e
uma atenuagao de 0,622 dB no segundo pico.

Observa-se que a aplicacdao dos atenuadores na estrutura ndo apenas
promove a reducado das amplitudes, mas também causa um deslocamento nos picos
de frequéncia. Especificamente, a insercdo do modelo de atenuador tipo bloco
resultou em uma reducao de 22 Hz no primeiro pico de frequéncia e de 13 Hz no
segundo pico. Em contrapartida, o modelo multibanda apresentou um aumento dos
picos de frequéncia em 15 Hz e 2 Hz, respectivamente.

1DDDFigura 44 — FRF's experimentais, énfase na frequéncia de atenuacao
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Fonte: Autor (2024).
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4.5 Comparativo entre métodos

Para demonstrar a convergéncia entre os dados obtidos via simulagdo e os
dados experimentais, as figuras a seguir ilustram o comportamento dinamico
estrutural sob diferentes condi¢gdes, conforme investigado neste estudo. A
comparagao entre os dados experimentais e simulados permite ao pesquisador avaliar
a eficacia do método numérico computacional empregado e analisar detalhadamente
os resultados obtidos.

Ao plotar os valores obtidos por meio da modelagem simulada e experimental,
espera-se observar uma tendéncia de convergéncia entre eles, indicando que a
simulagdo possui um grau satisfatéorio de modelagem e é capaz de representar
adequadamente o fendbmeno real, prevendo seu comportamento. No entanto, sabe-se
que os resultados simulados e experimentais podem nao convergir totalmente, uma
vez que os modelos simulados consideram a estrutura como totalmente homogénea
e isenta de quaisquer defeitos ou descontinuidades em suas propriedades mecanicas
e estruturais. Esta discrepancia € uma consequéncia das simplificacdes e idealizagdes
inerentes aos modelos numericos.

Outro ponto a ser analisado refere-se a condicao estrutural livre-livre, na qual

o software permite que a estrutura seja analisada e simulada sem quaisquer
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condicbes de contorno que possam interferir em seu deslocamento. Durante a coleta
de dados experimentais, a peca foi apoiada em seus pontos nodais, conforme
recomendado pela norma ASTM-E-1876-01 (ASTM, 2006). Este tipo de apoio, embora
necessario, pode contribuir para a formacdo de harmoénicas na estrutura devido a
interferéncia induzida pelos pontos de suporte.

As Figura 45, 46 e 47 a seguir representam os dados obtidos por diferentes
métodos possibilitando a comparacgao direta entre estes. Observa-se que, a medida
que o dispositivo atenuador € acoplado a estrutura, ha um aumento na formagéao de
ruidos nos sinais. Este fenbmeno pode ser atribuido a presenca de harménicas e a
interagao estrutural dos atenuadores quando inseridos no trilho.

Figura 45 - FRF trilho: dados simulados X experimentais
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Figura 46 - FRF trilho com atenuador Bloco: dados simulados X experimentais

1.000
100
10

1

m/s*N
[dB]

0,1
0,01
0,001
0,0001

— FRF simulada
== FRF experimental

T T |
1.000 2.000

Hz
Fonte: Autor (2024).

Figura 47 - FRF trilho com atenuador Multibanda: dados simulados X experimentais
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Fonte: Autor (2024).

Com o objetivo de compilar os dados de atenuagdo na frequéncia de

sintonizacao, a Tabela 14 representa os valores de atenuagéo apods a aplicagao dos
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dois modelos de atenuadores desenvolvidos nesta pesquisa, comprando a obtencao

dos dados de forma simulada e experimental.

Tabela 14 - Dados de atenuacao

Atenuacdo Atenuacao Defasagem

[dB] [%] [Hz]

fco 9744 89,393 .22
5 Simulado Pico
3 3 s 9,079 87,639 14
§m fco 9,609 89,059 22
< Experimental Pico

s 8,733 86,614 13

fco 421 -310,600 16
L8 Simulado :
© T Pico
T £ i 2,139 38,890 2
= 0 .
§Z fico 5,287 -325.400 15
<= Experimental Pico

s 0,622 13,357 2

Fonte: Autor (2024).

Dessa forma, é possivel quantificar as diferencas percentuais entre os dados

obtidos experimentalmente e aqueles obtidos por simulagdo, evidenciando a

similaridade entre eles. Apds a insercao do atenuador tipo bloco, foi possivel observar

uma diferenca de 1,395% e 3,885% nos valores de atenuacéo para os picos 01 e 02,

respectivamente. Para o atenuador multibanda, as diferengas percentuais entre os

valores de atenuacdo foram de 2,109% e 109,890%, para os picos 01 e 02

respectivamente.
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5 CONCLUSAO

O presente trabalho teve como objetivo desenvolver uma abordagem
detalhada do processo de formacdo do ruido ferroviario e dos mecanismos de
atenuacdo. Foi realizada a identificacdo e analise dos processos envolvidos durante
a interacao roda-trilho, além da utilizagado de dispositivos capazes de atenuar uma
determinada faixa de interesse.

O modelo de trilho ferroviario empregado nesta pesquisa corresponde ao tipo
TR-30. Inicialmente, foram conduzidos estudos para determinar suas frequéncias
naturais.  Utilizando modelagens analiticas, numérico-computacionais e
experimentais, foi possivel observar uma proximidade significativa e consequente
consisténcia entre esses métodos. Essa abordagem permitiu uma caracterizagao
dindmica precisa do objeto de estudo, culminando na obtencédo da Funcédo Resposta
em Frequéncia (FRF).

Com base nos estudos realizados, tornou-se possivel dimensionar dois
modelos de atenuadores: o modelo Bloco (devido a sua construgao totalmente em
poliuretano - PU) e o modelo Multibandas (com seis camadas de PU e seis camadas
de material metalico, intercaladas). Esses dispositivos baseiam-se em modelos
previamente desenvolvidos por outros autores quanto a sua configuracdo geométrica
para aplicacdo em linhas férreas. Os dois modelos de atenuadores propostos
demonstraram a capacidade de modificar dinamicamente a estrutura, reduzir a
amplitude de vibragdo e deslocar os picos de frequéncia nas regides de interesse.
Esses modelos foram submetidos a testes de validacdo, comparando os resultados
numerico-computacionais com dados experimentais. A validagcdo comprovou a
eficiéncia dos atenuadores propostos, destacando a maior eficacia do modelo de
atenuador tipo Bloco, apresentando uma baixa variacdo na diferenga percentual dos
valores de atenuagao (1,395% para o pico 01 e 3,885% para o pico 02) na regiao de
interesse, expressando que os valores obtidos de forma experimental e simulada
convergem-se entre si.

O comparativo entre as fontes de modelagem utilizadas nesta pesquisa,
permitiu ao pesquisador comparar os dados e assegurar-se da existéncia de
convergéncia entre os resultados, possibilitando avaliar a modificagdo dindmica
estrutural apos a insergéo dos dispositivos propostos. Gerando desta forma em uma
reducdo de vibracdo mecénica em até 9,74 dB (ou 89,39%) e defasagem de

frequéncia em até 22 Hz.
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De forma geral, este trabalho avanca significativamente o conhecimento
associado a atenuacao de vibragdes em trilhos ferroviarios, fornecendo solugdes
praticas e inovadoras. Espera-se que as investigagdes e metodologias aqui
apresentadas inspirem novas pesquisas e inovagdes tecnoldgicas, promovendo a
evolugdo continua da infraestrutura ferroviaria e contribuindo para um transporte mais
eficiente e sustentavel.

Sugestdes para trabalhos futuros:

¢ Avaliar a eficacia dos atenuadores propostos medindo o nivel de ruido
ao longo da faixa de frequéncia e verificar a capacidade de atenuagéao
gue 0 mesmo promove em ruido acustico;

o Desenvolver e testar novos modelos de atenuadores para diferentes
tipos de trilhos ferroviarios;

e Desenvolver atenuadores de vibracdo com diferentes materiais de

construcgao.
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