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REZENDE, M. C. Analise de silenciadores de escape automotivo visando reducao da
emissao de ruido. 2020, 55 f. Trabalho de Conclusdo de Curso - Universidade Federal de

Uberlandia, Uberlandia.

Resumo

Este trabalho tem o objetivo de avaliar a reduc&o sonora em silenciadores veiculares onde se
faz o uso de metodologias para analise numérica e computacional. O principal parametro foi
a perda de transmissao (TL — Transmission Loss) em escapamentos do tipo reativos com
geometria definida em parametros reais. Para a primeira de resolug¢ao analitica em busca da
determinagdo dos elementos acessérios, como dutos e frequéncia de corte, utilizou-se
equagdes analiticas, e para molde da geometria fez-se o uso do método das matrizes de
transferéncia. A segunda etapa consistiu em uma analise numérica com o uso do software
comercial Matlab®. Com base na geometria prévia foi possivel criar diferentes configuragdes
a fim de determinar quais parametros possuem maior influéncia na atenuagao sonora. Dessa
forma o comprimento do silenciador e o didmetro dos dutos de entrada e saida dos gases de
exaustao mostraram-se como os fatores determinantes para a redugao sonora. Sendo que o
comprimento do silenciador deslocou as curvas em torno da frequéncia, sem alterar os limites
de atenuagdo. Para o didmetro dos dutos verificou-se uma relagdo proporcional entre a
atenuagdo sonora e esta dimensdo. Estes dois pardmetros sdo essenciais durante o
dimensionamento de um sistema de escape, onde a condicdo 6tima €& obtida por uma
combinacdo destes quando avaliado a perda por transmissdo. Desta maneira, os dois
métodos utilizados foram complementares para a criagao de um modelo tedrico de silenciador

automotivo.

Palavras Chave: silenciador reativo, exaustao, atenuacdo sonora, matriz de transferéncia,

Perda por transmisséao.
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REZENDE, M.C. Analysis of automotive exhaust mufflers noise reduction. 2020, 55 f.

Final Project — Federal University of Uberlandia, Uberlandia.

Abstract
This work has the objective of evaluating the sound reduction in vehicle mufflers where the
use of methodologies for numerical and computational analysis is used. The main parameter
was the transmission loss (TL - Transmission Loss) in reactive exhausts with geometry defined
in real parameters. For the first of analytical resolution in search of the determination of
accessory elements, such as ducts and cutoff frequency, analytical equations were used, and
for the geometry mold, the transfer matrix method was used. The second step consisted of a
numerical analysis using the commercial software Matlab®. Based on the previous geometry,
it was possible to create different configurations in order to determine which parameters have
the greatest influence on sound attenuation. Thus, the length of the muffler and the diameter
of the inlet and outlet ducts of the exhaust gases become the determining factors for noise
reduction. The length of the silencer displaced the curves around the frequency, without
changing the attenuation limits. For the diameter of the ducts, there was a proportional
relationship between sound attenuation and this dimension. These two parameters are
essential when designing an exhaust system, where an optimal condition is obtained by a
combination of these when assessing transmission loss. Next, the two methods used were

complementary for the creation of a theoretical model of automotive silencer.

Keywords: reactive muffler, exhaust, sound attenuation, transfer matrix, transmission loss.
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CAPITULO |

INTRODUCAO

1.1 Contextualizagao

Em toda a evolugdo humana na elaboragdo de equipamentos e maquinarios os ruidos
sempre estiveram presentes, desde os mais brandos, muitas vezes imperceptiveis, aos mais
acentuados. Toda obra deste cunho tende a emitir ruidos uma vez que néo existem sistemas
sem dissipacao de energia ou livres de contato, sendo estes algumas das principais fontes.

Nesse caminho, durante a ascensao dos motores a combustéo interna e logo a criagao
de veiculos, as emissbes sonoras passaram a ser um ponto crucial de projeto. A importancia
dos silenciadores versa tanto o campo de conforto para os ocupantes quanto a saude sonora
do meio ambiente e todos os envolvidos. Dessa forma, normas e agéncias reguladoras foram
criadas para avaliar os niveis de sonoros emitidos e permitir a comercializagédo de tais
produtos, que por consequéncia fomentou a evolugdo no campo de acustica de silenciadores
(KINSLER 2000).

Neste projeto, busca-se contextualizar as caracteristicas do som e como cada fator
contribui para os niveis sonoros. Em seguida, apresentar a legislagdo ambiental que aborda
o tema de emiss&o sonora, a qual expde os graus permitidos antes de causar danos a saude
humana e do meio.

Com relagao ao tema, em competigées estudantis e profissionais os niveis sonoros
emitidos pelos veiculos constitui uma das avaliagdes. Nesta linha, este trabalho visa contribuir
com o projeto de extensdo, UFU Racing Formula Team, para a elaboracdo de um silenciador
que possua alta performance e atenda os critérios legais.

A Equipe em destaque foi criada no ano de 2016 como projeto de extensao vinculado a
Faculdade de Engenharia Mecanica. O intuito das equipes de Foérmula s&o construir um
protétipo real deste tipo de veiculo para uma competicdo que ocorre anualmente com
abrangéncia nacional de varias universidades. Com um time plural que envolve alunos de

graduacao e pés graduagao, além de diferentes cursos, ndo sendo restrito as engenharias, a
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equipe trabalha em diversas frentes, como marketing, recursos humanos, tesouraria e
também ao projeto de engenharia. Dessa forma, a competicdo, organizada pela SAE Brasil,
esta baseada em etapas, sendo as preliminares com envio de relatérios de acordo com o
regulamento e as seguintes de provas estaticas e dinamicas.

O fomento da troca de experiéncia entre os competidores e a criagdo de um projeto
otimo sédo os principios da competicdo. Assim, todos os anos os alunos buscam a exceléncia
em todos os setores das equipes e também o desenvolvimento profissional do time. Dessa
forma, uma das dores da equipe foi no projeto do sistema de escape, nesse sentido, o projeto
visa construir com a elaboracdo de um modelo matematico para desenvolvimento de um
prototipo real pelo time. Deste modo, este trabalho também abordara os diferentes tipos de
silenciadores de acordo com suas caracteristicas e todo os aparatos complementares do
sistema de exaustéo.

Logo, o foco consistiu no escapamento, onde buscou-se avaliar a perda por transmissao
(atenuacao sonora) e o dimensionamento dos dutos de exaustao, para isto foram empregadas
duas abordagens. A primeira empregada foi a numérica experimental onde buscou-se
métodos conhecidos como o método dos elementos finitos e o0 método das matrizes de
transferéncia para determinagdo da geometria dos componentes. Para a avaliacdo do
comportamento sonoro utilizou-se de métodos numéricos computacionais onde foi possivel
predizer o comportamento sonoro das ondas provindas do motor a combustédo interna
baseado nas geometrias determinas previamente. Desta maneira, este recurso permitiu criar
diferentes configuragdes a fim de avaliagao quais caracteristicas possuem maior influéncia na

reducao sonora e em quais frequéncias ocorrem 0s picos.
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1.2 Objetivos

O objetivo geral deste projeto é avaliar op¢des para a reducéo de ruidos dos escapes
automotivos por meios de avaliagdes numérico-experimentais e posterior validacdo através
de métodos computacionais.

Os objetivos especificos deste projeto sao:

1. realizar revisdo bibliografica sobre o tema proposto, que engloba: métodos dos
elementos finitos, fontes sonoras, teoria dos silenciadores e suas classificagdes,
técnicas de medidas e propriedades do som;
formular analiticamente o sistema de escape com silenciadores;
criacdo de um modelo computacional utilizando o método dos elementos finitos;
obtencido de dados experimentais para a validagdo dos modelos analisados e
posterior comparagao.

5. Anadlise da perda de carga devido a insergcdo do aparato de controle de ruido.



CAPITULO 1l

REVISAO BIBLIOGRAFICA

A exaustdo dos gases consiste na grande fonte de emisséo de ruidos dos veiculos
automotores. O projeto dos componentes abafadores sempre teve que se adequar ao espago
destinado para este fim apds a concepcgao do automével. Dessa forma, diversas estratégias
foram desenvolvidas para que os silenciadores se tornassem mais eficazes e dissipasse o
maximo de ruidos (BELL, 1981). Nesse sentido, para situar o problema tratado neste trabalho
foi realizada uma revisao bibliografica a respeito dos temas e conceitos que envolvem os
estudos de perturbagdo sonora em sistemas de exaustdo, onde toma-se notas as

caracteristicas do som e suas propriedades, como pode ser conferidos a seguir.

1.3 Fontes Sonoras

Em motores de quatro tempos os ruidos provém de diversas fontes sonoras. A mais
evidente se trata da admiss&o e exaustdo dos gases motores, as quais as ondas de pressao
estdo presentes no processo. Estas perturbagdes no interior do circuito motor, ao propagarem,
produzem ruidos os quais sao audiveis sem auxilio de equipamentos (BLAIR, 1999).

Nos primordios da engenharia automotiva apenas as ondas sonoras de exaustdo eram
atenuadas por meio de silenciadores, uma vez que eram mais evidentes. Contudo, existem
diversas fontes sonoras, como a vibragdo dos componentes mecanicos os quais interagem
entre si e com os gases no interior do motor que resultam em fontes de ruidos (BLAIR, 1999).

Esta interacdo pode ser percebida através da vibragdo das pecgas, uma vez que
durante todo o escoamento do fluido ocorre contato das partes sélidas e motoras com as
ondas propagadas pelo sistema. Como este aspecto é inerente ao sistema, existem formas
de atenuar este fendbmeno, como a utilizacdo de componentes cuja microestrutura possua

elementos que reduzem ou evitam a vibragdo (SAWANT, 2018).
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Desta forma, a vibragao acomete todos os sistemas mecanicos e um dos seus efeitos é

a producgao de ruidos. Entretanto, o foco deste trabalho esta na emisséo de ruidos provinda

do sistema de exaustao veicular. Sendo que estes devem ser: resistentes a corrosao (principal
causa de furos nos dutos), compactos e com estabilidade de atenuagao durante a vida util.

Nesse sentido existe a NBR 14781 de 08/2017 — Veiculos rodoviarios automotores —

Sistema de exaustdo — Manutencgao, inspecao, reparacdo e/ou substituicdo, a qual versa

sobre este componente. A mesma garante que todas as normas legais durante a vida util do

sistema sejam atendidas, uma vez que a legislacao brasileira prevé faixas de ruidos.

1.4 Intensidade e Nivel do Som

Como explicado, o sistema de exaustdo além de direcionar os gases, age na atenuacao
dos ruidos, sendo um fator decisivo durante o projeto do mesmo. Em motores de combustao
interna a emissao de ruidos é inerente ao processo e a intensidade e altura afetam
diretamente a saude da populacéo proxima aos veiculos automotores. Logo, o silenciador &€
fundamental para atenuar os ruidos provindos da queima do combustivel durante o ciclo motor
e dos gases de escape liberados para o meio externo. Como pode-se perceber, a adi¢cao de
um objeto no percurso de exaustdo afeta diretamente o escoamento dos gases, assim, um
dos principais desafios consiste na minima perda de carga provinda da implementagao do
aparato (KINSLER 2000).

Assim, o nivel e intensidade sonora estao diretamente ligados a performance do
silenciador. Esses dois parametros tém origem no escoamento dos gases. De acordo com
Blair (1999), constitui de um conjunto de ondas de pressdo de amplitudes variadas as quais
propagam pelo meio em questao, normalmente, ar. O nivel sonoro esta relacionado com a
frequéncia de pulsos sonoros emitidos pela fonte. Com efeito, com a quantidade de pulsos
gerados. Ja no que se refere a intensidade, a manifestacdo desta caracteristica esta
relacionada com a amplitude das ondas sonoras. Estes dois pardmetros atuam de maneiras
mutua e criam diversos tipos de sons nas mais variadas bandas de frequéncias. A capacidade
humana de audicao esta na faixa de frequéncias de 20 Hz a 20 kHz e com o avango da idade
bioldgica o extremo superior reduz a 12 kHz (BLAIR, 1999).

A intensidade sonora, representa a energia transportada pelo som durante a
propagacao e a altura, simbolizada por B, representa o ruido percebido pelo ser humano. O
nivel de intensidade capaz de ser captado pelo 6rgdo de audicdo humana esta restrito na
faixa de 1 pW/m?a 1 W/m? (BLAIR, 1999).

De maneira a ser passivel de quantificar a faixa de audicdo que causa danos a audigao

foi elaborada uma escala logaritmica, a qual denota a intensidade sonora, sendo a unidade
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de medicao o “bel”, B. Contudo, o mais usual a se utilizar é o decibel, isto é, a escala é dividida
em dez subdivisbes, representada por dB, uma vez que a faixa de medi¢cdo da escala na
unidade de origem compreende valores que ndo sao perceptiveis e de grande magnitude
(KINSLER, 2000).

Para a construgdo desta escala, utilizou-se os seguintes parametros, nivel de
intensidade sonora (IL) em dB, intensidade sonora (1) e intensidade de referéncia (lref), as quais

s&o relacionadas conforme a Equacgao (1).
1
IL= 1010910(@) (1)

A amplitude do som é indicada pela comparacéo do seu nivel de intensidade na escala
logaritmica com o “limiar de audicdo” (KINSLER, 2000). Sendo que os niveis emitidos pelo
sistema de exaustdo sdo verificados segundo procedimentos, como a NBR 9714 — Ruido
emitido por veiculos automotores na condi¢do parado — método de ensaio, a qual trata das
formas de medir a intensidade e altura do som (ou também, timbres e niveis de ruidos), dai a

importancia do controle destes parametros.

1.5 Impedancia acustica

A impedancia acustica é uma propriedade sonora relacionada com o meio e a
velocidade de propagagao das ondas sonoras. Tais caracteristicas estao vinculadas por meio
de uma relagcao diretamente proporcional, a qual é descrita como a relagéo entre a pressao
acustica no meio e a velocidade da particula, o que é denominado impedancia acustica
especifica (z), além disto possui dependéncia do tipo de onda presente, que podem ser: plana,
cilindrica, entre outras. (VER, 2006).

No caso de ondas planas a impedancia acustica especifica é descrita pela equagao 2,
sendo P a representacdo para pressao acustica (expressa em Pa) e u, a velocidade da
particula (m/s). Em homenagem a John Willian Strutt, Baron de Rayleigh (1842-1919) foi
convencionado que 1 Pa*s/m = rayl, uma vez que tal teve ampla contribuigdo para o campo
da acustica (KINSLER, 2000).

|

(2)

A determinacgdo do sinal advém do sentido de propagacéo da onda plana em direcao

ao referencial. Tal caracteristica é real apenas para uma quantidade real de onda planas
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progressivas, para o caso de ondas estacionarias ou divergentes adota-se uma abordagem
com referenciais imaginarios (notacdo com numeros complexos). A fim de exemplificar, a
impedancia acustica do ar, na condigdo de temperatura de 20 °C, densidade de 1,21 kg/m3® e
velocidade do som (c), 343 m/s, obtém-se um valor caracteristico de impedancia de 415,03
rayls (GERGES, 1992).

De acordo com Bies, ainda é possivel caracterizar as impedancias no ramo da acustica
em trés tipos: mecénica, acustica especifica e acustica. A primeira esta associada com a carga
de radiacdo apresentada por um meio em relacdo a uma superficie vibrante. A impedancia
acustica especifica foi descrita anteriormente e pode ser expressa pela equacao 2. A ultima
classificagao € similar a anterior e apresenta grande relevancia em sistemas cuja propagacao

sonora seja em dutos (BIES, 2003).

1.6 Legislagdo Ambiental

Como visto, os niveis sonoros podem atingir patamares acima dos limites da audi¢ao
humana, os quais sao prejudiciais a saude dos seres ao entorno. Nesse sentido, as
legislagbes ambientais impdem limites para a poluigdo sonora e juntamente com o progresso
tecnologico, cada vez mais estdo com exigéncias maiores, como disposto na Norma
Reguladora 7 — Programa de Controle Médico de Saude Ocupacional (NR 7).

O ¢érgao regulamentador que estabelece as normas € o CONAMA (Conselho Nacional
do Meio Ambiente), o qual instituiu a resolugao Numero 272 de 14 de setembro de 2000, que
dispde da emissao de ruido veicular.

“‘Dispbe sobre os limites maximos de ruido para os veiculos
nacionais e importados em aceleragcédo, exceto motocicletas,
motonetas, ciclomotores e veiculos assemelhados”

Trecho retirado da Resolugao 272/2000.

A resolucao citada aborda os limites maximos de emissao de ruido permitidos para

veiculos automotores transitarem de maneira a causar os minimos danos ao meio ambiente.

“Art. 10 Estabelecer, para os veiculos automotores nacionais e importados,

fabricados a partir da data da publicagcdo desta Resolugdo, exceto motocicletas,

motonetas, ciclomotores, bicicletas com motor auxiliar e veiculos assemelhados, limites
maximos de ruido com os veiculos em aceleracéo.

§ 10 Para os veiculos nacionais produzidos para o mercado interno e veiculos

importados, entram em vigor os limites maximos de ruido, com o veiculo em aceleragao,

definidos na Tabela constante desta Resolugéo, conforme o cronograma abaixo.
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| - Veiculos automotores da categoria “a”:

a) no minimo 40% dos veiculos nacionais e importados, produzidos a partir de
1° de janeiro de 2002;

b) no minimo 80% dos veiculos, nacionais e importados, produzidos a partir de
1° de janeiro de 2004; e

c) 100% dos veiculos, nacionais e importados, produzidos a partir de 10 de
janeiro de 2006.

Il - Veiculos automotores das categorias “b”, “c” e “d”:

a) no minimo 40% dos veiculos, nacionais e importados, produzidos a partir de
1° de janeiro de 2005; e

b) 100% dos veiculos, nacionais e importados, produzidos a partir de 1° de
janeiro de 2006.

§ 20 Eventuais impossibilidades de atendimento aos percentuais estabelecidos
nos incisos | e Il do paragrafo anterior serdo avaliados pelo Instituto Brasileiro do Meio

Ambiente e dos Recursos Naturais Renovaveis-IBAMA.”

Tabela 1 - Limites maximos de emissao de ruido para veiculos automotores (CONAMA, 2000).

CATEGORIA NIVEL DE RUIDO - dB(A)

DIESEL
DESCRICAO OTTO Injecdo
Direta | Indireta
4 Veiculo de passageiros até nove 74 75 24
lugares
G 3 |
Veiculc.: _cle passageiros com PBT até 2.000 kg 76 77 26
b mais de nove lugares
Veiculo de carga ou de tracdo e PBT entre 2.000 kg e - ' 78 -
veiculo de uso misto 3.500 kg | |
Poténcia mdxima menor que 78 78 28
Veiculo de passageiro ou de 150kW (204 cv) |
¢ | uso misto com PBT maior que Poténcia maxima igual ou [
3.500 kg superior a 150 kW 80 80 80
(204 cv) |
Poténcia médxima menor que -
75 kW (102 cv) " i 77
I
q | Vefculode cargaoude tragio | porancia maxima entre 75 kW
com PBT maior que 3.500 kg (102 cv) e 150 kW (204 cv) 78 78 78
Poténcia maxima igual ou ;
superior a 150 kW (204 cv) a0 1 ag 7 54

O nivel de ruido emitido € um importante parametro para avaliagao de um bom projeto

automotivo. Logo, competicbes que envolvem motores a combustdo regularmente possuem
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provas especificas para detectar a poluicdo sonora. Pode-se citar a competicado Férmula
SAE®, a qual possui a versao brasileira, Formula SAE® Brasil, na qual a Universidade Federal
de Uberlandia (UFU) participa com a Equipe UFU Racing Formula Team anualmente.

Nesta, uma das etapas de avaliagcao é do nivel sonoro emitido pelo escape do protétipo.
Quando em funcionamento em marcha lenta — rotagées do motor (rpm) na faixa de 1500 a
2500 rpm — o maximo permitido € de 103 dB e em altas rotagcbes — 2500 a 4000 rpm — 110
dB. O procedimento para a medicdo dos dados a serem aferidos consiste no posicionamento
de microfones nas extremidades de um circulo de dois metros de didmetro ao redor do veiculo,
sem que haja obstrugcbes neste espaco. Este regulamento aborda quais motores de
combustdo sdo permitidos para a categoria, além de diversas outras exigéncias (Formula
SAE® Rules, 2018).

1.7 Métodos de Elementos Finitos (FEM)

Esta ferramenta foi aplicada inicialmente no campo dos silenciadores por Young e
Crocker (1975), para a analise da propagacdo de ondas em silenciadores em um meio
estacionario. O propésito era a predicdo da perda de transmissdo de uma camara de
expansao simples sendo que os resultados obtidos foram comparados com as predi¢cdes da
teoria da onda plana.

As ondas planas apresentam propriedades definidas sendo que cada variavel que a
descreve possui amplitude constante e a fase & descrita por um plano perpendicular com a
direcao de propagagado. Com o aumento da disténcia da fonte sonora a superficie da onda o
comportamento das ondas tende a ser considerado como de onda plana, uma vez que as
caracteristicas se mantém (KINSLER, 2000).

O método de elementos finitos (FEM, “Finite Element Method’) consiste numa
ferramenta de predigdo numérica para a resolugdo de problemas complexos, a qual esta
baseada na distribuicdo de uma ou mais variaveis de campo em um dominio continuo. Sendo
este governado por equacéao diferenciais e condigdes de contorno (DESMET, 2002).

A utilizacdo do método consiste em dividir o problema analisado em subdominios
passiveis de analise que sdo chamados de elementos finitos. O agrupamento dessas partes
forma a malha. A subdivisdo mencionada é denominada discretizagdo, este processo é
fundamental para a analise do problema, uma vez que esta relacionada com a capacidade de
processamento computacional. Malhas mais refinadas, ou seja, com maior numero de
subdivisbes requerem maior capacidade de processamento o que torna o processo mais

dispendioso, contudo os resultados obtidos apresentam maior convergéncia com os
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experimentais e matematicos. Por fim, as interse¢cdes da malha com a sua préxima seguinte,

constituem um elemento, que por sua vez, € denominado nds (SILVA, 2016).

1.8 Técnicas de Medicao

Os silenciadores constituem por uma série de tubos os quais reduzem os ruidos
gradualmente desde a saida dos gases da cdmara de combustdo. Dessa maneira, alguns
métodos sdo possiveis de serem empregados para a medigdo das propriedades sonoras do
escoamento.

Durante o projeto de silenciadores os principais pardmetros analisados sdo perda de
insercao (IL), reducdo de ruido (NR) e perda de transmissao (TL). Para a analise destas
propriedades todas as propagac¢des sonoras sdo baseadas na teoria de ondas planas em
dutos. Assim, diversos métodos foram desenvolvidos para se determinar tais dados, sendo
alguns considerados classicos, como o Método dos dois microfones descrito por Seybert e
Ross (1977) e o Método do tubo de impedancia.

A proposicao de um novo método por Seybert e Ross (1977) foi baseada considerando
o efeito do escoamento de gases no interior de dutos. Esta técnica (dos dois microfones)
consiste em utilizar uma fonte sonora gerando um sinal randémico de banda conhecida, a
qual é denominada por ruido branco. Este é descrito como um sinal de bandas de largura e a
forma da densidade espectral de poténcia constantes.

A finalidade da emissio destes sinais € a medicao da densidade espectral de poténcia
(DEP) e a densidade espectral cruzada (DEC) dos microfones inseridos. Os resultados
obtidos sao inseridos num conjunto de equagbes a fim de se obter as fun¢des espectrais
necessarias ao calculo das propriedades acusticas desejadas do duto. Para validacao deste
método, Seybert e Ross (1977) criaram um experimento que consistia num filtro acustico
(protétipo de um silenciador) composto por uma cdmara de expansao simples, cuja entrada e
saida estavam conectadas por um duto perfurado, sem nenhum fluxo de gas no seu interior.
A seguir os dados obtidos foram comparados com os do método da impedancia e tais
convergiram para 0 mesmo resultado, tornando o método passivel de ser utilizado.

O método do tubo de impedancia constitui de um método largamente utilizado pelo fato
de ser de grande precisao e apresentar confiabilidade nas medigdes, contudo a aquisi¢ao de
dados é lenta. A avaliagado das diversas frequéncias de interesse é feita separadamente e a
obtengdo dos maximos e minimos das posigdes e magnitude ao longo do tubo é realizada
com a movimentagao do microfone no interior do duto, o que torna moroso o processo e além
disto, ndo é possivel captar frequéncias muito baixas, sendo requisitado o uso de tubos mais
longos (BETTS, 1998).



24

Estudos acerca desta técnica foram realizados posteriormente e segundo Allan (2004),
para a utilizagdo do método algumas condi¢cdes devem ser consideradas. Primeiramente, as
medi¢cdes devem ser realizadas na regido de onda plana, as paredes do duto devem ser
rigidas a fim de evitar a excitagao de frequéncias com maior ordem. Além disto, também deve
ser considerado durante a montagem do aparato experimental o posicionamento do
silenciador, uma vez que se recomenda uma distancia minima correspondente ao dobro do
diametro do microfone mais proximo a fim de evitar os efeitos de campo préximos de excitacéo
(ALLAM, 2004).

A consideracéo final foi feita por Boden e Abom (1986) e aborda o aspecto da faixa de
aplicacdo do método dos dois microfones. A presenca de erros de medicao € inerente em
qualquer processo que visa aquisi¢ao de dados, dessa maneira para a utilizagao desta técnica
€ necessario respeitar uma faixa de medicdo a fim de evitar grandes discrepancias de
resultados. Segundo os autores, durante a perturbacao do sistema a onda plana gerada nao
deve ser atenuada por qualquer aparato experimental, contudo, na pratica, isto ndo acontece
de fato. Desta maneira, a negligéncia da atenuacéao na regido de posi¢cao dos dois microfones
nao deve ser desconsiderada e para isso os erros de sensibilidade suprem estes desvios,

sendo que o principal parametro de analise 0 numero de Mach.

1.9 Silenciadores Automotivos

O sistema de exaustao veicular atua ndo apenas no direcionamento e escoamento dos
gases advindos da queima de combustivel, mas também na reduc&o de ruidos, uma vez que
esse fluxo promove ondas de presséo, logo, perturbacgdes, que sao percebidas como emissao
sonora. Dessa forma, os silenciadores estao posicionados nos dutos de exaustdo a fim de
minimizar a poluicao sonora (BLAIR, 1999).

Popularmente, os silenciadores automotivos sao definidos como o escapamento do
veiculo, sendo que esta abordagem se refere a todo o sistema de escape. Contudo, na
realidade tal conjunto é composto por diversos elementos, entre eles os silenciadores. Este
componente consiste em uma camara fechada cuja a geometria é variavel e a principal fungao
€ a atenuacao de ruidos. A configuragcao real de um sistema de exaustdao com os devidos

componentes é mostrada pela Fig. 1.
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{. Tubo do Motor

\

o Catalizador

Silenciador e
Intermediario

Dutode @

Escape

@ Silenciador Traseiro

Ponteira

Figura 1: Sistema de exaustao automotivo (Autor: FlatOut).

A partir da Fig.1, o sistema de exaustdo é composto basicamente pelos componentes

descritos a seguir, sendo possivel de existir variagbes de acordo com a necessidade de cada

projeto (Brunetti,

1.

2012).

Tubo do motor ou Tubo primario: Responsavel pela canalizagdo e
direcionamento dos gases provindos da queima do combustivel, saem
diretamente do coletor de exaustdo. Algumas configuragbes possuem uma
junta flexivel a fim de atenuar as vibragbes provindas do motor.
Catalizador: Possui a fungéo de reduzir e eliminar os gases téxicos emitidos
pelo motor transformando-os em gases inertes de composicéo basica de
H.O, CO, e N2 Além disto, a sua eficiéncia interfere diretamente na
temperatura dos gases para o restante do sistema.

Silenciador intermediario: Como explicito em sua denominacao, possui a
fungcdo de reduzir parcialmente o nivel de ruidos. Contudo atua,
principalmente, na reducao de ruidos de média e alta frequéncia. Ademais
também é responsavel pela redugdo da velocidade dos gases de
escoamento, para que se tenha maior aproveitamento na reducgao de ruidos
pelo silenciador seguinte.

Duto de escape: Consiste em tubos que interligam os diversos componentes

e direcionam o fluxo de gases.
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5. Silenciador traseiro: Constitui do ultimo elemento de atenuacgao de ruidos,
é responsavel por atenuar, principalmente, as médias e baixas frequéncias
0 que justifica o seu tamanho ser maior em comparagdo com o silenciador
intermediario, cuja as frequéncias atenuadas por este sdao de menor
comprimento de onda. Assim como os outros elementos também possui o
encargo de diminuir a velocidade do fluido de escape. Esse componente
pode ser classificado como ativo ou passivo.

6. Ponteira: Este componente possui atribuicio meramente estética e nao
possui fungdo alguma no sistema de espace, uma vez que a atenuagao
acustica é funcdo do componente citado anteriormente. Contudo a sua
insercdo, pode gerar pequenos danos ao conjunto, como a maior oxidagao
da ponta do duto do silenciador, uma vez que ha concentracao de agua nesta

regiao.

Dessa forma, é possivel verificar que a atenuacao do ruido do motor é realizada por
uma série de componentes que tornam este sistema fundamental para a preservacao do meio
ambiente. O foco deste trabalho esta nos silenciadores, que, como ja exposto, sao
classificados em dois grupos: Ativo e Passivo. A fim de adiantar, os silenciadores passivos
ainda sao subdivididos em reativos (também chamados de reflexivos) ou dissipativos
(GERGES, 1992).

Os silenciadores ativos utilizam o principio da interferéncia destrutiva de ondas, de
maneira mais abrangente, atuam de forma a cancelar o ruido emitido pelo motor. Tal aparato
gera uma onda de pressao inversa por meio de dispositivos eletrénicos, o choque entre as
ondas em dire¢ao contraria, promove o cancelamento de ambas, uma vez o que a onda criada
artificialmente possui amplitude similar a provinda do motor. Dessa forma, quando se chocam
o ruido € atenuado. A principal vantagem deste tipo reside em nao perturbar o escoamento
dos gases, logo nao ha perda de poténcia pelo motor quando este dispositivo esta inserido na
linha. O aparato citado pode ser observado na Fig. 2, a qual representa um escapamento
automotivo dotado do controle ativo (SILVA, 2016)

De acordo com Bies (2003), o controle ativo de ruido é bem adequado para controle de
ruidos de baixa frequéncia, uma vez que suprem as necessidades incapazes de serem
alcancadas dos passivos. Assim, os sistemas ativos geralmente s&o pequenos e podem ser
montados na parede do duto, fato que minimiza as perdas de pressao do duto de ar. Como
todo aparato, apresenta desvantagens que s&o: custo elevado, uma vez que necessita
manutengao regular e substituicdo dos alto-falantes a cada trés a cinco anos; redugéo no

desempenho em frequéncias acima de corte do primeiro modo de ordem superior, por fim, em
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dutos com comprimento inferior a trés metros o desempenho do equipamento fica
comprometido, sendo recomendado utilizar em tubulacbes de extensbes (dutos longos)

superiores a esta limitacao (BIES, 2003).

e Alto Falante
de Som Af Sensor
de Som
__ Escapamento \ | /
/ |52
Sistema de |
Controle Digital '
Y
—t————f——

Figura 2: Escapamento de veiculos automotivos com controle ativo (GERGES,1992).

O outro tipo de silenciadores sdo os passivos, cujo principio de funcionamento esta
baseado na interagdo do corpo com a energia acustica provinda das ondas sonoras, sendo
que a classificacao se da pelo fato da energia ser dissipada em forma de calor ou refletida
para a fonte devido a descontinuidade de area. Na literatura de Bies (2003), a denominagao
reativa também pode ser tratada como supressiva. O autor trata quais parametros sdo mais
apropriados para a aplicacédo de cada dispositivo, abordando o comprimento e didmetro
criticos, faixa de frequéncia efetiva, aplicabilidade.

A aplicacao dos silenciadores do tipo reativo é recomendada para o controle de ruido
de baixa frequéncia, especialmente para a atenuacao de ruido de frequéncias discretas (tons
puros) (GERGES, 1992), uma vez que tendem a ser mais compactos que os dissipativos para
a mesma fungao. Por outro lado, a aplicabilidade deste ultimo esta na atenuacao de ruidos de
alta frequéncia, além disto a constru¢ao € menos dispendiosa e apresentam maior eficiéncia
em uma ampla faixa de frequéncias. (BIES, 2003).

Os silenciadores reativos sao compostos por uma série de elementos tubulares de
dimensdes transversais variadas, com camaras de volumes e formas diferentes e elementos
perfurados. A geometria dos elementos internos € projetada para que a jungao de todos cause
impedéancias distintas devido as descontinuidades entre as areas de entrada-saida dos dutos
e das camaras, cujo efeito é refletir parte da energia acustica incidente de volta a sua origem,
no caso, o motor. A descricdo da estrutura interna de um silenciador reativo, pode ser

observada na Fig.3, onde as cdmaras internas possuem as caracteristicas citadas, sendo que
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pela demonstracdo as linhas escuras constantes delimitam a geometria do silenciador
(GERGES, 1992).

ifs
i
ifu

LT T T LR CL e

Figura 3: Composicao interna basica de um silenciador reativo (Adaptado de Vér e Beranek,
2006).

Pela literatura de Gerges (1992), o principio de atenuagido esta na geometria dos
elementos da camara interna que sao projetados para interagir com a circulacao do fluido de
modo a gerar a minima restricdo ao escoamento. Durante o processo, a maioria das ondas
sonoras depara-se com obstaculos, refletindo as mesmas em direcdo contraria ao movimento
inicial, este fato ocorre devido ao valor da impedancia dos componentes do silenciador. Este
parametro é responsavel por obstruir ou permitir a passagem do fluxo de maneira mais natural.
O restante propaga-se através do aparato sem maiores resisténcias (GERGES, 1992).

Ainda na classe dos silenciadores passivos, os dissipativos sao formados por dutos
perfurados, os quais podem ser revestidos ou ndao com materiais absorventes. Os
equipamentos desta classe, possuem o fundamento da dissipacdo da energia sonora
incidente é propagada em forma de calor. O aumento de temperatura a cada ciclo motor,
reduz a eficiéncia do dispositivo uma vez que ha um desgaste acelerado dos componentes
internos. Alguns projetos realizam a combinagdo dos dois modelos a fim de extrair as
melhores qualidades de cada. As figuras 4 e 5, dispdem duas representagdes deste tipo de
equipamento, sendo a primeira de um caso real e a outra, de um modelo tedrico.

A Fig. 4 representa um silenciador dissipativo onde em seu interior sdo dispostos
outros componentes atenuantes, como |& de vidro, fibras metalicas. J4 a Fig. 5 é uma
representacao tedrica do mesmo tipo de aparato no qual o destaque esta no duto perfurado

para a transmissao dos gases, cujo age como filtro sonoro.
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Figura 4: Silenciador dissipativo de automodveis (LIMA, 2001).

Sentido dos gases

de exaustao [
-

Figura 5: Silenciador dissipativo - representagéao tedrica (LIMA, 2001).
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CAPITULO 1l

METODOLOGIA

3.1 Ressonador de Helmholtz

O silenciador automotivo € composto por diversas camaras interligadas por dutos que
direcionam e reduzem a perturbacéo sonora. Desde a exaustdo dos gases no interior do motor
até a definitiva saida para a atmosfera, as ondas de pressao oscilam constantemente, o que
promove ressonancias no interior do dispositivo (SILVA, 2001).

O fendmeno descrito acontece em grande parte dos escoamentos no interior dos dutos,
desde que o fluido seja gasoso. Dessa maneira, para a analise deste comportamento o
silenciador automotivo é estudado como um duto com dimensao finita e propriedades
constantes. A fundamentacdo desta abordagem estd nos ressonadores de Helmholtz
(AUGUST, 2012)

Hermann Ludwing Ferdnand von Helmholtz (1821-1894) foi o pioneiro na investigacao
acerca do tema. A abordagem foi feita utilizando objetos esféricos dotados de um pequeno
pescogo (que posteriormente viria se consagrar o ressonador) com geometria e um orificio na
extremidade, a qual o som propagava, conforme observado na Fig.6.

No interior desse aparato a oscilagdo apresenta amplitude e frequéncia com uma
diferenca de fase em relagéo a onda sonora propagada no meio externo, este efeito ocorre
devido ao proprio ser uma cavidade acustica possivel de modificar as caracteristicas das
perturbacdes. Pelo fato de ser considerado um dispositivo de controle sonoro passivo a faixa
de utilizacio € limitada, sendo assim apresenta baixa capacidade de absorgédo sonora. Meio
a este fato, em situagdes as quais demanda-se faixas de utilizagdo mais amplas sao

realizadas associagbes de ressonadores (AUGUST, 2012)
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Figura 6: Aplicagdo do Ressonador de Helmholtz.

A frequéncia de ressonancia deste aparato pode ser determinada via equacoes
algébricas, ademais, foi inicialmente determinada por Kinsler (1980) por meio experimental.
O autor demonstrou a necessidade de utilizar um comprimento equivalente do pescogo (leg),
uma vez que ha de se considerar os efeitos de atrito (perdas viscosas). Deste modo tem-se a

expressao mostrada na equacao (5).

Onde:
f: frequéncia de ressonancia (Hz);
S: area do pescogo (m?);
c: velocidade do som (m/s?);
leq: comprimento equivalente do pescogo (m);

V: volume do volume do ressonador (m).

Em uma abordagem mais elaborada, Panton (1975) sugere que a frequéncia para este

aparato com geometria cilindrica seja determinada pela equacéo 6.

c*s

legV + 3 %s

2nf = (6)

Onde:
f: frequéncia de ressonancia (Hz);
S: area do pescogo (m?);
c: velocidade do som (m/s?);

leq: cOmprimento equivalente do pescogo (m);
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V: volume do volume do ressonador (m).

Como explanado anteriormente, sdo necessarias corregdes matematicas a fim de
minimizar as perdas na tubulagao, nesse sentido, o comprimento equivalente é expresso pela

equacao 7, que tem o desdobramento para as equacgdes 8 e 9.

leg =1+ Ao+ A (7)
Onde:
I: comprimento real do pescogo (m);
Ao e Ai: fatores de correcéo:
- 8¢
A= 2 (8)
=2 (1- 1,24;—‘;);para 2 <04 9)

Sendo:
ro:1ai odo pescogo (m)

R,:raio do ressonador ci Indri co(m).

No caso de silenciadores automotivos é possivel realizar a analogia com o
ressonador de Helmholtz, onde o abafador é considerado a cadmara de ressonancia e o
pescogo o tubo de escape. Dessa maneira, para veiculos populares dotados de apenas um
silenciador, a frequéncia de ressonancia esta na faixa de 20 Hz a 45 Hz (MARTINS, 2006)

Além da frequéncia de ressonancia outro parametro importante para a construgéo de
um posterior modelo fisico € a frequéncia de corte. Em posse deste dado torna-se possivel
predizer o tipo de onda que propaga no interior do duto. Caso as frequéncias de excitagao
forem menores que sua primeira frequéncia de corte a propagacao é do tipo onda plana.
Acima deste minimo as perturbagdes em seu interior sdo do modo de alta ordem, sendo
caracterizadas por ser inversamente proporcional a se¢ao transversal do duto.

Assim, Fahy (2001), aborda este comportamento e dispée da equagéo (10) para o
calculo da primeira frequéncia de corte em dutos de se¢ao transversal circular. Frequéncia de
corte consiste na frequéncia cujo valor permitira apenas a passagem de valores abaixo ou
acima da frequéncia de corte determinada. No caso do sistema analisado, a mesma permite
a propagacgao de ondas apenas com frequéncia abaixo a de corte. Onde, c é a velocidade da

luz, como ja comentado, e d o didmetro do duto.

__1,84c

fro =2 (10)
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3.2 Comprimento dos dutos

Em posse da frequéncia de corte, torna-se viavel a elaboracdo dos calculos de
didmetro dos tubos de exaustdo primarios (tubos ligados diretamente aos cilindros) e,
posteriormente, o duto principal que une os demais. Os veiculos convencionais sao dotados,
majoritariamente, de motores com quatro cilindros, os quais possuem os seus dutos
individuais de escape. De acordo com Bell (1981), o principal objetivo de possuir um sistema
de exaustdo dimensionado corretamente € impedir a volta da onda de pressao provinda do
sistema de combustéo apds o ciclo motor e consequentemente o periodo de cruzamento de
valvulas.

Com efeito, apds a queima e abertura das valvulas, surge no interior da cAmara uma
pressao positiva, a qual é responsavel por expulsar os gases do interior até a atmosfera, cujo
ambiente encontra-se numa pressao menor, ou seja, ha um gradiente de pressao. Contudo,
uma pequena parcela dos gases retorna ao interior da camara de combustdo dotados de
resquicios da queima. Isto ocorre pelo fato da exaustdo ocorrer de forma tdo rapida que
quando eliminada a maior parte do volume gasoso, surge uma contrapressao em seu interior
impedindo a eliminagao completa dos gases (Bell, 1981).

De maneira a prover a correta eliminagéo dos gases, o autor citado propde a equagao
(12) para o calculo do comprimento da tubulagdo primaria. No caso em andlise, a uniao dos
segmentos ocorre de uma unica vez, por meio de uma caixa composta por quatro entradas e

uma unica saida, ou seja, sistema quatro para um, como esta mostrado pela Fig. 7.

il - 4 Sistema 4 para 1

Figura 7: Sistema de Exaustdo quatros dutos devido ao motor de quatro cilindros (Adaptado
de Bell, 1981).



34

Para determinacdo do comprimento da tubulagdo primaria, Bell (1981) sugere uma
relacdo entre a rotacao do motor e os graus de abertura das valvulas, que esta representada

pela equacao 11.

21590%(ED+180°)
N

P’ = — 76,2 (11)

Onde:
P”: comprimento da tubulacéo primaria em milimetros;
N: Rotag¢des por minuto (rpm);

ED: Engine Degrees (“Graus do motor”, logo, graus de abertura das valvulas do motor).

Neste caso, o parametro ED possui o valor de 180° adicionado aos graus da abertura
das valvulas de escape que sao abertas antes do ponto morto inferior do cilindro motor. Nesse
sentido, Bell (1981) prop6e utilizar nos calculos ou a rotacdo média de projeto do motor ou
aquela que fornece o pico maximo de torque. Ainda seguindo a literatura citada, o calculo do
diametro da tubulagdo primaria, cujo valor é idéntico para todos os dutos € obtido pela
equagao 12 e, por consequéncia o didmetro da tubulagdo secundaria (duto principal de

escape) é determinado a partida da equagao 13.

_ cc *
ID= ( —(P”+3)*25) 2.1 (12)

1Ds= (JID?Z*2)+093 (13)
Onde:
ID: didmetro primario, em polegadas;
cc: volume do cilindro (cilindrada);

IDs: didmetro da tubulagdo secundaria em polegadas;

Vale ressaltar que os dados obtidos a partir das equacgdes citadas fornecem o didmetro
interno do duto, sem considerar, neste momento, a espessura da parede a qual o mesmo é
composto. Uma vez que o sistema de escape pode ser projetado para diferentes condigdes e
materiais.

Em posse da equacao 13 é possivel simular comprimentos de duto principal de acordo

com a rotagdo do motor e o dngulo de abertura das valvulas. Na tabela 2, foram utilizadas
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rotagcdes no intervalo de 1500 rpm a 8500 rpm, cuja condi¢do de operagido dos principais

motores de quatro cilindros operam nesta faixa. Além disto, foram consideradas aberturas de

valvula de 40° a 90°, pela mesma razao, assim os resultados obtidos par ao comprimento dos

dutos é disposto em milimetros.

Tabela 2 - Angulos de abertura da valvula em fungéo da rotagdo do motor.

Angulo de Abertura da Valvula (°)

N (rpm) 40 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90
1500 3090,3 | 2352,7 | 3234,3 | 3306,2 | 3378,2 | 3450,2 | 3522,1 | 3594,1 | 3666,1 | 3738,0 | 3810,0
2000 2298,7 | 1866,9 | 2406,7 | 2460,6 | 2514,6 | 2568,6 | 2622,6 | 2676,5 | 2730,5 | 2784,5 | 2838,5
2500 1823,7| 1543,1 | 1910,1 | 1953,3 | 1996,4 | 2039,6 | 2082,8 | 2126,0 | 2169,2 | 2212,3 | 2255,5
3000 1507,1| 1311,7 | 1579,0 | 1615,0 | 1651,0 | 1687,0 | 1723,0 | 1759,0 | 1794,9 | 1830,9 | 1866,9
3500 1280,9| 1138,2 | 1342,6 | 1373,4 | 1404,3 | 1435,1 | 1465,9 | 1496,8 | 1527,6 | 1558,5 | 1589,3
4000 1111,3| 1003,3 | 1165,2 | 1192,2 | 1219,2 | 1246,2 | 1273,2 | 1300,2 | 1327,2 | 1354,1 | 1381,1
4500 979,3 | 895,44 | 1027,3 | 1051,3 | 1075,3 | 1099,3 | 1123,2 | 1147,2 | 1171,2 | 1195,2 | 1219,2
5000 873,8 | 807,0 916,9 938,5 960,1 981,7 | 1003,3 | 1024,9 | 1046,5 | 1068,1 | 1089,7
5500 787,4 | 733,4 826,7 846,3 865,9 885,5 905,2 924,8 944,4 964,0 983,7
6000 715,4 | 671,1 751,4 769,4 787,4 805,4 823,4 841,4 859,4 877,4 895,4
6500 654,5 | 617,8 687,8 704,4 721,0 737,6 754,2 770,8 787,4 804,0 820,6
7000 602,3 | 571,5 633,2 648,6 664,0 679,5 694,9 710,3 725,7 741,1 756,6
7500 557,1 | 531,0 585,9 600,3 614,7 629,1 643,5 657,9 672,3 686,6 701,0
8000 517,5 | 495,3 544,5 558,0 571,5 585,0 598,5 612,0 625,5 639,0 652,5
8500 482,6 | 495,3 508,0 520,7 533,4 546,1 558,8 571,5 584,2 596,9 609,6

A variagéo de comprimento do duto torna-se mais clara a partir do grafico apresentado

pela Figura 8, onde se verifica a tendéncia de decréscimo de tamanho de acordo com o

aumento da rotacdo. Este acréscimo da rotagdo em um ciclo motor a combustdo confere a

maior ocorréncia de ciclos de queima, logo, o aumento o intervalo entre cada expulsdo dos

gases diminui. Analogamente, como a onda de pressdo possui menos tempo para percorrer

o0 caminho de exaustao devido a alta velocidade de rotagdo, o comprimento do duto deve ser

menor.
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Figura 8: Comprimentos do duto principal em fung¢ao da abertura de valvula

Com nos dados obtidos para as dimensdes de um duto de escape, Bell (1981) propde
o calculo do didmetro do tubo principal (Dt). O autor descreve uma proposi¢ao que relaciona

a cilindrada do motor e comprimento do duto, a qual esta representada pela equacéo 14.
_ ccx2
Dr = w/(L+3)*25 (14)

Na equacao 14, cc consiste na cilindrada do motor em cm?, obtida, normalmente, nos
manuais técnicos dos motores. A variavel L corresponde ao comprimento do duto de escape
calculado anteriormente. Este trabalho analisara o motor da moto Hornet CB600 da marca
Honda®, cujas informagdes técnicas relevantes estdo dispostas na figura 9, sendo que, para

fins de calculo, utilizara cc = 600 cm?.
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10-2 ESPECIFICACOES CB60OF Hornet
MOTOR
Tipo DOHC, 4 cilindros, 4 tempos, refrigeracao liquida
Diéimetro e curso 67,0 x 42,5 mm
Cilindrada 599,3 cm?
Relac@o de compressdo 12,0:1
Poténcia mdxima 102 cv a 12.000 rpm
Torque méximo 6,53 kgf.m a 10.500 rpm
Vela de ignigdo NGK CRZEH-9
Folga dos eletrodos 0,8-0,9 mm
Folga das valvulas (motor frio) Adm: 0,20 mm
Esc: 0,28 mm
Rotagdo de marcha lenta 1.350 + 100 rpm
Sistema de alimentagao Injec@o eletrénica
Sistema de lubrificacao For¢cada, por bomba trocoidal
Sistema de partida Elétrica

Figura 9: Especificacgdes técnicas do motor Hornet CB600F (Obtido do manual da motocicleta)

A fim de se ter parametros para comparagao, os dados da Hornet CB300, cuja cc é de
300 cm® e do modelo CB Hornet 160R, cujo cc € de 185 cm?, também foram simulados em
questao de comprimento do duto. Também foram consideradas trés situacdes para o calculo
envolvendo a abertura da valvula, sendo os valores de 40°, 65° e 90°, logo, em posse dos

dados a equacgao 15 foi adaptada para o sistema internacional o que resulta na equacao 15.

= ([
DT B ( (0.039*L)*25> * 53,24 (15)

Com os parametros especificados foram construidas a tabela 3,4 e 5, as quais serviram
como base de dados para a construgdo dos graficos mostrados nas Figuras 10,11 e 13,
respectivamente. A partir dos resultados obtidos pode-se analisar que o didmetro do duto é
diretamente proporcional a cilindrada e, consequentemente, ao aumento de rotacdo. Isto se
da pelo fato que em motores com maior volume de cdmara de combustdo uma maior massa
deve ser retirada de seu interior e direcionada ao sistema de exaustido no mesmo periodo de
tempo de abertura de valvula. Nesse sentido, requer-se maiores didmetros para que seja

possivel eliminar todos os gases de queima para a atmosfera.
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Tabela 3 — Comprimento de dutos em relagdo a rotacdo do motor para abertura de valvula de

40°

L para 40° de cc (cm?)
N (rpm) | aberturade

vélvula (mm) 185 300 600
1500 3090,3 13,17 16,77 23,71
2000 2298,7 15,27 19,44 27,49
2500 1823,7 17,14 21,83 30,87
3000 1507,1 18,85 24,01 33,95
3500 1280,9 20,45 26,04 36,83
4000 1111,3 21,96 27,96 39,54
4500 979,3 23,39 29,78 42,12
5000 873,8 24,76 31,53 44,59
5500 787,4 26,08 33,22 46,97
6000 715,4 27,36 34,85 49,28
6500 654,5 28,61 36,43 51,52
7000 602,3 29,82 37,98 53,71
7500 557,1 31,01 39,49 55,85
8000 517,5 32,17 40,97 57,94
8500 482,6 33,32 42,43 60,00
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Tabela 4 — Comprimento de dutos em relagao a rotacido do motor para abertura de valvula de

65°

L para 65° de cc (cm?)
N (rpm) abertura de

valvula(mm) 185 300 600
1500 3450,2 12,46 15,87 22,44
2000 2568,6 14,44 | 18,39 | 26,01
2500 2039,6 16,21 | 20,64 | 29,19
3000 1687,0 17,82 | 22,69 | 32,09
3500 1435,1 19,32 | 24,60 | 34,80
4000 1246,2 20,73 | 26,40 | 37,34
4500 1099,3 22,08 | 28,11 | 39,76
5000 981,7 23,36 | 29,75 | 42,07
5500 885,5 24,60 | 31,32 | 44,30
6000 805,4 25,79 | 32,84 | 46,45
6500 737,6 2695 | 34,32 | 48,54
7000 679,5 28,08 | 35,76 | 50,57
7500 629,1 29,18 | 37,16 | 52,55
8000 585,0 30,26 | 38,54 | 54,50
8500 546,1 31,32 | 39,89 | 56,41

Tabela 5 — Comprimento de dutos em relagao a rotagdo do motor para abertura de valvula de

90°

L para 90° de cc (cm?)
N (rpm) | aberturade

valvula(mm) 185 300 600
1500 3810,0 11,86 15,10 21,36
2000 2838,5 13,74 17,49 24,74
2500 2255,5 15,41 19,63 27,75
3000 1866,9 16,94 21,57 30,51
3500 1589,3 18,36 23,38 33,06
4000 1381,1 19,70 25,08 35,47
4500 1219,2 20,96 26,69 37,75
5000 1089,7 22,17 28,24 39,93
5500 983,7 23,34 29,72 42,03
6000 895,4 24,46 31,15 44,05
6500 820,6 25,55 32,54 46,01
7000 756,6 26,61 33,89 47,92
7500 701,0 27,64 35,20 49,78
8000 652,5 28,65 36,49 51,60
8500 609,6 29,64 37,75 53,39
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Figura 10: Didametro do duto principal para abertura de valvula de 40°
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Figura 12: Didmetro do duto principal para abertura de valvula de 90°

A partir destes dados, Bell (1981) propde que o célculo do coletor — componente que
unifica todos os dutos de saida das camaras de combustao — deve considerar a inclinacéo da
peca a fim de reduzir a perda de poténcia devido a redugéo de volume. Dessa maneira, com
base e experimentos o autor recomenda uma faixa de dngulos a serem considerados durante

o projeto do mesmo, cujo valores estao entre 7° a 10°.

3.3 Perda de transmissao

Caracterizado o objeto de estudo, a etapa seguinte consiste na analise de desempenho
do silenciador. O primeiro parametro analisado € a perda de transmissao (Transmission Loss
— TL) o qual é determinado pela diferenca entre a poténcia incidente no silenciador e a
poténcia transmitida apds o silenciador. Esta analise é feita apenas para os casos de
silenciadores sem reflexdo de ondas no duto de saida, ou seja, a porgao final do componente
€ anecodica. De acordo com Munjal (1987) pode-se determinar a perda por transmissao pelas

equagdes 17 e 18.

Onde,
Ly,: nivel de poténcia sonora incidente na entrada do silenciador (dB);

Ly, nivel de poténcia sonora transmitida apés o silenciador (dB);
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51447
S,45%

TL = 10log

[dB] (18)

Onde:

|A+?|: amplitude da onda complexa na entrada do silenciador (Pa?);
|A2?|: amplitude da onda saida na entrada do silenciador (Pa?);

S+: area do duto de entrada (m?);

Sz: area do duto de saida (m?3).

O equacionamento descrito por Munjal (1987) torna-se relevante quando se obtém
dados experimentais, onde foi projetado e construido um silenciador, sendo que devido a
configuragcdo anecodica ser requerida, os aparatos fabricados dificilmente apresentam esta
caracteristica. Assim, para determinar a perda de transmissao utilizou-se o0 método da matriz

de transferéncia.

Esta formulagdo matematica parte de uma analogia eletroacustica para o calculo das
propriedades dos silenciadores. Parte da premissa que o meio é estacionario e com
propagacao de apenas ondas unidimensionais, ou seja, ondas planas. Assim, a pressao
sonora e a velocidade do volume em qualquer ponto do aparato podem ser representadas
pela soma das ondas incidentes e refletidas (BELL, 1981).

Neste utiliza-se uma multiplicagao de matrizes onde se trabalha com quatro pardmetros
uma vez que estes elementos sdo analisados antes e apods o silenciador. Assim, na literatura
também é denominada como matriz dos quatro polos. Desta forma, o silenciador possui
diversas geometrias, disposicao interna, de tal modo que as propagacdes possuem diferentes
comportamentos.

Cada matriz de transferéncia € composta por elementos os quais descrevem
caracteristicas do silenciador, ou seja, cada um possui condigdes de contorno para serem
descritos. Em um caso simples, o produto matricial das condigdes iniciais de pressado sonora
e velocidade do volume sdo obtidas pela relagdo da matriz de elementos caracteristicos
multiplicados pelas condigdes de outro ponto do silenciador, como expresso pela equagao 19
e os pontos ilustrados na figura 13.

[P1] A B . [Pz] (19)

V1=CD %)



43

Onde os indices 1 e 2 dos elementos das matrizes remetem a entrada e saida do
silenciador, conforme poder ser observado pela Fig. 13. Ja as variaveis A, B, C e D
correspondem aos parametros de contorno representando as caracteristicas geométricas,
que sao obtidas em cada um dos pontos descritos. Logo, quando a analise engloba diferentes
regides do abafador sonoro, pode-se expandir a equagédo 19 para um caso que contemple
todas as variaveis como descrito na equacgéo 20.

e e T T TR PR R

' t Pe
x 5 b Ve
—— =k
: : % :
Figura 13: Regibes de analise no silenciador
[P1] _ |4 Bl] [Az Bz] Az B3] [A4 B4] [As Bs] ps] (20)
L1 C1 Di]lC; DoJ1Cs Ds]|Cy Dy4]lCs Ds]lve

Desta maneira, cada parametro possui condi¢gdes de contorno especificas onde
descrevem um silenciador real, que é composto por varios elementos, tais como dutos simples
ou estirados, cAmaras simples, expansado ou contragido subita. Para determinar a pressao
sonora e velocidade de volume, utiliza-se a simplificagdo que a poténcia incidente e a
transmitida ndo variam ao longo do duto.

Portanto, para a condigéo explanada, a matriz de transferéncia do sistema completo é
dada pelo produto das cinco matrizes do sistema. Para obter a perda de transmissao, faz-se
uso do artificio da impedancia acustica como descrito por Munjal (1987), a qual relaciona
pressdo sonora e velocidade do volume, como explicito na equacgao 21, sendo que por meio

de relagdes algébricas e é possivel determinar TL pelo método da matriz de transferéncia.
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y = o< (21)

Onde,

Y: Impedancia acustica (Rayl);

c¢: Velocidade do som no meio (m/s);
p: Densidade do fluido (Kg/m?3);

S: area da secéo transversal do tubo (m?).
Assim, tem-se a equacéo 22:

TL =201log,, [\/;—71

Onde os elementos que compéem a equacgao sao as variaveis de contorno da matriz:

B Yn
A+ ot YnCok 32D
2

|+ 1010010 (2) (22)

A, B, C e D. Ja o indice n utilizado para descrever a impedancia refere-se a o niumero de
termos em analise, sendo finito. Para o caso da area de secdo transversal do tubo,
representado por S, o indice 1 refere-se a entrada dos gases, e 0 2, a area da se¢ao de saida

do tubo de saida em mZ.

3.3.1 Condigoes de contorno

Definidas as dimensodes, geometria do silenciador e o glossario de equagdes torna-se
possivel calcular a perda por transmissao. As dimensodes adotadas foram baseadas em um
silenciador reativo, sendo que os valores foram estimados com base em um silenciador real
de modo a tornar o estudo mais plausivel e a partir da primeira estimativa foram levantados
novos valores para criar uma tendéncia do comportamento. Para o tratamento do glossario
de calculo foi utilizado o programa Matlab® e todos os graficos a seguir foram obtidos a partir
desta ferramenta computacional. As matrizes de transferéncias sdo modificadas de acordo
com as impedancias caracteristicas para cada regido do silenciador. Dessa forma definem-se

as equacgoes 23 a 32.
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[ cos (kq- L) i.Y.sen (kg l)]

I = YL . sen (kgy.1y) cos(keq - 1y) )

[ cos (k¢ - 1) i.Y.sen (kg .1)]

2= 1L sen(ke ) costher . ) (24)
12

[ cos (k3. 13) i.Ys. sen (kqg.l3)]

T= 1L sen(kes.ly)  costhes . 1s) (25)
13

[ cos (kg ly) i.Y,.sen (kg .ly)]

Ta= yi . sen (ke . 1y) cos(key - Ly) (26)
L 14
[ cos (kes - Ls) i.Ys. sen (kes.ls)] )
Ts = YL . sen (kgs . ls) cos(kes . ls) (27)
L15
(1 0
Tip= |1 4 (28)
_le i
10
Tos= L 4 (29)
_Y23 A
10
T3p= L 4 (30)
| V34 i
10
Tys = | L 1 (31)
1 Yy5
w
k= = (32)

A perda por transmissdo em cada elemento é determinada em dB, a primeira secao
de equagdes, 23 a 27 referem-se as matrizes de transferéncia para os componentes do
silenciador. Ja as equacdes 28 a 31 correspondem as matrizes de transferéncia para dutos
de secao uniforme, como é o caso dos dutos de entrada e saida, e o duto interno. Por fim, a
equacgao 32 esta relacionada ao numero de ondas, representado por k, sendo que w refere-
se a frequéncia angular (Hz) e ¢ velocidade do som em m/s.

Assim, o primeiro par@metro analisado foi a interferéncia da velocidade do meio no
som no meio. A primeira analise utilizou a velocidade de propagacgao de 340,94 m/s, ou seja,
a velocidade do som. Conforme exposto pelas equagbes, foram trabalhadas cinco se¢des do

silenciador, sendo elas, as regides de entrada e saida dos gases no silenciador, o interior do
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duto que une as camaras; e, por ultimo, as camaras internas. As medidas adotadas estao

expostas na Fig. 14, as quais foram baseadas em um silenciador automotivo real.
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Figura 14: Dimensbes do silenciador

Outro dado relevante adotado foi o numero de Mach o qual foi uma estimativa baseada
na literatura de BLAIR (1999), onde pressupde que o escoamento pode alcangar grandezas
de 0,1 a0,3. Sendo assim, a primeira analise consiste em estudar o comportamento da perda
de transmissao em detrimento da variacdo do numero de Mach, ou seja, como a velocidade
de expulsédo dos gases influencia na atenuagéo.

Para a avaliacdo deste parametro utilizou-se o limite minimo de 0,1. Assim, foram
utilizados acréscimos de 0,05 até o limite estipulado pela literatura, 0,3. Dessa maneira foram
geradas seis curvas, que podem ser visualizadas pela Fig. 15.

A partir da analise pode-se identificar que os campos de frequéncias de atenuagao sao
similares, tendo as maximas em regides iguais. Além disto, a partir de 200 Hz, a atenuacéo é
mais eficaz, que pode ser comprovada por um pico de 45 dB em 620 Hz. Desta simulagéo
verifica-se que a velocidade de escoamento pouco altera a perda por transmissao no sistema,

sendo um parametro secundario durante o dimensionamento de um silenciador automotivo.
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Figura 15: Influencia do Niumero de Mach - Devido a faixa de variagado do niumero de Mach
ser pequeno, algumas curvas se sobrepdem nas faixas de 0,15 a 0,25, sendo possivel
visualizar com mais nitidez as curvas vermelha e verde que correspondem respectivamente

ao numero de Mach de 0,1 e 0,3.

Na mesma dire¢ao, foram realizadas simulagbes computacionais com diferentes tipos
de geometria, cujo o intuito foi modificar o volume interno do silenciador, logo o volume
disponivel para a expansao das ondas sonoras. O primeiro critério analisado foi a variagdo de
didmetro dos dutos de entrada, saida e interno, sendo que as medidas foram baseadas em
silenciadores reais.

Para a criagdo das simulagdes, utilizou-se como hipotese que os didmetros dos tubos
de entrada e saida dos gases sao iguais, sendo que foram utilizados uma faixa determinada
de 40 mm a 60 mm, como variagao de 5 mm entre as medidas. No caso do duto interno, as
dimensdes consistiram em 20 mm a 30 mm com acréscimo de 2 mm a cada teste. Estas
combinagbes de medidas permitem mapear melhor as zonas de atenuagdo com diferentes
geometrias. O resultado da analise pode ser visualizado pela Fig. 16.

Como comprovado anteriormente a regido de maior atenuagédo sao de frequéncias
acima de 200 Hz, este comportamento também é expresso nesta simulagéo. Sendo as curvas

amarela e azul aquelas que conferem maior e menor volume ao silenciador respectivamente.
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Nesse sentido, verifica-se que o aumento deste paradmetro € proporcional a atenuacéao, além
dos picos de reducao se manterem na mesma faixa de frequéncia.
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Figura 16: Atenuacao de ruido de acordo com a variagédo do didmetro

A segunda hipétese com base na alteragdo do volume do silenciador foi a modificagao
do comprimento da camara, cuja influéncia no tempo que escoamento dos gases no interior
do equipamento foi significativa. Foram testadas configuragbes com tamanhos de dutos de
entrada e saida desuniforme e comprimento do corpo variavel, consequentemente (para o
problema em analise) alteracao do tamanho das se¢des descritas.

Dessa maneira, o intervalo de tamanho total do escapamento que se trabalhou foi de
300 mm a 500 mm, o que corresponde a realidade. O silenciador com maior dimensao
corresponde a curva de amarela e o de menor, pela vermelha, onde estdo expostas na Fig.17.
Observa-se um deslocamento das curvas de atenuagao ao longo da frequéncia, sendo que

as amplitudes das curvas permanecem préximas ao mesmo patamar.
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Figura 17: Atenuagédo de ruido de acordo com a variagdo do comprimento



CAPITULO IV

RESULTADOS E DISCUSSOES

O método das matrizes de transferéncias mostrou-se suficiente para a determinacéo da
Perda de transmissao na situagao descrita. A partir dos resultados verifica-se que a geometria
do silenciador e dos dutos de escape sdo parametros decisivos para a concepgédo de um
projeto real onde é possivel prever a atenuacao de ruidos em certas faixas de frequéncia.

A fim de contemplar os diversos comportamentos da perda, foram dispostas de diversas
situagdes com variadas condi¢des de contorno. Assim, o primeiro fator relevante foi o Numero
de Mach durante a exaustdo dos gases. Este parametro ndo € decisivo em projeto uma vez
que, pela literatura, a variacdo deste indicador é pequena, cerca de 0,2 pontos. Sendo que a
analise grafica demonstra que os domos de atenuagéo sao similares em altas frequéncias e
para as baixas, a perda de transmissao € minima.

Em relagdo a variagao do didmetro dos dutos de escoamento, este € um parametro a
ser considerado em projeto, uma vez que restringe o volume de gases no interior do
escapamento. Considerando a velocidade de escoamento fixa, em didmetros de entrada
maiores, uma parcela superior de gases adentra na cAmara de expansao. Dessa maneira, em
diametros maiores, ocorre maior atenuagao sonora € para a situagao contraria, o resultado é
o oposto. Este fenbmeno ocorre, pois com maior volume de gases dentro da camara as ondas
de pressdo se chocam com as paredes internas e entre si o que causa uma reducio mais
significativa.

O ultimo parametro que foi avaliado pelo método das matrizes de transferéncia foi o
comprimento da caixa do silenciador. Com as condi¢des anteriores fixas, percebe-se que a
amplitude de redugdo sonora se mantém similar em diferentes configuragdes, tendo como

mudancga apenas a faixa de frequéncia de atenuagao.
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CAPITULO V

CONCLUSOES

A construgao deste trabalho partiu do dimensionamento dos dutos de escape do motor
por meio de calculos analiticos e condigdes de contorno que se assemelham aos projetos
reais dispostos em veiculos. A segunda etapa consistiu em uma analise numérica
computacional afim de avaliar a perda de transmissao para as geometrias propostas.

A base matematica disposta na literatura mostrou-se eficaz para o caso analisado, uma
vez que as dimensbes determinadas sio similares aos valores reais de dutos de
escapamento. Foram aplicados dados concretos, cujo objetivo foi contribuir para a construgao
de um silenciador por parte do projeto de extensdo vinculado a Faculdade de Engenharia
Mecénica.

As especificagdes utilizadas sdo compativeis ao motor adquirido pela equipe UFU
Racing Formula Team, assim, os dados validados por este projeto sdo passiveis de serem
reproduzidos em situacao real. Nesta etapa verificou-se que os valores de cilindrada afetam
diretamente no diametro dos dutos de exaustdo, sendo um dos principais parametros para o
ponto inicial do projeto.

Como expresso, a etapa seguinte consistiu na determinacédo da perda de transmissao
e para isto utilizou-se o método das matrizes de transferéncia. Este tornou-se viavel pelo fato
de ser possivel mapear toda a geometria do silenciador. Dessa forma, o modelo de silenciador
escolhido foi o reativo, por ser aquele que nao necessita de artificios eletrénicos para controle
de ruido e possivel de ser elaborado pelo time de estudantes. Assim, este método secciona
0 escapamento em sec¢des onde foi possivel extrair os elementos acusticos de cada parcela.

Para a analise numérica computacional utilizou-se o software Matlab® R2015a. Dentro
da simulacao foi possivel criar diferentes modelos de silenciador, com geometria variavel de
comprimento do corpo e didmetro dos dutos. A partir destes resultados foi possivel visualizar
que o numero de Mach ndo é um parametro decisivo em um projeto ao contrario dos outros
critérios.

No caso do diametro, verificou-se uma relagéo proporcional entre o valor desta variavel
com a atenuagao sonora. Este fato ndo se manteve em relagdo ao comprimento, uma vez que

a variagao deste apenas deslocou o domo de ruido para outras faixas de frequéncia. Desta



52

maneira, com as condic¢oes realizadas mostrou-se que o diametro foi o parametro decisivo no
projeto de um silenciador por interferir diretamente na atenuagao sonora.

Por fim, em trabalhos futuros torna-se essencial a fabricacido de um silenciador para
validacao por diferentes métodos. O método das matrizes de transferéncia mostrou-se
suficiente para o caso citado, porém em simulacdes concretas pode-se langar o uso de outras
técnicas, como dos dois microfones. Além de ser possivel determinar outros parametros de
forma experimental com um protétipo, por exemplo a perda por inser¢céo (IL) e redugéo de
ruido (NR).
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APENDICE

1 - Cédigo utilizado no Matlab para estudo da Perda por Transmisséo

c = 343.24;
gama = 1.402;
TL = []; %perda por transmissdo

L1=0.085;
dl=0.046;
L12=0.035;
L2 =0.170-0.07;
d2=0.200;
L23=L12;
L3=2*L12;
d3=d1l;
L34=L12;
L4=L2;
dd4=d2;
L45=L12;
L5=L1;
d5=d1l;

arealA = pi* (( y/4)
areaB = pi* (( y/4)
areaC = pi* ((d372)/4);
areaD = pi* (( Y /4)
areakE = pi* (( y/4)

M1=0.1 %01<U1l/c <0.2
M2=M1* (arealA/areaB
M3=M2* (areaB/areaC
M4=M3* (areaC/areaD
M5=M4* (areaD/areaE

’

’

’

AAAA
—_— o~ ~— ~—

’

fc =(1.84*c)/(pi*0.150);
for fq =0:1:fc

omega=2* (pi) *fqg;
kO=omega/c; % rad/s
kcl=k0/ (1-M1"2) ;
kc2=k0/ (1-M2"~2) ;
kc3=k0/ (1-M3"2) ;
( )
( )

’

kc4=k0/ (1-M4"2
kc5=k0/ (1-M5"2

’

Yl=c/areah;

Yrl2=c/ ((areaB)-areal) ;
Y12=-1*Yrl2* (cot (kO0*L12)) ;
Y2=c/areaB;

Yr23=c/( areaB-areaC) ;
Y23=—-1*Yr23 *( cot (k0*L23));
Y3=c/areaC;

Yr34=c/ (areaD -areaC);
Y34=-1*Yr34* (cot (kO*L34));
Y4=c/areaD;
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Yr45=c/ (areaD -areak);

Y45=-1*Yr45* (cot (kO*L45)) ;

Y5=c/areakE;

Yn=Y5;

Tl=[ (cos (kcl*Ll)), (i*Yl*sin
T2=[ (cos (kc2*L2)), (i*Y2*sin
T3=[ (cos (kc3*L3)), (i*Y3*sin
T4=[ (cos (kcd4*L4)), (i*Y4*sin
T5=[ (cos (kc5*L5)), (i*Y5*sin
T12=(1,0;1/Y12,1];
T23=[1,0;1/Y23,11;
T34=[1,0;1/Y34,11;
T45=[1,0;1/Y45,11;

’

(kcl*Ll1))

(kc2*L2)) ;
(kc3*L3));
( ))
( ))

r

kcd*L4

((
((
((
((
kc5*L5 ((

’

T=T1*T12*T2*T23*T3*T34*T4*T45*T5;

TT22=T(2,2);

% Calculando a TL

TL (fq +1) =20*logl0 (

Yn*TT21+ (Yn/Y1) *TT22)
end

disp
%$style =[color
Ixtitle
plot (TL,
hold on

(mean (abs (TL) ))
(" red")

lml)

sgrt

/ 2

]

)

(Y1l/Yn)* abs
)

i/Y1) ( ))
i/Y2) ( ))
1/Y3) *sin (kc3*L3)),
i/Y4) ( ))
i/Y5) ( ))

(

kcl*L1
kc2*L2

*sin ,
*sin ,
kcd*1L4
kc5*L5

*sin
*sin

14

4

(TT11+(TT12/Y1)+

("Transmission Loss","Frequencia (Hz)", ("TL(dB)"))

(
(
(
(
(

COs
COs
Ccos
Ccos
COs

(
(
(
(
(

kcl*L1
kc2*L2
kc3*L3
kcd*14
kc5*L5

)) ]
)) ]
)) ]
)) ]
)) ]
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