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Resumo 

Nesta tese, a proposta de trabalho centra-se no estudo de redução de ruído em dutos que se 

tornou, ao longo dos anos, um campo de intensa aplicação. A abordagem tradicional para 

controle de ruído acústico em dutos usa técnicas passivas, como silenciadores resistivos e 

reativos fixos, a fim de atenuar o ruído. No momento, o controle ativo de ruído (CAR) é uma 

abordagem atraente no que diz respeito à diminuição de ruído, uma vez que este tipo de 

tratamento se mostra eficiente, principalmente, em baixas freqüências. Diante da 

potencialidade da implantação do CAR em dutos de grandes dimensões, nos quais há 

propagação de modos acústicos de alta ordem, nesta tese, propõe-se o particionamento interno 

do duto (na direção axial) de modo que o controle ativo de ruído seja realizado em regiões 

com propagação de ondas sonoras planas. A metodologia do trabalho é composta de 

modelagem e simulação numérica do controle ativo de ruído, utilizando para tanto a técnica 

de síntese modal de componentes (SMC), considerando ruído tonal e ruído do tipo banda 

larga. Primeiramente, um estudo teórico é efetivado a partir de métodos de controle analítico 

baseados na minimização de funções de custo, tais como a pressão em um ponto no interior 

do duto, a energia potencial acústica e a potência acústica total no duto. Os resultados 

apresentados objetivam mostrar o comportamento e eficiência do CAR em dutos com ondas 

planas e modos de alta ordem. A utilização de divisórias internas no duto para planificação 

das ondas sonoras é validada empregando um modelo numérico de elementos finitos. Após 

validação, o modelo de duto proposto é modelado via SMC e as simulações numéricas de 

CAR são realizadas juntamente com otimização da posição dos atuadores do sistema de 

controle. Em suma, os resultados otimizados evidenciaram que para um ruído tonal, 

consegue-se uma redução da ordem de até 22 dB em função da freqüência de interesse, 

utilizando sistemas de controle monocanal. Já para o ruído do tipo banda larga, obtém-se 

atenuação da ordem de até 15 dB, todavia, com sistemas de controle do tipo multicanal. Além 

disso, as vantagens do particionamento interno do duto para controle ativo de ruído são 

abordadas e mostradas ao longo do trabalho. 

Palavras-Chaves: Controle Ativo de Ruído, Modos de Alta Ordem, Síntese Modal de 

Componentes, Otimização. 
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Abstract

In this study, the proposal of this work is centered in the noise reduction in ducts that became, 

over the years, a field of intense application. The traditional approach to acoustic noise 

control in ducts uses passive techniques and fixed reactive silencers to mitigate the noise. In 

this moment, the Active Control of Noise (ANC) is an attractive approach to noise reduction, 

because this type of treatment shows efficient, mainly, low frequencies.  Through of the 

potential of the implementation of the ANC in ducts, where there are propagation of modes of 

high order, in this work, proposes the internal partitioning of the duct (in the axial direction) 

so that the active control of noise is carried out in regions spread flat sound waves. The 

methodology of work is composed of modeling and numeric simulation of the active control 

of noise, using the technical Component Modal Synthesis (CMS), considering tonal noise and 

broadband noise. Firstly, a theoretical study is realized through of methods of analytic control 

based in the decrease of cost functions, such as the pressure in a point within of the duct, the 

acoustics potential energy and the total acoustics potency in the duct. The results are 

displayed to show the behavior and efficiency of the ANC in ducts with flat waves and modes 

of high order. The use of internal partitions in the duct to planning of the sound waves is 

validated using a numeric model of finite elements. After validation, the model of duct 

proposed is modeled using CMS, with an optimizer of the actuator position. Therefore, results 

optimized showed that for a tonal noise, obtain mitigation of the order of 22 dB depending of 

the frequency of interest, using single channel system. For the noise of the type broadband, 

get mitigation of the order of 15 dB, nevertheless, with system of control of the type 

multichannel. Furthermore, advantages of the internal partitioning of the duct for active 

control of noise are studied and shown over the work. 

Keywords: Active Noise Control, Higher Order Duct Mode, Component Mode Synthesis, 

Optimization. 
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CAPÍTULO I 

Introdução

Na sociedade vigente a poluição sonora é considerada uma das formas mais graves de 

agressão ao homem e ao meio ambiente. Pesquisas recentes revelam que este tipo de poluição 

ocupa a terceira posição entre as doenças ocupacionais (CARMO, 1999). 

Russo (1998) relata que, o habitante das grandes cidades vive imerso numa atmosfera de 

ruídos, sofrendo a ação de um verdadeiro “bombardeio sonoro”, tanto nos momentos de lazer, 

quanto no ambiente de trabalho. 

Atualmente a conscientização da população brasileira quanto aos problemas que um 

ambiente acusticamente inadequado acarreta à saúde e o desconforto que o ruído causa na 

vida das pessoas vêm aumentando, conforme mostra uma pesquisa realizada  pela 

Universidade Federal do Paraná (UFPR) (ZANNIN, 2002) na cidade de Curitiba, a qual 

apresentou os seguintes resultados:

 Mais de 80% das pessoas sabem que a exposição ao ruído pode  trazer algum 

malefício.  

 76% dos entrevistados sentem-se incomodados por algum tipo de ruído. 

No que tange ao âmbito industrial é crescente o número de registros de perda e danos à 

audição de trabalhadores que estão expostos ao ambiente fabril. Assim, o ruído industrial e as 

doenças ocupacionais dele decorrentes, constituem um objeto de estudo de grande relevância 

no cenário nacional e internacional, pois há a redução da produtividade no trabalho, há as 

indenizações trabalhistas e os tratamentos médicos correlatos a tais doenças que, geralmente 

culminam em aposentadoria especial. Um exemplo pertinente às essas assertivas é que até 
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1996 bastavam 80 dB para caracterizar o direito à aposentadoria especial, ao passo que em 

1997 este limite aumentou para 90 dB; e, em 2003 reduziu para 85 dB (BOCCHI JR., 2007). 

Em outras palavras, o ruído industrial, além da perda orgânica da audição, provoca uma 

grande variedade de males à saúde do trabalhador, assim como distúrbios neurológicos, 

cardiovasculares, digestivos, dentre outros. Portanto, a exposição a níveis elevados de ruído 

por um período de tempo interfere na concentração e nas habilidades, tendo como 

conseqüência a redução do desempenho e do rendimento de trabalho, haja vista que o 

indivíduo fadiga mais rápido, apresenta cansaço e prejudica o desempenho de suas atividades 

(ÁVILA, 2008). Segundo a Sociedade Brasileira de Acústica, os níveis de ruído industrial nas 

empresas brasileiras são absurdamente excessivos (REV. MEIO AMB. IND., 2001). 

No estudo de Miranda et al (2001),  houve a delineação de um quadro extremamente 

alarmante dada à magnitude da prevalência de perda auditiva do tipo induzida por ruído 

(PAIR) - 35,7% do total de 7.925 trabalhadores, ou seja, um em cada três operários 

desenvolveu algum grau de perda em pelo menos um dos ouvidos. 

É importante ressaltar que a maioria dos casos de perdas auditivas foram caracterizados 

como grau 1 (um) da Classificação de Merluzzi, o qual corresponde à fase inicial da evolução 

da enfermidade. As maiores prevalências de PAIR foram encontradas entre os trabalhadores 

ligados à produção, à manutenção e aos serviços de apoio à produção e à manutenção da 

companhia. 

Como já foi citado anteriormente problemas com ruído em comunidade gerado pelo 

ambiente fabril têm sido uma constante. Para evitar estes transtornos houve a adoção de 

algumas medidas que vislumbram a proteção da comunidade, desse modo não se permite no 

exterior das empresas em 95% do tempo um diferencial de ruído superior a 10 dB(A) entre o 

nível do ruído perturbador provocado pela firma (por ex., uma fábrica) e o nível do ruído de 

fundo, isto é, o ruído existente no local e que não é imputável à indústria em causa (PINA, 

2000).

Em virtude destes aspectos, a estrutura moderna de produção industrial atribui uma 

importância maior às condições de trabalho internas à unidade de produção e à poluição do 

meio externo, sobretudo sonora, por isso o ruído industrial é um dos seus principais pontos. 

De acordo com a abordagem feita em torno dos efeitos do ruído ocupacional observou-

se que os benefícios da implantação de medidas de controle de ruídos em ambientes laborais 

não são restritos apenas à prevenção de riscos à saúde de seus colaboradores. Em decorrência 
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disso, surge uma vantagem essencial, no caso, o controle de produtividade e qualidade dos 

produtos.

 Esta postura propicia ainda a redução dos riscos de acidente de trabalho provocados por 

interferências de níveis sonoros excessivos na comunicação verbal ou sistemas de alarme de 

emergência (CUNHA, 2006).  

Vale lembrar que as unidades de produção industrial concentram, em geral, um número 

considerável de equipamentos, que em conjunto ou isoladamente podem gerar elevado nível 

de ruído, criando condições em que a segurança (saúde) do trabalhador é colocada em risco e 

o trabalho realizado pode perder a eficiência e qualidade, comprometendo a produção e, 

conseqüentemente, a rentabilidade da empresa. 

Cada tipo de equipamento ou elemento de máquina possui uma fonte geradora de ruído 

inerente às suas características mecânicas e dinâmicas, e um dos grandes desafios é a 

caracterização e classificação destes como fontes de ruído. Sendo assim, a necessidade de se 

conhecer o mecanismo de geração de ruído de uma determinada fonte é extremamente 

importante, pois é a partir desta informação que será elaborado um projeto eficiente para o 

tratamento acústico das mesmas, resultando em um ambiente acusticamente tratado. 

No entanto, nem sempre a melhor solução, ou a mais viável, é o tratamento acústico ou 

intervenção diretamente na fonte sonora, como por exemplo, um ventilador ou exaustor, pois 

se devem levar em consideração os mecanismos de propagação do ruído gerado por estas 

fontes, como em dutos ou tubulações, em que o ruído é transportado ao longo de seu 

comprimento funcionando como um guia de ondas.  

Um exemplo típico de instalação onde se destacam os Sistemas de Ventilação e Ar 

Condicionado (HVAC) como um dos grandes responsáveis por elevados níveis de ruído nos 

ambientes, intimamente ligados aos aspectos e questões de SMS (Segurança, Meio-Ambiente 

e Saúde) são as plataformas e refinarias petrolíferas. Este cenário crítico ocorre 

principalmente devido à sua proximidade de instalação e operação com os alojamentos e 

escritórios, já que muitas vezes estes são instalados dentro destes compartimentos (GUEDES, 

2006).

Além da aplicação de dutos em sistemas HVAC, outra aplicação imprescindível destes 

elementos no setor industrial são os sistemas de exaustão direcionados diretamente para o 

meio ambiente. Normalmente estes sistemas são de grandes dimensões, com diâmetro (ou 

largura) maior que 0,5 metro (popularmente conhecidos como chaminés) e comprimentos 

consideráveis, em que o ruído gerado pelo exaustor/ventilador é propagado até a saída do 
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duto. Dessa maneira, o ruído irradiado externamente à tubulação propaga-se para o meio 

externo atingindo a comunidade próxima, seja ela interior ou exterior à empresa.

O estudo de redução de ruído em dutos tornou-se, ao longo dos anos, um campo de 

intensa aplicação, sobretudo em virtude do potencial industrial e à viabilidade de montagem 

de sistemas experimentais.

A abordagem tradicional para controle de ruído acústico em dutos usa técnicas passivas, 

como silenciadores resistivos e reativos fixos, para atenuar o ruído. Os silenciadores passivos

resistivos são eficientes para diminuição em altas freqüências, porém, são relativamente 

grandes e ineficazes em baixas freqüências (ELLIOT; NELSON, 1993). Por isso, o controle 

ativo de ruído (CAR) está se tornando uma abordagem atraente para redução e tratamento de 

ruído, uma vez que este tipo de tratamento é eficiente em baixas freqüências (PACHECO, 

2006).

Ao passo que o princípio da técnica de controle ativo é captar o campo sonoro 

indesejado no interior do duto e através de um sistema de controle juntamente com um alto-

falante gera um campo sonoro invertido, de modo que o campo sonoro resultante seja 

reduzido (GERGES, 2000). 

O grande inconveniente dos atenuadores passivos de ruído relaciona-se com o aumento 

da perda de carga em sistemas de ventilação, fazendo com que os ventiladores apresentem 

maior porte, necessitam de maiores capacidades, de maiores vazões e potências elétricas. Com 

isso, os sistemas acabam por ocupar mais espaços, que é um aspecto importante em sistemas 

de produção (MELO, 2004).

As aplicações de CAR tornam-se bastante atrativas quando comparadas com a 

utilização de técnicas passivas. A redução do nível de ruído alcança bons resultados a partir 

de pequenos pacotes, os quais incluem os processadores de sinais digitais, sistema eletrônico, 

sensores, atuadores e o conhecimento técnico como um todo. Na atual fase de 

desenvolvimento tecnológico, os custos já estão bem minimizados, sendo possível uma 

aplicação mais efetiva em campos industriais (MELO, 2004).

 Além do que a técnica de CAR quando aplicada ao caso dos dutos, apresenta a 

vantagem de não restringir, em qualquer momento, o fluxo no interior do sistema 

implementado, tendo na sua disposição geométrica, composição eletrônica e física, um baixo 

peso do conjunto utilizado tornando-se muito atrativo neste campo de atuação (NUNES, 

1999).
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1.1 Síntese do Problema 

Em ambientes industriais, as principais fontes de ruído são constituídas por ventiladores 

e exaustores, em que o ruído gerado por este tipo de fonte é em sua grande maioria propagado 

através de dutos.  

Pode-se considerar ainda o ruído produzido pela vibração das paredes da tubulação ou 

pela velocidade do fluxo no interior destes, sobretudo, quando o fluxo encontra algum 

obstáculo a ser contornado. 

Em geral, o ruído irradiado pela tubulação é caracterizado pela passagem de pá do 

ventilador, constituindo então um ruído do tipo tom puro, isto é, perceptível ao ser humano e 

considerado incômodo para trabalhos que exijam determinado grau de atenção. A freqüência 

causada pela passagem de pás de ventiladores/exaustores para aplicações industriais encontra-

se dentro da faixa de 100 a 500 Hz.

A presença deste elemento de transporte, ou seja, uma tubulação, pode ser encontrada 

em qualquer tipo de indústria, desde as mais simples até as mais complexas, como as 

petrolíferas, uma vez que nestas os dutos estão presentes em larga escala. 

Desde o surgimento da técnica do controle ativo de ruído, grande parte dos trabalhos 

desenvolvidos na área foram direcionados para aplicações em dutos, principalmente pela sua 

larga aplicação industrial e também pela fácil implantação experimental, no que diz respeito a 

facilidades de montagem. 

No Brasil, as principais pesquisas (SOARES, 1997; MASSARANI, 1990; SILVA, 

2000) na área do controle ativo de ruído em dutos se concentram no controle de propagação 

de ondas planas, ou seja, as frentes de ondas são planas quando propagam em freqüências 

menores que sua primeira freqüência de corte.  

Acima desta freqüência de corte, a qual é inversamente proporcional ao diâmetro ou 

largura da seção transversal do duto, começam a se propagar no interior da tubulação modos 

de alta ordem. A título de exemplificação, os modos acústicos de alta ordem em dutos 

cilíndricos podem ser classificados como modos circunferenciais ou radiais, também 

conhecidos como modos do tipo “rosca”, similar a um parafuso (MORFEY, 1964). Cabe dizer 

que a densidade da espiral depende da freqüência de excitação.

 Em um ambiente industrial é muito comum possuir chaminés de exaustão com 

diâmetros (ou largura, caso seja duto retangular) entre 0,5 e 4 metros, podendo chegar a 

valores maiores. Para estas configurações, a freqüência de corte destes sistemas é muito baixa, 

por exemplo, para um duto de 4 metros de diâmetro, em que a primeira freqüência de corte é 
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de 50 Hz, acima desta freqüência começa a se propagar modos acústicos de alta ordem, ou 

seja, não há somente propagação de ondas planas. O controle ativo de ruído em modos de alta 

ordem propagando em dutos ainda é pouco estudado no Brasil. Já no exterior, a técnica tem 

sido mais difundida, todavia, em menor escala se comparado com a aplicação do CAR em 

ondas planas. 

No tocante à propagação de modos de alta ordem, o campo sonoro ao longo da seção 

transversal do duto varia, portanto, a posição dos sensores e alto-falantes ao longo deste plano 

se torna extremamente significante. O que não acontece quando há a propagação de ondas 

planas, uma vez que a frente de onda é plana, não tendo variação de pressão ao longo do 

plano da seção transversal do sistema. 

A necessidade de um controle multicanal torna-se evidente quando se trata de 

propagação de modos de alta ordem, visto que, segundo Nelson e Elliott (1992) é necessário 

um sistema de controle para cada modo propagado no sistema em estudo. Logo abaixo estão 

listados alguns requisitos para realizar o CAR em modos de alta ordem: 

- O custo envolvido para implantar o CAR multicanais é alto, pois há a 

necessidade de utilizar uma quantidade significativa de sensores e atuadores 

(estes atuadores devem possuir potência elevada devido à dimensão do 

sistema a ser controlado). 

- A eficiência do controle é altamente comprometida caso a posição dos 

sensores e atuadores não estejam na posição ótima para máxima atenuação do 

ruído.

- Tendo em vista que o controle de ondas planas já está amplamente divulgado 

na literatura e trabalhos científicos, com dificuldades já contornadas.  

- No meio industrial é imprescindível o desenvolvimento de técnicas de CAR 

para aplicação em dutos de grandes dimensões visando à redução do 

tratamento acústico a ser realizado pela empresa utilizando técnicas passivas. 

Ao analisar os itens acima relacionados, pode-se dizer ainda que para se trabalhar em 

altos modos de propagação a utilização de técnicas do CAR fica limitada, em decorrência de 

fatores como a necessidade de alta taxa de amostragem dos sinais, dificultando o emprego da 

técnica.

Outra desvantagem é o uso de sistemas de controle complexos e sofisticados, sendo 

normalmente utilizados controladores ativos de ruído com vários canais (multicanais). Estes 

sistemas utilizam múltiplas fontes secundárias (atuadores do tipo alto-falantes ou sensores 
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piezoelétricos-PZT’s) e múltiplos sensores (microfones) (ERIKSSON, 1996), levando-se em 

conta a dificuldade encontrada para implementação dos algoritmos de controle à medida que a 

ordem dos modos aumenta. Neste tipo de problema os resultados obtidos são altamente 

sensíveis à posição dos sensores e atuadores. 

De posse das dificuldades de implantação de um sistema multicanais tais como as 

supracitadas, neste trabalho é proposta uma metodologia com aplicação de controle ativo de 

ruído em ondas planas, contudo, partindo de um sistema com modos de alta ordem se 

propagando, em outros termos, pretende-se partir de um duto com propagação de ondas 

multimodais e aplicar a este uma metodologia na qual as ondas se tornem unidimensionais, 

possibilitando assim o controle ativo mediante a sistemas monocanais.  

No que se refere à metodologia sugerida esta consiste na planificação das ondas sonoras 

no interior de um duto o qual tenha como característica a propagação de modos acústicos de 

alta ordem, de forma que o CAR possa ser realizado em uma região em que se propaguem 

somente ondas planas.  

A partir da aplicação desta metodologia “artifício geométrico”, o sistema de controle a 

ser implantado pode ser do tipo monocanal e não multicanal como seria necessário caso o 

controle fosse feito em um sistema de multi-modos acústicos. 

Em suma, para validação da metodologia proposta foram utilizados modelos numéricos 

para simulação do sistema indicado. Portanto, simulações numéricas juntamente com 

otimização das posições dos atuadores são realizadas com o intuito de demonstrar a 

viabilidade da técnica sugerida.

1.2 Objetivo 

Tendo em vista a importância dos sistemas de exaustão e tubulações nas indústrias e 

considerando ainda que estes sistemas contribuam significativamente para o ruído total de um 

ambiente industrial e ambiental, este trabalho tem como objetivo realizar um estudo teórico 

do comportamento do campo acústico no interior de dutos quando da aplicação do controle 

ativo de ruído, bem como modelar e simular um sistema de controle ativo de ruído realizado 

em regiões de ondas planas no interior de um duto com propagação de modos acústicos de 

alta ordem. 
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1.3 Organização da Tese 

Esta tese será organizada em oito capítulos, em que no capítulo I, será apresentada uma 

visão global sobre o efeito do ruído no homem, a importância e alternativas de tratamento 

acústico do ruído industrial e o controle ativo de ruído (CAR) serão mostrados, além disso, o 

objetivo do trabalho será descrito neste capítulo. 

No capítulo II, haverá uma revisão bibliográfica dos principais trabalhos e avanços 

científicos na área de controle ativo de ruído em dutos. 

No tocante ao capítulo III, este mostrará que o controle ativo de ruído em dutos é 

desenvolvido utilizando modelos analíticos, assim possibilita prever o comportamento deste 

controle para uma dada configuração de duto, além de analisar os resultados obtidos com o 

CAR quando há propagação de ondas planas e modos de alta ordem.  

O capítulo IV apresentará a descrição da metodologia adotada no trabalho.  

No capítulo V, haverá a exposição de simulações numéricas utilizando o método de 

elementos finitos com o intuito de verificar a viabilidade da proposta de controle ativo de 

ruído descrita no capítulo IV. 

No que se refere o capítulo VI, este apresentará os resultados das simulações numéricas 

do controle ativo de ruído aplicado no modelo sugerido no capítulo IV a partir de uma fonte 

de ruído do tipo harmônico.  

O capítulo VII mostrará simulações numéricas do controle ativo de ruído realizadas no 

sistema proposto para um ruído do tipo banda larga.  

Por último, no capítulo VIII serão apresentadas as conclusões desse estudo. 



CAPÍTULO II 

Revisão Bibliográfica 

2.1 – Introdução 

Todo problema de controle de ruído envolve três parcelas: a fonte de ruído, a trajetória 

da transmissão e o receptor. As fontes sonoras são das mais diversas naturezas e incluem 

máquinas, equipamentos, processos industriais, instalações industriais, aparelhos domésticos, 

etc. A trajetória de transmissão inclui invariavelmente o ar, estruturas sólidas e até líquidos e é 

caracterizada pelo caminho que o som percorre desde a fonte até o receptor, o qual é 

normalmente o ser humano.  No entanto, em uma comunidade próxima a uma rodovia ou 

instalação industrial esta é considerada a única receptora de um problema decorrente de 

poluição sonora ambiental (BARRON, 2003). 

Na Fig. 2.1 está mostrada a hierarquia do controle de ruído, em outras palavras, é o 

método mais eficaz em controlar o ruído na fonte, podendo eliminar ou minimizar a geração 

do ruído na sua origem. Entretanto, um problema de ruído, na maioria das situações, só 

aparece depois que a fonte foi instalada. Nestes casos, o controle de ruído normalmente recai 

sobre a trajetória de transmissão, onde são comuns soluções do tipo enclausuramento da fonte, 

barreiras acústicas, tratamento de absorção sonora, silenciadores ou atenuadores (BISTAFA, 

2006).

 

Figura 2.1 – Hierarquia do controle de ruído 
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Desde que o número de equipamentos e máquinas, tais como ventiladores, 

transformadores, compressores aumentam no ambiente de trabalho, problemas com ruído 

evidenciam-se. Portanto, a metodologia convencional para tratamento do ruído industrial 

deve-se utilizar de técnicas passivas, tais como, enclausuramentos, barreiras e silenciadores a 

fim de se obter atenuação do ruído indesejável (BERANEK, 1992). 

2.2 – Controle do Ruído gerado por Ventiladores e Dutos 

 As principais fontes geradoras de ruído em sistemas de ventilação são os ventiladores 

ou exaustores (rotor com pás) e o ruído regenerativo nos dutos devido às altas velocidades do 

fluxo, incluindo também o ruído oriundo das vibrações dos componentes estruturais e das pás. 

Na Fig. 2.2 está mostrado um exemplo típico de um sistema de exaustão instalado em uma 

ambiente industrial. 

Figura 2.2 – Sistema de exaustão instalado em uma indústria 

Cabe assinalar que os ruídos aerodinâmicos de todos os tipos de ventiladores podem ser 

divididos, geralmente, em duas componentes: uma de rotacionalidade e outra devido à 

vorticidade.

A componente rotacional é associada com o impulso dado ao ar cada vez que uma pá 

passa por um dado ponto, sendo então, uma série de sons discretos na freqüência fundamental 

de passagem das pás e nas harmônicas da mesma. 

No tocante à componente de vorticidade do ruído esta se deve, principalmente, à 

emissão de vórtices pelas pás do ventilador, é de natureza aleatória e possui um espectro 

contínuo dentro de uma larga faixa de freqüência determinadas pela geometria e operação do 
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ventilador. Como as leis de geração desses dois tipos de ruído são divergentes, eles variarão 

em importância para diferentes condições de operação. 

Além do ruído aerodinâmico, existem normalmente diversas fontes de ruídos em 

equipamento envolvendo ventiladores, sendo que tais fontes incluem os ruídos resultantes de 

desbalanceamento, atrito em mancais, efeitos magnéticos e engrenagens. 

O ruído irradiado pela saída de um sistema de exaustão é caracterizado por ruído 

aerodinâmico do tipo banda larga (espectro amplo) gerado em regiões de fluxo turbulento e 

vórtices. Há também o ruído causado pela passagem de pás do exaustor próximo a elementos 

fixos, uma vez que este é um ruído de banda estreita (ou tom puro) com presença de 

harmônicos, e, por último, existe o ruído de origem mecânica emitido por vibrações dos 

componentes estruturais e das pás. (ALMEIDA, 1980). 

O ruído de pá é denominado ruído rotacional, sendo este presente em todos os tipos de 

ventiladores. A definição deste tipo de ruído exige que a superfície das lâminas impulsoras 

sejam rígidas em movimento relativo ao ar (assim, entende-se que o ruído rotacional não está 

associado com qualquer vibração que as lâminas possam ter). 

Vale dizer que o ruído reportado acima é proveniente de duas parcelas combinadas, em 

que uma parcela tem sua origem na passagem sucessiva das lâminas com espessura finita e 

como o ar passa através dos impulsores, aquele é forçado para o lado para dar lugar à 

espessura da lâmina, reunindo-se do lado da descarga. Já a outra parcela está associada com a 

circulação em volta de cada lâmina do impulsor e, portanto, com o valor e a elevação da 

pressão total através do impulsor (ALMEIDA, 1980). 

Cada parcela supracitada pode ser analisada como produzidas por um sistema de forças 

constantes agindo no ar, igual ao número de lâminas impulsoras e girando com o impulsor. 

Estas forças giratórias constantes podem ser apresentadas matematicamente por um sistema 

de forças periódicas estacionárias distribuídas sobre o espaço varrido pelas lâminas 

impulsoras. 

Em resumo, pode-se dizer que toda vez que uma pá passa por um determinado ponto, o 

ar neste ponto recebe um impulso. A taxa de repetição deste impulso, a freqüência das pás, 

determina o tom fundamental deste tipo de ruído. 

As paredes de tubulações e dutos são excitadas pelo escoamento perturbado por 

singularidades (curvas cotovelos, variações de seção transversal, ramificações, etc.), válvulas 

e outros dispositivos de controle, com conseqüente radiação sonora (Bistafa, 2006). Em geral, 
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a tubulação funciona como transportador do ruído gerado por exaustores (ventiladores) e 

válvulas.

Quanto ao tratamento acústico do ruído na tubulação este pode ser feito por meio de 

silenciadores passivos, os quais podem ser do tipo resistivo, reativo ou misto. Ou ainda, 

mediante a utilização de técnicas de controle ativo de ruído (BIES; HANSEN, 1996). 

Na Fig. 2.3 ilustrada abaixo está a aplicação do controle passivo a partir do uso de 

atenuadores resistivos de ruído em dutos e uma curva típica de perda de inserção deste mesmo 

tipo de redutor em um sistema de exaustão. Observa-se na curva de perda de inserção (Fig. 

2.3) o baixo desempenho do silenciador resistivo em baixas freqüências (abaixo de 500 Hz). 

Figura 2.3 – Atenuador passivo de ruído para dutos e curva típica de perda de inserção para 

um silenciador resistivo em função da densidade do material acústico utilizado. 

Os silenciadores reativos para controle de ruído são eficientes em baixas freqüências, 

especialmente para atenuação de ruído de freqüências discretas (tons puros). Suas 

características são determinadas apenas por sua forma geométrica (sem o uso de material de 

absorção). O princípio de funcionamento é baseado na reflexão de ondas para a fonte, isto é, 

as ondas ao passarem pelo silenciador encontram uma mudança de impedância acústica para 

um valor muito grande ou muito pequeno. Então, uma parcela da energia propaga através do 

silenciador e a maior parte da energia é refletida de volta para a fonte (GERGES, 2000). 

Silveira (2006) mostra em seu trabalho a aplicação de silenciadores reativos em linhas 

de descarga de alta pressão, a qual é uma aplicação típica. Uma desvantagem encontrada neste 

tipo de silenciador é a perda de carga introduzida no sistema, afetando, portanto, o 

desempenho global do sistema. A autora observou que com modificações no detalhe 

construtivo do silenciador diversos níveis de atenuação são obtidas em função da pressão e 

vazão da linha de descarga. Uma maior atenuação em altas freqüências, típicas de linhas 
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contendo ar comprimido, foi obtida utilizando material acústico no interior do corpo cilíndrico 

do silenciador.  

As técnicas passivas, destacando-se os materiais de absorção, barreiras acústicas e 

sistemas de isolamento, são pouco eficientes sobre os ruídos em baixa freqüência, pois seu 

custo é elevado para implantação em um ambiente acústico devido ao longo comprimento de 

onda, tornando sua aplicação inviável para uma solução prática. O uso de técnicas de controle 

de ruído denominadas ativas, quando comparadas com as passivas, é uma alternativa para o 

controle em baixa freqüência, compreendendo uma faixa que varia de 0 a 500 Hz (HANSEN; 

SNYDER, 1997). 

A eficiência do silenciador passivo é diretamente proporcional à quantidade de material 

acústico em contato com o fluido, no entanto, para a aplicação em questão, estes materiais 

devem ser, acima de tudo, resistentes ao atrito em virtude das partículas presentes no fluido e 

a temperatura, à qual em geral é alta, aumenta ainda mais seu custo. Os elementos dissipativos 

atenuam o som, convertendo a energia acústica de propagação em energia térmica causada 

pelo atrito entre as partículas de gás oscilante e os materiais de absorção sonora (fibrosos ou 

porosos) (BERANEK;VER, 1992). 

Outro fator que impossibilita a aplicação do método passivo são restrições do próprio 

processo industrial, como por exemplo, em indústrias de alimentos em que não se aceita a 

aplicação de materiais com capacidade de absorção como os compostos de fibras. Ou até 

mesmo quando o processo é variável, a exemplo, ventiladores instalados na terminação do 

duto com velocidades variáveis, haja vista que é difícil projetar um controle passivo adaptável 

a estas variações (LI et al, 2003). 

Os materiais de alta absorção acústica utilizados nos atenuadores (silenciadores) de 

ruído são normalmente porosos e/ou fibrosos. Nos materiais porosos, a energia acústica entra 

pelos poros e dissipa-se por reflexões múltiplas e atrito viscoso, transformando-se em energia 

térmica. Nos materiais fibrosos, a energia acústica incidente entra pelos interstícios das fibras, 

fazendo-as vibrar junto com o ar, a referida energia dissipa-se ao converter-se em energia 

térmica por atrito entre as partes excitadas (GERGES, 2000). 

Uma forma alternativa de compensar o baixo desempenho dos atenuadores passivos em 

baixas freqüências é a utilização do controle ativo de ruído, o qual se baseia no princípio da 

superposição de ondas. 

O controle ativo de ruído consiste basicamente na geração de uma onda sonora de 

mesma amplitude, porém com fase invertida (defasada de 180°), na região em que se deseja o 
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cancelamento. Esta onda, adicionada ao ruído gerado pela fonte (denominada primária), 

resulta em um ruído final nulo, para um sistema ideal. Em outras palavras, uma fonte 

secundária é usada para interferir destrutivamente com o ruído desconhecido gerado por uma 

fonte primária, ou seja, fundamenta-se no conceito conhecido como modificação do campo 

sonoro por interferência de onda destrutiva (GUEDES, 2006). 

Na Fig. 2.4 observa-se o princípio básico de cancelamento de ruído para fins de 

ilustração. Já na Fig. 2.5 há a ilustração de um esquema típico do controle ativo de ruído. 

 

Figura 2.4 – Princípio básico do cancelamento de ruído. 

 

Figura 2.5 - Mecanismo típico utilizado em sistemas de controle ativo de ruído em dutos. 

Os sistemas de controle ativo são aplicados, sobretudo, se os controles passivos não 

atendem aos requisitos especificados de atenuação ou não apresentam uma solução adequada 

para o problema. Geralmente, a faixa de freqüência do distúrbio a ser controlado especifica 

que tipo de controle, passivo ou ativo, deve ser usado. Em altas freqüências os mecanismos de 

dissipação de energia interna dos materiais são comumente efetivos e o controle passivo 

apresenta bons resultados. Já em baixas freqüências torna-se muito difícil atenuar 

significativamente as perturbações de forma passiva, sendo indicado o uso do controle ativo 

(DONADON, 2002). 
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A atenuação de ruído em dutos na faixa de freqüência em que somente onda plana se 

propaga é um problema clássico no campo do CAR (LAUGESEN, 1996). Dessa forma, o 

controle ativo de ruído em dutos a partir de modos de propagação de ondas planas é de fácil 

implantação e obtêm-se resultados extremamente satisfatórios. Ou seja, para este tipo de 

configuração é necessário apenas um sensor e um atuador no sistema, pois a lei do CAR diz 

que para cada modo a ser controlado deve existir um sistema de controle atribuído ao mesmo, 

sendo assim, para cada n modos existentes, deve haver n atuadores e n sensores (NELSON; 

ELLIOTT, 1992). 

Sistemas CAR utilizam técnicas de processamento e análises de sinais para captar o 

campo sonoro indesejado e produzir um sinal em oposição de fase ao mesmo. O controle 

ativo segue o princípio da interferência destrutiva. O ruído gerado por uma fonte primária 

pode ser cancelado por um anti-ruído originado por uma fonte secundária em um determinado 

ponto do espaço (Kuo; Morgan, 1999). 

No CAR, dois subsistemas trabalhando em conjunto são responsáveis pelo sucesso de 

uma implantação prática: o físico e o eletrônico. A parte física engloba a fonte de perturbação 

(primária), a fonte de controle (secundária) e os microfones (sensores) que monitoram a 

desempenho do sistema implantado, medindo o ruído residual do campo sonoro a ser 

controlado. A parte eletrônica envolve o processador de sinal que é responsável pela 

implementação do sistema de controle (NUNES, 1999). 

Segundo Hansen et al (1996), é extremamente importante ter conhecimento dos fatores 

que limitam o desempenho de um sistema de controle ativo e a importância hierárquica 

destes. O primeiro fator é a localização das fontes de controle, uma vez que estas localizações 

tenham sido otimizadas, o local dos sensores de erro determinará a máxima redução do ruído.

O segundo fator diz respeito à qualidade do sinal de referência, em outros termos, se 

este é contaminado com componentes de freqüência, as quais não precisam ser controladas, 

então o sistema de controle fica comprometido.  Em suma, a natureza hierárquica do controle 

ativo de ruído pode ser melhor entendida  por intermédio da Fig. 2.6. 
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Figura 2.6 – Hierarquia do desempenho do sistema de controle ativo de ruído. 

Ainda sob este enfoque vale dizer que implantações adequadas de sistemas de controle 

ativo requerem um conhecimento detalhado tanto deste sistema quanto do sistema físico a ser 

controlado. Este conhecimento visa dar entendimento das capacidades e limitações dos 

sistemas de controle. Assim, os princípios físicos que envolvem controle ativo podem ser 

encontrados com maiores detalhes em Elliott (2001), o qual sugere que a implantação 

adequada de um sistema de controle deve seguir os passos fundamentais elencados abaixo: 

1. Análise do sistema físico utilizando modelos analíticos simplificados, assim, 

pode-se estabelecer o desempenho esperado do sistema de controle ativo para a 

aplicação em questão; 

2. Cálculo do desempenho ótimo para várias estratégias de controle, visa 

demonstrar analiticamente quais as possíveis estratégias de controle que podem 

ser implementadas com sucesso; 

3. Simulação de diferentes estratégias de controle utilizando dados do sistema real, 

visto que esta etapa estabelece precisamente qual a melhor estratégia de controle 

a ser implantada; 

4. Implementação da melhor estratégia de controle em tempo real.

Diante dessas ponderações será apresentado um breve histórico do surgimento e 

emprego de controle ativo de ruído em dutos, mostrando a sua evolução, desde uma primeira 

análise até o momento. Este assunto será abordado em duas linhas: controle ativo de ruído em 
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ondas planas e em modos de alta ordem, ambos focados para aplicações em dutos, nos 

contextos internacional e nacional. 

2.3 - Controle Ativo de Ruído em Dutos - Propagação de Ondas Planas 

2.3.1 – Contexto Internacional 

A atenuação de ruído em dutos na faixa de freqüência em que somente ondas planas se 

propagam é um problema clássico no campo de controle ativo de ruído. A primeira aplicação 

da técnica utiliza um microfone e um alto-falante para gerar o som de cancelamento do campo 

sonoro, proposto por Lueg (1936) em sua patente “Process of Silenting Sound Oscillations”

registrada em 09 de Junho de 1936. O esquema básico desenvolvido por Lueg está 

representado na Fig. 2.7. 

Figura 2.7 – Diagrama da Patente de Lueg. 

Na Fig. 2.7, o som propaga-se ao longo do duto, considerando apenas ondas planas, da 

esquerda para a direita, irradiado pela fonte primária A. O microfone, M, detecta a onda 

sonora incidente, sendo esta informação enviada para o sistema de controle V, o qual envia 

para o alto falante (L) o sinal necessário para gerar o som de controle. O objetivo é utilizar o 

alto-falante para produzir uma onda acústica fora de fase (180° de defasagem), S2, para que 

esta cause interferência destrutiva a partir da onda primária incidente, S1.

O tipo de controle ativo desenvolvido por Lueg é definido como estratégia de 

“antecipação”, ou “feedforward” (ELLIOTT; NELSON, 1993). Esta estratégia de controle 

exige conhecimentos prévios de perturbação de campo sonoro, de modo a poder originar o 

campo de controle para o cancelamento do ruído produzido pela fonte primária. Na Fig. 2.8 

está mostrado a configuração básica e os principais componentes da estratégia de controle por 

alimentação direta ou feedforward.
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Figura 2.8 – Sistema de controle por alimentação direta 

Desde a criação da patente de Lueg até início dos anos 1970 muito pouco foi feito na 

área do CAR, pois nesta época não havia tecnologia eletrônica disponível para a implantação 

prática de um sistema deste tipo (LOPES, 2003).  

Todavia, em 1953, Olson e May (1953) se arriscaram neste campo e desenvolveram um 

artigo que contribuiu significativamente para a área, aliás, foi neste trabalho que pela primeira 

vez mostrou ser possível a implementação do conceito básico do controle ativo.  

Os referidos autores desenvolveram um sistema de controle em que o microfone está 

localizado próximo à fonte de controle, dessa maneira, não há sensor medindo diretamente a 

fonte primária. O sinal de perturbação registrado pelo microfone é realimentado para a origem 

do ruído, depois de passar pelo controlador, enfim, eles visavam à aplicação desta técnica nos 

setores automobilístico e aeronáutico. 

Abaixo há um esquema do trabalho desenvolvido por Olson e May nas Fig. 2.9 e 2.10, 

cabe ressaltar que a Fig. 2.10 é o sistema de controle desenvolvido, que está localizado dentro 

do círculo da Fig. 2.9. 

Figura 2.9 – Sistema de controle proposto por Olson e May (1953) 
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Figura 2.10 – Detalhe do sistema de controle proposto por Olson e May (1953) 

Na sociedade atual o controle desenvolvido por estes escritores é conhecido como retro-

alimentado (“feedback”) e é utilizado, principalmente, em protetores auditivos ativos. Na Fig. 

2.11 está exposto um esboço da estratégia de controle de ruído retro-alimentado ou feedback.

Figura 2.11 – Sistema de controle por realimentação 

A partir de 1972 a idéia de Lueg foi retomada com os trabalhos de Jessel e Mangiant 

(1972) e Swinbanks (1973), pois os artigos publicados referem-se ao problema de controle 

ativo de ruído em dutos, focando os sistemas de ar condicionado.  O conceito fundamental é 

medir o ruído utilizando um microfone na entrada do sistema e então realimentar o sistema 

com um alto falante localizado na saída do duto. Em síntese, estes trabalhos demonstram que 

um ajuste apropriado do controlador consegue atenuar satisfatoriamente o ruído irradiado pelo 

sistema original. 

Nos últimos 30 anos, o controle ativo de ruído em dutos com propagação 

exclusivamente de ondas planas se tornou um problema clássico no CAR. Diante do exposto, 

várias pesquisas foram desenvolvidas na área e agora o assunto tem sido dominado e 
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entendido do ponto de vista teórico e prático (NELSON; ELLIOTT (1992); HANSEN; 

SNYDER (1997); POTA; KELKAR, 2000; KUO et al, 2003). 

Portanto, a escolha de diversos autores quanto à investigação de sistemas de controle 

ativo de ruído em ambientes unidimensionais sujeitos as ondas planas está relacionada com a 

sua simplicidade, além disso, estes sistemas são bem conhecidos e relativamente fáceis de 

serem modelados. Na parte experimental, são fáceis de serem montados e podem ser 

relativamente bem controlados. 

Embora a técnica em questão pareça simples, há inúmeras dificuldades a serem vencidas 

quando se pretende implementar um CAR, visto que as características não lineares dos 

sensores e atuadores e as variáveis nas condições ambientais introduzem perturbações 

indesejadas que dificultam a ação eficiente do controlador (KUO; MORGAN, 1999). 

Com o atual avanço tecnológico e o desenvolvimento de procedimentos aplicados ao 

processamento digital de sinais, o controle ativo de ruído foi adaptado para que o mesmo seja 

capaz de responder e atuar sob variações de pressão sonora do ambiente, sendo obtido por 

meio da utilização de algoritmos de controle adaptativos. Este tipo de controlador tem como 

características marcantes a simplicidade e a robustez. 

Vale destacar que este foi um passo imprescindível na área do CAR, sendo Burgess 

(1981) o pioneiro neste assunto, haja vista que no corpus de sua pesquisa foi aplicado o 

algoritmo LMS (Least Mean Square) com o intuito original de cancelar o eco em 

telecomunicações. 

Os filtros adaptativos LMS se adaptam de forma recursiva ao fenômeno que dá origem 

ao sinal mediante a variação de parâmetros da sua função de transferência a cada iteração, ou 

seja, é feito um ajuste on-line dos coeficientes do filtro acompanhando as alterações 

estatísticas dos sinais (MARQUES, 2003).  Desse modo, os coeficientes do controlador 

modelados como filtros digitais são adaptados, em tempo real, segundo uma estratégia que 

busca minimizar os ruídos não desejados. 

Após a apresentação do uso do controle adaptativo como uma solução para grande parte 

das dificuldades encontradas no setor, a exemplo, variações destes sistemas, inúmeros 

trabalhos começaram a ser desenvolvidos a fim de se investigar e melhorar os algoritmos de 

controle adaptativos (DOUGLAS, 1997; SUM; CHEN, 2002). 

As propostas sobre este tema são feitas no sentido de aumentar a velocidade de 

convergência do algoritmo de controle, bem como aumentar a velocidade de atualização dos 

coeficientes do filtro LMS, eliminando então atrasos entre o sistema de controle (sistema 
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eletrônico) e sensores/atuadores. Assim, houve trabalhos que propuseram novos algoritmos de 

controle mais simples e robustos para implantação em sistemas comerciais de baixo custo, 

sendo desenvolvidos por Olivares (1998), Carmona e Alvarado (1998). 

Do ponto de vista teórico, o CAR recebeu contribuições relevantes no que diz respeito à 

compreensão dos fenômenos físicos e acústicos envolvidos no processo. Os mecanismos de 

controle ativo em dutos foram estudados e analisados por Snyder e Hansen (1989) a partir do 

modelo analítico completo desenvolvido por eles. Tal modelo permite o cálculo do fluxo de 

potência sonora de cada fonte, bem como o fluxo de potência total do sistema e ainda o efeito 

de uma fonte influenciando na outra. Em resumo, as análises realizadas mostram que a 

redução do ruído é altamente dependente da localização da fonte secundária em relação à 

primária. 

Além disso, houve uma comparação entre várias estratégias do sensor de erro para o 

controle ativo de ruído em dutos feita por Zanden e Hansen (1993). O modelo analítico 

utilizado parte de estudos anteriores (SNYDER; HANSEN, 1989). As estratégias são 

baseadas na redução de funções de custo, podendo esta minimização ser referente a pressão 

em um ponto, a pressão em uma região (energia potencial acústica) e a potência acústica.

Cabe dizer que as estratégias são analisadas tanto para ondas planas quanto para campo 

acústico multimodal, modificando também as condições de terminação do duto. Stell e 

Bernhard (1994) continuaram nesta linha de estudo e chegaram a uma solução ótima em dutos 

infinitos e quando estratégias de controle modal são implementadas.  

Paralelo ao desenvolvimento de modelos teóricos de controle ativo de ruído em dutos, a 

implantação prática do CAR foi largamente estudada e desenvolvida. Nesta fase se inclui a 

implementação eletrônica e o desenvolvimento do controlador do sistema, mediante a 

inserção de hardwares e os algoritmos adaptativos de sinais. 

Romeu et al (2001) desenvolveram um modelo teórico de controle ativo a fim de 

demonstrarem que o campo acústico no duto é formado por ondas estacionárias presentes 

antes e depois da fonte de controle. A partir do modelo desenvolvido, a localização ótima das 

fontes de controle é alcançada com o objetivo de que a influência das ondas estacionárias não 

afete a eficiência do sistema, assim o resultado é validado experimentalmente para um tom 

puro.

Hoje, controladores adaptativos de ruído são facilmente implementados em placas (ou 

chips) de alto desempenho, conhecidas como DSP - Processador Digital de Sinal, as quais 
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possibilitaram um aumento extraordinário de velocidade de processamento dos sinais, 

possuem custo acessível e relativamente baixo. 

Os processadores digitais de sinais desenvolvidos na última década (TEXAS 

INSTRUMENTS, 1995, ANALOG DEVICES, 1996) permitem a implantação do sistema em 

tempo real de qualquer algoritmo de controle ou processador, por mais completo que este 

seja. 

Os estudos práticos do CAR incluíram a realização do controle em sistemas reais  em 

que a fonte primária de ruído deixou de ser um alto falante para dar lugar a fontes de ruído 

reais como ventiladores e exaustores. 

Tang e Cheng (1998) investigaram o desempenho de um sistema de controle ativo em 

dutos com uma das extremidades abertas, com e sem fluxo de ar. Então, para a condição de 

análise com fluxo de ar foi instalado um ventilador em uma das extremidades do duto. 

Ao passo que para a condição sem fluxo de ar foi colocado um alto-falante que 

reproduzia o mesmo ruído gerado pelo ventilador a fim de analisar a influência do fluxo de ar 

no controle ativo de ruído. Os resultados demonstraram que com o CAR para ruído do tipo 

banda-larga sem fluxo de ar pode-se obter uma redução máxima de 15 dB. 

O sistema também se mostrou mais eficiente na ausência de fluxo de ar, uma vez que a 

atenuação máxima obtida com o duto contendo fluxo de ar em seu interior é da ordem de 3 

dB. A influência da posição do microfone de erro na eficiência do sistema de controle 

também foi analisada e discutida no trabalho. 

Outra pesquisa desenvolvida na linha de aplicação prática do controle ativo de ruído em 

sistemas reais é da autoria de Dragan e Taraboanta (2002), em que estes apresentaram um 

sistema de controle ativo para redução de ruído emitido por um ventilador axial. Assim, para 

se determinar a redução do ruído a ser alcançada foi necessária a definição das características 

do campo acústico emitido pelo ventilador por meio de um algoritmo computacional. 

Enfim, a análise focou-se apenas na redução de ruído tonal gerado pela freqüência de 

passagem das pás, desse modo, conseguiu-se uma redução de 10 dB no ruído tonal e, 

aproximadamente, 02 (dois) dB no nível global. 

Em um sistema real de ventilação com controle ativo de ruído observa-se que o fluxo de 

fluido excita o diafragma dos microfones, tornando então o sinal medido com estes aparelhos 

contaminados por flutuações de pressão que não estão correlacionadas com o som propagando 

no interior do duto. 
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Ao reduzir a velocidade do fluido no entorno dos microfones a redução do ruído 

adquirido em virtude do CAR pode ser melhorada. Este estudo foi desenvolvido por Larsson 

(2006) e em seu trabalho existem algumas configurações para a localização dos sensores 

(microfones) no duto de modo a conseguir a redução de ruído do sistema controlado. 

Em síntese, as pesquisas citadas anteriormente podem dar uma visão global do cenário 

internacional no que se refere ao controle ativo de ruído em ondas planas, percebe-se ainda 

que o assunto está bem difundido, desde a aplicação teórica até a implantação prática do 

sistema de controle. No próximo item será feito uma abordagem dos trabalhos desenvolvidos 

ainda em ondas planas, todavia no cenário nacional. 

2.3.2 – Contexto nacional 

No Brasil, os trabalhos desenvolvidos na área de CAR iniciaram na década de 1990 e, 

desde então, o interesse por este tema desperta em vários pesquisadores, sejam estes da área 

de acústica como da eletrônica. Nesse sentido, nota-se que para a execução de um bom 

projeto de CAR é necessário a fusão de dois profissionais competentes nos dois setores 

mencionados. A seguir foi feita uma revisão de alguns estudos desenvolvidos no âmbito 

nacional relacionados ao CAR. 

No início da referida década, Massarani (1990) desenvolveu em sua tese um método 

para obtenção experimental da função do controlador de um sistema formado por uma fonte 

secundária do tipo monopolo. Assim, foram obtidos resultados experimentais para um duto 

construído em laboratório. No entanto, estes resultados se tornaram limitados quando 

comparados ao desenvolvimento tecnológico da época. 

Já Nobrega (1993), implementou um sistema para CAR em dutos utilizando técnicas de 

identificação paramétrica com o intuito de determinar os parâmetros do filtro digital usado 

como controlador. Este mecanismo foi implantado em uma placa contendo um processador 

TMS320C25 (DSP). O desempenho dos controladores foi avaliado experimentalmente, sendo 

assim propôs-se a aplicação do controle adaptativo de ruído em dutos. 

Um estudo do problema de controle do ruído acústico em dutos mediante o 

fornecimento de energia acústica através da associação do algoritmo genético e da 

programação genética (constituindo o controle genético) foi desenvolvido por Werner (1999). 

Esta pesquisa continha um simulador desenvolvido com um modelo simplificado para 

testar o software e analisar o comportamento dos parâmetros do algoritmo genético. O 
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software migrou para trabalhar em arquitetura paralela de DSPs TMS320C44, gerenciando a 

comunicação entre os processadores e a memória compartilhada com alto desempenho. 

Assim, uma versão com um processador TMS320C32 foi desenvolvida a fim de 

controlar o sistema do duto em tempo real, conseguindo uma redução do ruído da ordem de 

27 dB para tom puro e atenuações da ordem de 9 dB para ruído do tipo banda larga ao longo 

de toda a faixa de freqüência compreendida entre 10 e 500 Hz. 

Ainda em neste mesmo ano, Nunes (1999) realizou um estudo contemplando o controle 

ativo de ruídos em dutos usando técnicas de filtragem adaptativa. O autor utilizou o método 

de controle adaptativo do Mínimo Erro Médio Quadrático (Least Mean Square-LMS) 

normalizado com sinal de referência filtrado (NFXLMS), onde foram testadas três geometrias 

de dutos montados em uma bancada experimental para os casos de controle monocanal, 

multierro e multiexcitação. Os resultados encontrados nos experimentos realizados para o 

controladormonocanal e multierro confirmaram as avaliações efetuadas nas simulações. Para 

o caso multiexcitação, limitações da placa de processamento de sinal não permitiram a 

obtenção de resultados conclusivos. 

No que concerne à utilização de algoritmos adaptativos em sistemas de controle ativo de 

ruído acústico em dutos, pode-se asseverar que este assunto foi estudado por Castro (2000).  

Para tanto, foi realizada uma descrição do funcionamento dos sistemas de controle ativo de 

ruído e de como os filtros adaptativos podem ser aplicados. Cabe assinalar que dois tipos de 

filtro adaptativos foram testados: o Filtered-X LMS (least mean square) e RLS (recursive least 

squares), então houve uma análise do comportamento dos algoritmos, em termos de grau de 

atenuação do ruído, tempo de resposta e estabilidade, bem como a forma como as 

características do ruído influenciaram no desempenho dos algoritmos. 

Outra abordagem teórica do CAR foi feita por Donadon (2002), sendo que o modelo 

teórico do guia de ondas unidimensional foi desenvolvido utilizando o método dos elementos 

espectrais para o caso acústico para fins de verificação do comportamento energético de 

sistema ativamente controlado envolvendo as diferentes funções de custo. 

As funções comparadas são a densidade de energia potencial, densidade de energia 

cinética e a intensidade ativa, todas implementadas no domínio da freqüência. O desempenho 

dos métodos estudados foi aferido experimentalmente, fazendo uma ponte entre a 

implementação teórica e experimental para explicar as possíveis divergências entre os 

resultados.
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Para estudar a aplicação de atuadores piezelétricos (PZT) no controle ativo de ruído em 

dutos, Melo (2004) instrumentou uma bancada experimental constituída de um duto 

construído em chapas de ferro zincado, utilizando como fonte causadora do anti-ruído, 

materiais piezelétricos cerâmicos, colados à estrutura metálica dos dutos. 

O ruído a ser controlado foi gerado por um alto-falante colocado em uma das 

extremidades do duto, sendo este um tom puro na freqüência de 300 Hz. Então, foram 

empregados controladores analógicos do tipo feedforward, feedback e híbrido, obtendo 

atenuações do ruído da ordem de 5,5 dB(A), 8 dB(A) e 11 dB(A), respectivamente, para um 

duto com seção transversal variável. Ao passo que para um duto de seção constante, obteve-se 

atenuações cujos valores foram de 5,9 dB(A); 5,6 dB(A) e 6 dB(A), empregando-se o 

controlador feedforward, feedback e híbrido respectivamente. 

Cárdenas (2005) fez a avaliação de algumas metodologias (feedforward e feedback) de 

controle tanto numérica como experimentalmente aplicado à propagação de ruído em dutos. 

Nesta pesquisa foram estudados os controladores do tipo mono canal, os quais utilizam um 

sensor e um atuador apenas, além de controladores do tipo multicanal com vários sensores e 

atuadores.

Em suma, todos os controladores ativos de ruído (CAR) estudados pelo referido autor 

utilizam algoritmos adaptativos do tipo LMS, em que os resultados obtidos são discutidos do 

ponto de vista da metodologia empregada, fazendo, portanto, uma comparação entre as 

mesmas. 

Em um trabalho mais recente Guedes (2006) usou a aplicação prática do CAR em 

sistemas reais de ventilação. Este sistema constituiu-se de um conjunto de dutos com a 

inclusão de trechos retos, derivações, curvas e outros acessórios, além de um sistema de 

controle ativo de ruído instalado, objetivando efetuar o cancelamento de ruído produzido 

gerado por um ventilador de insuflamento de ar. 

As estratégias de controle foram usadas por este escritor foram feedback e feedforward.

Todavia, o estudo revela a dificuldade de aplicação de sistemas de controle ativo de ruído em 

sistemas de dutos não retos, em que o escoamento e a propagação do ruído não são bem 

comportados se comparados a trechos de dutos retos. 

Este pesquisador não conseguiu realizar o controle ativo de ruído no sistema sugerido 

composto de ruídos tonais em 100, 200, 300 e 400 Hz, incluindo um ruído banda larga devido 

ao fluxo de ar, haja vista que os resultados obtidos com o controle evidenciam um sistema 

totalmente instável. 



 26 

Diante dessas assertivas, sugere-se, como proposta para trabalhos futuros, a inclusão de 

profissionais da área de eletrônica para melhorar o algoritmo de controle, abrangendo o 

sistema físico de controle, bem como um estudo em torno da variação das posições dos 

microfones e fontes de controle. 

2.4 - Controle Ativo de Ruído em Dutos - Propagação de Modos de Alta Ordem 

2.4.1 – Contexto Internacional 

A partir dos anos 1990, os métodos ativos para controle de ruído em dutos com 

propagação de modos de alta ordem começaram a ser estudados, entretanto, com menor 

freqüência se comparados ao controle ativo de propagação em ondas planas. 

Nesta perspectiva, foram desenvolvidos estudos teóricos em um primeiro estágio na 

Rússia (URUSOVSKII, 1977), e durante os últimos 20 anos somente alguns estudos foram 

realizados nesta linha de pesquisa. Em 1994, Stell e Bernhard revisaram o trabalho de 

Urusovskii (1977), retomando as pesquisas na área, dessa forma, geraram novas diretrizes a 

serem estudadas sobre o assunto. 

Neste contexto, dois trabalhos teóricos com sólida fundamentação a respeito da 

aplicação do CAR para atenuação de ruído em sistemas multimodais foram publicados por 

Zander e Hansen (1992; 1993). 

Estes autores desenvolveram um modelo analítico de um duto retangular semi-infinito 

com paredes rígidas tendo uma fonte primária com velocidade de volume constante e 

harmônica. Assim, foram observados os efeitos da localização das fontes, tamanho e energia 

irradiada por estas, visando minimizar a potência acústica total do sistema. 

No tocante às análises pode-se asseverar que estas foram realizadas com uma e duas 

fontes de controle e os pesquisadores chegaram à conclusão de que a redução da potência 

acústica é dependente da localização relativa entre as fontes primária e secundária. Houve 

também reduções maiores obtidas para localizações das fontes na direção axial (no 

comprimento do duto), correspondendo a distâncias de separações iguais a múltiplos de meio 

comprimento de onda dos modos propagados. 

Outras contribuições vieram de Baumann e Greiner (1992), uma vez que aplicaram em 

seus estudos a linha teórica do CAR em modos de alta ordem, produzindo resultados 

semelhantes ao de Zander e Hansen (1992; 1993). 
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Eriksson et al (1989) e Silcox e Elliot (1990) foram pioneiros na implantação 

experimental de sistemas multimodais e em ambos os trabalhos houve a demonstração 

empírica do controle ativo de dois modos se propagando, com uma excitação do tipo banda-

larga.

Em 1993, Laugesen descobriu que quando vários modos acústicos precisam ser 

controlados em um duto retangular de grandes dimensões com um número limitado de 

sensores de erro, estes sensores devem ser instalados na linha central das paredes do duto. Ele 

concluiu ainda que para obter um controle ótimo é necessário que o número de sensores de 

erro seja igual a um (1) mais o número de modos se propagando no duto (incluindo o modo de 

onda plana) e a quantidade de fontes de controle seja igual à de modos se propagando.    

L’Espérance et al (1995) apresentam em sua pesquisa experimental resultados 

mostrando o controle ativo de ruído para uma excitação do tipo tom puro em cinco modos de 

propagação. 

Em seu novo trabalho Laugesen (1996) mostrou um desenvolvimento analítico completo 

e a aplicação prática, tendo em vista que o objetivo proposto é o cancelamento do ruído 

proveniente pela passagem de pás de um ventilador na banda de freqüência 450-500 Hz, o 

qual está instalado em uma chaminé retangular utilizada para fins industriais.

Vale dizer que a área transversal da chaminé sob estudo é 1,5m x 2,5m e significa que o 

modo de primeira ordem se propaga em 69 Hz, inclusive, foram executadas diversas 

simulações com o modelo analítico antes de realizar a montagem experimental. Este sistema 

de controle projetado é composto de 30 fontes secundárias e 32 sensores de erro, sendo que 

em condições de laboratório uma atenuação de 20 a 50 dB foi alcançada para a difusão de 

mais de 25 modos. Contudo, na aplicação real não foram obtidos resultados satisfatórios e no 

estudo reportado acima são realizadas discussões sobre as possíveis causas de erro. 

Algumas teses mais atuais que seguem esta linha de pesquisa foram desenvolvidas na 

Universidade de Adelaide (Austrália), pelo grupo de Active Noise and Vibration Control 

(ANVC) da faculdade de engenharia mecânica. Abaixo estão descritas os trabalhos mais 

significativos na área de controle ativo de ruído em dutos multimodais. 

Li et al (2002) investigou a aplicação do CAR em um duto de exaustão, o qual possui 

aplicação em indústria alimentícia não permitindo, portanto, controle de ruído a partir de  

técnicas passivas. 

No problema sob análise a freqüência de passagem de pá do ventilador se encontra 

acima do primeiro modo de propagação do som, possuindo então 3 modos de propagação para 
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controlar. Vale dizer que antes da instalação do sistema de controle na aplicação real um 

modelo em escala reduzida do duto foi construído para efeitos de teste, objetivando-se 

comparar os resultados obtidos em laboratório com os previstos na teoria. 

As dimensões do sistema ensaiado em laboratório são: diâmetro igual a 0,8m e 

comprimento igual a 9m. Dessa forma, a fim de controlar os três modos, utilizou-se 3 alto-

falantes e 3 sensores de erro, em que o efeito da localização dos sensores de erro foi analisado 

tanto teórico quanto experimentalmente.  

O experimento mostrou que nas posições otimizadas dos sensores de erro houve uma 

redução de até 10 dB para o ruído tonal, já para posições arbitrárias, este nível de redução cai 

para 2 a 3 dB. Portanto, ao utilizar a otimização da posição do atuador, a melhor configuração 

de controle foi alcançada. Na Fig. 2.12 está exibida a montagem experimental do trabalho em 

questão.

 

Figura 2.12 – Montagem experimental do trabalho de Li et al (2002) 

A continuação da pesquisa de Li et al (2002) foi publicada em Li et al (2003).  Neste 

último, o controle ativo foi implantado em uma aplicação real (duto de diâmetro igual a 1,6m 

e 18m de comprimento) e os resultados demonstraram que o ruído tonal pôde ser controlado, 

com uma atenuação de até 10 dB(A). Estes resultados foram medidos na comunidade 

localizada no entorno da indústria a partir de um sistema de controle multicanal constituído de 

12 sensores de erro e 6 alto-falantes de controle. 

Outros trabalhos recentes já indicam que com os recursos tecnológicos disponíveis, é 

possível o controle ativo de ruído em vários modos propagando no interior do duto, inclusive 

com o advento de novos algoritmos de controle, os quais têm sido desenvolvidos a fim de 

aumentar sua convergência (HINAMOTO; SAKAY, 2006). 
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Enfim, nos referidos estudos nota-se que o controle ativo de ruído com modos de alta 

ordem se propagando é conseguido utilizando um sistema multicanal com inúmeras fontes de 

controle e diversos sensores de erro. 

Entretanto, durante o período de revisão bibliográfica, somente um artigo, experimental, 

foi encontrado abordando a metodologia proposta nesta dissertação, ou seja, controle ativo de 

ruído em regiões de planificação das ondas no interior do duto, cabe assinalar que este 

trabalho não é recente, datando de 1996 (HANSEN et al). 

O projeto sugerido por Hansen pode ser observado na Fig. 2.13, o qual é caracterizado 

pela divisão do duto principal em 3 seções axiais paralelas. O autor obteve resultados 

satisfatórios em sua aplicação prática, da ordem de 20 dB no ruído tonal gerado pelo 

ventilador. Além disso, esta análise demonstra a influência da posição dos atuadores no 

resultado adquirido com o controle. 

Este trabalho mostra ainda que para uma seção do duto, apenas 10 dB de redução do 

nível de ruído é obtido devido ao mau posicionamento do alto-falante de controle no sistema. 

Este fato confirma a importância da localização dos atuadores e sensores no interior do duto 

para conseguir níveis satisfatórios de redução do ruído com um sistema de CAR. Sendo 

assim, nesta tese é proposto, juntamente com as simulações dos sistemas de controle ativo, 

um procedimento de otimização para determinar o posicionamento ótimo dos atuadores no 

interior do duto. 

 

Figura 2.13 – Proposta do trabalho de Hansen et al (1996). 



 30 

2.4.2 – Contexto Nacional 

Nesta tese, durante a revisão bibliográfica, não foram encontrados, no âmbito brasileiro, 

pesquisas que abordam o controle ativo de ruído em dutos com modos de alta ordem. Isto se 

deve ao fato de que este tipo de estudo defronta com requisitos básicos como o elevado custo 

de implantação do sistema, a necessidade de formar um grupo de trabalho contendo 

especialistas nos setores de acústica, de controle de sistemas dinâmicos e de engenheiros 

eletrônicos. 

Em outras palavras, esta revisão mostra que os trabalhos desenvolvidos no contexto 

brasileiro tratam, em sua grande maioria, de controle ativo em dutos com propagação de 

ondas planas. Ressalta-se ainda que o domínio do assunto (CAR em dutos multimodos) é 

restrito a núcleos de pesquisa conceituados, a exemplo, os centros existentes fora do Brasil 

(Universidade de Adelaide, na Austrália e Universidade de Southampton, no Reino Unido). 

No que tange aos estudos realizados no exterior pode-se dizer que alguns foram 

desenvolvidos por brasileiros. Para tanto, estes pesquisadores utilizaram CAR em cavidades 

fechadas de pequenas dimensões (da ordem de 0.216 m3) como um espaço confinado (volume 

retangular) construído em laboratório e até mesmo um protótipo de uma cabine veicular.  Este 

último foi desenvolvido por Donadon (2002) em convênio com instituição do exterior. No 

entanto, não há aplicação do CAR em dutos de grandes dimensões, como no trabalho 

desenvolvido por Li (2003). 

Em virtude do fato de ser um assunto ainda pouco divulgado cientificamente no cenário 

nacional, o controle ativo de ruído em dutos com propagação de modos acústicos de alta 

ordem é bastante promissor, especialmente em ambientes industriais devido ao alto custo e 

baixa eficiência do controle passivo em baixas freqüências. 

Portanto, esta tese procura analisar o comportamento acústico no interior de um duto a 

partir da aplicação do controle ativo de ruído por meio de modelos analíticos e numéricos, 

utilizando Elementos Finitos e Síntese Modal de Componentes. Estes estudos contribuem para 

um melhor entendimento dos fenômenos acústicos associados à técnica de CAR, sobretudo, 

para uma posterior implantação prática com resultados satisfatórios de um sistema de CAR. 

Em suma, este trabalho fundamenta-se na necessidade de desenvolvimento da técnica 

(controle em sistemas acústicos multimodos) no Brasil, objetivando contribuir para estudos 

posteriores de controle ativo em duto com propagação de modos acústicos de alta ordem, haja 

vista que este tipo de sistema possui vasta aplicação prática. Todavia, utiliza-se de “artifícios” 
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para realizar o controle ativo em regiões de ondas sonoras planas, uma vez que o método para 

controle deste tipo de ondas sonoras já está muito bem desenvolvido e divulgado. 

Cabe destacar que a principal contribuição desta pesquisa é a demonstração por meio de 

modelos numéricos, especialmente o modelo modal, de que é possível realizar o controle 

ativo de ruído em regiões com propagação de ondas planas em um sistema (duto) que se 

caracteriza pela propagação de modos acústicos de alta-ordem. 

2.5 – Otimização da posição dos atuadores e sensores 

Ao retomar a Fig. 2.6 pode-se observar que um fator determinante para o sucesso do 

controle ativo de ruído é a posição dos atuadores e sensores, portanto, uma otimização faz 

com que a função custo se resume na máxima atenuação de ruído variando a posição dos 

atuadores e sensores, devendo ser feita na etapa de projeto do CAR. Caso não se considere 

este fator ao implementar a prática do sistema de controle poderá ocasionar resultados 

desastrosos. 

Quando surgiu a técnica do controle ativo vários trabalhos foram realizados com o 

intuito de otimizar a energia da fonte de controle necessária para uma máxima redução do 

ruído global, contudo as posições dos sensores e atuadores eram mantidas fixas 

(ZANDER;HANSEN, 1992; ZANDER;HANSEN, 1993). 

Vale mencionar que a importância da posição das fontes de controle e sensores de erro 

chamou a atenção dos pesquisadores da área e estudos nesta linha têm sido realizados desde 

meados dos anos 90. 

Na prática, a dificuldade em determinar a localização ótima da fonte de controle está no 

enorme número de possibilidades existentes em um sistema completo. Sendo assim, este tipo 

de problema não pode, em geral, ser resolvido por meio de uma técnica convencional de 

otimização, a qual se baseia em métodos de gradiente descendente, por causa da grande 

chance de se obter mínimos locais. Dessa maneira, técnicas especiais são discutidas, como 

exemplo, métodos de busca randômica (BAEK; ELLIOTT, 1995). 

Nos anos 1980, Haftka e Adelman (1985) empregaram em sua pesquisa métodos de 

programação inteira combinado com técnicas heurísticas para o problema de localização 

ótima de atuadores em estruturas do tipo treliças controladas ativamente. 

Rao e Pan (1991) realizaram um trabalho na mesma linha dos autores supracitados,  

entretanto, otimizaram a posição dos atuadores para um estrutura bidimensional.  
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Já Chen et al (1991) e Kuo e Bruno (1993) aplicaram a técnica de simulated annealing

em problemas similares aos trabalhos mencionados no dois parágrafos anteriores. Enquanto 

que Onoda e Hanawa (1993) efetuaram uma comparação entre algoritmos genéticos e 

simulated annealing para otimização de atuadores em problemas de controle ativo estrutural. 

Os estudos até então citados referem-se à otimização em sistemas de controle estrutural, 

relacionado ao controle ativo de vibrações. Na área do CAR, trabalhos envolvendo otimização 

foram desenvolvidos e este assunto ainda é objeto de estudo de diversos centros de pesquisa 

do setor. 

Clark e Fuller (1992) utilizaram métodos iterativos para o problema de programação 

não-linear a fim de encontrar a posição ótima do atuador piezelétrico e do sensor PVDF 

(polyvinylidene fluoride) do sistema de controle ativo de ruído de uma placa apoiada excitada 

harmonicamente. 

Ainda neste viés, Ruckman e Fuller (1993) usaram regressão linear múltipla juntamente 

com o método de seleção de subconjuntos para encontrar a localização ótima dos atuadores de 

um sistema de controle ativo de ruído com alimentação direta (feedforward). Os resultados 

numéricos para um sistema simples de radiação sonora de uma estrutura do tipo casca são 

mostrados.

No trabalho de de Baek e Elliott (1995) foram utilizadas técnicas de algoritmo genético 

e simulated annealing para encontrar a posição ótima da fonte secundária, na qual a função 

custo corresponde à soma das pressões ao quadrado no interior de um volume fechado. 

Após análise dos resultados obtidos pelos autores descritos neste capítulo, decidiu-se 

utilizar nesta tese a técnica de otimização baseada em algoritmos genéticos para otimizar a 

posição da fonte de controle, uma vez que este algoritmo possui alta capacidade de trabalhar 

com  sistemas contendo múltiplos mínimos locais como é o caso do sistema sob estudo.  Em 

síntese, a otimização da posição dos atuadores se mostra necessária para que se estime ainda 

na fase de projeto quanto será a máxima atenuação do ruído a ser conseguida com o sistema 

de CAR sugerido.



CAPÍTULO II I  

 

Fundamentos Teóricos: Controle Ativo de Ruído em Dutos 

 
 

3.1 - Introdução 

O propósito deste capítulo é fornecer o embasamento teórico bem como o entendimento 

dos mecanismos físicos associados ao controle ativo de ruído harmônico propagando em um 

duto. 

Serão descritos os métodos de controle ativo, os quais são desenvolvidos com base nas 

equações de pressão acústica e da velocidade da partícula. As equações obtidas são em termos 

dos sensores de erro e fontes sonoras primárias e secundárias. Entende-se por fonte de 

controle a fonte sonora que irá realizar o controle. 

Os métodos de controle aqui desenvolvidos são baseados na minimização de funções de 

custo tais como a pressão em um ponto no interior do duto, a energia potencial acústica 

(pressão sonora quadrática em vários pontos dentro do duto) e a potência acústica total no 

duto.  

A solução ótima para a velocidade de volume da fonte de controle foi abordada, bem 

como a implementação analítica da solução ótima baseado em método de controle adaptativo. 

A análise de soluções ótimas é importante porque elas representam o melhor 

desempenho que a função de custo pode atingir. Já o método de controle adaptativo é o 

método que pode ser implantado em tempo real para minimizar a função de custo 

(DONADON, 2002). 

A base do desenvolvimento dos métodos aqui descrito iniciou-se com o trabalho de 

Doak (1973), o qual investigou o campo sonoro produzido por uma fonte simples e por mais 

de uma fonte sonora finita em dutos de paredes rígidas de comprimento finito e infinito. No 
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entanto, este trabalho foi desenvolvido não no sentido de aplicar controle ativo, mas como a 

base de análise de um sistema de controle ativo, pois pode ser aplicado tanto para fonte sonora 

primária e fonte de controle, atuando sozinhas ou combinadas. 

O capítulo foi dividido em duas partes: na primeira, somente foram consideradas 

propagação de ondas planas no interior do duto. Na segunda, foi modelado o controle ativo 

em dutos com propagação de modos acústicos de alta ordem. Para ambos os casos, foi 

descrita a formulação do modelo analítico para predição do efeito de uma ou mais fontes 

sonoras propagando em um duto retangular de paredes rígidas. 

O duto modelado é semi-infinito, o que significa que em uma das terminações deste são 

consideradas ondas sonoras incidentes e refletidas (chamada de terminação “finita”), e na 

outra extremidade do duto não é considerada reflexão de ondas sonoras, ou seja, é similar a 

uma terminação anecóica, sendo assim, toda energia incidente é transmitida para o exterior do 

sistema (chamada de terminação “infinita”). 

A fonte primária está localizada na terminação finita do duto, localizada na seção 

transversal do mesmo. A fonte de controle será localizada em uma posição na direção axial do 

duto. Para modelar um duto finito, ou seja, modelar o efeito das ondas sonoras refletidas na 

terminação oposta à da fonte primária, considerou-se valores de impedância finita para esta 

terminação do duto, obtendo, portanto, o modelo de um duto finito.  

Para ondas planas se propagando no duto, a freqüência de excitação é restringida 

somente para excitar modos abaixo da primeira freqüência de corte. Já para modos de alta 

ordem, a freqüência de excitação será imposta com base na quantidade de modos interessados 

no estudo. 

Para desenvolvimento das equações neste capítulo, considera-se que o fluido contido no 

duto não possui velocidade de fluxo e possuem variações de pressão e densidade muito 

pequenas comparadas aos valores de equilíbrio do fluido. Assume-se também que a 

temperatura ao longo do fluido é constante. 

Os modelos aqui considerados assumem que ambas as fontes, primária e de controle, 

são fontes de velocidade de volume constante, as quais são equivalentes a assumir fontes de 

impedância infinita, e são do tipo monopolo.  

Em acústica, a velocidade de volume da fonte sonora é definida como sendo a razão 

entre a pressão sonora e a impedância acústica. Outra definição utilizada é o produto entre a 

área da superfície da fonte sonora e a velocidade normal da superfície desta 

(BERANEK;VER, 1992). 
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Alto-falantes são fontes sonoras que devem ser modeladas com velocidade de volume 

constante. Já fontes sonoras tais como ventiladores são melhores modeladas como fontes de 

pressão constante (HANSEN; SNYDER, 1997). Por esta razão, a formulação do modelo de 

CAR utilizando fonte de pressão constante também será descrita.  

A princípio, somente uma fonte de controle será modelada, no entanto, a técnica pode 

ser facilmente estendida para múltiplas fontes de controle. Em todo o capítulo, o controle 

implementado analiticamente, ou seja, modelado é do tipo “feedforward”, ou alimentação 

direta. 

3.2 - Ondas Planas Harmônicas 

3.2.1 - Modelo Analítico do Duto Semi-Infinito 

Segundo Nelson e Elliot (1992), a propagação de ondas planas ocorre quando o 

comprimento de onda é muito maior que a maior dimensão da sessão transversal do duto. Em 

um duto uniforme, de seção transversal retangular, a primeira freqüência de corte é dada pela 

razão entre a velocidade do som no fluido considerado e duas vezes a maior dimensão da 

seção transversal do duto. 

Se restringirmos nossa análise para freqüências inferiores à primeira freqüência de corte 

do modo transversal, então, um alto-falante irá gerar ondas planas propagando no sentido 

positivo e negativo na direção axial do duto e somente logo após a superfície da fonte sonora 

que modos de alta ordem serão excitados, porém estes modos constituem campo próximo e 

decai, portanto, exponencialmente com a distância. 

A configuração utilizada para modelagem analítica nesta sessão está representada na 

Fig. 3.1, onde a fonte primária está localizada na seção transversal do duto em z=0 (início do 

duto), enquanto a fonte de controle está localizada em uma das paredes do duto localizada ao 

longo da direção axial. 

Ressalta-se que para o controle de ondas planas, o tamanho da fonte primária, a 

dimensão da fonte de controle e a localização destas no plano x-y não são significantes, no 

entanto, para propagação de modos de alta ordem estes parâmetros já devem ser levados em 

consideração. 
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Figura 3.1 – Modelo do duto semi-infinito. 

 

A potência acústica total no interior do duto é a diferença entre a potência acústica 

gerada pela fonte primária e a dissipada pela fonte de controle. A redução obtida com o 

controle ativo é a diferença da potência total com e sem a fonte de controle operando. 

Considerando que as fontes sonoras são alto-falantes, a velocidade da partícula em toda 

a face da fonte é uniforme, e a potência acústica total irradiada pelo sistema com uma fonte de 

controle é dada por (HANSEN; SNYDER, 1997): 
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onde Q  e p  são, respectivamente, a amplitude complexa da velocidade de volume da fonte 

sonora e amplitude complexa da pressão acústica na superfície da fonte sonora; Re se refere à 

parte real da variável resultante; os sub-escritos p e c se referem à fonte primária e de 

controle, respectivamente; e * indica complexo conjugado da variável. Caso a velocidade da 

partícula não fosse uniforme ao longo da face da fonte primária, então o produto da 

velocidade da partícula acústica e o complexo conjugado da pressão acústica teria de ser 

integrado sobre a superfície da fonte. 

Para obter a equação que relaciona a velocidade de volume da fonte sonora com o 

campo de pressão resultante no interior do duto, é necessário partir da função de Green para 

um duto infinito (MORSE; INGARD, 1968), a qual relaciona a pressão acústica e velocidade 

da partícula em qualquer posição do duto, ou seja, 
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onde ) é a freqüência angular de excitação, xo, yo e zo são as coordenadas da localização da 

fonte, x, y e z é uma localização arbitrária no duto e j é uma unidade imaginária ( 1% ). O 

termo S é a área da seção transversal do duto (na Fig. 3.1, S é igual ao produto das dimensões 

b e d), kmn é o número de onda modal, *mn é a função de forma modal ou função característica 

do duto e 'mn é o fator de normalização modal. 

Nas equações descritas neste capítulo, o termo ej t (tempo-dependente) é omitido para 

simplificar as equações. Já as amplitudes da pressão acústica, velocidade da partícula e 

velocidade de volume são todas amplitudes complexas. 

Para um duto retangular a função de forma modal é dada por: 
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onde  m,n são os índices modais e b e d são as dimensões da seção transversal do duto. 

O fator de normalização modal do modo (m,n) é definida por: 
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e o número de ondas modal (m,n) vale: 
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onde co é a velocidade do som no fluido em m/s. 

Como neste item está sendo analisadas somente ondas planas (então, m=0 e n=0), a Eq. 

(3.2) pode ser simplificada para: 
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onde k é o número de ondas definido por: 
oc

k
)

$ . 

A função de Green simplificada (Eq. (3.6)) pode então ser utilizada para encontrar a 

amplitude complexa de pressão, p(z), na direção axial do duto (FAHY, 2001), resultando em: 
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onde u é a amplitude complexa da velocidade da partícula na posição xo,yo e zo na face da 

fonte e !o é a densidade do fluido em kg/m3. 

Assumindo que o centro da fonte primária está localizado em (xp,yp,0) na seção 

transversal do duto, e substituindo a Eq. (3.6) em (3.7), o campo sonoro gerado pela fonte 

primária operando sozinha em termos de sua amplitude de velocidade de volume (Qp em 

m3/s) é dado por: 
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A Eq. (3.8) pode ser utilizada tanto para fonte pontual quanto para fonte finita. No 

entanto esta equação representa apenas ondas sonoras propagando na direção positiva de z 

(conforme configuração mostrada na Fig. 3.1), não tendo ondas refletidas pela terminação 

final do duto (considerando infinito). 

Considere agora o campo sonoro gerado por uma fonte de controle pontual operando 

com uma velocidade de volume Qc (Fig. 3.2). O campo sonoro gerado por esta fonte, em uma 

posição qualquer em z, é a soma de uma onda acústica direta e a uma onda refletida pela 

terminação do duto onde está localizada a fonte primária.  

 

Figura 3.2 – Ondas refletidas e incidentes provenientes da fonte de controle em um duto semi-

infinito. 



 39

 

Definindo o coeficiente de reflexão complexo da terminação do duto onde está 

localizada a fonte primária por e
-26, a amplitude complexa da pressão sonora, pc(z), em 

qualquer localização z no duto devido a uma fonte de controle operando sozinha, é definida 

como: 
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onde 6 = 37 + j38, sendo 7 e 8 constantes encontradas na literatura em função das 

condições de contorno. Por exemplo, 7=0 e 8=0.5 para uma terminação do duto perfeitamente 

rígida. 

Analisando a Eq. (3.9) somente para posições entre a fonte primária e a fonte de 

controle (zp<z<zc), conclui-se que a distância entre pontos sucessivos de mínima e máxima 

pressão sonora é de meio comprimento de onda.  

As equações descritas acima são todas desenvolvidas para fonte de controle pontual.  No 

entanto, fontes acústicas reais possuem dimensões significativas, e para representar este 

parâmetro (dimensão da fonte de controle), algumas modificações precisam ser feitas nas 

equações citadas. 

Como pode ser visto na Fig. 3.1, a fonte de controle pode ser modelada como um pistão 

retangular de comprimento D e largura B, onde o centro da mesma está localizado em z=zc. 

Para determinar a pressão sonora total irradiada por uma fonte finita é necessário 

integrar a contribuição sonora de todos os pontos da fonte. Desta maneira, a pressão acústica 

devido à fonte de controle finita localizada na direção axial (z) em qualquer posição entre a 

fonte de controle e a fonte primária é determinada por: 
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onde uc é a velocidade da partícula em qualquer ponto da superfície da fonte, considerada 

uniforme. 

Avaliando a integral da Eq. (3.10) obtém-se: 
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onde 9 é denominado fator de tamanho da fonte de controle e é dada por: 
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3.2.1.1- Fonte primária com velocidade de volume constante 

Neste item será considerado que a fonte primária possui velocidade de volume constante 

e está sendo ativamente controlada por uma fonte de controle também de velocidade de 

volume constante. Esta característica é uma boa aproximação para fontes sonoras do tipo 

compressor recíproco e alto-falantes. No próximo item será desenvolvida a formulação para 

fontes aerodinâmicas, tais como ventiladores. 

Primeiramente, considere a fonte primária localizada na posição z=0 (Fig. 3.1). 

Avaliando as Eq. (3.8) e (3.11) nesta posição, tem-se que para uma fonte primária de 

velocidade de volume constante (Qp) antes e depois do controle, a pressão acústica total na 

face da fonte primária, devido a ambas as fontes operando juntas é calculada como 

(NELSON; ELLIOT, 1992): 
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Então, a potência acústica irradiada pela fonte primária, a qual sofre influência do 

campo sonoro produzido pela fonte de controle é calculada por: 
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Considerando agora a potência acústica irradiada pela fonte de controle. A pressão 

acústica em qualquer ponto da face da fonte de controle pode ser obtida utilizando as Eq. (3.8) 

e (3.11) em z=zc. Portanto, a pressão acústica total é determinada por integração sobre a 

superfície da fonte de controle: 
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ressaltando que a fonte de controle possui comprimento D e largura B. 

Sendo assim, a potência acústica total irradiada pela fonte de controle durante operação 

de ambas as fontes é dada por: 
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Portanto, a potência total irradiada pelo sistema é obtida pela soma das Eq. (3.14) e 

(3.16). O resultado desta soma será utilizado para determinar a velocidade de volume ótima 

da fonte de controle, sendo esta velocidade de volume que minimizará a potência acústica 

total do sistema acústico. 

  

3.2.1.2 – Fonte Primária de Pressão Constante 

Para considerar fonte sonora do tipo pressão constante (aerodinâmica) a formulação 

precedente precisa ser modificada. Para uma fonte de pressão constante, a magnitude da 

pressão acústica na face da mesma permanecerá constante antes e depois da aplicação do 

controle ativo. 

Da Eq. (3.8), a pressão acústica em z=0 é: 
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Da Eq. (3.13), a pressão acústica na face da fonte primária depois de aplicar do controle 

ativo pode ser agora escrita como (HANSEN; SNYDER, 1997):  
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onde  é a velocidade de volume da fonte primária quando está sob a influência do campo 

sonoro ativo, a qual é diferente da velocidade de volume inicial, Qp. 

'
pQ

A fonte de controle continua ainda sendo considerada como fonte de velocidade de 

volume constante, pois em geral este tipo de fonte é do tipo alto-falante (melhor modelado 

como no item anterior). 

Combinando as Eq. (3.17) e (3.18) é possível determinar a velocidade de volume da 

fonte primária controlada, dada por: 
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Desta maneira, a potência acústica da fonte primária sob influência do controle ativo é 

escrita como: 

 

}Re{
2
1 *'

ppp pQW $                  (3.20) 

 

onde pp é a pressão acústica em z=0 dada pela Eq. (3.17).  

Considerando a fonte de controle, a pressão acústica na face desta é determinada 

substituindo a Eq. (3.19) na Eq. (3.15), o que resulta em: 
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A potência acústica da fonte de controle é então descrita por: 
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3.2.2 – Modelo Analítico do Duto Finito 

O fato de se considerar um duto como finito significa que suas terminações são 

modeladas com uma impedância arbitrária. Portanto, quando este tipo de duto é considerado, 

a posição dos sensores de erro do controle ativo é significativamente influenciada pelas ondas 

refletidas pelas terminações. 

A pressão sonora emitida pela fonte de controle após refletir na terminação final (z=L) 

do duto é escrita como (DOAK, 1973): 
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onde zc é a localização axial da fonte de controle, L é o comprimento do duto, sendo z=0 a 

posição da fonte primária, "d representa o coeficiente de reflexão na terminação final do duto, 

da mesma maneira que " representa as propriedades de reflexão na terminação da fonte 

primária. 

Assim como ", "d pode ser escrito como: 
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Já a pressão sonora, emitida pela fonte de controle, após refletir em ambas as 

terminações do duto, terminação final e terminação do duto onde está localizada a fonte 

primária, em uma posição z, é dada por: 
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Somando a Eq. (3.9), Eq. (3.23) e Eq. (3.25) têm-se a pressão sonora total no duto 

emitida pela fonte de controle e resultante das reflexões sofridas: 
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onde To é o fator de reverberação dado por: 
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Já a pressão sonora no duto devido à fonte primária em uma posição z, e considerando 

reflexão na terminação final do duto, pode ser escrita como: 
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Da mesma maneira que o modelo de duto infinito, o efeito do tamanho da fonte também 

pode ser levado em consideração nas equações acima, bem como uma análise similar pode ser 

feita para desenvolver a equações que fornecem a potência total irradiada pelo sistema. 

Como a velocidade de volume requerida por uma fonte para realizar o controle ativo em 

um duto finito é dependente da localização desta, e conseqüentemente da freqüência, poderá 

haver freqüências que irão requerer uma grande velocidade de volume da fonte, podendo esta 

velocidade de volume exceder a capacidade física do sistema. Portanto, uma solução para o 

problema é a utilização de um sistema multi-canais (duas fontes de controle e dois sensores de 

erro) para controlar ondas planas em uma determinada banda estreita de freqüência. Este 

método ajuda a minimizar o problema de localização do sensor de erro em um nó da onda 

estacionária, a qual é formada pelas reflexões das terminações do duto. 

Uma vez desenvolvidas as equações que governam o campo acústico no interior de um 

duto, sendo este infinito ou finito, podendo o campo sonoro ser gerado por uma fonte primária 

e por uma fonte de controle (podendo estar operando sozinhas ou combinadas), a seguir serão 

descritas duas técnicas de controle ativo baseada nas funções de custo: minimização da 

potência total do sistema e minimização da pressão em um ponto, respectivamente.  

 

3.2.3 – Método de Controle Ativo baseado na Minimização da Potência Acústica Total 

Este método tem por objetivo determinar a velocidade de volume ótima (Qc_otim) da 

fonte de controle de modo a minimizar a Potência sonora total irradiada pelo sistema. 

Considera-se, aqui, que a fonte primária possui velocidade de volume constante (ELLIOT, 

2001). 
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Para descrever o método, considere primeiramente uma terminação arbitrária na 

localização da fonte primária, ou seja, com coeficientes de reflexão 7 e 8 arbitrários. 

A partir das demonstrações das seções anteriores, pode ser visto que a potência acústica 

total irradiada do sistema controlado pode ser escrita na forma de uma função quadrática em 

função da velocidade de volume da fonte de controle, resultando na Eq. (3.29). 
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onde: 
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A velocidade de volume ótima da fonte de controle é obtida diferenciando a Eq. (3.29) 

com relação às partes reais e imaginárias de Qc, e igualando o resultado à zero (esta igualdade 

garante a obtenção de um mínimo global devido à função custo ser quadrática), resultando 

em: 
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No Anexo V encontra-se uma tabela de derivadas de variáveis complexas, podendo esta 

ser utilizada para derivar a Eq. (3.29) com relação à variável complexa Qc e obter a Eq. (3.34).  
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Substituindo a Eq. (3.34) em (3.29), temos a potência acústica total mínima do sistema, 

dada por: 
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A potência acústica total do sistema controlado descrita pela Eq. (3.29) também é válida 

quando se está considerando que a fonte primária é de pressão constante, no entanto as Eq. 

(3.30) a (3.33) sofrem algumas modificações como podem ser observadas nas equações 

abaixo:  
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As Eq. (3.34) e (3.35) são também utilizadas para análise com fonte primária de pressão 

constante. 

Para ondas planas, a potência acústica total, Wa, propagando para a saída do duto é 

obtida utilizando a equação a seguir: 
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onde S é a área transversal do duto, ooc5 é a impedância característica do fluido no duto, pmax 

e pmin são grandezas efetivas (rms) da pressão sonora (Pa). Se o duto possui terminação 

anecóica, pmin= pmax. 
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A potência acústica ativa irradiada por uma fonte, ou mais especificamente por um alto 

falante, é definida como sendo o produto entre a velocidade de volume do cone do alto-falante 

e a pressão acústica adjacente a este cone. 

Um método utilizado para estimar experimentalmente esta potência irradiada consiste 

em medir a pressão acústica no duto adjacente ao cone (é importante que o microfone seja 

colocado o mais próximo possível deste), e estimar a velocidade de volume deste elemento (o 

cone). Para determinar esta velocidade de volume é necessário colocar a parte posterior do 

alto-falante em uma pequena caixa onde dentro desta possa ser medido a pressão acústica (pi) 

enclausurada. Para cálculo da velocidade de volume utiliza-se a equação de impedância 

acústica para um pequeno enclausuramento (BIES; HANSEN, 1996) definida por: 
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onde pi é a pressão acústica medida dentro do enclausuramento, V é o volume deste, ) é a 

freqüência angular e Qcone é a velocidade de volume do cone do auto-falante. 

Então, a velocidade de volume do cone é dada por: 
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3.2.4 – Método de Controle Ativo baseado na Minimização da Pressão Acústica em um Ponto 

Considerando a Eq. (3.29), esta pode ser escrita como uma função custo que minimiza a 

pressão acústica em um ponto na seguinte forma (ZANDER; HANSEN, 1993): 
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onde os parâmetros a, b1, b2 e c são descritos abaixo (Eq. (3.44), (3.45) e (3.46) 

respectivamente) para o critério de erro aqui considerado.  
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onde p(x,xc) é a pressão obtida no ponto x devido à fonte de controle localizada na posição xc, 

e similarmente para  p(x,xp) onde xp é a localização da fonte primária, o sobrescrito H se refere 

à transposta hermitiana da matriz ou vetor em questão, ou seja, é a transposta da conjugada 

(transconjugada) da matriz ou vetor. 

Diferenciando a Eq. (3.43) com relação às componentes reais e imaginárias da 

velocidade de volume da fonte de controle (Qc) e igualando esta equação à zero (da mesma 

forma que para a potência acústica total, esta é uma função de custo quadrática, portanto, terá 

apenas um mínimo global), a velocidade de volume ótima da fonte de controle é dada pela Eq. 

(3.47). 
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A diferença entre o controle ativo considerando fonte primária de velocidade de volume 

constante e fonte primária de pressão constante está na maneira como a impedância da fonte é 

modificada. 

Para uma fonte de pressão constante, o controle é conseguido através de uma mudança 

na velocidade de volume da fonte, enquanto que para uma fonte de velocidade de volume 

constante, este controle é obtido pela redução da pressão sonora na face da fonte. 

Por exemplo, para uma terminação rígida da fonte primária e terminação final do duto 

anecóica (toda a energia acústica é absorvida nesta terminação, não tendo portando onda 

sonora refletida), temos que, para uma fonte de velocidade de volume constante controlar uma 

fonte de pressão constante a diferença de fase entre as duas deve ser +/- 90º. Já para controle 

entre fontes de velocidade de volume constante, a diferença de fase deve estar entre 0º e 180º. 

Para outros tipos de terminações estas diferenças de fases são modificadas. 

 



 49

 

3.2.5 - Simulações Numéricas com Ondas Planas 

Com base nos métodos de controle ativo descritos nos itens 3.2.3 e 3.2.4, a teoria 

mostrada foi implementada em ambiente Matlab®, e simulações foram realizadas utilizando 

várias configurações de dutos e freqüências de excitação para fins de análise das técnicas 

propostas. 

Ressalta-se que simulações numéricas partindo do modelo analítico do duto aqui 

apresentado são muito importantes para o projeto de um sistema de controle ativo, pois é a 

partir destas simulações que se pode analisar a viabilidade da técnica para o sistema em 

questão, além de se obter os parâmetros ótimos para implementação do controle, tais como, 

velocidade de volume e posição da fonte de controle e ainda a posição dos sensores de erro, 

bem como a máxima atenuação que se pode conseguir. 

Os modelos simulados são dutos retangulares de paredes rígidas conforme configuração 

da Fig. 3.1.  

O fluido simulado é ar, com densidade igual 1,21 kg/m3 e velocidade do som igual 343 

m/s. A fonte primária é considerada pontual, e a fonte de controle do tipo pistão vibrante com 

seção transversal b x d, localizada na posição x=b/2 e y=0. 

Na Tab. 3.1 estão descritas as dimensões dos dutos simulados bem como os parâmetros 

necessários para a simulação do controle ativo baseado na minimização da potência acústica 

total. Na Tab. 3.2 os dados de entrada utilizados nas simulações são novamente descritos, 

porém o controle ativo é baseado na minimização da pressão em um ponto.  

Da análise das Tab. 3.1 e 3.2 observa-se que foram simulados dois modelos de dutos 

com terminação anecóica. A configuração 1 do duto é caracterizada por comprimento do duto 

L=4m e seção transversal igual a b x d=0,15m x 0,15m. Já a configuração 2 possui 

comprimento do duto igual a L=8m e seção transversal igual a b x d=0,5m x 0,5m.  

Para cada configuração de duto variou-se a terminação da fonte primária (coeficiente de 

reflexão). Foram escolhidos três tipos de terminações em função da disponibilidade destes 

valores na literatura (ZANDER; HANSEN, 1993; BIES; HANSEN, 1996), uma vez que estes 

são estimados experimentalmente. Os coeficientes  =0 e !=0 correspondem a uma terminação 

totalmente reflexiva, já  =0,002 e !=0,48 se aproxima de uma superfície de alto-falante, e 

 =0,05 e !=0,05 corresponde a uma superfície quase que totalmente reflexiva. A variação dos 

resultados de controle ativo, obtidos em função do coeficiente de reflexão é analisada. 
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Tabela 3.1 – Parâmetros utilizados nas simulações com ondas planas para minimização da 

potência acústica total. 

Simulação 
Função 

Custo 
Qp [m

3/s] 

Dimensões do 

duto [m] 

Dimensões fonte 

controle [m] 

Freq. 

[Hz] 

Coef. Refl. Termin. 

Fonte Prim. 

L b d l j  7 8 

1 Minim. W 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0 0 

2 Minim. W 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0,002 0,48 

3 Minim. W 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0,05 0,05 

4 Minim. W 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0 0 

5 Minim. W 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0,002 0,48 

6 Minim. W 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0,05 0,05 

 

Tabela 3.2 – Parâmetros utilizados nas simulações com ondas planas para minimização da 

pressão em um ponto no interior do duto. 

Simulação 
Função 

Custo 
Qp [m

3/s] 

Dimensões do 

duto [m] 

Dimensões fonte 

controle [m] 

Freq. 

[Hz] 

Coef. Refl. 

Termin. Fonte 

Prim. 

L b d l j  7 8 

7 Minim. P 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0 0 

8 Minim. P 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0,002 0,48 

9 Minim. P 10-4+10-4j 4 0,15 0,15 0,03 0,03 400 0,05 0,05 

10 Minim. P 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0 0 

11 Minim. P 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0,05 0,05 

12 Minim. P 10-4+10-4j 8 0,5 0,5 0,03 0,03 200 0,002 0,48 

 

As simulações descritas nas Tab. 3.1 e 3.2 têm também como objetivo a análise do 

efeito da localização da fonte de controle e do sensor de erro ao longo da direção axial do 

duto. 

O controle ativo de ruído ótimo obtido com as configurações das Tab. 3.1 e 3.2 está 

mostrado nas Fig. 3.3 a 3.6. A validação dos resultados obtidos neste capítulo foi realizada 

utilizando como referência o trabalho de Zander e Hansen (1993). Os resultados obtidos no 

artigo citado foram reproduzidos utilizando todo o equacionamento aqui implementado 

validando, portanto, toda a teoria descrita. 
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Figura 3.3 – Controle ativo de ruído baseado na minimização da potência total para 

configuração 1 do duto. 

 

Na Fig. 3.3 está mostrado o controle ativo ótimo para um duto com freqüência de corte 

igual a 1143 Hz (somente acima desta freqüência terão modos de alta ordem se propagando). 

A curva vermelha representa o Nível de Pressão Sonora (NPS) ao longo da direção axial do 

duto do sistema sem controle, ou seja, somente a fonte primária está funcionando. Observa-se 

ainda nesta curva (vermelha) a ausência de amplitudes máximas e mínimas, a qual se deve à 

terminação do duto não ser reflexiva (duto semi-infinito), ou seja, as ondas provenientes da 

fonte primária se propagam por somente um sentido.  

Já nas curvas verde, rosa e azul da Fig. 3.3 observa-se a presença de amplitudes 

máximas e mínimas devido à interferência dos campos de pressão da fonte primária e 

secundária, e também pelo fato da terminação da fonte primária ser reflexiva conforme 

especificado na Tab. 3.1. 

Na Fig. 3.3 é possível analisar o efeito de cada terminação da fonte primária em função 

da máxima atenuação obtida na saída do duto. 

Na Fig. 3.4 estão mostrados os resultados do controle ativo para um duto de freqüência 

de corte igual a 343 Hz. A mesma análise da Fig. 3.3 pode ser feita para a Fig. 3.4. 

 



 52

 

Figura 3.4 - Controle ativo de ruído baseado na minimização da potência total para 

configuração 2 do duto. 

 

Nas Figs. 3.5 e 3.6 são mostrados os resultados utilizando as mesmas configurações das 

Figs. 3.3 e 3.4 (conforme mostrado na Tab. 3.2), respectivamente, porém o método de 

controle ativo é baseado na minimização da pressão sonora em um ponto no interior do duto. 

 

 

Figura 3.5 - Controle ativo de ruído baseado na minimização da pressão sonora em um ponto 

para a configuração 1 do duto. 
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Figura 3.6 - Controle ativo de ruído baseado na minimização da pressão sonora em um ponto 

para a configuração 2 do duto. 

 

Os resultados obtidos com o controle ativo de ruído ótimo mostrados nas Figs. 3.3 a 3.6 

estão resumidos na Tab. 3.3. 

 

Tabela 3.3 – Parâmetros ótimos de controle para as simulações analíticas com ondas planas. 

Simulação Qc_otim  

[m3/s] 

Posição Qc_otim  

[m]

Atenuação

[dB]

1 -1,0158·10-4-1,0158·10-4 j 2,55 54 

2 -6,0441·10-5+4,3516·10-5j 1,7 6 

3 -1,1634·10-4-1,2482·10-4j 0,85 22 

4 1,0369·10-4+1,0369·10-4j 2,5 66 

5 -2,1296·10-6+1,2704·10-4j 2,35 66 

6 -1,0480·10-4-1,1706·10-4j 3,45  21 

7 1,0051·10-4+1,0051·10-4j 1,3 82 

8 -1,3704·10-4+1,5757·10-4j 2,1 75 

9 9,3868·10-5+1,3644·10-4j 2,1 74 

10 -1,0027·10-4-1,0027·10-4j 3,45 74 

11 -1,0351·10-4-1,3204·10-4j 3,45 74 

12 -1,0738·10-4 +1,2266·10-4j 2,3 74 
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Na Tab. 3.3, Qc_otim é a velocidade de volume ótima da fonte de controle para se obter a 

atenuação máxima na saída do duto a qual está mostrada na quarta coluna desta mesma tabela. 

Na terceira coluna está descrita a posição da fonte de controle ao longo da direção axial 

(direção z) do duto. Deve ser ressaltado que, como há somente propagação de ondas planas no 

duto, a posição da fonte de controle e do sensor de erro (este último para o caso da 

minimização da pressão em um ponto) não depende da posição no plano xy. 

Analisando as Figs. 3.3 e 3.4 têm-se que a atenuação obtida na saída do duto é diferente 

para os vários coeficientes de reflexão da terminação da fonte primária. Observa-se que a 

atenuação máxima decai à medida que a terminação do duto na fonte primária fica menos 

reflexiva.  

Comparando as Figs. 3.3 com 3.5 e Figs. 3.4 com 3.6 se observa que a atenuação obtida 

com o método de controle de minimização da pressão em um ponto é mais eficiente e, esta 

estratégia de controle não depende do coeficiente de reflexão da terminação da fonte primária. 

Com este último método de controle, é possível obter atenuação total do ruído, porém para 

fins de simulação foi adicionado um ruído de fundo de 27 dB ao sistema. 

O fato da estratégia de minimização da potência total não obter resultados satisfatórios 

quando comparado com a minimização da pressão em um ponto se deve ao fato da potência 

acústica de saída da fonte estar relacionada ao amortecimento do sistema. Por isso, para 

sistema com baixo amortecimento esta estratégia não é apropriada. 

O método de controle ativo utilizando minimização da pressão em um ponto é a que 

mais se aproxima da aplicação prática. Pode ser observado que, como está se fazendo o 

controle somente de ondas planas, apenas uma fonte de controle e um sensor de erro são 

suficientes para atenuar o ruído. O que não pode ser afirmado para quando se tem mais de um 

modo acústico se propagando no interior do duto. 

Da Tab. 3.3 temos a posição ótima da fonte de controle para cada simulação. Analisando 

estes dados, temos que o controle ativo se torna mais eficiente quando esta fonte está 

localizada na posição z que corresponde a um múltiplo da metade do comprimento de ondas 

da freqüência de excitação. Este fato pode ser observado em todas as simulações realizadas. 

Caso contrário, uma velocidade de volume extremamente alta é necessária para efetuar o 

controle, inviabilizando então o sistema físico. 

A posição do sensor de erro é um parâmetro fundamental para o sucesso do controle.  

Nas simulações realizadas, observou-se que uma boa localização do sensor de erro para as 

simulações 7 a 9 é na posição z=3,7m, e para as simulações 10 a 12 a melhor posição é em 
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z=7,6m, os quais são pontos situados após a fonte de controle na direção z, e que não sofrem 

influência do campo próximo da fonte de controle. Observa-se que estes pontos não estão 

localizados em um vale de pressão acústica, ou seja, em um ponto onde tenha amplitude de 

mínima pressão.  

Quando se tem a formação de ondas estacionárias no interior do duto (impedância 

arbitrária nas terminações do duto), melhores resultados com controle são obtidos quando os 

sensores de erro estão localizados em uma região de anti-vale, ou seja, em picos de máxima 

amplitude de pressão acústica.  

Simulações considerando fonte primária de pressão constante foram realizadas obtendo, 

portanto, resultados que fornecem as mesmas conclusões já citadas acima, com relação à 

posição de sensores de erro, atuadores e coeficiente de reflexão na fonte primária. Desta 

maneira, os resultados obtidos fornecem também uma boa aproximação da atenuação do ruído 

a ser obtida em um sistema de controle de um sistema de ventilação ou exaustão, bem como a 

velocidade de volume requerida para a fonte de controle e a posição da mesma.  

Para verificar o efeito de impedância arbitrária na terminação final do duto foram 

realizadas simulações para uma determinada configuração de duto, considerando 

primeiramente terminação final anecóica e posteriormente com reflexão. Na terminação da 

fonte primária o coeficiente de reflexão adotado é igual a (#1,$1)=(0,05;0,05). 

O duto modelado possui comprimento L=5m e seção transversal 0,215 x 0,215 m2. A 

fonte primária é considerada pontual, localizada em (xp, yp, zp) =(b/4, d/4, 0), e a fonte de 

controle é do tipo pistão vibrante de dimensão 0,03 x 0,03 m2 e está localizada no plano xy 

em xc=0,1 e yc=0,1. A freqüência de excitação é igual a 600 Hz, sendo a freqüência de corte 

do duto igual a 797 Hz. 

Foram simulados os dois métodos de controle: minimização da potencia acústica e 

minimização da pressão em um ponto. 

Na Fig. 3.7 podem ser observados os resultados obtidos para o duto com terminação 

final anecóica. Na Fig. 3.8 e Fig. 3.9 estão os resultados obtidos para o mesmo duto, 

utilizando o método de controle de minimização da pressão em um ponto e minimização da 

potência acústica total, respectivamente, porém, na terminação final há uma impedância 

fazendo com que esta terminação seja parcialmente reflexiva, e possui coeficientes de 

reflexão iguais a (#2,$2) = (0,05;0,05). 
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Figura 3.7 – Controle ativo analítico em um duto semi-infinito com ondas planas. 

 

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5
30

40

50

60

70

80

90

100

Comprimento [m]

N
P

S
 [

dB
]

Ondas Planas
Duto Finito

sistema com controle (min P)

sistema sem controle

 

Figura 3.8 – Controle ativo em um duto finito com ondas planas utilizando o método de 

minimização da pressão em um ponto. 

 

Observa-se na Fig. 3.7 que ambas as técnicas de controle para um duto semi-infinito, 

como minimização da potência acústica total e minimização da pressão sonora em um ponto, 

fornece atenuações da ordem de 60 dB. Ainda na Fig. 3.7, é possível observar onde a fonte de 

controle está localizada ao longo da direção axial do duto, resultando no ponto de maior 

decaimento da pressão sonora, sendo estas posições iguais a z=1,8m para o método de 

minimização da pressão sonora em um ponto e z=2,9m para o método de minimização da 
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potência acústica total. Após inserção da fonte de controle observa-se que não há reflexão de 

ondas sonora, uma vez que a pressão se torna constante. 

 

 

Figura 3.9 – Controle ativo em um duto finito com ondas planas utilizando o método de 

minimização da potência acústica total. 

 

Na Fig. 3.8 se observa uma menor atenuação do ruído com o controle ativo quando 

comparado com a mesma técnica na Fig. 3.7. Este comportamento se deve à terminação do 

duto, a qual se caracteriza por ser reflexiva. No entanto, após o ponto onde está localizada a 

fonte de controle (z=2,8m), observa-se a redução do NPS ao longo do comprimento do duto, 

obtendo, portanto, uma atenuação global da ordem de 55 dB. 

Já na Fig. 3.9, observa-se que utilizando o método de minimização da potência acústica 

total o resultado do controle ativo é insatisfatório, obtendo, portanto, um nível de atenuação 

do ruído insignificante. Os resultados obtidos nas Fig. 3.7 a 3.9 estão resumidos na Tab. 3.4. 

Para o duto com terminação final anecóica o nível de atenuação obtida é muito maior 

quando comparado com o duto de terminações reflexivas (conforme pode ser visto na Tab. 

3.4). Este fato se deve a que os resultados obtidos para um duto finito são dependentes da 

magnitude e fase da reflexão proveniente do fim do duto. E fica também mais evidente a 

influência da posição dos atuadores e dos sensores de erro no resultado do controle quando se 

tem a formação de ondas estacionárias no duto, conforme já citado anteriormente. 
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Tabela 3.4 – Resultados obtidos nas simulações com dutos semi-infinitos e finitos com ondas 

planas. 

Simulação Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m]

Atenuação

[dB]

Duto Semi-Infinito Minim. W -1,1149·10-4-1,1149·10-4 j 2,9 66 

Duto Semi-Infinito Minim. P -1,6823·10-4-1,6823·10-4j 1,8 60 

Duto Finito Minim.W 1,9917·10-5+1,9917·10-5j 3,1 1 

Duto Finito Minim. P -1,5016·10-4-1,5232·10-4j 2,8 13 

 

Na Fig. 3.9, e também na Tab. 3.4, observa-se que não há uma redução significativa do 

nível de ruído do sistema (apenas 1 dB) quando se utiliza o método de controle baseado na 

minimização da potência acústica total. Este resultado já era esperado, pois como visto 

anteriormente na simulação 5, este método está relacionado ao amortecimento do sistema. O 

amortecimento para coeficientes de reflexão igual a (#,$)=(0.05,0.05) é pequeno, desta 

maneira esta estratégia de controle não é indicada. Um duto semi-infinito é um sistema 

altamente amortecido, por isso a utilização desta técnica para este tipo de sistema. Porém, 

dependendo de quão reflexivo seja a terminação da fonte primária, a utilização deste método é 

questionável (ZANDER; HANSEN, 1993). 

A posição do sensor de erro para ambos os casos (duto semi-infinito e finito) é em 

z=4,2m, como pode ser observado na Fig. 3.8 onde nesta posição se obtém o mínimo nível de 

pressão sonora. Observou-se que, nesta posição, o sensor de erro está localizado sobre um 

ponto de máximo da pressão sonora, quando o sistema tem somente a fonte primária em 

funcionamento, o que é indicado para obter um controle ativo de ruído eficiente. 

De posse dos resultados obtidos e das conclusões acima descritas, o método de controle 

baseado na minimização da pressão em um ponto é o mais adequado para utilizar em 

simulações analíticas de sistemas de controle ativo de ruído do tipo “feedforward” para 

sistemas com propagação de ondas planas. 

 

3.3 – Modos de Alta Ordem 

Quando a freqüência de excitação do sistema é maior que a primeira freqüência de corte 

e conseqüentemente seu comprimento de onda se torna comparável com as dimensões do 

duto, então, não somente ondas planas se propagam no interior do duto, mas sim modos de 

alta ordem. 
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Para um duto retangular de comprimento L, onde esta dimensão é maior que sua 

profundidade, então seu primeiro modo de alta ordem pode se propagar quando o duto é 

excitado por uma freqüência de corte dada pela razão entre a velocidade do som e duas vezes 

o comprimento do duto (ELLIOT, 2001).    

O número de modos de alta ordem, os quais são capazes de propagar em um duto 

retangular (ou seja, os modos de cavidade), aumentam significativamente com a freqüência de 

excitação conforme pode ser observado na curva da Fig. 3.10 (considerando um duto de 

sessão transversal 0.5 x 0.5 m2 e comprimento 8 m), a qual foi obtida utilizando a Eq. (3.48) 

(GERGES, 2000): 
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onde S é a área da superfície das paredes do duto, S=2(LxLy + LyLz + LzLx); e L é a soma dos 

comprimentos das arestas do duto, L=4(Lx+Ly+Lz), V é o volume do duto, f é a freqüência em 

Hz. 
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Figura 3.10 – Número de modos propagando em um duto retangular em função da freqüência. 

 

Dependendo da freqüência máxima de análise do sistema, a quantidade de energia sendo 

transmitida em cada modo é significativa, ou seja, ela consegue se propagar até a terminação 

do duto. Sendo assim, um sistema de controle ativo com um grande número de canais é 

necessário para atenuar a pressão sonora principalmente nas altas freqüências.  
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3.3.1 – Modelo Analítico do Duto Semi-Infinito 

3.3.1.1 – Fonte Primária Velocidade Constante – 1 Fonte de Controle 

Para o desenvolvimento das equações que governam o campo acústico no interior de um 

duto onde se propagam modos de alta ordem, considere a configuração do duto mostrada na 

Fig. 3.11. 

 

 

Figura 3.11 - Sistema de coordenadas para um duto semi-infinito com propagação de modos 

de alta ordem 

 

A configuração do duto mostrada na Fig. 3.11 é similar à da Fig. 3.1, utilizada na análise 

de ondas planas, exceto pelo fato de que a fonte primária é menor ou igual à seção transversal 

do duto e está localizada em (xp, yp, zp). Considera-se também, na Fig. 3.11 que a fonte de 

controle tem comprimento L, largura J e está localizada em (xc, yc, zc). O duto considerado 

tem seção transversal igual a b x d. 

Para um duto semi-infinito, com uma fonte primária plana e finita, com freqüência ) 

(rad.s-1), centro da fonte localizada na posição (xp, yp,0), a pressão em um ponto (x,y,z) do 

duto é dada, utilizando a função de Green (FAHY, 2001), por: 
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onde up(xo,yo) é a velocidade da partícula na localização (xo,yo) na face da fonte primária de 

largura B e altura D, a qual tem área da superfície igual a Ap. 
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A amplitude de pressão em um ponto arbitrário (x,y,z) devido a uma fonte primária 

localizada em (xo,yo,zo) pode então ser obtida manipulando as Eq. (3.2) e Eq. (3.49), 

resultando então em: 
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Resolvendo a integral da Eq. (3.50) para um duto retangular e uma fonte primária 

também retangular de velocidade de volume Qp, a qual está localizada no plano da seção 

transversal do duto, conforme Fig. 3.10 temos que: 
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onde (xp,yp) é a localização do centro da fonte primária a qual está no plano z=0; 9pmn é o fator 

de tamanho da fonte primária finita dado por: 
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Note que para o caso onde somente ondas planas se propagam no duto, m=n=0, então 

*00=1, '00=1 e ko=)/co. 

No entanto, se a fonte primária for considerada pontual, a Eq. (3.51) se torna: 
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onde *mn(x,y), 'mn e kmn são definidas pelas Eq. (3.3), (3.4) e (3.5) respectivamente. 

A pressão média na face da fonte primária finita é dada por: 
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onde o subscrito p/p refere-se à quantidade na fonte de controle devido à fonte primária. 

Similarmente p/c refere-se à quantidade na fonte primária devido à fonte de controle. 

Resolvendo a integral da Eq. (3.54), temos que a pressão sonora na face da fonte 

primária pode ser calculada como: 
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A Eq. (3.54) pode ser reescrita para cálculo da pressão média na face da fonte de 

controle, a qual está localizada no plano xz na parede do duto, devido à contribuição da fonte 

primária, resultando em: 
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onde Ac é a área da superfície da fonte de controle de comprimento L na direção axial e 

largura J.  

Substituindo a Eq. (3.51) em (3.56), tem-se a pressão média na face da fonte de controle 

devido à fonte primária, dada por: 

 

cmnzjk

m n mnmn

ccmnppmncmnpmn

cp

po

pc e
k

yxyx

SAA

Q
p

%&& '

**
$

),(),(
/

99)5
            (3.57) 

 

onde zc é a distância axial da fonte primária (localizada em z=0) até o centro da fonte de 

controle a qual está localizada em (xc, yc, zc); %cmn é o fator da fonte de controle, dado por: 
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A pressão sonora, em um ponto qualquer no interior do duto, proveniente diretamente de 

uma fonte de controle pontual localizada em (xc, yc, zc) é escrita como: 
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onde o subscrito d se refere a uma onda acústica provinda diretamente da fonte sem 

contribuição de reflexão sonora. 

Para simplificar as análises, será admitida que a terminação do duto onde está localizada 

a fonte primária é rígida. Sendo assim, a pressão no ponto (x,y,z) devido à onda de pressão 

refletida da terminação da fonte primária é dada por: 
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onde o subscrito r se refere à componente de pressão proveniente da reflexão causada pela 

terminação da fonte primária. 

Desta maneira, a pressão total em um ponto do duto devido à fonte de controle é igual à 

soma das componentes de pressão direta (Eq. (3.59)) e refletida (Eq. (3.60)), resultando em: 

 

),,(),,(),,( zyxpzyxpzyxp
rd ccc #$                            (3.61) 

 

Portanto, a pressão sonora total em um ponto (x,y,z) localizado em z & zc, devido à fonte 

de controle é dado por: 
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Para um ponto localizado na direção axial 0 " z " zc , a pressão sonora em um ponto 

(x,y,z) para uma fonte de controle pontual vale: 
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onde (xc,yc, zc) são as coordenadas da fonte de controle. 

Fazendo uma análise similar à que foi feita para a fonte primária, a pressão média sobre 

a superfície da fonte de controle de dimensões L x J, devido ao campo sonoro produzido pela 

fonte de controle, pode ser representado por: 
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Na equação abaixo está definida a pressão sonora na face da fonte primária devido à 

fonte de controle: 
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Para uma melhor representação do sistema real, obtendo maior precisão dos resultados 

simulados, a impedância da terminação do duto em z=0, ou seja, a impedância na terminação 

do duto onde está localizada a fonte primária deve ser considerada. Assume-se que para a 

terminação do duto considerada, a parede é plana com impedância uniforme, sendo assim, não 

haverá acoplamentos de modos ou múltiplas reflexões de um único modo incidente. A 

alteração resultante na onda sonora incidente devido à impedância da superfície em questão 

pode ser expressa pelo termo exponencial, , para o mn-ésimo modo considerado, onde: mne
6%2

 

mnmnmn j3837 #$6                    (3.66) 

 

Da mesma maneira que foi feita a análise para ondas planas (seção 3.2), pode-se 

demonstrar que a pressão, devido somente à fonte de controle, em um ponto (x,y,z) 

posicionado entre as fontes primária e de controle, 0 " z ' zc,  é dada por (HANSEN; 

SNYDER, 1997): 
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         (3.67) 

 

Similarmente, para um ponto localizado em z I zc, 
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Portanto, considerando uma terminação arbitrária em z=0, as Eq. (3.64) e (3.65) podem 

ser escritas da seguinte maneira: 
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Ressalta-se que até o momento, a pressão acústica obtida em um ponto é expressa como 

a soma de contribuição modal de n modos, com n tendendo a infinito. No entanto, na prática, 

para uma freqüência de excitação ), existe n modos que não conseguem se propagar acima 

desta freqüência. Este fato pode ser equacionado da seguinte maneira: 

 

  & kmnco   os modos acústico propagam                (3.71) 

  < kmnco   os modos acústicos não propagam 

 

onde kmn é o autovalor modal, dado por: 
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Portanto, modos acústicos tendo autovalores modais maiores que ) / co não conseguem 

se propagar na direção axial do duto, pois estes modos decaem exponencialmente com o 

aumento da distância axial entre o ponto e a fonte primária. Para estes tipos de modos 

(também chamados de evanescentes), a pressão acústica e a velocidade da partícula se 

encontram fora de fase, não transportando energia até a saída do duto. 

A amplitude da pressão acústica total na face da fonte primária é dada por: 

 

pp = pp/p + pp/c                          (3.73) 

 

Já a pressão na face da fonte de controle resulta em: 

 

pc = pc/p + pc/c                    (3.74) 

 

Portanto, a potência total irradiada pela terminação final do duto é encontrada 

substituindo as Eq. (3.73) e Eq. (3.74) na Eq. (3.1).  

 

3.3.1.2 – Múltiplas Fontes de Controle 

Considerando primeiramente duas fontes de controle, e admitindo que o subscrito 1 se 

refere à fonte de controle 1, c1, e o subscrito 2 se refere à fonte de controle 2, c2, um 

procedimento semelhante ao item anterior será utilizado para desenvolver as equações que 

modelam o campo acústico no interior do duto. 

Na Fig. 3.12 está mostrada a configuração do duto representando a utilização de duas 

fontes de controle (c1 e c2).  

 

 

Figura 3.12 – Sistema de controle utilizando duas fontes de controle. 

 

Assumido que a fonte de controle c2 está localizada em uma distância axial maior em 

relação à distância entre a fonte primária e a fonte de controle c1, ou seja, zc2 I zc1, então a 

pressão média na face da fonte c2 devido à fonte c1 é dado por:  
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          (3.75) 

 

Para ondas planas, a Eq. (3.75) pode ser reescrita como: 
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onde a função sinc é definida como seno(x)/x, sendo x um argumento arbitrário. 

Uma expressão similar pode ser derivada para , e então a pressão sonora total na 

fonte c1 pode ser escrita como: 

21 / ccp
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onde  é equivalente à  da Eq. (3.57), e é equivalente a  da Eq. (3.64). pcp /1 pcp / 11 / ccp ccp /

Portanto, a potência acústica total irradiada para fora do duto devido a um sistema de 

controle com duas fontes é dada por: 
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3.3.1.3 – Fonte Primária de Pressão Constante 

O procedimento para calcular a potência total e a velocidade de volume ótima da fonte 

de controle para uma fonte primária de pressão constante é similar ao utilizado para 

propagação de ondas planas no item 3.2. A característica desta fonte primária é que a pressão 

acústica na superfície desta é a mesma antes e depois do controle ativo com a fonte de 

controle, o que não acontece com uma fonte de velocidade de volume constante. 

A partir das Eqs. (3.57) e (3.73), a pressão acústica na face da fonte primária, 

juntamente com a fonte de controle em funcionamento, é representada por: 
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                    (3.79) 

 

No entanto, a pressão descrita pela Eq. (3.79) deve ser igual à pressão quando não há 

fonte de controle em funcionamento, ou seja: 
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Igualando as Eq. (3.79) e (3.80), o termo  pode ser obtido em termos de Qp. Para 

obter a pressão sonora total na face da fonte primária e na face da fonte de controle quando as 

duas estiverem em funcionamento, substitui Qp nas Eqs. (3.55), (3.57), (3.64) e (3.65). Um 

procedimento similar pode ser utilizado para derivar as equações quando for considerada uma 

terminação com impedância arbitrária na fonte primária. 

'
pQ

 

3.3.2 – Modelo Analítico do Duto Finito 

Como já citado anteriormente, quando a terminação final do duto for não-anecóica, as 

ondas propagando na direção positiva axial do duto são refletidas no sentido de volta para a 

fonte primária. 

Se os modos de alta ordem se propagam no interior do duto, cada modo possui uma 

amplitude para o coeficiente de reflexão, . mne 226%

A seguir será derivada a pressão sonora em um duto finito na posição x=(x,y,z) 

resultante de uma fonte de controle localizada numa posição xc=(xc, yc, zc) no duto. Para 

melhor visualizar a configuração do duto em estudo, na Fig. 3.13 está mostrado o modelo 

utilizado. 

A pressão sonora devido à onda direta, sem considerar reflexão, é dada por: 
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A pressão sonora devido à onda refletida pela terminação final do duto vale: 
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Figura 3.13 – Modelo de um Duto Finito 

 

A pressão sonora devido à onda refletida pela terminação da direita do duto é calculada 

como: 
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A pressão sonora devido à onda refletida pelas duas terminações do duto é dada por: 
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onde: 
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do duto para o modo m,n;  é a impedância característica da terminação inicial do duto 

(z=0) para o modo m,n. 
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Somando as Eqs. (3.81) a (3.84), juntamente com os coeficientes de reflexões 

considerados, tem-se a pressão sonora total no ponto x devido a uma fonte pontual em xc, 

resultando em: 
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onde Tn é o fator de reverberação modal, definido como: 
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Para uma fonte instalada na terminação esquerda do duto no plano da seção transversal, 

o segundo termo da Eq. (3.85) é omitido. Já para uma fonte de controle finita instalada na 

parede do duto, no plano x-z, o fator 9cmn deve ser utilizado para corrigir as equações 

anteriores quanto ao tamanho da fonte. 

Para uma fonte primária localizada no plano da seção transversal em z=0, o resultado 

para uma fonte pontual deve ser multiplicado pelo fator de fonte finita, 9pmn. Ou seja, Amn se 

torna Amn9pmn. Para ambas as fontes, de controle e primária, de tamanho finito, 9pmn é 

substituído por Amn9pmn9cmn. 

 

3.3.3 -  Método de Controle Ativo baseado na Minimização da Potência Acústica Total 

Para um duto com impedância uniforme em suas terminações, a potência total irradiada 

por N fontes primárias e M fontes de controle pode ser escrita, segundo Zander e Hansen 

(1993), como uma função quadrática da velocidade de volume da fonte de controle: 
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sendo Zp(xc) uma matriz função de transferência M x N a qual relaciona a pressão acústica na 

localização xc da fonte de controle com a velocidade de volume Qp da fonte primária, tal 

como pode ser observado em: 
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              (3.93) 

  

Similarmente à Eq. (3.93), tem-se Zc(xp) de dimensões (N x M), Zc(xc) de tamanho (M x 

M) e Zp(xp) de dimensão (N x N). 

Para determinar a velocidade de volume ótima da fonte de controle a fim de obter um 

controle ativo ótimo do sistema, a Eq. (3.87) é diferenciada com relação às partes reais e 

imaginárias da velocidade de volume da fonte de controle, Qc, e o resultado é igualado a zero, 

uma vez que a Eq.(3.87) é quadrática, resultando portanto em um ponto de ótimo global (vide 

Anexo V para auxílio no processo de derivada de variáveis conjugadas): 
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3.3.4 -  Método de Controle Ativo baseado na Minimização da Pressão em um Ponto 

Para o critério de minimização da amplitude de pressão num ponto, |p(x)|2, a Eq. (3.87) é 

reescrita apenas modificando o parâmetro a ser minimizado (ZANDER; HANSEN, 1993), ou 

seja: 
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sendo:  
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onde Zp é a razão entre a pressão em um ponto x e a velocidade de volume da fonte primária, 

, para N fontes primárias e o sobrescrito T indica matriz transposta. 

Portanto: 
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e de uma maneira similar, Zc é a razão entre a pressão no ponto x e a velocidade de volume da 

fonte de controle Qc, tal que: 
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Sendo assim, a velocidade de volume ótima da fonte de controle é dada pela Eq. (3.94). 

 

3.3.5 -  Método de Controle Ativo baseado na Minimização da Energia Potencial Acústica 

A energia potencial acústica, Ep, em uma região do duto é definida como sendo a soma 

das pressões ao quadrado de uma quantidade l de pontos distribuídos nesta região (ZANDER; 

HANSEN, 1993). Desta maneira, a função custo a ser minimizada para realizar o controle 

ativo pode ser escrita como: 
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onde l é o número de pontos considerados, 5o é a densidade do fluido e co é a velocidade do 

som no fluido. 

A minimização da pressão em um ponto (definido no item 3.3.4) é considerada como 

sendo um subconjunto desta estratégia de erro, ou seja, l=1. 

Portanto a Eq. (3.87) pode ser escrita para este caso como: 

  

cbQQbaQQJ H

ccc

H

cp ###$ 21                          (3.103) 

 

onde os parâmetros a, b1, b2 e c são escritos da mesma forma que Eq. (3.97), Eq. (3.98) e Eq. 

(3.99), respectivamente. 

 

3.3.6 - Simulações Numéricas – Modos de Alta Ordem 

Neste item serão apresentados os resultados de simulações analíticas realizadas para 

uma determinada configuração de duto visando verificar a viabilidade do controle ativo onde 

se propagam modos de alta ordem.  

O objetivo proposto é determinar a velocidade de volume ótima da fonte de controle, 

além da posição ótima desta fonte e dos sensores de erro para que o controle ativo realizado 

seja satisfatório. A utilização de várias fontes de controle também será analisada. 

As equações desenvolvidas anteriormente para controle ativo em dutos com propagação 

de modos de alta ordem foram implementadas em ambiente Matlab. 

Primeiramente um modelo de duto foi definido para ser simulado. As dimensões deste 

modelo estão descritas na Tab. 3.5 e os parâmetros utilizados estão de acordo com a Fig. 3.11. 

 

Tabela 3.5 – Dimensões do duto e posição das fontes sonoras para simulações analíticas com 

modos acústicos de alta ordem. 

Duto Fonte Primária Fonte de Controle 

b 

[m] 

d 

[m] 

L 

[m] 

xp 

[m] 

yp 

[m] 

zp 

[m] 

B 

[m] 

D 

[m] 

Qp 

[m3/s] 

j 

[m] 

l 

[m] 

0,215 0,215 5 0,053 0,053 0 0,03 0,03 10-4+10-4j 0,03 0,03 

 

O fluido considerado no interior do duto é ar e possui densidade igual a 1,21 Kg/m3 e 

velocidade do som igual a 343 m/s. A freqüência de corte deste duto é igual a 797,67 Hz, ou 

seja, abaixo desta freqüência somente ondas planas se propagam no interior deste. A 
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princípio, está sendo admitido que o duto é semi-infinito, ou seja, seu comprimento é muito 

maior que as dimensões de área transversal do mesmo e a terminação na fonte primária é 

rígida. 

Foram simuladas as três técnicas de controle ativo desenvolvidas no item 3.3, as quais 

são baseadas na minimização da potência acústica, minimização da pressão em um ponto e 

minimização da energia potencial. No entanto, para melhor análise dos resultados, as 

simulações foram iniciadas para uma freqüência de excitação da fonte primária onde somente 

ondas planas se propagam no interior do duto. Posteriormente a freqüência de excitação 

utilizada será escolhida de tal maneira que permita a propagação de mais de um modo no 

interior do duto. 

Na primeira simulação foi utilizada uma freqüência de 600 Hz (freqüência menor que a 

primeira freqüência de corte). Na Fig. 3.14 podem ser observados os resultados obtidos com o 

controle ativo baseado nas três técnicas citadas acima. 
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Figura 3.14 – Controle ativo de ruído em um duto semi-infinito com ondas planas 

 

Os parâmetros ótimos obtidos com as simulações de CAR estão mostrados na Tab. 3.6. 
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Tabela 3.6 – Parâmetros ótimos obtidos com o controle ativo analítico para modos de alta 

ordem. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m]

Atenuação

[dB]

Duto Infin. Minim.W -1,1149·10-4-1,1149·10-4j 2,85 61 

Duto Infin. Minim. Pressão Ponto -1,6823·10-4-1,6823·10-4j 3,1 66 

Duto Infin. Minim. Ep 1,1306·10-4+1,1306·10-4 1,7 81 

 

Na Fig. 3.14, a posição do sensor de erro para o controle ativo minimizando a pressão 

em um ponto está em z=4,2m. E para a minimização da energia potencial foram utilizados 

seis sensores de erros localizados na direção z iniciando em 4,2 m com um espaçamento entre 

os sensores na direção axial de 0,05m. 

Como já demonstrado na seção 3.2.5, o controle ativo em um duto de ondas plana semi-

infinito atinge reduções altas do nível de ruído. O comportamento de cada técnica pode ser 

analisado na Fig. 3.14 em conjunto com a Tab. 3.6. Observa-se que a técnica de minimização 

da energia potencial atingiu a maior redução do ruído irradiado para a terminação final do 

duto, pois nesta metodologia são utilizados 6 sensores onde estes cobrem uma grande região 

do duto, melhorando a eficiência do controle. Enquanto que a minimização da pressão em um 

ponto atinge resultados satisfatórios, porém, inferiores à técnica de energia potencial. A 

menor redução do ruído é obtida com a técnica de minimização da potência irradiada, sendo 

esta também a técnica com um nível de dificuldade maior para implementação prática. É 

importante, novamente, ressaltar que a posição da fonte de controle encontra-se em uma 

posição longitudinal a qual é múltipla de metade de comprimento de onda do sistema. 

A finalidade de simular dutos com ondas planas, neste capítulo, é apenas para comparar 

a evolução do comportamento do controle ativo para uma mesma configuração de duto até a 

propagação de modos de alta ordem no interior deste. Sendo assim, simulações também foram 

realizadas para o duto com ambas as terminações finitas e propagação de ondas planas, 

conforme resultados mostrados na Fig. 3.15 a Fig. 3.16. 

Para o modelo de duto finito, as terminações possuem coeficientes de reflexão 

caracterizados como: (#1,$1)= (0.05 0.05) na terminação inicial em z=0,  e (#2, $2)= (0.05 

0.05) na terminação final em z=L. 
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Figura 3.15 – Controle ativo de ruído analítico em um duto finito com propagação de ondas 

planas. 
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Figura 3.16 – Controle ativo de ruído utilizando Minimização de Potência em um duto finito 

com propagação de ondas planas. 

  

Os resultados obtidos com o controle ativo para o duto finito estão descritos na Tab. 3.7.  
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Tabela 3.7 – Parâmetros ótimos obtidos com as simulações no duto finito com ondas planas. 

Simulação Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m]

Atenuação

[dB]

Duto Fin. Minim.W 1,9917·10-5+1,9917·10-5j 3,1 1 

Duto Fin. Minim. Pressão Ponto -1,5016·10-4-1,5232·10-4j 2,9 13 

Duto Fin. Minim. Ep -1,5675·10-4-1,4633·10-4j 1,7 21 

 

Para um duto finito onde há efeito de reflexões nas terminações, o controle ativo se 

torna bem menos eficiente se comparado com um sistema que tenha uma terminação final não 

reflexiva. Este fato já foi verificado em seções anteriores e explicado devido ao 

amortecimento do sistema ser pequeno, dificultando a minimização da potência acústica do 

sistema. Para as técnicas com sensores de erro, a eficiência do controle é influenciada pois, 

estes sensores medem tanto o campo propagando diretamente da fonte primária quanto o 

campo refletido pela terminação, o qual tem contribuição também da fonte de controle. 

Desta maneira, simulações foram realizadas com o mesmo duto, porém com uma 

freqüência de excitação da fonte primária igual a 900 Hz. Os parâmetros da Tab. 3.5 são 

mantidos para as simulações descritas a seguir. Para esta freqüência de excitação no modelo 

admitido, há propagação de três modos: ondas planas (0,0), modo (0,1) e modo (1,0). 

Os resultados mostrados na Fig. 3.17 foram obtidos para um duto semi-infinito com 

terminação rígida na fonte primária.  

Sabe-se que, para se fazer um controle ativo em um duto com propagação de modos de 

alta ordem, é necessário uma fonte de controle para controlar cada modo existente. Portanto, 

para o modelo sob estudo, são necessárias no mínimo 3 fontes de controle para obter um nível 

de redução satisfatório. A quantidade dos sensores de erro também deve ser maior que 3. No 

entanto, foi simulado, primeiramente, controle ativo utilizando apenas uma fonte de controle a 

fim de manter a configuração adotada para ondas planas e demonstrar que quando há 

propagação de modos de alta ordem o sistema se torna complexo do ponto de vista do 

controle, não obtendo resultados significativos, como pode ser observado na Fig. 3.17 

juntamente com os resultados descritos na Tab. 3.8 .  
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Figura 3.17 – Controle ativo de ruído em duto infinito com modos de alta ordem. 

 

Tabela 3.8 – Resultados do CAR para o duto infinito com modos de alta ordem com uma 

fonte de controle. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m] 

Posição sensor de 

erro (x,y,z) [m] 

Atenuação

[dB]

Duto Infin. 

Minim.W 
-2,0830·10-4-2,0830·10-4j 3,1 - 9 

Duto Infin. Minim. 

Pressão Ponto 
1,1905·10-4 +2,7757·10-4j 4,5 (0,1;0,1;4,5) 9 

Duto Infin.  

Minim. Ep 
1,0669·10-4 +1,1416·10-4j 2,1 (0,25;0,01;4,2) 18 

 

Analisando os resultados obtidos na Tab. 3.8, tem-se que o controle ativo para modos de 

alta ordem é altamente influenciado pela posição do sensor (microfone) de erro. Quando se 

trabalha com ondas planas, a posição do sensor no plano xy não altera os resultados, uma vez 

que as frentes de ondas são planas, porém, para modos de alta ordem, a posição do sensor de 

erro no plano xy deve ser levada em consideração. Portanto, na Tab. 3.8 está citada a melhor 

posição para o microfone de erro. Para a minimização da energia potencial foram utilizados 

novamente 6 sensores de erro posicionados na posição x e y descrita na Tab. 3.8 e na direção 

axial o primeiro sensor está na posição 4,2 m e os demais estão espaçados de 0,05m na 

direção positiva. 
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Uma vez que o método que mais se aproxima de aplicações práticas para se utilizar em 

sistemas com modos de alta ordem é a minimização da energia potencial, esta técnica foi 

novamente simulada, porém, a quantidade de fontes de controle foi variada a fim de analisar 

os resultados obtidos. Na Fig. 3.18 e na Tab. 3.9 estão mostrados os resultados obtidos. 

Para as simulações mostradas na Fig. 3.18 o número de sensores de erro foi mantido (6 

sensores) a fim de avaliar o parâmetro quantidade de fontes secundárias. Observa-se que com 

3 fontes de controle obteve-se o melhor resultado, comprovando a teoria citada. Segundo Li et 

al (2002), o número de sensores de erro deve ser no mínimo igual ao número de fontes de 

controle (Nsensores erros # Nfontes controle).  

Na teoria, o campo sonoro residual nos sensores de erro será nulo quando o número de 

sensores de erro é igual ao número de fontes de controle. Se há mais sensores de erro do que 

fontes de controle, o campo sonoro residual não pode se anular em todos os sensores de erro, 

uma vez que não haverá influência negativa nos níveis de atenuação global de potência. 
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Figura 3.18 – Resultados obtidos com o CAR analítico para um duto infinito com propagação 

de modos de alta ordem. 

 

Outro fator interessante com relação à localização dos sensores de erro é que os mesmos 

devem ser localizados de tal maneira que não consigam captar os modos evanescentes das 

fontes de controle e principalmente não estar, localizados nas linhas nodais do sistema. 



 80

Tabela 3.9 – Parâmetros ótimos do CAR para o duto infinito com modos de alta ordem 

variando o número de fontes de controle e minimização da energia potencial. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m]

Posição sensor de 

erro (x,y,z) [m] 

Atenuação

[dB]

1 fonte de 

controle 
1,0669·10-4+1,1416·10-4j 2,1 (0,25;0,01;4,2) 18 

2 fontes de 

controle 

-1,2556·10-4-2,1065·10-4j 

-2,3033·10-4-2,3225·10-4j 

2,6 

2,7 
(0,32;0,01;4,1) 37 

3 fontes de 

controle 

1,2923·10-4+1,2913·10-4j 

-8,0235·10-5-2,8585·10-4j 

-1,7339·10-4-2,3769·10-4j 

2,9 

3,1 

3,2 

(0,17;0,01;4,0) 60 

 

Para o controle utilizando minimização da potência acústica, deve-se tomar cuidado com 

as posições da fonte de controle. Segundo Snyder e Hansen (1989), a potência real de saída 

das fontes secundárias é comprometida quando as fontes sonoras estão próximas, ou seja, 

quando o campo próximo de uma interfere na outra. Esta situação causa uma grande mudança 

na potência de saída da fonte primária. Sendo assim, para uma boa atenuação do ruído, é 

necessário que as fontes de ruído estejam bem separadas, para não sofrer influência do campo 

próximo, conforme resultados mostrados na Fig. 3.19 e na Tab. 3.10, onde as fontes de 

controle estão distanciadas de 1,4m para obter uma atenuação de 22 dB na saída do duto. 
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Figura 3.19 – Controle ativo de ruído utilizando método de minimização de potência acústica 

para modos de alta ordem em duto infinito. 
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Tabela 3.10 – Parâmetros ótimos do CAR para o duto infinito com modos de alta ordem e 

minimização de Potência Acústica. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição Qc_otim 

[m]

Atenuação

[dB]

1 fonte de 

controle 
-2,0830·10-4-2,0830·10-4j 3,1 8,62 

2 fontes de 

controle 

-2,3576·10-4-1,8025·10-4j 

-9,8322·10-5-9,8322·10-5j 

2,8 

4,2 
22 

 

Assim como no caso de propagação de ondas planas, simulações considerando o duto 

finito foram realizadas e os resultados obtidos estão mostrados na Fig. 3.20 e na Tab. 3.11. Os 

coeficientes de reflexão ("1) utilizados na terminação z=0 foram: #,$=(0,02;0,25) para o 

modo (0,0), (0,02;0,3) para o modo (1,0) e (0,06;0,38) para o modo (0,1). Na terminação z=L 

a impedância equivalente corresponde a 25 mm de lã de rocha, sendo o coeficiente de 

reflexão ("2) utilizado igual a #,$=(0,11;0,71) para o modo (0,0), (0,18;0,64) para o modo 

(1,0) e (0,16;0,60) para o modo (0,1).  
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Figura 3.20 – Métodos de CAR em um duto finito com modos de alta ordem se propagando e 

uma fonte de controle. 
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Tabela 3.11 – Resultados do CAR para o duto finito com modos de alta ordem e apenas uma 

fonte de controle. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição

Qc_otim [m] 

Posição sensor de 

erro (x,y,z) [m] 

Atenuação

[dB]

Duto Fin. 

Minim.W 
1,1466·10-4+1.1466·10-4j 2,9 - 0 

Duto Fin. 

Minim. 

Pressão Ponto 

2,1264·10-4-1.9520·10-5j 3,7 (0,42;0,01;4,3) 4 

Duto Fin. 

Minim. Ep 
2,2271·10-4+1.5716·10-5j 2,2 (0,16;0,01;4,1) 10 

 

Para os resultados mostrados na Fig. 3.20 utilizou-se apenas uma fonte controle de 

modo a demonstrar que, diferente do que acontece com ondas planas, nos modos de alta 

ordem é necessário um número maior de sensores e fontes de controle par obter uma 

atenuação satisfatória. Porém, para o controle da energia potencial manteve-se o número de 

sensores anteriormente utilizados (seis sensores) espaçados de 0,05 cm. 

Uma vez que a implementação prática do controle ativo minimizando a pressão sonora 

em uma região fornece resultados coerentes e satisfatórios, então foram simuladas 3 

condições para minimizar a energia potencial, ou seja com 1, 2 e 3 fontes de controle, e 

demonstrar sua viabilidade. Na Fig. 3.21 e Tab. 3.12 estão mostrados os resultados obtidos. 

Como já esperado, o controle ativo minimizando a energia potencial utilizando 3 fontes 

de controle e 6 sensores de erro foi o mais eficiente, uma vez que é necessário controlar os 

três modos que estão se propagando. 

Sendo assim, neste capítulo foi implementado os vários métodos analíticos de controle 

ativo, possibilitando prever o comportamento do controle em uma dada configuração 

(modelo) de duto. As simulações analíticas possibilitam obter a posição ótima da fonte de 

controle, bem como a posição dos sensores de erro que fornecem a maior atenuação do ruído 

irradiado. As diversas técnicas de controle baseadas nas funções custos especificadas 

anteriormente pôde ser avaliadas quanto à sua eficiência. Nas análises realizadas observa-se 

que uma alteração na impedância das terminações do duto altera a atenuação obtida com o 

controle. 
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Figura 3.21 – CAR baseado na Minimização da Energia Potencial para um duto Finito com 

propagação de modos de alta ordem. 

 

Tabela 3.12 – Parâmetros ótimos do CAR para o duto finito com modos de alta ordem 

variando o número de fontes de controle. 

Simulação
Qc_otim 

[m3/s] 

Posição Qc_otim 

[m]

Posição sensor de 

erro (x,y,z) [m] 

Atenuação

[dB]

1 fonte de 

controle 
2,2271·10-4+1,5716·10-5j 2,2 (0,1;0,01;4,3) 12 

2 fontes de 

controle 

2,2375·10-4-1,07184·10-5j 

1,5319·10-4+1,7156·10-5j 

2,2 

2,9 
(0,22;0,01;4,4) 18 

3 fontes de 

controle 

-1,1274·10-4-1,0276·10-4j 

3,2465·10-5+2,6587·10-4j 

2,7436·10-4+4,1166·10-5j 

2,9 

3,1 

3,7 

(0,32;0,01;4.2) 25 

 

No próximo capítulo, a metodologia proposta na tese é implementada via método de 

elementos finitos (MEF) a fim de verificar a viabilidade da mesma, bem como o 

comportamento acústico do sistema. Um duto com partições (divisões) em seu interior é 

modelado via MEF e o controle ativo de ruído utilizando este método é realizado juntamente 

com um algoritmo de otimização a fim de obter a posição ótima da fonte de controle bem 

como a energia necessária para que esta fonte possa realizar o controle ótimo.  



CAPÍTULO IV 

Metodologia Proposta para Controle Ativo de Ruído em Dutos com Propagação de 

Modos Acústicos de Alta Ordem 

4.1 – Introdução 

Como já citado no Capítulo 2, o controle ativo de ruído em dutos os quais se propagam 

modos de alta ordem se torna complexo se comparado com o CAR em dutos com propagação 

de ondas planas, devido ao controle ativo ser realizado em um sistema multimodal. Observou-

se no Capítulo 3, onde são realizadas simulações analíticas com configurações de dutos que 

tenham modos de alta ordem se propagando, que a atenuação do ruído obtida com estes 

sistemas são inferiores quando comparado ao CAR em duto com ondas planas. 

A metodologia proposta neste trabalho se caracteriza pela instalação de dutos 

concêntricos (ou placas, caso o duto seja retangular) no interior do duto principal de forma 

que as ondas entre os dutos (ou placas) se tornem planas (como pode ser observado na Fig. 

4.1). Uma vez que o comprimento ou largura da seção transversal diminui, aumenta-se, 

portanto, a freqüência de corte do sistema. Sendo assim, após a colocação de n dutos, teremos 

n+1 sistemas de controle monocanais, onde a implementação e implantação do sistema de 

controle são menos complexas quando comparado com um sistema multicanais. 

Atenta-se ao fato de que a introdução de placas ou dutos concêntricos no interior do 

duto principal irá aumentar a perda de carga do sistema, uma vez que se está introduzindo 

obstáculos no percurso de passagem do fluido. Para isso, uma análise prévia deve ser feita 

contemplando a perda de carga do sistema quando este é um parâmetro importante de projeto. 

Desta maneira, uma otimização tendo como variáveis de projeto o tamanho e quantidade de 
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placas, por exemplo, pode ser feita de modo a não ultrapassar determinado valor de perda de 

carga na saída do sistema. 

Na Fig. 4.1 é mostrado um corte longitudinal de um duto de comprimento L e diâmetro 

(ou largura) a onde a metodologia proposta no trabalho está ilustrada. O duto (a) é a 

configuração inicial do problema, no duto (b) são colocadas as divisões para que os modos de 

alta ordem se tornem planos no interior das cavidades formadas. O objetivo é realizar o 

controle ativo de ruído no interior das cavidades onde se propagam as ondas abaixo da 

primeira freqüência de corte para os sistemas particionados. 

Para melhor visualizar o comportamento das ondas acústicas no interior do sistema da 

Fig. 4.1, antes e após a colocação das partições, foi feito um modelo acústico em elementos 

finitos para ilustração da metodologia proposta conforme mostrado nas Figs. 4.2 e 4.3, a título 

de exemplo. 

 

 

Figura 4.1 – Corte longitudinal em um duto para visualização da metodologia proposta 

 

Na Fig. 4.2 é mostrada a propagação sonora em um duto de paredes rígidas com 

diâmetro interno de 1.2 metros e comprimento igual a 10 metros. Na extremidade inferior do 

duto é aplicada uma pressão sonora de 94 dB, considerando uma fonte sonora pontual, e em 

sua extremidade superior o ambiente possui paredes com absorção sonora total simulando um 
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ambiente ao ar livre sem reflexões sonoras (similar a uma câmara anecóica). Observa-se 

claramente que na freqüência de 300 Hz (acima da primeira freqüência de corte do duto, a 

qual é fc=167 Hz) a propagação das ondas sonoras não é plana. Ressalta-se que nesta tese, os 

resultados estimados com o método de elementos finitos foram obtidos utilizando o software 

ANSYS®, e o elemento utilizado é fluid30. 

 

 

Figura 4.2 – Ondas sonoras propagando em um duto de paredes rígidas em 300 Hz 

(freqüência de corte: 167 Hz). 

 

Na Fig. 4.3 é mostrada uma nova simulação do mesmo sistema da Fig. 4.2 porém 

inserindo um duto concêntrico de comprimento igual a 5 metros e diâmetro igual a 0.5 metros. 

Observa-se que as ondas sonoras no duto de 1.2 m de diâmetro são multimodais até encontrar 

as placas inseridas e quando estas se propagam entre os dutos concêntricos as ondas acústicas 

se tornam unidimensionais. 

A partir destas simulações preliminares pretende-se fazer o controle ativo em um 

sistema similar ao da Fig. 4.3, ou seja, o CAR é realizado onde se tem propagação de ondas 

planas, visto que este controle se torna mais simples de ser implantado na prática, além do 

custo ser reduzido se comparado ao controle de ondas bidimensionais (controle multicanais), 
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e considerando também que o assunto (CAR aplicado a ondas planas) está bem difundido no 

meio acadêmico com métodos e melhorias a serem aplicadas em sistemas reais.  

 

 

Figura 4.3 – Duto concêntrico introduzido no interior do sistema da Fig. 4.2. 

  

Para desenvolvimento da metodologia proposta, o trabalho é dividido nos seguintes 

passos: 

1. Utilização da técnica de elementos finitos (MEF) para modelagem do duto com as 

partições internas, com o objetivo de avaliar a viabilidade da metodologia proposta. 

Utilizando o modelo numérico do duto, uma técnica de otimização (algoritmos 

genéticos) é implementada para obter a posição ótima dos atuadores de modo a 

minimizar a pressão sonora na saída do duto. 

2. Desenvolver um modelo modal da configuração proposta para o duto (modelo do duto 

com as partições internas) utilizando o Método de Síntese Modal de Componentes 

(SMC).  De posse do modelo modal, o controle ativo de ruído pode ser estudado e 

simulado com menor custo computacional, e permitindo um maior domínio do modelo 

proposto. 

3. Otimizar posição de sensores e atuadores a partir do modelo modal, diminuindo custo 

e tempo computacional em relação ao MEF, com a vantagem de estar trabalho com o 
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sistema desacoplado. Serão estudados algoritmos de otimização para realizar esta 

etapa. 

Portanto, o foco do trabalho é o estudo teórico (analítico) do controle ativo de ruído 

(CAR), assim como o entendimento dos fenômenos acústico associados com a utilização 

desta técnica em dutos para as configurações propostas. 

4.2 – Síntese Modal de Componentes aplicado a Dutos Acústicos 

O método de Síntese Modal de Componentes (SMC) apresenta como característica 

principal a divisão de uma estrutura complexa em várias subestruturas cujas bases modais 

reduzidas são agrupadas e sintetizadas para fornecer os autovalores e autovetores do sistema 

original. A grande vantagem do método é a possibilidade de análise de cada componente 

separadamente ocasionando uma maior facilidade nos testes e ajustes de modelos, bem como 

uma redução do custo computacional (ARAÚJO, 1998). 

A técnica de SMC envolve três etapas básicas: divisão da estrutura em subestruturas, 

definição do conjunto de modos de cada componente e acoplamento do modelo modal de 

cada subestrutura de forma a obter um sistema completo de ordem reduzida (CRAIG, 1981).   

Neste trabalho é implementado o método de Craig e Chang (1977) que utiliza modos 

normais com interface livre complementados com modos de flexibilidade residual. Este 

método será utilizado pelo fato de que inicialmente os parâmetros modais: massa, rigidez e 

amortecimento não são conhecidos para os subsistemas. Porém, são conhecidos os 

autovalores e autovetores teóricos de cada componente separadamente.  

Este método é muito utilizado quando se é possível fazer uma análise modal 

experimental do sistema, pois assim, os autovalores e autovetores são obtidos 

experimentalmente (DUARTE, 1994). No entanto, no problema aqui proposto, estes dados 

são obtidos analiticamente. 

Deve ser ressaltado que, a precisão e eficiência do método dependem da maneira como 

as restrições da interface são definidas e dos tipos de coordenadas utilizadas na representação 

dinâmica do componente. 

Para que o conjunto de autovetores possa representar adequadamente os movimentos do 

sistema sintetizado, os autovetores das subestruturas precisam ser enriquecidos com 

autovetores estáticos, os quais prevêem os movimentos devido à vinculação da subestrutura. 

A combinação dos modos normais com os modos estáticos define o superconjunto modal de 

cada subsistema (CRAIG, 1981). 
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Para um duto retangular de paredes rígidas, podendo as terminações serem fechadas ou 

abertas, os modos acústicos no interior deste duto são obtidos teoricamente, ou seja, os 

autovalores e autovetores teóricos são facilmente determinados através de equações analíticas. 

No entanto, o modelo de duto proposto neste trabalho, não possui funções de forma 

modais desenvolvidas analiticamente na literatura. A proposta neste capítulo é desenvolver o 

modelo modal deste sistema utilizando o método de síntese modal, dividindo o duto em várias 

subestruturas simples, as quais já possuem as funções de forma modal analíticas. O modelo 

proposto aqui citado é composto de um duto retangular de paredes rígidas com inserção de 

placas paralelas em seu interior como mostrado na Fig. 4.3. 

O objetivo deste capítulo é obter o campo acústico do duto completo a partir do modelo 

modal obtido via SMC. Desta maneira é possível obter o campo acústico no interior do duto 

proveniente de uma fonte primária e de uma fonte de controle, atuando individualmente ou 

em conjunto. De posse do modelo modal acústico do sistema complexo é possível 

desenvolver uma metodologia de otimização da posição das fontes secundária e dos sensores 

de erro para o controle ativo. 

 

4.2.1 – Freqüências Naturais e Modos Acústicos em Dutos 

As ressonâncias acústicas no interior de uma cavidade podem ser determinadas a partir 

da solução de vibração livre da equação da onda substituindo o termo da pressão, pn, por 

pno n(x,y,z)exp(i!nt), resultando em (BERANEK; VÉR, 1992): 
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onde !n é a freqüência angular em rad/s, co é a velocidade do som em m/s e  n são os modos 

acústicos ou função de forma. 

A Eq. 4.1 assume condições de contorno de vibração livre para as paredes. A 

distribuição de pressão  n(x,y,z) para n=0,1,2,... são os modos de vibrar (ou funções de 

forma), com fn=!n/2+ (Hz) correspondendo à freqüência natural equivalente.  

Para condições de contorno com material absorvente, os modos de vibrar e as 

freqüências naturais são complexos, e os modos acústicos são amortecidos. No entanto, para 

contornos rígidos (|Z|,-) ou para contornos totalmente reflexivos (|Z|=0), os modos são reais 
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e sem amortecimento, ou seja, ondas estacionárias, as quais dependem somente da geometria 

da cavidade. Ressalta-se que Z é a impedância acústica. 

Pode-se ainda demonstrar que os modos acústicos são ortogonais, como mostrado na Eq. 

(4.2), constituindo então modos normais da cavidade.  
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Na Tab. 4.1 estão descritas as fórmulas da freqüência natural e dos modos acústicos de 

dutos de paredes rígidas com terminações aberta ou fechada (BLEVINS,1979). 

Para as fórmulas da Tab. 4.1 assume-se que: 

- O fluido contido no interior do duto é homogêneo, invíscido e possui pressão média 

uniforme. 

- O duto possui paredes rígidas. 

- As flutuações de pressão no campo acústico são muito menores que a pressão média 

do fluido. 

Na Tab. 4.1, os índices ou subscritos são utilizados para identificar cada modo e 

corresponde a uma dimensão da cavidade. 

As freqüências naturais e modos acústicos do duto com extremidade aberta dados na 

Tab. 4.1 são aproximados, pois a condição de contorno a qual define que a velocidade 

potencial acústica é nula na extremidade aberta não representa completamente o modelo físico 

do fluido no contorno em questão. Sendo assim, a precisão das fórmulas da Tab. 4.1 para 

extremidades abertas aumentam quando o comprimento do duto se torna muito maior que as 

dimensões de sua seção transversal (BLEVINS, 1979). 

Os modos acústicos descritos na Tab. 4.1 são os modos normais de um duto simples, ou 

seja, a partir desta tabela têm-se os autovalores e autovetores teóricos, de dutos com 

terminações variadas, os quais são utilizados na técnica de síntese modal proposta. 
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Tabela 4.1 – Freqüências Naturais e Modos Acústicos de dutos com paredes rígidas. 

Descrição Freqüência Natural fijk (Hz) Modos Acústicos  ijk 
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4.2.2 – Método de Síntese Modal de Componentes Proposto 

Para descrever o método de síntese utilizado neste trabalho, o qual utiliza modos 

normais de interface livre complementados com modos de flexibilidade residual, considere 

duas estruturas (a e b) conectadas por uma interface comum, onde pode ser definido para cada 

subestrutura um nó interno (denotado pelo subscrito i) e um nó de contorno (subscrito c), 

conforme Fig. 4.4.  

 

 

Figura 4.4 – Subestruturas (a) e (b) discretizadas e interligadas por uma interface comum. 
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A equação do movimento para cada subestrutura, utilizando as coordenadas físicas 

como coordenadas internas e coordenadas de contorno é mostrado por Craig (1981) como:  
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                (4.3) 

 

onde o subscritos i e c representam as coordenadas físicas das subestruturas internas e do 

contorno, respectivamente; m e k são massa e rigidez, respectivamente; u é a coordenada 

física da aceleração, u é a coordenada física do deslocamento e f é a força. 

  

A base modal utilizada para transformar as coordenadas físicas em coordenadas modais 

é formada pelos modos normais de interface livre ( k< ) selecionados, modos de corpo rígido 

( r< ) e pelos modos de flexibilidade residual ( f= ), ou seja: 

 

> ? > ?kfkrf @=<<= ""                   (4.4) 

 

onde k@  representa o conjunto formado pelos modos de corpo rígido e modos normais e o 

subscrito k se refere aos modos mantidos na base ou selecionados. 

A transformação linear que relaciona os deslocamentos físicos com as coordenadas 

generalizadas é definida por: 
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Substituindo a Eq. (4.5) em (4.3) e pré-multiplicando a equação resultante pela 

transposta da superbase ou superconjunto modal (Eq. (4.4)) obtém-se a Eq. (4.6), a qual é a 

equação de movimento para cada componente em termos de coordenadas modais: 
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onde: 
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onde I é matriz identidade,  são os autovalores, o subscrito k refere-se aos modos que serão 

mantidos na superbase modal e o sobrescrito t se refere à transposta da matriz. 

C

Os termos M e K (massa e rigidez, respectivamente) associados aos modos de 

flexibilidade residual das Eq. (4.8) e (4.9) podem ser escritos na forma apresentada pela Eq. 

(4.10): 
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onde os subscritos d referem-se ao modos deletados (eliminados da superbase modal).  

Substituindo as Eq. (4.10) e (4.11) nas Eq. (4.8) e (4.9) tem-se que:  
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A Eq. (4.6) define o modelo dinâmico em coordenadas modais de cada subestrutura. A 

ordem desta equação é reduzida em função de k modos, os quais são os modos selecionados 

na base modal e a parcela dos modos de flexibilidade residual, onde estes modos substituem a 
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influência dos modos d não selecionados. Uma vez definidos os modos a serem mantidos e 

eliminados da base modal, a próxima etapa é a síntese das subestruturas. Um requisito 

necessário é a compatibilidade das coordenadas da interface comum entre as subestruturas. 

A equação do movimento para duas subestruturas conectadas pode ser escrita através da 

Eq. (4.14), a qual é uma extensão da Eq. (4.6).  
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onde o símbolo ^ indica que o parâmetro é estimado. 

Para o procedimento de síntese, as estruturas serão conectadas como mostrada na Fig. 

4.4. Para isto deve existir uma compatibilidade entre as estruturas (a) e (b) e que pode ser 

definida pela Eq. (4.20), onde esta considera forças atuantes somente na interface comum 

entra as subestruturas. 
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Utilizando uma analogia do sistema estrutural com o sistema acústico, e considerando o 

problema proposto similar a um problema acústico de fluido-estrutura (a conexão entra as 

subestruturas é realizada entre dois dutos com paredes rígidas e extremidades fechadas), a 

variável u se refere ao deslocamento da partícula do fluido e a variável f refere-se à pressão 

acústica (MAESS; GAUL, 2006). 

As equações do movimento em coordenadas modais são similares à Eq. (4.6) e podem 

ser escritas de uma maneira similar como: 
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Para uma precisão dos resultados obtidos com a síntese modal, a faixa de freqüência 

analisada deve ser igual a 2,5 vezes a freqüência de interesse (DUARTE,1994). Sendo assim, 

pode-se aproximar a resposta das coordenadas modais, relativas aos modos de flexibilidade 

residual, através de respostas pseudo-estáticas (CRAIG, 1981), ou seja, desprezam-se os 

termos relativos à aceleração. Desta maneira, a primeira equação do sistema da Eq. (4.21) se 

torna: 
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Na Eq. (4.22) a parcela de flexibilidade residual associada com a matriz de rigidez é 

definida pela Eq. (4.10). Considera-se que o vetor de forças possui excitação apenas nas 

coordenadas do contorno, ou seja: 
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Das Eqs. (4.10), (4.22) e (4.23) tem-se que: 
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Como o primeiro fator da Eq. (4.24) é não singular, conclui-se que: 
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Portanto, segundo as Eqs. (4.20) e (4.25) as condições de compatibilidade podem ser 

escritas como: 
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De acordo com as Eqs. (4.20) e (4.26) obtém-se: 
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A Eq. (4.27) é utilizada para reduzir a ordem do sistema, utilizando apenas as parcelas 

das coordenadas modais livres ( ), ou seja, aquelas que serão mantidas na base. A matriz de q̂
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restrição definida na Eq. (4.27) pode ser dividida em uma parcela de coordenadas dependentes 

e uma parcela de coordenadas independentes. Tem-se, portanto, que: 
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As coordenadas modais podem ser escritas em função das coordenadas modais 

mantidas, levando-se em conta as compatibilidades do sistema, ou seja,  
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sendo 
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A matriz de conectividade geral pode, portanto, ser obtida das Eqs. (4.27), (4.28) e 

(4.29), ou seja,  
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sendo: 
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Aplicando a transformação linear definida na Eq. (4.29) na equação do movimento do 

sistema, definida por Eq. (4.14), juntamente com as equações previamente definidas e pré-
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multiplicando a equação resultante pela matriz transposta da conectividade, obtém-se uma 

equação homogenia da forma: 
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Resolvendo, portanto, o autoproblema reduzido definido pela Eq. (4.37), obtém-se os 

autovalores e autovetores (J) representativos do sistema, conectado pelas subestruturas (a) e 

(b) nas coordenadas modais (p). Para retornar à base modal original do sistema utiliza-se uma 

transformação linear inversa projetada pelas Eq. (4.5) e (4.29) resultando em: 

 

J " SK                    (4.38) 

 

O procedimento de síntese gera equações de fácil computação. Portanto, o método foi 

descrito para conexão entre duas estruturas, podendo o mesmo ser estendido para várias 

subestruturas.  

Existem duas condições que devem ser obedecidas para aplicação do método: 

- O número de coordenadas do contorno das subestruturas conectadas deve ser 

idêntico. 

- Independente do número de modos não selecionados, os modos de 

flexibilidade residual que simulam os modos não selecionados serão iguais 

aos números de coordenadas do contorno das subestruturas conectadas. 
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4.2.3 - Simulações Numéricas: 

 

4.2.3.1 – Sistema Duto-Duto 

Na Fig. 4.5 está o modelo esquemático, com as dimensões sem escala, utilizado para 

aplicação do método descrito no item 4.2.2. O problema aqui proposto é constituído da união 

entre dois dutos. Esta é uma configuração simples de um duto retangular, porém o intuito é a 

validação da técnica de síntese aplicada a um modelo acústico. Todo o procedimento 

realizado é descrito, sendo este, estendido para as configurações mais complexas, tais como o 

duto particionado. Como o duto considerado é de paredes rígidas, o modelo é composto 

apenas de fluido acústico. 

 

 

Figura 4.5 – Dutos a serem conectados via SMC. 

 

Cada subestrutura é discretizada em nós com coordenadas (x, y, z), onde nestes pontos 

são calculados os autovalores e autovetores teóricos, utilizando a Tab. 4.1. Para o exemplo em 

questão a configuração das subestruturas são dutos com condições de contorno fechado-

fechado.  

Para as duas subestruturas, o espaçamento entre os nós na direção longitudinal (direção 

x) é de 0,02 m e nas outras direções o espaçamento corresponde a 0,25 m. Desta maneira na 

conexão entre as subestruturas há 5 nós. 

O sistema resultante é um duto de 13 m de comprimento com seção transversal 1m x 

1m, com ambas as extremidades fechadas. 

Após cálculo dos autovalores e autovetores teóricos nos nós especificados, os modos a 

serem mantidos na superbase modal são determinados pela freqüência máxima de análise, ou 

seja, 2,5 vezes a freqüência de interesse. Desta maneira, os modos cuja freqüência natural 

estão abaixo da freqüência máxima serão mantidos na base. Já os modos com freqüência 

natural acima da freqüência máxima serão considerados deletados e serão utilizados para 

cálculo dos modos de flexibilidade residual. 
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Análises prévias foram realizadas com o modelo proposto, porém variando as 

terminações dos dutos que compõe as subestruturas. Verificou-se que para obter resultados 

satisfatórios ao utilizar a técnica de SMC, a conexão entre as subestruturas deve ser do tipo 

“extremidade fechada”, pois com esta condição de contorno garante-se pressão acústica 

máxima no contorno. 

Para comparar os resultados obtidos com a SMC, ou seja, as freqüências naturais e os 

modos acústicos do sistema sintetizado, o modelo analítico de um duto fechado-fechado de 

dimensões iguais ao do sistema proposto (13 m de comprimento e seção transversal de 1m x 

1m) foi calculado.  

No modelo considerado, a freqüência máxima de interesse é de 500 Hz, portanto, na 

base modal foram mantidos os modos com freqüências naturais correspondentes até 1250 Hz. 

Desta maneira, foram obtidos 102 modos sintetizados considerando que estes estão dentro da 

faixa de freqüência de precisão do método. Na Tab. 4.2 estão mostradas apenas as 10 

primeiras freqüências naturais do sistema sintetizado e do modelo analítico. Não estão 

consideradas na Tab. 4.2 as freqüências de corpo rígido.  

Na terceira coluna da Tab. 4.2 pode-se observar o valor do índice MAC entre os dois 

modelos (sintetizado e teórico). O índice MAC fornece uma maneira de obter a correlação 

entre os modos reais do sistema com os respectivos modos identificados pela síntese modal. 

Se o índice MAC possui valor unitário, então as bases modais analisadas possuem uma boa 

correlação, caso contrário as bases modais possuem um baixo índice de correlação. O índice 

MAC é definido pela Eq. (4.29). 
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Tabela 4.2 – Resultados da síntese modal de componentes para a configuração da Fig. 4.5. 

Freqüência Natural (fn) [Hz] 

Sistema Sintetizado Modelo Analítico Índice MAC 

13,17 13,19 1,0000 

26,54 26,38 0,9920 

39,50 39,57 0,9881 

53,08 52,76 0,9891 

65,83 65,96 0,9996 

79,61 79,15 0,9947 

92,18 92,34 0,9898 

106,12 105,53 0,9869 

118,56 118,73 0,9975 

132,59 131,92 0,9972 

 

Da análise da Tab. 4.2 conclui-se que a aplicação do método de síntese modal proposto 

no trabalho gerou bons resultados: autovalores e autovetores sintetizados para a estrutura 

completa, com índices MAC próximos da unidade.  

Nas Figs. 4.6 a 4.8 estão mostrados os modos acústicos do sistema sintetizado e 

analítico para fins de ilustração correspondentes à primeira, quarta e décima freqüências da 

Tab. 4.2 respectivamente. As figuras foram geradas em ambiente Matlab® e apresentam 

ótimos resultados quando se compara o modelo analítico com o modelo sintetizado. As 

figuras a seguir mostradas neste capítulo não estão em escala, uma vez que o comprimento do 

duto é muito maior que o maior comprimento da seção transversal, desta maneira a 

visualização ao longo do eixo vertical ficaria comprometida. 

 

 

Figura 4.6 – Freqüência Natural de 26,54 Hz do sistema sintetizado. 
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Figura 4.7 – Freqüência Natural de 53,08 Hz do sistema sintetizado. 

 

Figura 4.8 – Freqüência Natural de 132,59 Hz do sistema sintetizado. 

 

4.2.3.2 – Sistema Duto Particionado 

Após verificar que o método de síntese modal proposto gerou resultados satisfatórios 

para um sistema simples de conexão entre dois dutos, o mesmo método foi utilizado para 

sintetizar o modelo de duto correspondente ao proposto no trabalho, ou seja, com colocação 

de partições dentro do mesmo. O modelo obtido via síntese modal de componentes será 

validado utilizando um modelo de elementos finitos. 

A configuração do modelo proposto está mostrada na Fig. 4.9. Ressalta-se que as figuras 

seguintes tratam de esquemas do modelo, portanto não estão em escala. 

 

 

Figura 4.9 – Dimensões do modelo proposto para síntese modal de duto particionado. 
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As subestruturas a serem consideradas na técnica de síntese modal estão mostradas na 

Fig. 4.10 bem como a interface de conexão entre elas. 

 

Figura 4.10 – Subestruturas a serem conectadas através da síntese modal de componentes. 

 

Da Fig. 4.10 pode-se observar que serão consideradas duas subestruturas para o 

procedimento de síntese. São admitidos dois dutos com extremidades fechada-fechada, 

discretizados em nós onde nestes serão calculados os autovalores e autovetores analíticos para 

cada componente separadamente.  

O espaçamento utilizado para os nós ao longo do comprimento corresponde a 10 cm e 

nas outras direções o espaçamento é igual a 2,5 cm. Sendo assim, o número total de nós do 

contorno das duas subestruturas é igual a 204. A freqüência de interesse para precisão do 

método de SMC se mantém a mesma do exemplo anterior, ou seja, 500 Hz. 

Para o modelo considerado na Fig. 4.10 a freqüência de corte para a seção transversal de 

1m x 1m é igual a 171,5 Hz. Ou seja, acima desta freqüência começa a propagação de modos 

de alta ordem ao longo dos primeiros 5m de comprimento, porém, como a freqüência de corte 

da seção transversal 0,499m x 0,499m é igual a 343 Hz, então as ondas se tornam plana entre 

o comprimento 5m e 8m, até atingir este valor de freqüência de 343 Hz. 

Na Tab. 4.3 estão mostradas as freqüências naturais do sistema sintetizado (Fig. 4.10) e 

as freqüências naturais do sistema completo utilizando o método de elementos finitos (MEF). 

É apresentado também nesta mesma tabela o erro relativo entre os dois métodos (SMC e 

MEF) em relação ao método de elementos finitos, ou seja, considerando o modelo de 

elementos finitos como sendo o “modelo real”. O erro relativo, mesmo sendo entre dois 

métodos numéricos, foi calculado para se ter um parâmetro de avaliação dos resultados 

obtidos com a técnica de síntese modal, uma vez que para o modelo proposto (duto 

particionado) não se tem o modelo teórico-analítico. 
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Tabela 4.3 – Resultados comparativos entre Síntese Modal de Componentes e Método de 

Elementos Finitos 

Freqüências Naturais [Hz] 

N.o MEF SMC Erro Relativo1 (%) 

1 13,19 13,19 0 

2 26,38 26,38 0 

3 39,57 39,57 0 

4 50,17 51,68 3 

5 52,77 52,76 0,018 

6 65,96 65,96 0 

7 79,15 79,15 0 

8 92,35 92,34 0,01 

9 99,56 102,20 2,65 

10 105,54 105,53 0,009 

11 118,74 118,73 0,008 

12 132,16 131,92 0,18 

13 145,42 145,11 0,21 

14 146,3 150,36 2,77 

15 158,34 158,30 0,025 

16 172,01 171,52 0,28 

17 172,84 176,17 1,92 

18 177,12 176,38 0,42 

19 179,36 180,65 0,72 

20 185,24 182,65 1,39 

21 185,34 184,69 0,35 

22 191,2 188,62 1,35 

                                                            
1
 Erro Relativo (ER) entre as Freqüências Naturais Reais (MEF) do sistema e as Freqüências Naturais 

Sintetizadas: 
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Observa-se nos resultados apresentados na Tab. 4.2 uma boa coerência entre os 

resultados gerados pelos dois métodos (MEF e SMC), onde o maior erro relativo obtido é de 

2,7 %. Nas Figs. 4.11 a 4.16 estão representados os modos acústicos resultantes das 

freqüências n.o 1, 12 e 18, respectivamente, da Tab. 4.3.  

 

 

Figura 4.11 – Modo acústico do modelo modal sintetizado para a fn de 13,19 Hz. 

 

 

Figura 4.12 – Modo acústico do modelo de elementos finitos para a fn de 13,19 Hz. 

 

 

Figura 4.13 – Modo acústico do modelo modal sintetizado para a fn de 131,92 Hz. 

 

 

Figura 4.14 – Modo acústico do modelo de elementos finitos para a fn de 132,16 Hz. 
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Figura 4.15 – Modo acústico do modelo modal sintetizado para a fn de 176,38 Hz. 

 

 

Figura 4.16 – Modo acústico do modelo de elementos finitos para a fn de 177,12 Hz. 

 

Nas Figs. 4.15 e 4.16 pode-se observar que com a inserção de uma placa no interior do 

duto, obtêm-se ondas planas no interior das cavidades formadas pelo conjunto placa-duto, e 

observa-se ainda que a freqüência de análise está cima da primeira freqüência de corte do 

sistema original. 

Outras configurações foram sintetizadas variando o comprimento do duto, bem como a 

seção transversal do mesmo. Os resultados obtidos foram satisfatórios validando então a 

técnica de síntese proposta. 

De posse do modelo modal obtido via SMC, o campo acústico gerado por uma fonte 

sonora primária e uma fonte sonora de controle, podendo estas estar operando sozinhas ou em 

conjunto, pode ser obtido para cada modo separadamente. Uma vez obtido o campo sonoro no 

interior do duto, uma otimização da posição dos sensores e atuadores foi realizada. 

 

4.3 – Campo de Pressão Sonora no Interior do Duto

O campo de pressão sonora no interior do duto pode ser estimado a partir dos 

autovalores e autovetores do sistema. Podendo ser estes autovalores e autovetores teóricos ou 

obtidos via Síntese Modal de Componentes, como é o caso deste trabalho. 

Para cálculo da pressão sonora do sistema acústico a partir dos parâmetros modais, tem-

se que para o modelo modal acústico, pode-se relacionar a pressão de saída e a pressão de 

entrada através da seguinte relação (MAIA; SILVA, 1997): 
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onde:  

Pj é pressão sonora no nó j (ressalta-se que o modelo obtido via SMC é discretizado em N 

nós, ou seja, N graus de liberdade);  

pk é a excitação harmônica no nó k, sendo esta excitação uma pressão sonora;  

jr@ é o autovetor obtido via SMC no nó j correspondente ao modo r;   

kr@  é o autovetor obtido via SMC no nó de excitação k correspondente ao modo r; 

 r é a freqüência natural do modo r em rad/s; 

  é a freqüência angular de interesse em rad/s.  

Sendo assim, a pressão no nó j devido a uma excitação harmônica no nó k é dada por: 
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onde po é a pressão de referência (0,00002 Pa). 

Como o modelo modal via SMC é obtido para dutos com extremidades fechadas, é 

necessário multiplicar o numerador da Eq. (4.32) pelo termo , onde   é o coeficiente de 

reflexão da terminação do duto para modificar a terminação da extremidade z=L. 

OD2e

Nas Eq. (4.31) e (4.32), assume-se que o sistema é linear e não tem amortecimento 

significativo. Portanto, estas equações podem ser utilizadas para cálculo da pressão sonora 

quando da presença de vários harmônicos. 

Para validação das Eq. (4.31) e (4.32), o campo sonoro no interior de um duto é 

calculado primeiramente para um sistema sem partições internas e utilizando autovalores e 

autovetores teóricos. 

O modelo do duto possui 13 metros de comprimento e seção transversal quadrada de 1 x 

1 m2. A fonte de excitação é harmônica e está localizada na extremidade esquerda do duto, no 

centro da seção transversal, emitindo uma pressão sonora igual a 1 Pa, o que equivale a 94 

dB. Foram obtidos os resultados mostrados nas Figs. 4.17 a 4.22 com freqüências de 
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excitação iguais a 200, 400 e 500 Hz. Para comparar os resultados obtidos a partir do modelo 

modal, o campo de pressão sonora é calculado utilizando o método de elementos finitos 

(MEF) e também mostrados nas Figs. 4.17 a 4.22. 

 

 

Fig. 4.17a – Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 200 Hz utilizando modelo 

modal. 

 

 

Fig. 4.17b – Pressão Sonora em Pascal para a freqüência de excitação de 200 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.18a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 200 Hz utilizando 

modelo modal. 

 

 

Fig. 4.18b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 200 Hz via MEF. 
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Fig. 4.19a – Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 400 Hz utilizando modelo 

modal. 

 

 

Fig. 4.19b – Pressão Sonora em Pascal para a freqüência de excitação de 400 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.20a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 400 Hz utilizando 

modelo modal. 

 

 

Fig. 4.20b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 400 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.21a – Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 500 Hz utilizando modelo 

modal. 
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Fig. 4.21b – Pressão Sonora em Pascal para a freqüência de excitação de 500 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.22a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 500 Hz utilizando 

modelo modal. 

 

 

Fig. 4.22b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 500 Hz via MEF. 

 

Analisando as Figs. 4.17 a 4.22 observa-se a concordância dos resultados entre o modelo 

modal e modelo de elementos finitos, validando assim as Eqs. (4.31) e (4.32) para gerar o 

campo sonoro as partir dos autovetores e autovetores do modelo modal obtido via SMC. 

Sendo assim, o próximo passo é aplicar as Eqs. (4.31) e (4.32) utilizando os autovalores 

e autovetores obtidos a partir do método de síntese modal para um modelo de duto com 

partições internas. Da mesma maneira, o campo de pressão sonora do modelo modal será 

comparado com o modelo de elementos finitos. O modelo geométrico do duto está mostrado 

na Fig. 4.9. 

Utiliza-se uma fonte sonora pontual do tipo monopolo na extremidade esquerda do duto 

para uma excitação harmônica. Os resultados obtidos para as diversas freqüências simuladas 

estão mostrados nas Figs. 4.23 a 4.28. 
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Fig. 4.23a – Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 100 Hz utilizando modelo 

obtido via SMC. 

 

 

Fig. 4.23b – Pressão Sonora em Pascal para a freqüência de excitação de 100 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.24a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 100 Hz utilizando 

modelo obtido via SMC. 

 

 

Fig. 4.24b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 100 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.25a – Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 300 Hz utilizando modelo 

obtido via SMC. 
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Fig. 4.25b – Pressão Sonora em Pascal para a freqüência de excitação de 300 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.26a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 300 Hz utilizando 

modelo obtido via SMC. 

 

 

Fig. 4.26b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 300 Hz via MEF. 

 

 

Fig. 4.27a – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 400 Hz utilizando 

modelo obtido via SMC. 
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Fig. 4.27b – Nível de Pressão Sonora para a freqüência de excitação de 400 Hz via MEF. 

 

Como pôde ser observado, o modelo modal obtido via síntese modal de componentes 

consegue representar com precisão o campo de pressão sonora resultante de uma excitação 

harmônica se comparado com o modelo obtido via MEF. 

Após validação do modelo modal obtido via SMC, uma otimização da localização da 

fonte de controle pode ser realizada para que possa ser implementado na prática um controle 

ativo de ruído ótimo. 

 

4.4 – Otimização da Posição dos Atuadores

Para obter a posição ótima das fontes de controle bem como dos sensores de erro no 

duto proposto, ou seja, o duto com partições em seu interior, será utilizado o modelo modal 

obtido via síntese modal de componentes descrito no item 4.2.3. 

A função objetivo do algorítmo de otimização é a minimização da pressão média 

quadrática na região onde estão localizados os microfones de erro. Sendo que a posição do 

atuador e de sensor de erro para cada partição fica restrita ao comprimento da placa 

adicionada ao sistema para fins de planificação da onda sonora. 

A partir dos trabalhos pesquisados na revisão bibliográfica abordando otimização em 

sistemas de CAR, observou-se que para a finalidade proposta, ou seja, otimização da posição 

dos sensores e atuadores em sistema de controle ativo de ruído, os algoritmos de otimização 

estocásticos são os que mais se adaptam ao problema, uma vez que estes são robustos e geram 

resultados satisfatórios, principalmente no que diz respeito a mínimos locais, o qual é um 

problema comum quando se trata de otimização em CAR (BAEK; ELLIOTT,1995). 

Sendo assim, neste trabalho são utilizados algoritmos genéticos (AG), conhecidos como 

algoritmos evolucionários, para realizar a otimização da posição dos alto-falantes de controle 

e a posição dos sensores de erro, uma vez que estes algoritmos possuem bom desempenho em 

problemas de otimização complexos que envolvem multi-variáveis. O algoritmo utilizado é 

do tipo “float genetic algorithm (FGA)” o qual possui maior precisão, estabilidade e robustez 

quando comparado ao “binary genetic algorithm (BGA)” (HOUCK et al, 1995), sendo este 
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implementado no Matlab. No capítulo 6, onde são mostrados os resultados obtidos com a 

otimização, o procedimento de otimização está mais bem especificado, bem como um 

detalhamento do algoritmo utilizado, tais como parâmetros de entrada e saída do mesmo. 

No ANEXO II é apresentado um breve resumo sobre o funcionamento de algoritmos 

genéticos. Uma investigação mais didática e detalhada pode ser encontrada em livros-texto 

consagrados na área tais como Goldberg (1989) e Mitchell (1996).  

 

4.4.1 – Aplicação de Algoritmos Genéticos para Otimização da Posição dos Atuadores e 

Sensores do Sistema de CAR Proposto 

Para implementação do AG, primeiramente deve ser definida a função objetivo do 

problema proposto. Neste caso, a função objetivo corresponde a minimizar a pressão sonora 

média quadrática na posição estabelecida para os microfones de erro.  

Desta maneira, a função objetivo pode ser definida pela Eq. (4.33), a qual corresponde à 

minimização da pressão sonora média quadrática dos nós localizados na saída do duto para 

um sistema sem e com partições internas, ou para o caso do sistema particionado, onde a 

minimização corresponde à pressão sonora média quadrática na saída de cada partição.  
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onde pj é a pressão sonora em Pascal calculada através da Eq. 4.32 e m é número de nós 

considerados na saída do duto, ou seja, corresponde à quantidade de microfones de erro. 

As restrições impostas ao algoritmo são do tipo lateral e limitam a posição dos 

atuadores, as quais são definidas ao longo da direção longitudinal do duto, e a pressão sonora 

emitida pela fonte (componente real e imaginária). 

No próximo capítulo, a metodologia proposta, a qual propõe a inserção de divisões no 

interior do duto, é modelada utilizando elementos finitos juntamente com otimização dos 

atuadores para verificar a viabilidade da técnica. 



CAPÍTULO V 

Simulações Numéricas de Controle Ativo de Ruído utilizando Método de Elementos 

Finitos

5.1- Introdução 

Neste capítulo são apresentados os resultados obtidos com as simulações numéricas de 

controle ativo de ruído utilizando modelo acústico de elementos finitos, tendo neste modelo o 

particionamento interno do duto para planificação das ondas sonoras.

Um rotina de otimização (algoritmos genéticos) é utilizada para otimizar a pressão 

sonora da fonte de controle e a posição desta de modo a obter um controle ótimo do sistema, 

minimizando, portanto, a pressão sonora irradiada pelo saída do duto. 

O objetivo deste capítulo é demonstrar numericamente a viabilidade de realizar o 

controle ativo de ruído em dutos particionados internamente ao longo de sua direção axial, de 

modo que o controle seja realizado em regiões com propagação de ondas sonoras planas.

Com os resultados obtidos foi possível verificar o comportamento acústico das ondas 

sonoras no interior das cavidades formadas pelas partições, antes e depois da atuação da fonte 

de controle, bem como o desempenho do controle ativo de ruído para o sistema com e sem 

partições internas. Foi possível também verificar a influência dos parâmetros: posição da 

fonte de controle e freqüência de análise na atenuação obtida com o controle ativo de ruído. 

As simulações foram realizadas utilizando o software comercial de elementos finitos 

ANSYS® juntamente com programação em Matlab®.

Para enriquecimento teórico, encontra-se no Anexo II uma breve descrição da aplicação 

do Método de Elementos Finitos aplicado à Acústica. 
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5.2- Simulações de Controle Ativo de Ruído via Método de Elementos Finitos 

Na etapa de pré-processamento do software definiu-se o tipo de elemento a ser utilizado 

no modelo proposto, o qual é constituído de fluido acústico.

O programa computacional fornece quatro tipos de elementos acústicos, no entanto, 

apenas duas são utilizadas em modelos de campo finito, o qual se aplica a este trabalho. As 

outras são aplicadas ao estudo do campo acústico em pontos no infinito. Para este trabalho, os 

dois elementos passíveis de serem usados no estudo são o FLUID29 para modelagem 

bidimensional e o elemento FLUID30 para modelagem tridimensional, conforme mostrado na 

Fig. 5.1. 

     

Figura 5.1 - Configuração dos Elementos utilizados em análise acústica finita 

Os elementos da Fig. 5.1 admitem em cada nó 4 graus de liberdade, sendo: 

deslocamentos em x, y e z, e pressão sonora. A partir dos deslocamentos, e utilizando o 

conceito de derivada, obtém-se a velocidade da partícula no nó desejado. 

As propriedades físicas atribuídas ao fluido acústico foram: densidade do fluido igual a 

1,21 Kg/m3 e velocidade do som igual a 343 m/s. Estas propriedades se referem ao ar, a uma 

temperatura de 20 oC. A pressão de referência atribuída às análises é igual a 2x10-5 Pa.

Para melhor entender a geometria do modelo bem como as atribuições dadas aos 

elementos, na Fig. 5.2 está mostrado um corte longitudinal de uma das configurações de duto 

estudadas. As variações de geometria para as outras configurações se aplicam às dimensões 

do modelo, à quantidade de placas divisoras e à posição da placa divisora ao longo do 

comprimento do duto. 

Observa-se na Fig. 5.2 uma área retangular superior (azul claro) a qual representa o 

meio externo ao duto. O elemento atribuído a esta área é fluido acústico, porém, aos 

elementos de contorno (linhas 1 a 5) são atribuídos propriedade de absorção total (MU=1). 

Desta maneira admite-se que todo o ruído irradiado pelo duto é propagado ao meio externo 
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sem reflexão das ondas sonoras. Ressalta-se que os elementos em contato com as linhas 6 e 7 

não recebem esta propriedade física (absorção sonora total). 

Figura 5.2 – Geometria do modelo estudado. 

A área retangular inferior (azul escuro) representa o fluido acústico no interior do duto, 

onde

ra no interior do duto está representada pela linha 11, onde os elementos 

em c

se observa que seu comprimento é bem maior que a largura da seção transversal do 

mesmo. O elemento utilizado também é fluido acústico, porém, nos elementos de contorno 

(elementos em contato coma as linhas 8,9 e 10) é aplicado condição de fluido-estrutura, ou 

seja, significa que estes elementos estão em contato com uma estrutura que no caso é a 

superfície do duto. 

A placa diviso

ontato com esta linha recebem condição de contorno do tipo fluido-estrutura. 

Visualmente não se percebe, mas esta placa divisora, em todas as configurações estudadas, 

recebe uma espessura de 2 mm. 
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O tamanho do elemento é definido em função da freqüência de análise. Para se obter 

precisão dos resultados, o tamanho do elemento deve ser menor que 1/12 do comprimento de 

onda da máxima freqüência de análise (GERGES, 2000). 

A carga imposta ao modelo, a qual corresponde à pressão sonora a qual está excitando o 

fluido acústico na freqüência de interesse, é aplicada em alguns nós presentes na linha 10. Em 

função do tamanho da fonte primária e do tamanho do elemento, é escolhida a quantidade de 

nós onde se aplica a pressão. A análise realizada é harmônica. 

Para simular a fonte de controle, pressão sonora é aplicada nos nós onde se quer 

posicionar esta fonte. Várias localizações para a fonte de controle foram testadas nas 

simulações a fim de analisar o efeito deste parâmetro no resultado do controle ativo de ruído. 

De posse do modelo de elementos finitos formulado, o controle ativo de ruído foi 

realizado em conjunto com um algoritmo de otimização (algoritmos genéticos). 

Nesta rotina, as restrições (limites mínimo e máximo) de pressão sonora e posição da 

fonte de controle são definidas em função do modelo considerado. Para cada geração do 

algoritmo genético, o programa de elementos finitos estima a pressão sonora irradiada pelo 

duto devido à fonte primária e à fonte de controle. Desta forma, a rotina de otimização define 

a pressão ótima da fonte de controle (magnitude e fase) e a posição desta de modo que o nível 

de pressão sonora irradiada pelo sistema seja minimizada. 

5.3 – Resultados do Controle Ativo de Ruído via Método de Elementos Finitos 

Na primeira simulação foi considerado um duto de 1 m de largura e 13 metros de 

comprimento. A placa dividindo o duto em duas cavidades possui 3 metros de comprimento e 

foi colocada a uma altura de 7 metros da base do duto. A priori, as análise são feitas em 

modelos 2D devido ao custo computacional envolvido e por estas simulações serem 

exploratórias.

Na extremidade inferior do duto foi aplicada uma pressão sonora de 0.707 Pa simulando 

a fonte sonora de excitação. A pressão sonora foi aplicada em dois nós. O tamanho do 

elemento é de 0.05m. 

A análise foi realizada na freqüência de 200 Hz. Uma vez que a freqüência de corte do 

duto é de 171,5 Hz, na freqüência de análise já ocorre a propagação de modos acima da 

primeira freqüência de corte. Ressalta-se que nas cavidades formadas pela placa divisora a 

primeira freqüência de corte é igual a 343 Hz.
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Na Fig. 5.3 está mostrado o campo acústico no interior do duto gerado pela fonte sonora 

localizada na base do sistema, sem atuação do controle ativo. Em todas as configurações 

apresentadas neste capítulo, o comprimento do duto está ao longo do eixo z e os resultados 

correspondem à pressão sonora em decibéus (dB). 

Figura 5.3 – Campo acústico do duto sem controle ativo de ruído. 

Observam-se na Fig. 5.3 que as ondas acústicas que se propagam ao longo das cavidades 

formadas pela placa interna são ondas planas, porém o campo acústico formado entre as 

cavidades são diferentes em amplitude e fase. 

Teoricamente, o controle ativo é realizado quando da superposição entre duas ondas 

acústicas de mesma amplitude e fases oposta. Desta maneira se obteve a máxima pressão 

acústica em cada cavidade, e a fim de atenuar o ruído, duas fontes de controle foram imposta 

no sistema com mesma amplitude (amplitude máxima da pressão sonora no interior da 

cavidade), porém, com fase oposta à onda que se quer atenuar. A fonte de controle é 

representada por uma carga do tipo pressão sonora em dois nós posicionados nas laterais do 

duto. Para esta primeira simulação, a fonte de controle está posicionada na altura z=5,13 

metros (o eixo z se localiza ao longo da altura do eixo a partir da base do mesmo). O resultado 

obtido com o controle ativo está mostrado na Fig. 5.4. 
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Figura 5.4 – Campo acústico do duto utilizando duas fontes de controle nas laterais. 

Observa-se que a atenuação obtida na saída do duto não foi significativa (atenuação de 1 

dB apenas). Sendo assim, uma otimização randômica foi realizada para verificar o efeito da 

variação da amplitude e fase da pressão sonora aplicada pela fonte de controle. O resultado 

obtido pode ser verificado na Fig. 5.5, onde se observa uma atenuação da ordem de 10 dB na 

saída do duto quando comparado com o resultado obtido na Fig. 5.3. A posição das fontes de 

controle no eixo z foi mantida em 5,13 metros. 

Uma vez que a amplitude e fase da pressão sonora da fonte de controle e a posição 

destas fontes de controle podem ser variadas de modo que se obtenha a maior atenuação do 

ruído na saída do duto, uma otimização utilizando algoritmos evolucionários juntamente com 

a técnica de elementos finitos foi adotada para validar a metodologia proposta neste trabalho. 

Uma rotina de otimização foi implementada em ambiente Matlab® utilizando algoritmos 

genéticos (toolbox denominado GAOT (Genetic Algorithms for Optimization Toolbox), 

versão 5, desenvolvido por Houck et al (1995)). As variáveis de projeto correspondem à 

pressão sonora da fonte de controle (amplitude e fase) e a posição desta ao longo do 

comprimento do duto. 
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Figura 5.5 – Campo acústico do sistema otimizado com CAR utilizando duas fontes de 

controle.

Para cálculo da função objetivo, ou seja, minimização da pressão sonora irradiada pelo 

duto (na saída deste) utilizou-se o solver do software Ansys®.

Várias simulações utilizando otimização em conjunto com o método de elementos 

finitos foram realizadas para verificar a viabilidade da proposta deste trabalho, ou seja, a 

realização do controle ativo de ruído em regiões de propagação de ondas planas. A seguir 

estão mostrados alguns resultados obtidos com a técnica proposta. 

Na simulação mostrada a seguir utilizou-se no modelo um duto de largura igual a 1,2m e 

13 metros de comprimento (a primeira freqüência de corte é igual para este duto é de 142 Hz), 

na freqüência de 300 Hz. Para verificar o efeito da inserção das placas divisoras no interior do 

sistema na pressão sonora irradiada pela saída do duto, na Fig. 5.6a está mostrado o campo 

acústico no interior do duto antes (pressão média na saída do duto igual a 75 dB) e após (Fig. 

5.6b) a inserção de duas placas divisoras (pressão média na saída do duto igual a 79 dB). O 

comprimento da placa divisora é igual a 4 metros, sendo sua posição inicial em z=7 metros a 

partir da base do duto. 
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Figura 5.6a – Campo acústico do duto na freqüência de 300 Hz sem placas divisoras internas. 

Figura 5.6b – Campo acústico do duto na freqüência de 300 Hz com placas divisoras. 
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Na Fig. 5.7 estão mostrados os resultados obtidos com o controle ativo no sistema da 

Fig.5.7b utilizando apenas uma fonte de controle, a qual está posicionada no centro do duto ao 

longo de sua largura. Observa-se que a pressão média conseguida com o CAR na saída do 

duto é de 53 dB. Nesta simulação é otimizada a pressão da fonte de controle (tanto parte real 

quanto imaginária desta, ou seja, amplitude e fase) e a posição desta ao longo do eixo z, 

restringindo sua posição entre 1,5 m e 6,5 m. 

Figura 5.7 – Controle ativo de ruído no sistema da Fig 5.6b utilizando 1 fonte de controle na 

freqüência de 300 Hz. 

A pressão sonora aplicada em cada nó da fonte de controle (são utilizados dois nós) 

obtida com a rotina de otimização é igual a p=0.4639+0.6208i. A posição otimizada da fonte 

de controle é igual a z=6,15 metros. Desta maneira a atenuação obtida com o CAR é de 26 

dB.

Devido às dimensões dos modelos, a desvantagem da otimização da fonte de controle 

utilizando os resultados obtidos via método de elementos finitos é o custo computacional. O 

tempo de processamento foi em torno de 36 horas para o modelo com as dimensões mostradas 

na Fig. 5.6. Para diminuir o tempo de processamento foi utilizado o modelo modal, obtido via 

síntese modal de componentes, o qual foi desenvolvido no capítulo IV, e os resultados serão 

mostrados no Capítulo VI e VII.
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Na simulação seguinte utilizaram-se duas fontes de controle a fim de verificar a 

influência do número destas fontes nos resultados obtido. Cada fonte de controle foi 

posicionada em uma lateral do duto mantendo, portanto, as variáveis de projeto da simulação 

anterior. A configuração do duto se mantém a mesma da simulação anterior (1,2 m de largura 

e 13 metros de comprimento). A freqüência de análise é mantida em 300 Hz, a qual é a 

freqüência de excitação da fonte sonora. O resultado obtido com o CAR está mostrado na Fig. 

5.8.

Figura 5.8 – Controle ativo de ruído no sistema da Fig 5.6b utilizando duas fontes de controle 

na freqüência de 300 Hz. 

A atenuação obtida na saída do duto com o controle ativo do ruído mostrado na Fig. 5.8 

é de 32 dB quando comparado com o sistema da Fig. 5.6b. A posição otimizada das duas 

fontes de controle é z=3,1m, porém uma em cada lateral do duto. Ressalta-se que o sistema 

sem controle ativo para fins de comparação está mostrado na Fig. 5.6b. 

Observa-se que a atenuação obtida com duas fontes de controle é maior que a obtida 

com apenas uma fonte de controle, resultando num acréscimo de 6 dB de redução. Este 

resultado era esperado, pois como o campo acústico é diferente em cada cavidade, será 
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necessária, para um controle ativo efetivo, uma fonte de controle para cada divisão feita no 

duto.

Para fins de análise, uma simulação foi realizada na mesma configuração da Fig. 5.6a 

realizando um controle ativo no sistema, porém, não sem inserção de placas divisoras a fim de 

planificar as ondas sonoras. Desta maneira é possível verificar se realmente as cavidades com 

ondas planas são vantajosas para atingir uma maior redução do ruído com um menor número 

de fontes de controle quando comparado a um sistema sem partições. O mesmo procedimento 

foi adotado, ou seja, foi realizado uma otimização da fonte de controle tanto na amplitude e 

fase da pressão sonora quanto na posição desta. Ressalta-se que se utilizou nesta simulação 

apenas uma fonte de controle. 

O resultado mostrado na Fig. 5.9 com o CAR sem placas de divisão deve ser comparado 

com o resultado do CAR mostrado na Fig. 5.7 (o qual possui as cavidades no interior do 

duto). A situação inicial (sem controle ativo) deste modelo está mostrada na Fig.5.6a. 

Figura 5.9 – Controle ativo de ruído no sistema da Fig. 5.6b sem as placas de divisão no 

interior do duto utilizando 1 fonte de controle na freq. de 300 Hz. 

O nível de pressão sonora médio, mostrado na Fig. 5.9, na saída do duto é de 72 dB. 

Observa-se que houve uma redução de apenas 3 dB em relação ao sistema sem controle ativo 
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mostrado na Fig. 5.6a. E se comparar o resultado mostrado na Fig. 5.9 com o resultado 

apresentado na Fig. 5.7, observa-se que com as placas divisoras teve-se um ganho de 19 dB de 

redução do ruído também utilizando uma fonte de controle. A posição otimizada da fonte de 

controle do sistema mostrado na Fig. 5.9 é z=2,1m. 

A mesma configuração anterior do duto (mesmas dimensões do duto da Fig. 5.6a) foi 

simulada com a fonte sonora excitando o fluido acústico em 200 Hz. Na Fig. 5.10 está 

mostrado o campo acústico antes e depois do controle ativo utilizando apenas uma fonte de 

controle posicionada na posição central do eixo x (base do duto). 

Observando a Fig. 5.10a tem-se que a pressão média irradiada pelo duto é igual a 85,5 

dB sem atuação do controle ativo de ruído. Na Fig. 5.10b, a pressão sonora irradiada pelo 

duto é atenuada para 65 dB, após otimização da amplitude e fase da fonte de controle e 

posição desta ao longo do eixo z. A posição otimizada da fonte de controle é igual a z=5,72 

m. Tem-se então uma redução de 20,5 dB do ruído irradiado pelo sistema na freqüência sob 

análise. 

Figura 5.10a - Duto sem CAR na freqüência de 200 Hz utilizando uma fonte de controle. 
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Figura 5.10b - Duto com CAR na freqüência de 200 Hz utilizando uma fonte de controle. 

Foram feitas simulações apenas otimizando a magnitude e fase das fontes de controle 

mantendo estas em uma posição fixa ao longo do eixo z. No entanto não se obteve resultados 

significativos, mostrando, portanto, a importância da localização ótima da fonte de controle 

para um controle ativo de ruído eficiente. Com a utilização de duas fontes de controle, obteve-

se uma redução do ruído irradiado pelo duto da ordem de 6 dB. 

Para finalizar, foram realizadas simulações em modelos em 3 dimensões de dutos 

particionados. Para reduzir o cálculo computacional, o modelo do duto está em dimensões 

menores se comparados com os modelos em 2 dimensões. O tempo computacional gasto para 

otimização do modelo com estas dimensões foi aproximadamente ao tempo gasto com as 

simulações dos modelos de 2 dimensões mostrados anteriormente. 

Simulou-se um modelo 3D com dimensões: 0,3 m de diâmetro e 2 m de comprimento, 

resultando em uma primeira freqüência de corte igual a 669 Hz. Na extremidade superior do 

duto é adicionado um volume modelando uma câmera anecóica, onde todo o ruído irradiado 

pelo duto não é refletido para o interior do duto. O comprimento desta câmera anecóica é 1,3 

m. 

Foram inseridos no duto dois dutos concêntricos de espessura 0,002m e comprimento 

igual a 0,6 m. Estes dutos concêntricos estão posicionados a 1,2 m da base do duto original. 
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Com a inserção dos dutos, o diâmetro interno se torna igual a 0,097 m, tendo um freqüência 

de corte igual 2065 Hz. A freqüência de análise dos resultados é igual a 1500 Hz. 

Na Fig. 5.11 está mostrado o campo acústico do duto com e sem a inserção dos dutos 

concêntricos, sem o sistema de controle ativo de ruído. O nível de pressão sonora irradiado 

pelo sistema sem os dutos internos é igual a 82 dB e com os dutos em seu interior é igual a 84 

dB.

Figura 5.11a – Campo acústico do duto 3D sem inserção de dutos concêntricos. 

Para simular o controle ativo no sistema da Fig. 5.11b somente uma fonte de controle foi 

utilizada. Esta fonte teve sua posição, amplitude e fase, ambas otimizadas de modo a 

minimizar o ruído irradiado pelo duto. A posição otimizada da fonte de controle é igual a 

z=0.81m, estando esta fonte fixada na lateral do duto. Na Fig. 5.12 está mostrado o resultado 

obtido com a aplicação do CAR, onde o nível médio de pressão sonora irradiado pelo duto 

com o CAR é igual a 68,62 dB, resultando então numa atenuação de 15 dB. 
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Figura 5.11b - Campo acústico do duto 3D com dutos concêntricos em seu interior. 

Figura 5.12- Controle ativo de ruído no duto 3D com dutos concêntricos em seu interior  

utilizando 1 fonte de controle. 
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A mesma configuração da Fig. 5.11a foi simulada com CAR, porém, sem os dutos 

concêntricos. Uma atenuação do ruído de apenas 7 dB é obtida. Verificando, portanto, que a 

planificação das ondas sonoras no interior das cavidades faz com que o controle ativo de ruído 

seja atingido com maior eficiência. 

Na Tab. 5.1 estão mostrados os resultados obtidos com as simulações citadas 

anteriormente para melhor análise dos resultados. 

Tab. 5.1- Resultados otimizados do duto 2D (1,2 m de largura e 13 m de comprimento)  

Freqüência [Hz] N.o de placas divisoras N.o Fontes de Controle Atenuação [dB]

300

2 1 26

2 2 32

- 1 3

200 2 1 20

Uma alternativa para diminuir o tempo de processamento dos modelos anteriormente 

citado é o treinamento de uma rede neural, onde a partir do modelo treinado é feita a 

otimização da pressão sonora e posição da fonte de controle. Desta maneira, o algoritmo de 

otimização é utilizado para gerar os pontos a ser utilizados no treinamento da rede, ou seja, 

cada geração do algoritmo genético é armazenada para compor a rede neural. O modelo da 

Fig. 5.11 é utilizado para verificar a viabilidade de se utilizar redes neurais, onde os resultados 

serão comparados com os resultados obtidos via MEF/AG. 

Para cada “geração” do algoritmo de otimização é armazenado as informações: pressão 

real e imaginária da fonte de controle, posição da fonte de controle e pressão sonora irradiada 

na saída do sistema com o controle ativo de ruído. No entanto, apenas uma quantidade 

determinada de pontos (informações) são armazenadas, não sendo necessário o algoritmo de 

otimização, AG, convergir para o ótimo. 

Foi utilizado um modelo de Rede Neural Probabilística (PNN), na qual foi empregada a 

função de ponderação de Kernel do tipo gaussiana, devido ao fato de satisfazer as exigências 

do método de Parzen, apresentar um bom comportamento matemático e possuir facilidade no 

cálculo (Masters, 1995). A princípio foram utilizados 1000 pontos para treinamento desta 

rede. 
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A rede treinada gerou os resultados mostrados na Fig. 5.13, onde estão presentes os 

resultados obtidos com o método de elementos finitos para fins de comparação. 
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Figura 5.13 – Rede Neural treinada para o modelo mostrado na Fig. 5.12. 

Com a rede neural treinada (Fig. 5.13), fez-se a otimização da posição da fonte de 

controle bem como da pressão sonora por ela emitida utilizando os pontos treinados. O 

resultado otimizado obtido a partir da rede neural e obtidos utilizando o método de elementos 

finitos (já mostrado na Fig. 5.12) está mostrado na Tab. 5.2. 

Tabela 5.2 – Resultados otimizados obtidos via Redes Neurais e MEF para o modelo 3D. 

Método P_realfc[Pa] P_imagfc[Pa] Posiçãofc[m] P_irrad[dB]

Rede Neural 5.9241 0.3730 0.8115 68.75

MEF 6.0679 0.4885 0.8128 68.62

Observa-se que com a quantidade de pontos utilizados (1000 pontos) consegue-se 

treinar uma rede neural obtendo resultados satisfatórios. Conseguindo, portanto, uma redução 

do tempo de processamento em torno de 20 horas se comparado com método de elementos 

finitos. Para verificação do método, uma nova rede foi treinada, porém, diminuiu-se o número 

de pontos para 600. O resultados obtido tem um erro de 3 dB na pressão sonora total 

irradiada, sendo assim para utilização da rede aconselha-se escolher adequadamente a 

quantidade de pontos a ser utilizado. Uma análise de sensibilidade deve ser realizada em 
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modelo reduzido para posteriormente obter os resultados otimizados para o modelo em 

dimensões reais. 

A utilização de redes neurais se mostra uma ótima ferramenta para aplicação no 

problema proposto. Outros tipos de redes neurais foram testadas, como a Backpropagation 

Lavenberg-Marquat, no entanto, a que forneceu melhores resultados foi a Rede Probabilística. 

Além da simulação proposta no modelo da Fig. 5.11b, outros modelos, porém em 2 

dimensões, também foram simulados utilizando redes neurais. Os resultados obtidos 

utilizando redes foram satisfatórios como pode ser observado na Tab. 5.3 onde o modelo de 

duto mostrado na Fig. 5.7b é otimizado utilizando redes neurais. Para esta simulação utilizou-

se duas fontes de controle (posicionadas nas laterais do duto) e a fonte sonora primária 

excitando o sistema na freqüência de 400 Hz. Para treinamento da rede neural foram 

utilizados 1000 pontos. 

Tabela 5.3 – Resultados otimizados obtidos via Redes Neurais e MEF para o modelo 2D. 

Descrição 
P_realfc1

[Pa]

P_imagfc1 

[Pa]

P_realfc2

[Pa]

P_imagfc2 

[Pa]

Posiçãofc

[m]

P_irrad 

[Pa]

Rede Neural -0.2718 0.2907 1.0232 0.6220 2.3422 80.81

MEF -0.3131 0.3404 1.1437 0.9459 2.2671 80.06

Ressalta-se que o sistema agora considerado, porém na freqüência de 400 Hz, possui um 

NPS irradiado na saída do duto igual a 87 dB sem a atuação da fonte de controle, obtendo 

então uma redução de 7 dB quando utilizando o controle ativo de ruído. Observa-se que com 

este mesmo sistema, na freqüência de 300 Hz obteve-se uma redução de 32 dB. Verificando 

então a influência da freqüência na eficiência obtida com o controle ativo. Porém, os 

resultados obtidos na Tab. 5.3 mostram que a utilização da rede neural é viável gerando 

resultados eficientes quando comparado ao método de otimização utilizando em conjunto o 

método de elementos finitos. 

Desta maneira, neste capítulo, é mostrada a viabilidade de aplicar a metodologia na qual 

consiste em fazer o controle ativo de ruído após transformar as ondas acústicas com 

propagação de modos de alta ordem e ondas acústicas planas. Pode-se verificar claramente 

que a atenuação do ruído irradiado com o sistema contendo ondas planas é maior se 

comparado com o sistema contendo modos de alta ordem, quando mantém o mesmo número 

de fontes de controle nos sistemas comparados. 
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No entanto, como já citado anteriormente, a desvantagem de realizar simulações de 

controle ativo de ruído utilizando o método de elementos finitos juntamente com a otimização 

da posição, magnitude e fase da fonte de controle, é o custo computacional, uma vez que as 

dimensões dos modelos são da ordem de mais de 10 metros de comprimento. Como se pôde 

ver, o modelo em 3 dimensões teve de ser reduzido para possibilitar a geração dos resultados. 

Para contornar este problema, no próximo capítulo, a simulação do controle ativo de ruído é 

realizada em um modelo modal do duto particionado, sendo este modelo obtido via síntese 

modal de componentes. 



CAPÍTULO VI 

Resultados das Simulações Numéricas do Controle Ativo utilizando Modelo Modal e 

Fonte Sonora Harmônica

 

 

6.1 – Introdução 

Neste capítulo estão mostrados os resultados da aplicação da metodologia descrita no 

capítulo 4, a qual se refere ao controle ativo de ruído aplicado em um duto particionado de 

modo que nas cavidades internas resultantes ocorra propagação de ondas sonoras planas. 

No capítulo 4 foram mostrados os resultados obtidos com o método de síntese modal 

de componentes, ou seja, foram estimadas as freqüências naturais e os modos acústicos do 

duto particionado utilizando o método SMC. Ainda neste capítulo, de posse dos 

autovalores e autovetores, o campo de pressão sonora pôde ser estimado, tendo os 

resultados obtidos validados utilizando um modelo de elementos finitos. Desta maneira, o 

modelo modal do campo sonoro no interior de um duto com partições internas foi validado 

no capítulo 4. 

Nas simulações aqui realizadas foi utilizado um modelo de duto com dimensões 

próximas a uma aplicação industrial (13 metros de comprimento e seção transversal de 1 x 

1 m2). Conforme descrito no capítulo 4, o modelo de duto acústico utilizado foi obtido via 

Síntese Modal de Componentes.  

Desta maneira, foi simulado o controle ativo de ruído no duto particionado, tendo a 

posição da fonte de controle no interior de cada partição otimizada. Ressalta-se que com a 

partição do duto, o controle ativo foi realizado para cada partição independentemente, ou 

seja, se houver n partições, isto resultará em n sistemas de controle ativo mono canal. 
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Porém, para comparação, foram simulados controle ativo de ruído em dutos da mesma 

dimensão, no entanto, sem partições internas, tendo desta maneira um controle ativo em 

um sistema com propagação de modos de alta ordem. Para este tipo de sistema (com 

modos de alta ordem), resultará em um sistema de controle multicanal. Ressalta-se que o 

modelo acústico do duto com propagação de modos de alta ordem é modal, porém este foi 

obtido teoricamente, uma vez que a geometria utilizada (duto retangular) é bem difundida 

na literatura. 

Nas simulações mostradas, a posição da fonte de controle foi otimizada de modo a 

minimizar o ruído na região dos microfones de erro do sistema de controle. Porém, para 

comparação dos resultados entre o sistema controlado com e sem partição, foi obtido o 

nível médio de ruído na saída do duto. 

Os parâmetros de otimização ou variáveis de projeto são: pressão sonora da fonte de 

controle (parte real e parte imaginária) e posição desta ao longo do eixo longitudinal do 

duto.

Uma análise de sensibilidade foi feita antes das simulações de controle ativo de ruído 

nos dutos propostos, utilizando, portanto, a mesma geometria do duto. Esta análise de 

sensibilidade teve por objetivo avaliar a influência do comprimento da chapa (ou se for o 

caso de um duto cilíndrico, a utilização de dutos concêntricos) no interior do duto, no nível 

de ruído irradiado pelo sistema. Para isto, uma freqüência de análise foi mantida, variando, 

portanto, o comprimento da chapa. 

Os resultados foram obtidos variando o comprimento da chapa apenas com a fonte de 

ruído em funcionamento, sendo assim, o nível médio do ruído na saída do duto foi 

analisado. Posteriormente, simulou-se o controle ativo de ruído com otimização da posição 

e amplitude da fonte de controle para analisar se há mudança no nível de ruído atenuado 

pelo controle ativo com otimização em função da variação do comprimento da chapa. 

Em função dos resultados obtidos com esta análise de sensibilidade, foi definido se o 

comprimento da chapa interna seria considerada uma variável de projeto. 

Após análise de sensibilidade, várias simulações de controle ativo de ruído com 

otimização da fonte de controle foram feitas para várias freqüências de excitação da fonte 

de ruído (100, 220, 270 e 320 Hz). Mantendo, portanto, a geometria do duto para cada 

simulação.  

Foi simulado o CAR para o duto com e sem partições internas, podendo então ser 

avaliado o benefício da metodologia proposta, ou seja, para um mesmo sistema, qual a 
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vantagem do CAR com planificação das ondas no interior do duto em termos de atenuação 

de ruído e custo se comparado com o CAR no sistema original sem partições internas. 

6.2 - Análise de sensibilidade do efeito do comprimento da partição interna do duto 

na atenuação do ruído irradiado 

A geometria do duto modelado e utilizado para simulações nesta seção está mostrada 

na Fig. 6.1, a qual é idêntica à geometria mostrada na Fig. 4.9, o qual corresponde a um 

duto de comprimento total igual a 13 metros e seção transversal de 1 x 1 m2.

As figuras mostradas neste capítulo não estão em escala, uma vez que o comprimento 

do duto é muito maior que sua largura. Caso contrário ficaria difícil observar o 

comportamento das ondas sonoras ao longo da seção transversal. 

A placa que particiona o duto tem seu comprimento variável, indicada pela variável 

lc (dimensões em metros), para fins de análise de sensibilidade do ruído irradiado pela 

terminação do duto. A posição do início da partição é em 5m ao longo da direção 

longitudinal do duto, sendo está posição inalterada. 

Fig. 6.1 – Geometria do duto utilizada na análise de sensibilidade 

Como pode ser observado na Fig. 6.1, os microfones de erro para fins do controle 

ativo se encontra posicionado na saída de cada partição. 

A fonte de ruído está posicionada na extremidade esquerda do duto e é caracterizada 

como monopolo do tipo pressão constante. Nas simulações, a magnitude da pressão sonora 

emitida por esta fonte é igual a 1 Pa, ou melhor preal=0.707 Pa e pimag=0.707.

A terminação do duto na extremidade direita possui um coeficiente de reflexão 

correspondente a uma extremidade aberta. Utilizou, portanto, um coeficiente de reflexão 

igual a i  ! "# $$ 48,0002,0 .

A posição dos microfones de erro não se altera ao longo do comprimento do duto. 

Uma vez que no interior das partições as ondas são planas, tem-se que ao longo da seção 
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transversal (ao longo do eixo y) o nível de pressão sonora não se altera, permanece 

constante, necessitando então do uso de somente um sensor de erro, diferente do que 

acontece quando se tem propagação de modos de alta ordem.  

A análise de sensibilidade será feita na freqüência de 220 Hz. Esta freqüência foi 

escolhida de modo que no interior das partições propaguem somente ondas planas (A 

freqüência de corte das partições é 343 Hz), sendo que fora destas partições, modos de alta 

ordem se propaguem com tal freqüência de excitação. 

Para a otimização da posição da fonte de controle, é utilizado um algoritmo 

desenvolvido em ambiente Matlab (toolbox), baseado em algoritmos evolucionário, 

especificamente Algoritmos Genéticos (AG), o qual recebe o nome de GAOT (Genetic 

Algorithms for Optimization Toolbox), versão 5, desenvolvido por Houck et al (1995). 

Este software utiliza ambas as representações: binário e real, e possui fácil manipulação e 

flexibilidade. O GAOT é um software livre disponível na internet.  

Segundo Hansen et al (2007), uma exaustiva busca das possíveis configurações para 

o posicionamento das fontes de controle é exigida devido à natureza multi-modal complexa 

de um sistema de controle ativo (sonoro ou de vibração), o qual envolve um grande 

número de fontes de controle. Sendo assim, os métodos de busca baseado em gradientes 

(os quais se movem ponto a ponto) são ineficientes para encontrar a configuração ótima 

global das fontes de controle visando uma atenuação ótima do ruído emitido pela fonte 

primária.  

O uso de algoritmos genéticos para a aplicação aqui descrita pode reduzir o espaço de 

busca de um sistema complexo e fornecer resultados consistentes. As vantagens de se 

utilizar AG são: facilidade de implementação, habilidade de o método trabalhar com 

parâmetros discretos e lidar com múltilpos mínimos na função objetivo (MORGANS et al,

2007).

Os parâmetros de entrada do algoritmo de otimização (GAOTv5) são: uma matriz 

com os limites superior e inferior das variáveis de otimização e a função objetivo a qual 

deve ser minimizada ou maximizada. 

As restrições às quais a função objetivo é submetida são do tipo “laterais” e possuem 

os seguintes limites:  

- Posição da fonte de controle no interior de cada partição na direção longitudinal do 

duto: pos. inf.: 5m e pos. sup.: 7m 
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- Pressão sonora da fonte de controle: lim. inf.: -1 Pa e lim. sup.: +1 Pa, ambos os 

limites são tanto para a parte real quanto para a parte imaginária. 

Para melhor entendimento da restrição da posição da fonte de controle, a Fig. 6.2 

ilustra o posicionamento destas. Observa-se na figura que as fontes de controle são fixadas 

nas extremidades: superior e inferior ao longo da seção transversal, devido a uma melhor 

aproximação da situação prática, onde estas fontes são fixadas na parede do duto. 

Figura 6.2: Possíveis localizações das fontes de controle ao longo do comprimento do duto. 

Os parâmetros de entrada do algoritmo de otimização são definidos pelo próprio 

programa (padrão). Desta maneira, a população inicial é criada randomicamente. Já o 

parâmetro de crossover tem como padrão o valor de 0.6, e o parâmetro de mutação possui 

padrão de 0.05. 

O algoritmo de otimização deve minimizar a função objetivo a qual corresponde à 

pressão média quadrática no ponto onde está localizado o microfone de erro. 

A seguir estão mostrados os resultados obtidos com a análise de sensibilidade 

variando o comprimento da chapa interna para a freqüência de análise já definida. Para um 

determinado comprimento da chapa, é mostrado o campo de pressão sonora (em Pascal e 

em NPS) no interior do duto somente com a fonte de ruído em funcionamento e é mostrado 

também o campo sonoro resultante da simulação do controle ativo obtido via otimização 

da posição da fonte de controle conforme procedimento descrito acima. 

Nas Fig. 6.3 a 6.4 estão mostrados os campos sonoros no interior do duto acústico 

antes e após a simulação do controle ativo de ruído com otimização da posição da fonte de 

controle para o comprimento de placa interna igual a 2.2m.  

Ressalta-se que nas figuras a seguir, para cada comprimento de placa interna, os 

campos sonoro estão representados em pressão sonora (Pa) e nível de pressão sonora (dB) 

para melhor visualização do fenômeno acústico. 
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Figura 6.3a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,2m sem CAR. 

 

 

Figura 6.3b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,2m sem CAR. 

 

Figura 6.4a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,2m com CAR. 

 

Figura 6.4b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,2m com CAR. 

Analisando as Figs. 6.3 e 6.4 observa-se que a atenuação obtida com o controle ativo 

para a configuração do sistema em questão é igual a 14 dB. 

Nas Figs. 6.5 e 6.6 estão mostrados os resultados obtidos com a aplicação do controle 

ativo de ruído para o comprimento da placa interna igual a 2,4m. 
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Figura 6.5a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,4m sem CAR. 

 

 

Figura 6.5b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,4m sem CAR. 

 

Figura 6.6a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,4m com CAR. 

 

 

Figura 6.6b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,4m com CAR. 

 

A atenuação do ruído irradiado pelo sistema após o controle ativo é igual a 12 dB 

conforme pode ser observado na Fig. 6.6b. Para o comprimento da placa interna igual a 

2,8m, o campo sonoro resultante está mostrado nas Figs. 6.7 e 6.8, para o sistema sem e 

com CAR, respectivamente. 

 

Figura 6.7a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,8m sem CAR. 
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Figura 6.7b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,8m sem CAR. 

 

 

Figura 6.8a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 2,8m com CAR. 

 

 

Figura 6.8b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

2,8m com CAR. 

A atenuação do ruído na saída do duto obtida com o CAR no sistema da Fig. 6.7 é da 

ordem de 13 dB, conforme pode ser observado na Fig. 6.8-b. 

Nas Figs. 6.9 e 6.10 observam-se os resultados obtidos sem e com CAR, 

respectivamente, para o comprimento da placa interna igual a 3,0 m. 

 

 

Figura 6.9a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 3,0 m sem CAR. 
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Figura 6.9b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 3,0 

m sem CAR. 

 

 

Figura 6.10a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 3,0 m com CAR. 

 

 

Figura 6.10b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

3,0m com CAR. 

 

Para o sistema com placa interna de comprimento igual a 3,0 m, conforme Fig. 6.9, a 

atenuação do ruído obtida com o CAR na saída do duto é aproximadamente igual a 13 dB, 

como pode ser visto na Fig. 6.10-b. 

Para finalizar a análise de sensibilidade, nas Figs. 6.11 e 6.12 estão mostrados os 

campos sonoros do duto acústico com placa interna de comprimento igual a 3,4 m, sem e 

com o CAR respectivamente. 

 

 

Figura 6.11a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 3,4 m sem CAR. 
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Figura 6.11b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

3,4 m sem CAR. 

 

 

Figura 6.12a - Pressão sonora para placa interna de comprimento igual a 3,4 m com CAR. 

 

 

Figura 6.12b - Nível de pressão sonora (NPS) para placa interna de comprimento igual a 

3,4m com CAR. 

Na Tab. 6.2 estão descritas as posições das fontes de controle ao longo do eixo 

longitudinal do duto obtidas com o procedimento de otimização para simulação do controle 

ativo de ruído. 

Tabela 6.1 – Posições otimizadas das fontes de controle em cada partição em função do 

comprimento da chapa interna. 

Comprimento da 

placa interna [m] 

Posição Sup. da Fonte 

de Controle [m] 

Posição Inf. da Fonte 

de Controle [m] 

2,2 6,02 6,15

2,4 5,12 5,37

2,8 5,70 5,64

3,0 5,81 5,04

3,4 5,93 5,74
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Na Tab. 6.1 encontram-se os resultados mostrados nas Figs. 6.3 a 6.12, ou seja, o 

nível de ruído médio na saída do duto sem aplicação do controle ativo de ruído e o mesmo 

nível de ruído, porém, após simulação do controle ativo com otimização da fonte de 

controle (2ª e 3ª coluna da Tab. 6.1 respectivamente). A atenuação total do nível de ruído 

irradiado pelo sistema em função do comprimento da chapa interna se encontra na 4ª 

coluna da Tab. 6.1. 

Analisando a Tab. 6.2 temos que o nível de atenuação do ruído irradiado pela saída 

do sistema se mantém entre 12 e 14 dB, o que se pode concluir que o comprimento da 

chapa interna não provoca uma mudança significativa na atenuação obtida. 

Observa-se nas Figs. 6.3 a 6.12 que a variação do comprimento da chapa interna não 

altera o nível médio de pressão sonora no interior do duto. Tal fato pode ser observado 

somente com a fonte de ruído em funcionamento e também com as fontes de controle já 

com a posição otimizada.  

Tabela 6.2 – Atenuação do ruído irradiado em função do comprimento da chapa interna. 

Comprimento da 

placa interna [m] 

NPS sem 

CAR [dB] 

NPS com 

CAR [dB] 

Atenuação

[dB]

2,2 77 63 14

2,4 76 64 12

2,8 76 63 13

3,0 77 64 13

3,4 77 63 14

Uma análise exploratória já havia sido realizada anteriormente a este capítulo, porém 

não descrita, para verificação do efeito do comprimento da chapa interna no campo 

acústico do interior do duto, considerando, portanto, somente a fonte de ruído na 

extremidade esquerda do duto. Tais análises haviam sido realizadas com o modelo em 

elementos finitos. Os resultados obtidos nos levavam à conclusão de que o comprimento da 

chapa não alteraria o campo acústico, da mesma forma que se obteve os resultados 

descritos nesta seção. Porém, houve a necessidade de verificar a influência do 

comprimento da chapa quando da inserção das fontes de controle juntamente com a fonte 

primária. 
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Outro fato que chama atenção para os resultados obtidos e descritos na Tab. 6.2 é que 

as posições otimizadas das fontes de controle se encontram sempre no primeiro 

comprimento de onda do interior de cada partição. Sendo assim, há a necessidade de que o 

comprimento da chapa interna seja maior que um comprimento de onda da freqüência de 

excitação. 

Finalizando a análise dos resultados obtidos, observa-se ainda nas Figs. 6.3 a 6.12 

que a inserção da chapa no interior do duto apenas faz com que as ondas sonoras no 

interior destas se tornem planas, modificando, portanto, a fase destas ondas, e 

permanecendo a magnitude sonora quando comparado com o sistema na mesma freqüência 

de excitação, porém, com comprimento da chapa interna modificado. Esta mesma 

observação pode ser afirmada quando variando o comprimento da chapa em questão, 

porém, em outra freqüência de análise. 

A mesma análise foi realizada na freqüência de 320 Hz, porém somente com a fonte 

de ruído em funcionamento, onde as variações de comprimento da chapa interna foram: 

1.6, 2.2, 3.0 e 3.8m. Para todos estes comprimentos de chapa o nível de ruído médio na 

saída do duto variou entre 79 e 80 dB. Confirmando as conclusões obtidas com a 

freqüência de 220 Hz, ou seja, o comprimento da chapa interna não altera o nível de ruído 

irradiado pelo sistema. 

6.3 - Resultados das simulações com otimização da posição da fonte de controle 

A geometria do duto utilizada nestas simulações é a mesma descrita no item 6.2. No 

entanto, em seu interior há uma placa de comprimento fixo igual a 3 m (variável lc da Fig. 

6.2) particionando o duto longitudinalmente de modo que, ao longo de seu comprimento 

com seção transversal igual 1 x 1 m2 a primeira freqüência de corte é igual a 171,5 Hz, já 

ao longo do comprimento de cada partição, a primeira freqüência de corte é igual a 343 Hz. 

Desta maneira, é possível controlar ativamente ondas planas no interior de cada partição 

com freqüências de excitação sonora até 343 Hz. 

No modelo modal obtido via SMC, além do campo de pressão sonora resultante da 

excitação de uma fonte sonora primária, é possível obter também o campo de pressão 

resultante da inserção de uma fonte sonora de controle, ambas operando simultaneamente. 

Desta maneira, considerando que o amortecimento do sistema acústico em questão é 

desprezível, e que o sistema é linear na faixa de freqüência em estudo, pode-se então 
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aplicar o princípio da superposição para gerar o campo sonoro no interior do duto 

resultante de n fontes primárias e m fontes de controle atuando em conjunto. 

Para cada simulação, apenas a freqüência de excitação da fonte primária é alterada. A 

fonte primária é do tipo monopolo, harmônica, e está localizada na extremidade esquerda 

do duto. A magnitude da fonte primária é a mesma descrita no item 6.2, bem como o 

coeficiente de reflexão utilizado na extremidade direita do duto. 

O procedimento de otimização, bem como o algoritmo e parâmetros de entradas 

deste, utilizados para otimizar a posição das fontes de controle é o mesmo descrito na 

seção 6.2. As posições dos microfones de erro (posição onde é minimizada a pressão média 

quadrática pela função custo) e restrições impostas para as fontes de controle, 

considerando o sistema com partição interna no procedimento de otimização, estão 

mostradas na Fig. 6.2. 

Para comparação, no duto com as mesmas dimensões citadas, porém, sem partições 

internas é simulado o CAR otimizando a posição de controle. Desta maneira é possível 

verificar a viabilidade do particionamento interno do duto acústico. 

Para otimização do duto simples, utilizou-se 10 microfones de erro posicionados na 

saída do duto possibilitando então o cálculo da pressão média quadrática utilizada na 

função custo do algoritmo de otimização. A fonte de controle é posicionada conforme a 

Fig. 6.13, bem como as restrições impostas ao posicionamento destas (limite inf. igual a 

0.5m e limite sup. igual a 7m). O número de fontes de controle pode ser maior que uma 

dependendo da simulação uma vez que neste sistema ocorrerá propagação de modos de 

alta ordem, portanto as restrições de posições são mantidas e a localização destas é mantida 

nas extremidades superior e inferior do duto. 

Figura 6.13 – Posicionamento dos microfones de erro e restrições para a fonte de controle 

no sistema duto simples. 
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As freqüências para as quais foi simulado o controle ativo mantendo a mesma 

geometria do duto são: 100 Hz, 220 Hz, 270 Hz e 320 Hz. 

Na Fig. 6.14 está mostrado o campo sonoro no interior do duto para a freqüência de 

excitação da fonte primária em 100 Hz. Como pode ser observado na Fig. 6.14, para esta 

freqüência, somente ondas planas se propagam no interior do duto, portanto, não é 

necessário introduzir uma partição no interior deste para fins de planificação das ondas 

sonoras, sendo assim, um sistema de controle ativo de ruído mono-canal é suficiente para 

controlar o ruído irradiado pela fonte primária. 

Para todos os resultados são apresentados os campos sonoros em Pascal (figura a) e o 

Nível de Pressão Sonora (dB para uma pressão de referência igual a 2 x 10-5) na figura b.

Figura 6.14.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 100 Hz gerado pela fonte primária.  

Figura 6.14.b – Nível de Pressão Sonora na freq. de 100 Hz gerado pela fonte primária.  

Na Fig. 6.15 observa-se o resultado do controle ativo de ruído com a posição da fonte 

sonora de controle otimizada. Uma vez que somente ondas planas estão presentes no 

sistema, apenas uma fonte de controle e um microfone de erro foram utilizados.  

A posição do microfone de erro foi determinada de modo que este não fosse 

posicionado em uma região de nó, ou seja, a partir do campo sonoro gerado somente pela 

fonte primária (Fig. 6.14), este foi colocado em uma localização de máxima pressão 

sonora, porém próxima à saída do duto. 
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Figura 6.15.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 100 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada.  

Figura 6.15.b – Nível de Pressão Sonora na freq. de 100 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada. 

Analisando a Fig. 6.15, temos que uma redução do nível de ruído na saída do duto de 

aproximadamente 49 dB é obtida quando comparado com o resultado mostrado na Fig. 

6.14.

Este resultado é conseguido com uma fonte de controle posicionada em 4.2 m ao 

longo do seu comprimento (a partir da extremidade esquerda do duto). A posição ao longo 

da seção transversal, tanto da fonte de controle quanto do microfone de erro, é fixada na 

extremidade inferior do duto, ou seja, procura-se se simular uma situação próxima da 

realidade, localizando este o sensor e este atuador na lateral do duto. Tanto a posição da 

fonte de controle quanto a pressão emitida por esta é otimizada até que a máxima redução 

do ruído seja atingida. 

Como as ondas são planas não há a necessidade de inserção de mais sensores de erro 

ao longo da seção transversal uma vez que a pressão sonora é constante ao longo desta 

seção. Desta maneira, com o modelo de CAR simulado e otimizado, têm-se então um 

modelo ótimo para implementação prática do controle ativo. 

Na Fig. 6.16 têm-se o campo de pressão sonora irradiado no interior do duto pela 

fonte primária na freqüência de 220 Hz. Como esta freqüência está acima da freqüência de 

corte de 171,5 Hz, observa-se que ao longo do duto, antes e após a inserção da partição, as 

ondas deixaram de ser planas, tendo então os chamados modos de alta ordem. Acima da 



 149

primeira freqüência de corte até a freqüência de excitação têm-se para este modelo uma 

estimativa de 12 modos acústicos. 

Figura 6.16.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 220 Hz gerado pela fonte primária no duto 

particionado.

Figura 6.16.b – Nível de Pressão Sonora na freq. de 220 Hz gerado pela fonte primária no 

duto particionado.

Observa-se ainda nas Fig. 6.16 que ao longo do comprimento do duto onde este se 

encontra particionado, ocorre a planificação das ondas sonoras. Sendo assim, de acordo 

com a teoria e literatura do controle ativo de ruído, e como já validado no capítulo 2 deste 

trabalho, para ondas planas, um sistema de controle mono-canal é suficiente para uma 

redução de ruído satisfatória. 

Sendo assim, a proposta deste trabalho, como mostrado nas simulações numéricas 

utilizando elementos finitos, tem como princípio fazer o controle ativo no interior da 

partição do duto, onde somente ondas sonoras planas ocorrem.

Portanto, o sistema de controle ativo simulado é constituído de uma fonte de controle 

e um microfone de erro para cada partição. Então, no algoritmo de otimização, a posição 

da fonte de controle é restrita ao longo do comprimento particionado. Já o microfone de 

erro está posicionado na terminação de cada partição. 

Na Fig. 6.17 está mostrado os resultado do CAR simulado juntamente com a 

otimização da fonte de controle considerando o sistema particionado. 
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Figura 6.17.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 220 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada no duto particionado. 

Figura 6.17.b – Nível de Pressão Sonora na freq. de 220 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada no duto particionado.   

Para a freqüência de 220 Hz, a redução de ruído na saída do duto comparando os 

sistemas com e sem controle ativo de ruído (Fig. 6.16 e 6.17 respectivamente) é 

aproximadamente igual a 13 dB. A posição otimizada da fonte de controle para a partição 

superior é igual 5,81m e para a partição inferior é igual a 5,04m. 

Vale ressaltar que o tempo de processamento do procedimento de otimização 

utilizando o modelo modal é da ordem de 10 a 12 horas, em contrapartida, a otimização 

com modelo de elementos finitos consumiu da ordem de 36 horas de processamento, 

mantendo as mesmas características do computador utilizado nas simulações com ambos 

os modelos. Esta pode ser considerada uma das principais vantagens de se modelar o 

sistema via síntese modal de componentes. 

Para justificar a metodologia proposta, ou seja, a partição do duto, foi realizada a 

simulação do CAR no mesmo sistema, porém, sem as partições internas no interior do 

duto.

Na Fig. 6.18 estão mostrados os campos de pressão para o duto simples (sem 

introdução de placas internas) somente com a presença da fonte primária. 
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Figura 6.18.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 220 Hz gerado pela fonte primária no duto 

sem partições.  

Figura 6.18.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 220 Hz gerado pela fonte 

primária no duto sem partições.  

Na Fig. 6.19 estão mostrados os resultados obtidos com a simulação do CAR para o 

sistema da Fig. 6.18. Para simulação do CAR foram necessários 10 microfones de erro 

posicionados na saída do duto, utilizando duas fontes de controle, uma vez que com 

simulações utilizando somente uma fonte de controle não se obteve uma atenuação do 

ruído equivalente a 3 dB. 

Figura 6.19.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 220 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada sem partição no duto.  

Figura 6.19.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 220 Hz após simulação do CAR 

com posição da fonte de controle otimizada sem partição no duto.  
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A atenuação do ruído na saída do duto obtido com o sistema da Fig. 6.19, quando 

comparado com o resultado mostrado na Fig. 6.18 é igual a 9 dB. As posições otimizadas 

da fonte de controle estão nas coordenadas 2,8m e 4,2m ao longo do comprimento do duto 

a partir da extremidade esquerda deste. 

Analisando os resultados obtidos nas Fig. 6.17 e 6.19, temos uma maior atenuação do 

ruído para o modelo simulado com partições. As vantagens da metodologia proposta 

podem ser quantificadas com relação ao custo do sistema, onde, para o sistema 

particionado será necessário um sistema de controle mono-canal (constituído de uma fonte 

de controle e um sensor de erro) por partição. Já no sistema comum (Fig. 6.18), o número 

de sensores de erro deve ser suficiente tal que consiga ser medido o ruído global da seção 

transversal, de modo que não seja medida a pressão sonora em um nó. 

Observa-se também que com o aumento do número de fontes de controle consegue-

se aumentar a atenuação do ruído, que é o caso do resultado mostrado na Fig. 6.19, onde a 

inserção de duas fontes de controle forneceu uma maior atenuação se comparado com o 

sistema tendo somente uma fonte de controle (atenuação de 3 dB para 9 dB). Desta 

maneira, a adição de mais fontes de controle no sistema proporcionaria uma redução maior 

do nível de ruído na saída do duto. Porém, o intuito das simulações com o duto comum é 

somente comparação com a simulação do duto particionado e verificação de que o modelo 

proposto com partição é viável no sentido de redução de custo e redução de complexidade 

dos algoritmos de controle (programar um sistema mono-canal é bem mais simples do que 

um multicanal). 

Simulação do CAR na freqüência de 270Hz foi realizada também para ambos os 

sistemas: com e sem partição interna. A geometria do duto se manteve a mesma da 

simulação de 220 Hz, somente a freqüência de excitação da fonte primária é modificada. 

Ressalta-se que como a primeira freqüência de corte no interior das partições é 343 

Hz, para a freqüência de excitação de 270 Hz, as ondas no interior das partições serão 

planas. 

Na Fig. 6.20 está mostrado o campo sonoro no interior do duto particionado somente 

com a fonte primária em funcionamento.  
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Figura 6.20.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 270 Hz gerado pela fonte primária no duto 

com partições.  

Figura 6.20.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 270 Hz gerado pela fonte 

primária no duto com partições.  

Na Fig. 6.21 estão mostrados os resultados obtidos com a simulação do CAR com a 

posição da fonte de controle otimizada. A disposição dos microfones de erro se manteve 

igual à simulação anterior para o duto particionado. Somente a posição da fonte de controle 

foi modificada de modo que a redução do ruído para a freqüência em questão seja máxima. 

Figura 6.21.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 270 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada e duto particionado.  

Figura 6.21.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 270 Hz após simulação do CAR 

com posição da fonte de controle otimizada e duto particionado. 

Para a freqüência de 270 Hz, a posição ótima da fonte de controle para a partição 

superior é em 5.3 m, e para a partição inferior, a posição ótima é da fonte de controle é em 
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5.9 m. A atenuação do ruído na saída do duto obtida com o CAR é igual a 21 dB, como 

pode ser observado comparando as Fig. 6.20 e 6.21.  

Para comparação de resultados da metodologia proposta, na Fig. 6.22 está mostrado o 

campo sonoro no interior do duto sem partições mantendo a freqüência de excitação da 

fonte primária em 270 Hz. 

Figura 6.22.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 270 Hz gerado pela fonte primária no duto 

sem partições. 

Figura 6.22.a – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 270 Hz gerado pela fonte 

primária no duto sem partições.  

O CAR no sistema da Fig. 6.9 foi simulado e os resultados obtidos estão mostrados 

na Fig. 6.23. Antes de obter os resultados mostrados na Fig. 6.23, foram simuladas 

condições variando o número de fontes de controle, iniciando com uma fonte de controle e 

aumentando o número destas até que se obtivesse uma redução satisfatória do ruído. Na 

Fig. 6.23 está mostrado o resultado do CAR obtido com 5 fontes de controle e mantendo o 

número de sensores de erro das simulações anteriores (10 sensores).   

Analisando as Fig. 6.22 e 6.23 observa-se uma atenuação do ruído na saída do duto 

da ordem de 39 dB após simulação do CAR. A posição otimizada das 5 fontes de controle 

são respectivamente: 1.15 m (na extremidade inferior do duto), 1.7 m (na extremidade 

superior do duto), 2.1 m (na extremidade superior do duto), 3.3 m (na extremidade superior 

do duto) e 3.2 m (na extremidade inferior do duto). 
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Figura 6.23.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 270 Hz após simulação do CAR com 

posição otimizada da fonte de controle e duto sem partição.  

Figura 6.23.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 270 Hz após simulação do CAR 

com posição otimizada da fonte de controle e duto sem partição. 

Observa-se nos resultados obtidos que a atenuação do ruído na saída do duto é maior 

para o sistema do duto sem partições (39 dB contra 21 dB do sistema particionado). No 

entanto, deve ser observado que para obter tal redução (39 dB) são necessários 5 fontes de 

controle e 10 microfones de erro, sendo que para o sistema particionado o sistema 

completo de controle é constituído de apenas 2 fontes de controle e 2 microfones de erro. 

Sendo que cada sistema de controle é independente em cada partição, facilitando a 

implementação prática do controle. 

A última simulação do CAR foi realizada para a freqüência de 320 Hz, a qual já está 

próxima da primeira freqüência de corte da partição do duto. 

Na Fig. 6.24 está mostrado o campo sonoro do duto particionado para a fonte 

primária excitando o sistema na freqüência de 320 Hz. 

Figura 6.24.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 320 Hz gerado pela fonte primária no duto 

com partições internas.  
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Figura 6.24.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 320 Hz gerado pela fonte 

primária no duto com partições internas.  

O resultado obtido com o CAR para a freqüência da fonte primária igual a 320 está 

mostrado na Fig. 6.25. 

Figura 6.25.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 320 Hz após simulação do CAR com 

posição otimizada da fonte de controle e duto particionado.

Figura 6.25.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 320 Hz após simulação do CAR 

com posição otimizada da fonte de controle e duto particionado. 

Comparando o ruído irradiado na saída do duto nas Fig. 6.24 e 6.25 temos que com o 

CAR consegue-se uma atenuação da ordem de 22 dB para a freqüência de 320 Hz com o 

sistema composto de duas partições. Sendo esta atenuação obtida após otimização da 

posição da fonte de controle resultando nas posições longitudinais 6.1m para a partição 

superior e 6.4 para a partição inferior. 

Para fins de comparação da atenuação do ruído dos modelos proposto (particionado) 

com o modelo simples (sem partição), a simulação do CAR no duto sem as partições 

interna foi realizada para a freqüência de 320 Hz. 

Para fins de comparação, na Fig. 6.26 e 6.27 estão mostrados os campos sonoros no 

duto sem partição, antes e após simulação do CAR, respectivamente. 
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Figura 6.26.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 320 Hz gerado pela fonte primária no duto 

sem partições internas.  

Figura 6.26.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 320 Hz gerado pela fonte 

primária no duto sem partições internas.  

Figura 6.27.a – Campo sonoro (Pa) na freq. de 320 Hz após simulação do CAR com 

posição da fonte de controle otimizada e duto sem partições.  

Figura 6.27.b – Nível de Pressão Sonora (dB) na freq. de 320 Hz após simulação do CAR 

com posição da fonte de controle otimizada e duto sem partições. 

Analisando e comparando as Fig. 6.26 e 6.27, ou seja, antes e após a simulação do 

CAR, tem-se que a atenuação obtida do ruído na saída do duto simples é da ordem de 30 

dB. No entanto, esta atenuação é obtida utilizando 7 fontes de controle com 10 sensores de 

erro. O que ressalta a necessidade de uma quantidade bem maior de sensores e atuadores se 

comparado com o sistema particionado proposto.  
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As posições otimizadas das fontes de controle para obter o resultado mostrado na Fig. 

6.27 são: primeiramente, as fontes fixadas na extremidade superior do duto estão nas 

posições 0.7 m, 0.85 m e 1.2 m ao longo do comprimento; já as fontes fixadas na 

extremidade inferior do duto estão nas posições 2.2 m, 2.55 m e 2.76 m na longitudinal.  

Na Tab. 6.3 estão resumidos os resultados obtidos nesta seção, onde pode ser 

observada a atenuação do ruído irradiado pelo sistema e a quantidade de fontes necessárias 

para obter tal atenuação, tanto para o duto particionado quanto para o duto simples. 

Tabela 6.3 – Resultados obtidos com a simulação do CAR em função da freqüência. 

Duto Particionado Duto Simples 

Freq.[Hz] Atenuação[dB]
N.o Fontes 

Controle
Atenuação[dB]

N.o Fontes 

Controle

100 - - 49 1

220 13 2 9 2

270 21 2 39 5

320 22 2 30 7

Outro fator que merece atenção é a variação da atenuação de ruído obtida com o 

CAR em função da freqüência como pode ser observado na Tab. 6.3. Sendo assim, para 

cada freqüência de excitação existe uma posição ótima da fonte de controle bem como uma 

atenuação máxima do ruído irradiado que pode ser obtida.

Outro fator que deve ser ressaltado é o fato dos níveis de atenuação listados na 

Tab.6.3 estarem coerentes com resultados práticos obtidos em trabalhos já realizados, 

porém em dutos com geometrias simples (Cárdenas, 2005). Sendo assim, os resultados 

numéricos estão de acordo com níveis de atenuação quando implementado o controle ativo 

na prática. 

Portanto, neste capítulo pôde ser mostrada a viabilidade de particionar um duto em 

seu interior de modo a aplicar o controle ativo de ruído, possibilitando o então o controle 

em regiões de ondas planas.  

A partir de simulações de controle ativo de ruído juntamente com a otimização da 

posição da fonte de controle pode-se então partir de um modelo ótimo para implementação 

prática, com a vantagem de obtenção de uma atenuação de ruído satisfatória e com um 
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custo inferior se comparado com o sistema de duto simples (ou seja, número reduzido de 

fontes de controle e sensores de erro).



CAPÍTULO VII 

Resultados das Simulações Numéricas do Controle Ativo utilizando Modelo Modal e 

Ruído Banda Larga 

 

 

7.1 – Introdução

Neste capítulo simulou-se numericamente o controle ativo de ruído quando a fonte 

primária gera um ruído do tipo banda larga juntamente com um ruído harmônico. O intuito 

destas simulações é conseguir se aproximar de um sistema real, uma vez que sistemas de 

exaustão e ventiladores industriais contêm em seu espectro de ruído, tons puros e ruído do 

tipo banda larga, sendo este último causado pelo ruído aerodinâmico em regiões de fluxo 

turbulento e vórtices. Já o tom puto contido no espectro é gerado pela passagem de pás 

próxima a elementos fixos. 

Para as simulações deste capítulo, o mesmo modelo geométrico do duto do Capítulo VI 

foi utilizado, ou seja, as dimensões do duto se mantêm com área transversal 1m x 1m e 

comprimento total igual a 13 metros, sendo que a placa interna que particiona o duto possui 

comprimento igual a 3 metros. 

O modelo acústico utilizado nas simulações é modal, sendo que para simulação do duto 

particionado em seu interior o modelo modal foi obtido via síntese modal de componentes. O 

mesmo duto (mesmas dimensões), porém, sem partições internas foi também simulado para 

verificar a viabilidade da utilização do particionamento do duto quando se tem uma fonte de 

ruído primário gerando ruído do tipo banda larga. 

Para simulação do controle ativo de ruído, a pressão emitida pela fonte de controle, bem 

como sua posição, foi otimizada utilizando algoritmos genéticos (GA). O programa de 

otimização utilizado é o GAOT, o qual foi descrito no Capítulo VI. 
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Para finalizar, o nível de atenuação do ruído obtido com as simulações do controle ativo 

foi comparado com os resultados fornecidos por um silenciador resistivo. Desta maneira foi 

possível avaliar a eficiência dos dois tipos de controle de ruído: o ativo e o passivo. 

7.2- Simulações no Duto Particionado 

Na Fig. 7.1 está mostrado o espectro de ruído da fonte primária, o qual é gerado 

computacionalmente de forma a simular o ruído emitido por um ventilador medido em campo 

livre a um metro de distância deste. O sinal foi gerado em ambiente Matlab® utilizando uma 

função seno (componente harmônica do sinal) juntamente com uma função “randn”, o qual 

gera um vetor de números aleatórios com distribuição normal correspondendo ao ruído banda 

larga presente no sinal. 
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Figura 7.1 – Ruído gerado pela fonte primária em campo livre a um metro desta. 

Como pode ser observado na Fig. 7.1, a faixa de freqüência gerada corresponde ao 

intervalo 0-500 Hz uma vez que a utilização do controle ativo de ruído se justifica nas baixas 

freqüências. O ruído tonal presente na Fig. 7.1 corresponde à freqüência de 270 Hz, tal 

freqüência é característica de exaustores industriais utilizados em dutos da dimensão 

estudada.

Para minimizar os cálculos computacionais a banda de freqüência da fonte primária foi 

restrita a 50-300 Hz, com um intervalo de freqüência igual a 5 Hz. Desta maneira o ruído de 

entrada no modelo acústico simulado possui o espectro mostrado na Fig. 7.2. 
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Figura 7.2 – Ruído da fonte primária utilizado como entrada no modelo acústico. 

Na Fig. 7.3 está mostrado o ruído médio obtido na saída do duto sem nenhum tipo de 

controle ativo. Observa-se que o próprio duto modifica o nível de ruído emitido pela fonte 

primária funcionando como um filtro acústico, amplificando nas freqüências mais baixas e 

atenuando conforme aumenta a freqüência.  
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Saida do duto - Sistema sem controle

Figura 7.3 – Espectro do ruído na saída do duto sem controle ativo. 
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Na Fig. 7.4 está mostrado o duto modelado e suas dimensões. A fonte primária é do tipo 

dipolo (ventiladores e exaustores são caracterizadas como fontes do tipo dipolo) e se encontra 

posicionada na extremidade esquerda do duto. Ainda nesta figura estão mostradas as posições 

das fontes de controle (uma em cada partição interna) bem como os limites de posição ao 

longo do eixo longitudinal no procedimento de otimização. Os microfones de erro estão 

posicionados no término de cada partição. 

Figura 7.4 – Modelo do duto particionado e posicionamento das fontes de controle. 

O procedimento de otimização utilizado bem como as entradas do algoritmo e a função 

custo estão descritas no capítulo 6. O mesmo procedimento e metodologia foram utilizados, 

tanto para o duto particionado como para o duto simples, como será visto no próximo item. 

Utilizando a configuração mostrada na Fig. 7.4, o campo acústico no interior do duto 

sem o controle ativo e após a simulação deste com a otimização da posição da fonte de 

controle estão mostrados nas Figs. 7.5 e 7.6 respectivamente. 

 

Figura 7.5a – Pressão acústica global no interior do duto sem simulação do controle ativo de 

ruído.
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Figura 7.5b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto sem simulação do controle 

ativo de ruído. 

Figura 7.6a – Pressão acústica global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando uma fonte de controle por partição. 

 

Figura 7.6b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando uma fonte de controle por partição. 

Analisando as Figs. 7.5-b e 7.6-b têm-se que com o sistema de controle ativo simulado é 

obtido uma atenuação global de 6 dB. Utilizando uma curva de ponderação A (Anexo IV) 

estimada ao longo de toda a faixa de freqüência analisada (50-300Hz), têm-se que o nível 

global médio do sistema sem controle na saída do duto é igual a 80 dB(A), já o sistema com 

controle utilizando 1 atuador em cada partição, têm-se um nível global igual a 73 dB(A). 

As posições otimizadas das fontes de controle obtidas são: 5.8m (na partição inferior) e 

5.4m (na partição superior). 

Para melhor observar o efeito do controle ativo do ruído na faixa de freqüência 

analisada, na Fig. 7.7 está mostrado o espectro do ruído na saída do duto do sistema com e 

sem controle ativo, utilizando apenas uma fonte de controle em cada partição. 

Analisando a Fig. 7.7 concluímos que se consegue uma atenuação do ruído ao longo de 

toda a faixa de freqüência analisada, porém observa-se que nas freqüências em torno de 200 e 

210 Hz não há praticamente nenhuma atenuação. Isto pode ser explicado pelo fato da fonte de 
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controle estar posicionada sobre um nó (mínimo de pressão) do campo de pressão destas 

freqüências. Para contornar este problema deve ser utilizado um número maior de fontes de 

controle, de modo a compensar estes mínimos de atenuação do ruído. Já na freqüência de 270 

Hz onde se tem a presença do harmônico, a atenuação obtida é de aproximadamente 9 dB. 

 

Figura 7.7 – Nível de pressão sonora na saída do duto. 

Na Fig. 7.8 e na Tab. 7.1 estão mostrados os NPS da Fig. 7.7 em bandas de 1/3 de oitava 

(Ane

ue se consegue com o controle ativo atenuar até 6 dB nas 

freqü

xo IV). Os resultados estão também mostrados em bandas de 1/3 de oitava para posterior 

comparação com os resultados obtidos de um silenciador passivo possibilitando então uma 

melhor análise dos resultados.  

Observa-se na Tab. 7.1 q

ências abaixo 100 Hz, o que é muito difícil de se conseguir com a utilização de um 

silenciador resistivo, exceto se este possuir muita área de material acústico, elevando assim 

seu custo. Ainda na Tab. 7.1 está mostrado o nível de pressão sonora global para os dois 

sistemas, sem e com controle, este último com apenas duas fontes de controle. 
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Figura 7.8 – NPS na saída do duto em bandas de 1/3 de oitava com e sem controle. 

Tabela 7.1 – Nível de atenuação obtida na saída do duto em bandas de 1/3 de oitava sem e 

com 2 fontes de controle. 

Banda 1/3 Oitava 

[Hz] 

NPS sem controle 

[dB]

NPS com 2 fontes de 

controle[dB] 

Atenuação

[dB]

50 75 69 6

63 80 74 6

80 82 76 6

100 81 76 5

125 82 77 5

160 82 75 7

200 83 79 4

250 86 78 8

315 78 71 7

Global[dB] 91 85 6

Global[dB(A)] 80 73 7

 

A fim de aumentar o nível de atenuação do ruído banda larga na faixa de freqüência 

analisada, serão utilizadas na próxima simulação duas fontes de controle em cada partição. De 

acordo com revisão bibliográfica realizada no trabalho, o controle ativo de ruído banda larga 
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em dutos com ondas planas possui melhor eficiência quando se utiliza sistemas multicanais 

obtendo, portanto, um maior nível de atenuação global, da ordem de 12 a 18 dB, dependendo 

da faixa de freqüência controlada (Cárdenas, N. I. J., 2005; Nunes, R. F., 1999). 

Para simulação do CAR com otimização da posição das fontes de controle em cada 

partição, a configuração mostrada na Fig. 7.9 foi utilizada. 

Como pode ser visto na Fig. 7.9, as fontes de controle tem como faixa de posição ao 

longo do eixo longitudinal os limites 5.2m a 7.2m a partir da extremidade esquerda do duto. 

No entanto, as fontes estão distanciadas entre si de uma distância igual a 1 metro. Este 

cuidado é tomado de modo a não permitir que o algoritmo de otimização posicione as duas 

fontes próximas de modo que as duas ocupem uma posição correspondente a um mínimo de 

pressão em determinada freqüência. Estando afastadas, uma fonte pode compensar a 

deficiência de atenuação do ruído correspondente à outra fonte. 

 

Figura 7.9 – Configuração utilizada na simulação do controle ativo com duas fontes de 

controle em cada partição. 

Os resultados obtidos com o controle ativo otimizado da configuração mostrada na Fig. 

7.9 estão mostrados nas Figs. 7.10-a e 7.10-b, as quais correspondem ao campo acústico 

global. Ressalta-se que a fonte de ruído primária se mantém igual à simulação anterior. 

Analisando a Fig. 7.10-b juntamente com as Figs. 7.5-b e 7.6-b têm-se que a atenuação 

global obtida com o sistema contendo duas fontes de controle em cada partição comparado 

com o sistema sem controle é de 15 dB. Sendo assim, este último sistema consegue atenuar 9 

dB a mais do que o sistema mono canal em cada partição (Fig. 7.6-b). Observa-se que os 

valores de atenuação aqui obtidos são da ordem dos resultados experimentais obtidos em 

dutos de ondas planas como descritos na literatura e citados anteriormente. 
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Figura 7.10a – Pressão acústica global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando duas fontes de controle por partição. 

Figura 7.10b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando duas fontes de controle por partição. 

Para complementar os resultados obtidos, o nível global em escala de ponderação A na 

saída do duto do sistema com 4 atuadores é igual a 64 dB(A). 

O satisfatório neste trabalho é a capacidade de controlar um ruído banda larga em 

subsistemas com ondas planas possuindo, portanto, um sistema global contendo modos 

acústicos de alta ordem. 

Para visualizar o controle ativo simulado em toda a banda de freqüência analisada, na 

Fig. 7.11 estão mostrados os NPS médios na saída do duto para o sistema sem controle e com 

controle incluindo as duas simulações realizadas (2 fonte de controle e 4 fontes de controle 

em cada partição). 

Analisando a Fig.7.11, observa-se que com o controle ativo contendo as duas fontes de 

controle em cada partição consegue-se atenuar o ruído banda larga em todas as freqüências 

inclusive o ruído harmônico presente em 270 Hz, o qual é atenuado nesta última simulação 

em 16 dB. Observa-se ainda que a possibilidade da fonte de controle estiver posicionada sobre 

um nó do campo acústico foi possivelmente eliminada. 
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Figura 7.11 – NPS médio na saída do duto particionado com e sem controle ativo. 

Na Fig. 7.12 estão os sinais da Fig. 7.11, porém, em bandas de 1/3 de oitava. Na Tab. 

7.2 estão descritos os níveis de atenuação obtidos entre o sistema sem controle e utilizando o 

controle ativo com duas fontes em cada partição para uma melhor análise dos resultados, 

incluindo os níveis globais em escala dB e dB(A). 

 

Figura 7.12 – NPS médio da saída do duto em bandas de 1/3 de oitava do sistema sem e com 

controle.
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Tab. 7.2 – Atenuação em bandas de 1/3 de oitava para o sistema sem controle ativo e com 

controle utilizando 4 fontes de controle e duto particionado. 

Banda 1/3 Oitava 

[Hz] 

NPS sem controle

[dB]

NPS com 4 fontes 

de controle[dB] 

Atenuação

[dB]

50 75 58 17

63 80 64 16

80 82 68 14

100 81 66 15

125 82 65 17

160 82 67 15

200 83 67 16

250 86 70 16

315 78 62 16

Global[dB] 91 76 15

Global[dB(A)] 80 64 16

Analisando a quarta coluna da Tab. 7.2 tem-se uma atenuação da ordem de 15 dB nas 

baixas freqüências. Tal nível de atenuação é extremamente satisfatório principalmente em 

aplicações industriais.

No próximo item são mostrados os resultados obtidos com simulação de controle ativo 

no duto sem a partição interna, ou seja, o controle é feito em um sistema com propagação de 

modos acústicos de alta ordem, ao contrário do que foi realizado neste item, onde o sistema 

controlado (interior das partições) é somente constituído de ondas planas. 

7.3 – Simulações no Duto sem partições internas 

As simulações de controle ativo no duto simples, ou seja, sem partições internas, tem 

como intuito verificar a viabilidade da utilização de partições no interior do duto para realizar 

o controle ativo de ruído. 

Desta maneira, é realizada, primeiramente, uma simulação utilizando quatro fontes de 

controle de modo a verificar qual é a atenuação do ruído obtida com o mesmo número de 

fontes de controle simulado para o sistema particionado. 
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Ressalta-se novamente que o procedimento de otimização se mantém o mesmo do 

descrito no capítulo anterior. Já o esquema utilizado no modelo de otimização para o duto 

simples está mostrado na Fig. 7.13. 

 

Figura 7.13 – Modelo para otimização do duto sem partições internas. 

Observa-se na Fig. 7.13 que as fontes de controle estão posicionadas nas paredes do 

duto tendo, portanto, uma faixa de 6m para obter a posição ótima, sendo que o espaçamento 

mínimo entre cada fonte é de 3m, de modo a evitar que o algoritmo de otimização posicione 

duas fontes muito próximas uma da outra levando a um posicionamento localizado em um 

mínimo de pressão para determinada freqüência. Os sensores de erro se mantêm com 10 

unidades posicionadas na saída do duto.

Nas Figs. 7.14-a e 7.14-b estão mostrados o campo de pressão global resultante da fonte 

primária emitindo um ruído branco sem atuação de fontes de controle para controle ativo do 

ruído.

 

Figura 7.14a – Pressão acústica global no interior do duto sem simulação do controle ativo de 

ruído.

 



 172 

 

Figura 7.14b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto sem simulação do controle 

ativo de ruído. 

O sinal médio obtido na saída do duto pelos 10 microfones de erro no domínio da 

freqüência pode ser observado na Fig. 7.15. O ruído emitido pela fonte primária é o mesmo 

utilizado nas simulações do item 7.2 e pode ser observado na Fig. 7.2. 

Comparando o sinal da Fig. 7.15 com o sinal da Fig. 7.3, o qual corresponde ao NPS na 

saída do duto particionado, observa-se que o duto com partições amplificou o sinal nas 

freqüências mais baixas se comparado com o duto sem as partições internas. Porém, o NPS 

global se mantém praticamente igual para os dois casos.  

Os resultados obtidos com a simulação do controle ativo juntamente com a otimização 

para a configuração mostrada na Fig. 7.13 estão mostrados nas Fig. 7.16-a e 7.16-b. 
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Figura 7.15 – NPS na saída do duto sem partições internas e sem controle ativo de ruído. 
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Figura 7.16a – Pressão acústica global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando quatro fontes de controle. 

 

Figura 7.16b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando quatro fontes de controle. 

Analisando as Fig. 7.14-b e 7.16-b temos que a redução do ruído na saída do duto é da 

ordem de 2 dB. Para melhor analisar o resultado obtido com a simulação, na Fig. 7.17 está 

mostrado o NPS médio da saída do duto para os dois casos: sem e com 4 fontes de controle. O 

NPS médio global em escala dB(A) para o sistema sem controle é igual a 77 dB(A), e para o 

sistema com 4 fontes de controle é igual a 75 dB(A). 

Observa-se que no sinal controlado (curva em azul da Fig. 7.17) há algumas freqüências 

em que não foi possível atenuar nenhum NPS com relação à curva vermelha, a qual 

corresponde ao sinal sem controle. Já o sinal harmônico em 270 Hz, conseguiu com a 

configuração simulada e otimizada 6 dB de atenuação.

Na Fig. 7.18 estão mostrados os sinais da Fig. 7.17 em bandas de 1/3 de oitava. Já na 

Tab. 7.3 está descrita a atenuação obtida por bandas de 1/3 de oitava para melhor avaliação 

dos resultados. 

Comparando o sistema de controle simulado do duto simples com utilização de 4 fontes 

de controle com o sistema simulado do duto particionado com duas fontes de controle em 

cada partição (totalizando 4 fontes de controle) tem-se um diferença de atenuação do ruído 

irradiado pelo duto de 13 dB (atenuação de 2 dB do duto simples contra 15 dB do duto 

particionado). Isso reforça o fato de que o controle em modos de alta ordem de um sistema 

com ruído branco é altamente complexo exigindo um número maior de sensores e atuadores, 

inclusive uma maior esforço computacional. 
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Figura 7.17 – NPS na saída do duto simples sem e com 4 fontes de controle. 

Para conseguir um nível maior de atenuação do ruído para o sistema de duto simples, 

várias simulações foram realizadas aumentando o número de fontes de controle. A 

configuração para o duto simples que se aproximou do nível de atenuação do ruído obtido 

com o sistema de duto particionado utiliza-se de 11 fontes de controle e 12 microfones de 

erro. 

Figura 7.18 – NPS médio da saída do duto simples em bandas de 1/3 de oitava do sistema sem 

e com 4 fontes de controle. 
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Tab. 7.3 – Atenuação em bandas de 1/3 de oitava para o duto simples sem e com controle 

utilizando 4 fontes de controle. 

Banda 1/3 Oitava 

[Hz] 

NPS sem controle 

[dB]

NPS com 4 fontes 

de controle[dB] 

Atenuação

[dB]

50 76 70 6

63 78 74 4

80 80 81 -1

100 79 79 0

125 80 76 4

160 79 80 -1

200 81 80 1

250 84 81 3

315 76 73 3

Global[dB] 90 88 2

Global[dB(A)] 77 75 2

 

A configuração utilizada para a simulação e otimização do controle ativo com 11 fontes 

de controle está mostrada na Fig. 7.19. 

Figura 7.19 – Configuração utilizada na simulação e otimização do duto simples com 11 

fontes de controle. 

Os resultados obtidos na simulação do controle ativo com a configuração da Fig. 7.19 

estão mostrados nas Figs. 7.20-a e 7.20-b. 
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Figura 7.20a – Pressão acústica global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando onze fontes de controle. 

 

Figura 7.20b – Nível de Pressão Sonora global no interior do duto com controle ativo de ruído 

utilizando onze fontes de controle. 

Com a utilização das onze fontes de controle localizadas em posições ótimas dentro da 

faixa especificada da Fig. 7.19 (observa-se que a faixa para posicionamento destas aumentou 

de 6m para 7.5m devido ao maior número de fontes de controle se comparado com a 

simulação anterior a qual possuía 4 fontes de controle) consegue-se uma atenuação global de 

14 dB. Tal atenuação é próxima à obtida na simulação realizada no duto particionado com 2 

fontes de controle em cada partição. 

Na Fig. 7.21 está mostrado o NPS médio na saída do duto sem e após o controle 

utilizando as 11 fontes de controle com posição otimizada. 

Observa-se na Fig. 7.21 que houve uma atenuação do NPS em toda a faixa de freqüência 

analisada, não tendo, portanto, nenhuma freqüência sem redução do NPS, o que pode ser 

justificado pelo fato de haver várias fontes de controle. Já na freqüência de 270 Hz, houve 

uma atenuação de 16 dB para o harmônico existente no ruído primário. 

O número de fontes de controle poderia ser menor com uma atenuação desejável caso 

estas fossem posicionadas no interior do duto (ao longo do diâmetro) e não somente nas 

paredes do duto como estão sendo simuladas. No entanto, esta configuração não condiz com a 

realidade, uma vez que o posicionamento dos atuadores no centro do duto possibilitaria 

também uma perda de carga no sistema, incluindo a dificuldade de instalação e fixação das 

mesmas. 
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Figura 7.21 – NPS na saída do duto simples sem e com controle utilizando 11 fontes de 

controle.

O nível médio global da pressão sonora na saída do duto para este último sistema 

controlado é igual a 64 dB(A). 

Com esta simulação pode ser verificado a viabilidade da utilização de partições no 

interior do duto, uma vez que para atingir uma redução global de 14 dB num duto simples são 

necessários 11 atuadores e 12 sensores de erro. Em contrapartida, para o sistema com duto 

particionado, foram necessários 4 atuadores e 2 microfones de erro. 

Na Fig. 7.22 estão mostrados os sinais da Fig. 7.21 em bandas de 1/3 de oitava, para 

melhor análise dos resultados. 

 

Figura 7.22 – NPS médio na saída do duto sem e com 11 fontes de controle em bandas de 1/3 

de oitava. 
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Na Tab. 7.4 está mostrada a atenuação obtida em bandas de 1/3 de oitava para o controle 

ativo utilizando 11 fontes de controle. 

Tabela 7.4 – Atenuação obtida utilizando 11 fontes de controle em bandas de 1/3 de oitavas. 

Banda 1/3 Oitava 

[Hz] 

NPS sem controle 

[dB]

NPS com 11 fontes 

de controle[dB] 

Atenuação

[dB]

50 76 62 14

63 78 65 13

80 80 67 13

100 79 68 11

125 80 66 14

160 79 68 11

200 81 69 12

250 84 69 15

315 76 62 14

Globa[dB] 90 76 14

Global[dB(A)] 77 64 13

Para comparação e melhor análise dos resultados obtidos, na Fig. 7.23 estão mostrados 

os NPS médio na saída do duto simples paras as 3 simulações realizadas: sem controle, com 4 

e 11 fontes de controle. 
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Figura 7.23 – NPS médio na saída do duto simples para as três simulações realizadas. 
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Neste capítulo foram realizadas simulações tanto com o duto simples (configuração 

original) quanto para o duto com partições internas de forma a verificar as vantagens de se 

utilizar o sistema proposto (particionado). Na Tab. 7.5 está mostrado em resumo os resultados 

obtidos com as simulações realizadas.  

Tabela 7.5 – Atenuações do NPS médio irradiado na saída do duto utilizando controle ativo. 

Sistema Atenuação Global [dB] 

Duto Particionado c/ 2 fontes de controle 6

Duto Particionado c/ 4 fontes de controle 15 

Duto sem partição c/ 4 fontes de controle 2

Duto sem partição c/ 11 fontes de controle 14 

Analisando a Tab. 7.5 fica claro que com a utilização de partições internas no duto 

obtém-se uma atenuação do ruído equivalente ao sistema simples (original), porém, com um 

número de sensores e atuadores muito menor (ou seja, somente 4 atuadores e 2 sensores de 

erro), diminuindo portanto o custo do sistema, bem como a complexidade dos algoritmos a 

serem implementados no controlador se comparado com o sistema original onde se tem o 

controle em modos de alta ordem. 

7.4 – Simulações com Controle Passivo de Ruído 

A fim de comparar a atenuação obtida entre o controle ativo e o controle passivo, 

calculou-se um atenuador resistivo de modo a ser utilizado no duto com a geometria 

especificada na Fig. 7.13, e considerando o ruído primário mostrado na Fig. 7.2.  

A metodologia de projeto do atenuador resistivo está descrita em Beranek and Ver 

(1992), e sua geometria está mostrada esquematicamente (sem escala) na Fig. 7.24, onde o 

comprimento do silenciador (L) projetado é igual a 2m com seção transversal igual a 1m x 

1m. 
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Figura 7.24 – Esquema do silenciador resistivo projetado. 

Na Fig. 7.24, as áreas hachuradas representam o material acústico utilizado no interior 

do silenciador, e as áreas em branco são áreas livres para passagem do fluido. Utilizou-se um 

material com resistência ao fluxo normalizada igual a 5.  

O Nível de Pressão Sonora médio na saída do duto em bandas de 1/3 de oitavas está 

mostrado na Fig. 7.25 para os três casos: sistema sem controle ativo ou passivo (duto 

simples), duto particionado com controle ativo e 2 fontes de controle em cada partição, e 

finalmente com a inserção do silenciador.  A atenuação obtida em bandas de 1/3 de oitavas 

com o silenciador dissipativo está mostrada na Tab. 7.6, juntamente com a atenuação obtida 

com o controle ativo utilizando o duto particionado com 4 fontes de controle. 

Figura 7.25 – NPS na saída do duto em bandas de 1/3 de oitava para o sistema com controle 

ativo e passivo. 
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Tabela 7.6 – Atenuação do ruído obtido com o controle ativo e passivo. 

Banda 1/3 Oitava 

[Hz] 

Atenuação com 4 fontes de 

controle (Duto particionado) 

[dB]

Atenuação Silenciador 

Resistivo 

[dB]

50 17 1

63 16 2

80 14 2

100 15 3

125 17 4

160 15 6

200 16 6

250 16 8

315 16 10

Analisando a Tab. 7.6 observa-se que nas baixas freqüências (abaixo de 300 Hz) o 

silenciador passivo tem um desempenho muito inferior quando comparado ao controle ativo. 

Este fato é justificado através do coeficiente de absorção acústica de materiais acústicos 

(porosos ou fibrosos), o qual são extremamente baixo nas baixas freqüências.

É devido ao desempenho melhor em baixas freqüências que o controle ativo tem suas 

vantagens em aplicações industriais, principalmente em sistemas de exaustão onde o ruído de 

ventiladores e exaustores é característico de baixa freqüência, e a utilização de silenciadores 

passivos se tornam extremamente inviáveis devido ao custo, uma vez que a atenuação do 

ruído irradiado obtida com o uso deste tipo de silenciador aumenta proporcionalmente à área 

de material acústico utilizado. Outra vantagem que deve ser levada em consideração é que o 

controle ativo gera perdas de carga menores no sistema quando comparado com o mesmo 

sistema tendo um silenciador resistivo em sua estrutura. 

Para fins de ilustrar e comprovar o baixo desempenho de silenciadores resistivos em 

baixas freqüências, na Fig. 7.26 está mostrado os resultados obtidos no trabalho de Coradi 

(2003) onde o autor obteve a perda de inserção de atenuadores resistivos experimentalmente. 

O silenciador considerado no trabalho possui área transversal de 1,2m x 1,2m.  
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Figura 7.26 - Perda por inserção dos atenuadores com 0,60m de comprimento e diferentes 

densidades de lã de rocha. 

Observa-se na Fig. 7.26 que o desempenho deste tipo de silenciador é melhor nas altas 

freqüências, onde o controle ativo já começa a não ser tão eficiente quando comparado ao 

controle passivo. Portanto, uma solução viável é a utilização de controle híbrido (passivo 

juntamente com ativo), onde se utiliza o controle ativo para atenuar o ruído nas baixas 

freqüências e o controle passivo com utilização de silenciadores resistivos para controle nas 

altas freqüências (em geral acima de 500 Hz), uma vez que a o ruído industrial tem como 

característica uma banda larga de freqüência com presença de tons puros com harmônicos. 



CAPÍTULO VIII  

Conclusões e Trabalhos Futuros 

8.1 – Conclusões

Este trabalho apresentou um estudo teórico-numérico sobre simulação de controle 

ativo de ruído em dutos com propagação de modos de alta ordem. O trabalho propôs uma 

metodologia a qual se caracteriza pela planificação das ondas sonoras no interior do duto afim 

de que o controle ativo de ruído em dutos com propagação de modos de alta ordem seja 

realizado em ondas planas.

Para simulação do CAR utilizando a metodologia proposta fez-se o uso da técnica de 

Síntese Modal de Componentes para modelagem do sistema juntamente com técnica de 

otimização para determinar a posição ótima dos atuadores. 

As principais conclusões obtidas neste trabalho são descritas a seguir:

 No tocante à modelagem analítica:

A modelagem analítica do controle ativo de ruído foi estudada neste trabalho com o 

propósito de fornecer o embasamento teórico bem como o entendimento dos mecanismos 

acústico-físicos associados ao controle ativo de ruído harmônico propagando em um duto, 

seja este com propagação de ondas planas ou modos de alta ordem.  

Os métodos analíticos de controle mostrados neste trabalho foram baseados na 

minimização de funções custo tais como a pressão em um ponto no interior do duto, a energia 

potencial acústica (pressão sonora quadrática em vários pontos dentro do mesmo) e a potência 

acústica total no duto. 
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Com relação à modelagem analítica do controle ativo de ruído conclui-se que: 

 Para um duto infinito com propagação de ondas planas, a atenuação do ruído obtida na 

saída do duto varia em função dos coeficientes de reflexão da terminação da fonte 

primária. Observou-se que a atenuação máxima diminui à medida que a terminação do 

duto na fonte primária fica menos reflexiva. 

 Ainda para ondas planas e duto infinito, o método de controle minimizando a pressão 

sonora em um ponto se mostrou mais eficiente quando comparado aos outros métodos 

estudados, conseguindo, portanto, a atenuação total do ruído (com o atuador em uma 

posição ótima) e com a vantagem do método não depender do coeficiente de reflexão 

da terminação da fonte primária. 

 O método de minimização da potência total está relacionado com o amortecimento do 

sistema. Portanto, para sistema com baixo amortecimento esta estratégia não é 

apropriada.

 Observou-se que para controle de ondas plana, um sistema de controle do tipo mono 

canal consegue atenuar totalmente o ruído quando o atuador está em uma posição 

ótima e o sensor de erro não está localizado em um ponto de mínima pressão sonora.  

 Para um duto finito e propagação de ondas planas, a atenuação obtida com os três 

métodos são menores quando comparado com o duto infinito. Porém, ainda sim, o 

método de minimização da pressão em um ponto se mostrou mais atraente. Para as 

condições de contorno em questão observou-se a influência da posição dos atuadores e 

dos sensores de erro no resultado do controle quando se tem a formação de ondas 

estacionárias no duto. 

 Para o modelo de duto infinito com propagação de modos de alta ordem, os melhores 

resultados, obtendo, portanto, maior atenuação do ruído primário (atenuação da ordem 

de 18 dB), foi obtido com o método de minimização da energia potencial, utilizando 

um total de 6 sensores de erro e somente uma fonte de controle. A menor redução do 

ruído é obtida com a técnica de minimização da potência irradiada (atenuação de 9 

dB), sendo esta também a técnica com o maior nível de dificuldade para implantação 

prática.Simulações com este mesmo modelo foram realizadas demonstrando que a 

atenuação do ruído aumenta proporcionalmente ao aumento do número de fontes de 

controle.
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 Para o modelo de duto finito com modos de alta ordem, os resultados mostraram que o 

controle ativo se torna bem menos eficiente se comparados com um sistema infinito. 

Utilizando uma fonte de controle obtiveram-se atenuações da ordem de 10 dB para 

minimização da energia potencial, e redução insignificante para a minimização da 

potência total. Ressalta-se que os resultados obtidos variam em função da terminação 

do duto. 

 Com relação aos sensores de erro para um sistema com propagação de modos de alta 

ordem, estes sensores devem estar posicionados de tal maneira que não consigam 

captar os modos evanescentes das fontes de controle e principalmente não estar 

localizados nas linhas nodais do sistema. 

 

 No tocante à Metodologia Proposta

Foi proposto neste trabalho desenvolver um modelo modal da configuração proposta 

para o duto (modelo do duto com as partições internas) utilizando o Método de Síntese Modal 

de Componentes (SMC).  De posse do modelo modal, o controle ativo de ruído pôde ser 

estudado e simulado com menor custo computacional, e permitindo um maior domínio do 

modelo proposto. 

Com relação à metodologia proposta conclui-se que: 

 A planificação de ondas sonoras no interior do duto através da introdução de placas no 

interior deste foi validada via técnica de elementos finitos, observando, portanto, o 

comportamento acústico esperado. 

 Utilizando o modelo do duto particionado via elementos finitos juntamente com a 

técnica de otimização de algoritmos genéticos foi possível obter a atenuação ótima do 

ruído irradiado para fora do duto utilizando sistemas de controle mono canais e 

considerando ruído primário harmônico. Utilizando uma fonte de controle, obteve-se 

atenuação da ordem de 26 dB e com duas fontes de controle este nível aumentou para 

32 dB. Verificou-se o nível de atenuação varia em função da freqüência simulada. 

 A desvantagem de realizar simulações de CAR utilizando o modelo de elementos 

finitos e otimização é o elevado tempo computacional devido às dimensões dos 

modelos considerados (aproximadamente 36 horas). Com a utilização de um modelo 
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obtido via síntese modal de componentes (SMC), o tempo das simulações de CAR se 

reduz para 12 horas.

 A técnica de SMC aplicada a um sistema acústico foi desenvolvida com sucesso sendo 

validada com modelo de elementos finitos. A partir do modelo modal obteve-se o 

campo acústico no interior do duto devido a fontes sonoras localizadas no interior 

deste.

 No tocante às simulações numéricas de CAR utilizando modelo modal

Nas simulações realizadas foi utilizado um modelo de duto com dimensões próximas a 

uma aplicação industrial (13 metros de comprimento e seção transversal de 1 x 1 m2). O 

modelo modal considerado nas simulações foi obtido em um plano, ou seja, em duas 

dimensões. Segundo as simulações realizadas, conclui-se que: 

 Uma análise de sensibilidade foi realizada com o intuito de avaliar a influência do 

comprimento da chapa interna do duto no nível de ruído irradiado pelo sistema. Bem 

como, se o comprimento desta chapa deveria ser considerado uma variável de projeto 

no procedimento de otimização da posição da fonte de controle. Foram simulados 

cinco comprimentos diferentes para a placa interna, sendo que o nível de atenuação do 

ruído obtido para os cinco sistemas com posição da fonte de controle otimizada variou 

entre 12 e 14 dB. Devido à pequena variação obtida, o comprimento da chapa não foi 

considerado variável de projeto do otimizador. 

 Para um ruído harmônico, variando a freqüência de excitação da fonte primária, 

obteve-se atenuações do ruído irradiado pelo sistema da ordem de 13 dB utilizando 

sistemas mono canais no duto particionado. Enquanto que para o duto sem partição 

interna, com sistema multicanal (2 fontes de controle) a redução é da ordem de 9 dB. 

 Várias freqüências foram simuladas no sistema de duto particionado, sempre com 

simulações em paralelo com o sistema sem partição para demonstrar a viabilidade da 

metodologia proposta. 

 Das posições das fontes de controle otimizadas, observou-se que tais posições se 

localizavam no primeiro comprimento de onda do interior de cada partição. 

 Considerando ruído de excitação do tipo banda larga, nos resultados obtidos com as 

simulações de CAR, observou-se que ao longo da faixa de freqüência analisada houve 
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algumas freqüências as quais não se obteve atenuação do ruído. Tal fenômeno pode 

ser causado pelo fato da fonte de controle estar posicionada sobre um nó (mínimo de 

pressão) do campo de pressão destas freqüências em específico. Para contornar este 

fato, simulações foram realizadas aumentando o número de fontes de controle, 

mostrando que este comportamento do sistema pode ser eliminado. 

 Para o sistema com ruído banda larga, obteve-se atenuações da ordem de 15 dB 

quando da utilização de 2 fontes de controle em cada partição do sistema particionado. 

Em contrapartida, para se obter um nível de atenuação desta ordem para um duto 

simples, sem particionamento, foram necessárias a utilização de 11 fontes de controle. 

 Para o sistema em estudo, foi analisado o desempenho de um silenciador resistivo para 

reduzir o ruído emitido pela mesma fonte de excitação com ruído banda larga. Pôde-se 

comprovar, portanto, o baixo desempenho de silenciadores resistivos em baixas 

freqüências.

 Concluiu-se que o desempenho do silenciador resistivo é melhor nas altas freqüências, 

onde o controle ativo já começa a não ser tão eficiente quando comparado ao controle 

passivo. Sugere-se, portanto, a utilização de controle híbrido (passivo juntamente com 

ativo), onde se utiliza o controle ativo para atenuar o ruído nas baixas freqüências e o 

controle passivo com utilização de silenciadores resistivos para controle nas altas 

freqüências (em geral acima de 500 Hz), uma vez que a o ruído industrial tem como 

característica uma banda larga de freqüência com presença de tons puros e seus 

harmônicos. 

8.2 - Trabalhos Futuros 

Ainda nesta linha de pesquisa, sugerem-se os seguintes trabalhos: 

 Modelagem acústica tridimensinal do duto particionado utilizando síntese modal de 

componentes (SMC), analisando também a perda de carga imposta ao sistema pelo 

particionamento interno do duto. 

 Implantação prática do controle ativo de ruído no duto com particionamento interno ao 

longo de sua direção axial. 

 Verificar a viabilidade de se utilizar como fonte geradora do anti-ruído materiais 

piezelétricos cerâmicos, posicionados à estrutura metálica das chapas que são 

introduzidas no duto de modo a particioná-lo. 
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ANEXO I 

Equações Fundamentais da Acústica 

A1.1 – Introdução 

 O fenômeno da propagação de ondas acústicas é um problema potencial, descrito pela 

Equação de Helmholtz. Para formulação da Equação de Helmholtz é necessária a combinação 

da Equação de Estado, da Equação da Continuidade e da Equação de Euler para que resulte 

em uma equação diferencial com uma variável dependente (KINSLER et al, 2000). Tais 

equações são formuladas nos itens a seguir para posterior formulação da Equação de 

Helmholtz. 

  

A1.2 – A Equação de Estado 

 A equação de estado para um fluido relaciona as forças de restauração interna às 

deformações correspondentes, da mesma forma que é feita para cordas, barras e membranas. 

Procura-se uma relação linear que, enquanto simplifique o desenvolvimento, fique restrita à 

quantidade de deformação permitida. Para meios fluidos a equação que rege o comportamento 

termodinâmico do mesmo é a equação do gás perfeito. 

 

rTP  !                  (A1.1) 

 

onde: P é a pressão total em Pascal (Pa),   é a densidade em quilogramas por metro cúbico 

(Kg/m
3
), T a temperatura absoluta em Kelvins (K) e r é uma constante cujo valor depende do 

gás envolvido. 
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 Maior simplificação pode ser alcançada se o processo termodinâmico for restringido. 

Por exemplo, se o fluido está contido em um recipiente cujas paredes apresentam alta 

condutividade térmica, então variações lentas de volume do recipiente resultarão em energia 

térmica, que é transferida entre as paredes e o fluido. Se as paredes têm capacidade térmica 

necessária, o recipiente e o fluido permanecerão a temperatura constante. Neste caso, o gás 

perfeito é descrito pela equação isotérmica de estado: 
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 Por outro lado, é conhecido através de experimentos, que os processos acústicos são 

quase adiabáticos: há troca insignificante de energia térmica de uma partícula de fluido para 

outro. Sob estas condições, a entropia, e não a temperatura, do fluido permanece constante, 

logo o comportamento do gás perfeito nestas condições é descrito pela equação adiabática de 

estado: 
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onde:  o é a relação dos calores específicos a pressão constante Cp e volume constante Cv, 
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 Para o processo adiabático, elementos vizinhos do fluido não devem trocar energia 

térmica.Isto significa que as condutividades térmicas do fluido e os gradientes térmicos da 

perturbação devem ser pequenas o bastante para que nenhum fluxo térmico significante 

aconteça durante o tempo de perturbação. Para as freqüências e amplitudes de interesse em 

acústica este é o caso (KINSLER et al, 2000). Os principais efeitos de condutividade térmica 

são dissipados em frações muito pequenas da energia acústica de forma que a perturbação se 

atenua lentamente com tempo ou distância. 
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 Para fluidos que apresentam comportamento diferente de um gás perfeito, a equação 

adiabática de estado é mais complexa. Nestes casos é preferível determinar a relação 

isoentrópica experimentalmente entre pressão e flutuações de densidade. 

 Assumindo um volume fluido com densidade  o e pressão Po e deformando-se este 

volume fluido, a densidade e a pressão mudam dos valores iniciais para   e P, 

respectivamente conforme pode ser visto na Fig. A1.1. 

 

 

Figura A1.1 – Volume fluido 

 

 A nova pressão no fluido usando expansão em série de Taylor é: 
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onde as derivadas parciais são constantes determinadas para a compressão e expansão 

adiabática do fluido sobre sua densidade de equilíbrio. 

Se as flutuações são pequenas, apenas os termos de primeira ordem em ( - o) 

precisam se considerados, assim é obtida uma relação linear entre a flutuação de pressão e a 

mudança de densidade. 
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o

P
o

  
 . ##

$

%
&&
'

(
-
-

!                 (A1.7) 

 

é o módulo adiabático (Bulk). 
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 Em termos da pressão acústica 
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e a condensação 
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 A equação (A1.6) pode ser reescrita como 
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A restrição essencial é que a condensação deve ser pequena: 
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A1.3 – Equação da Continuidade 

 A relação entre velocidade de partícula v  e ! é dada pela equação de continuidade. 

 Considerando-se um fenômeno de transporte de massa em um elemento de volume 

infinitesimal dV, na direção X: 

 

Figura A1.2 – Fluxo de massa na direção X do volume infinitesimal. 

 

 O fluxo de massa pode ser expresso pela seguinte relação: 
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Generalizando-se (A1.12) para as direções Y e Z pode-se escrever o fluxo de massa do 

operador divergente: 
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A taxa de crescimento da massa em dV, sinônimo de fluxo de massa, também pode ser 

expressa por dV
t-

- 
. 
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 (Equação de continuidade)          (A1.14) 

 

A densidade instantânea pode ser expressa em função da condensação: 
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A equação (A1.14) pode ser linearizada. Considerando-se s infinitesimal, o  ! , e  o 

constante, tem-se: 
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onde velocidade da partícula ( v
 

) e pressão (p) são condições de contorno usuais em 

problemas de acústica. 

 

A1.4 – Equação de Euler 

A equação de Euler relaciona pressão p com velocidade instantânea v  e é obtida 

através da consideração de um volume infinitesimal dV que se move com o fluido, com massa 

infinitesimal dM. Considera-se um fluido adiabático e não viscoso, e os efeitos da viscosidade 

no movimento são desprezados. 

 

 Pela Segunda Lei de Newton obtém-se a expressão para força infinitesimal: 
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 Na direção X, a componente da força infinitesimal pode ser representada em termos da 

pressão interna instantânea P. 
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 Pode-se generalizar (A1.18) para as direções Y e Z, através do operador gradiente: 
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 Uma partícula do fluido possui velocidade instantânea ),,,( tZYXv
 

 em uma posição 

(X,Y,Z) em um determinado tempo t. Ao se deslocar para (X+dX, Y+dY, Z+dZ) em um tempo 

t+dt, a partícula adquiri uma nova velocidade ) *dttdZdXXv +ZdYY +++ ,,,
!

. Pela 

definição de aceleração, tem-se: 
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 Definindo-se velocidade como )( posiçãou
dt

ud
v !!

 
 

 
, pode-se desenvolver (A1.20): 
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 Sendo infinitesimais os incrementos nas variáveis, a velocidade instantânea no tempo 

t+dt pode ser expressa pela expansão de Taylor até o termo de derivada primeira. 
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 Portanto a expressão (A1.21) adquiri a forma: 
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Se o operador vetorial )( ?0v
 

 for definido como: 
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Tem-se: 
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A massa infinitesimal pode ser escrita da seguinte maneira: 
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Substituindo-se as equações (A1.19), (A1.25) e (A1.26) em (A1.17), chega-se a uma 

nova equação: 
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 (Equação de Euler para fluidos não viscosos)      (A1.27) 

 

A consideração de condensação infinitesimal implica em o  B . Se a pressão de 

equilíbrio no fluido (Po) for constante, pP ?!? . Lembrando-se que p=P-Po. Outra 

simplificação possível é a consideração de ) *) *
t

v
vv

-
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. Através destas hipóteses é 

possível obter-se a equação (A1.27) na forma linearizada, válida para fenômenos acústicos de 

pequena amplitude. 
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  (Equação linear de Euler para fluidos não viscosos)                  (A1.28) 

 

 A equações de Estado, Continuidae e de Euler foram baseadas em Kinsler et al (2000). 

 

A1.5 - Equação de Helmholtz 

O cálculo do campo acústico (pressão em função das coordenadas espaciais e 

temporal) em um local pode ser feito através da equação de Helmholtz, a qual é formulada a 

partir da combinação das equações (A1.10), (A1.16) e (A1.28), resultando em: 
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Esta equação descreve a propagação de uma onda na ausência de fontes e sorvedouros, 

onde p é a pressão do campo acústico e c é a velocidade do som no ar. Na Fig. A1.3 está 

apresentada a evolução temporal da solução numérica para a equação de onda, sem fontes ou 

sorvedouros, sujeita às condições iniciais. 

 

 

 

Figura A1.3 - Solução da equação de Helmholtz para condições iniciais dadas em unidades 

arbitrárias. 



ANEXO II  

Algoritmos Genéticos 

Os algoritmos genéticos (GA) são uma família de modelos computacionais inspirados 

na evolução, que incorporam uma solução potencial para um problema específico numa 

estrutura semelhante à de um cromossomo e aplicam operadores de seleção e "crossover" a 

essas estruturas de forma a preservar informações críticas relativas à solução do problema 

(LOPES, 1999). 

 Um processo de otimização consiste em procurar melhorar o desempenho, com o 

objetivo de alcançar um ou vários pontos ótimos. É desta forma que funcionam os Algoritmos 

Genéticos. Eles combinam a sobrevivência do mais adaptado, com uma troca de informações 

ao mesmo tempo aleatória e estruturada.  

Segundo Goldberg (1989), os Algoritmos Genéticos têm quatro aspectos que os 

diferem dos outros métodos tradicionais de otimização e que são:  

1. Trabalham sobre uma codificação de parâmetros e não diretamente sobre os 

parâmetros do problema;  

2. Operam em uma população e não em pontos isolados, reduzindo assim o risco de 

busca a falsos pontos;

3. Usam informações da função objetiva (payoff) e não derivadas de outros 

conhecimentos auxiliares;  

4. Procedem a busca utilizando operadores escolásticos e sua regra de transição é 

probabilística e não determinística 
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Os AG’s trabalham sobre uma população de palavras ou cromossomos (strings), que 

são seqüências de códigos, geralmente de forma binária, que representam determinados 

parâmetros. Para se criar uma população são aplicadas sucessivas operações de reprodução, 

cruzamento e/ou mutação (MUHLENBEIN, 1992). 

A implementação de um algoritmo genético começa com uma população aleatória de 

cromossomos. Essas estruturas são, então, avaliadas e associadas a uma probabilidade de 

reprodução de tal forma que as maiores probabilidades são associadas aos  cromossomos que 

representam uma melhor solução para o problema de otimização do que àqueles que 

representam uma solução pior. A aptidão da solução é tipicamente definida com relação à 

população corrente (WHITLEY, 1995).  

A função objetivo de um problema de otimização é construída a partir dos parâmetros 

envolvidos no problema. Ela fornece uma medida da proximidade da solução em relação a um 

conjunto de parâmetros. Os parâmetros podem ser conflitantes, ou seja, quando um aumenta o 

outro diminui. O objetivo é encontrar o ponto ótimo. A função objetivo permite o cálculo da 

aptidão bruta de cada indivíduo, que fornecerá o valor a ser  usado para o cálculo de sua 

probabilidade de ser selecionado para reprodução (WHITLEY, 1995).

O Algoritmo Genético básico é o que realiza, segundo Grefentette (1993), as seguintes 

funções:

1. Inicializa a população de cromossomos (soluções);  

2. Avalia cada cromossoma da população; 

3. Cria novos cromossomos a partir da população atual (aplica mutação e 

cruzamento, substituindo os ascendentes pelos descendentes);  

4. Termina, se o critério de fim for alcançado, caso contrário, reinicializa. 

A seguir são sumarizadas as operações básicas do algorítmo genético necessárias para 

conseguir a solução ótima do sistema a ser otimizado (MUHLENBEIN, 1992). 

a) Inicialização 

O primeiro passo para a aplicação de AGs a um problema real é a codificação das 

variáveis do problema. Cada variável é discretizada em um determinado intervalo e 

representada com um conjunto de bits, sendo que o conjunto de variáveis codificado é 

chamado de "cromossomo". Um ou mais cromossomos associados para formar um 

"indivíduo". É importante ressaltar que o AG manipula os indivíduos (variáveis codificadas) e 

não as variáveis propriamente ditas. A codificação, em si, é uma questão importante na 
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aplicação de AGs para problemas reais. Uma codificação inadequada pode tornar o problema 

difícil ou mesmo impossível para o AG. 

Na seqüência, um conjunto de indivíduos é criado formando uma "população". Esta 

população inicial pode ser aleatória, ou constituída com base em conhecimento prévio sobre a 

natureza do problema. A existência de uma população de possíveis soluções caracteriza a 

exploração paralela do espaço de busca. Esta é uma vantagem de AGs em relação a métodos 

convencionais que normalmente exploram uma possível solução de cada vez. 

Portanto, uma população de n indivíduos é gerada aleatoriamente. Cada um dos 

indivíduos da população representa uma possível solução para o problema, ou seja, um ponto 

no espaço de soluções.  

b) Cálculo da Aptidão 

Geralmente a aptidão do indivíduo é determinada através do cálculo da função 

objetivo, que depende das especificações de projeto.

Cada indivíduo da população é uma possível solução para o problema. Assim, é 

necessária alguma medida de qualidade dos indivíduos, de tal maneira a discriminar as 

melhores das piores soluções. Esta medida de adequabilidade (em relação à solução para o 

problema) é conhecida como "fitness" ou “função objetivo”. O cálculo do fitness é um ponto 

crítico para o algoritmo, já que, em última análise, é a função de fitness que está sendo 

otimizada.  

Com base no fitness dos indivíduos, estes são selecionados de tal maneira a privilegiar 

as melhores soluções em detrimento das piores. Este procedimento imita o processo de 

seleção natural que guia a evolução das espécies. Os indivíduos são selecionados por métodos 

probabilísticos (ou mesmo determinísticos) de modo a poderem gerar descendentes, 

implementando, assim o mecanismo da sobrevivência do mais apto. 

Desta maneira, cada indivíduo é uma entrada para a ferramenta de análise de 

desempenho, cuja saída fornece medidas que permitem ao algoritmo genético o cálculo da 

aptidão do indivíduo. Ainda nesta fase os indivíduos são ordenados conforme a sua aptidão. 

c) Seleção 

Os indivíduos selecionados são submetidos a modificações probabilísticas através de 

"operadores genéticos", usualmente recombinação (crossover) e mutação. 
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Nesta fase os indivíduos mais aptos da geração atual são selecionados. Esses 

indivíduos são utilizados para gerar uma nova população por cruzamento. Cada indivíduo tem 

uma probabilidade de ser selecionado proporcional à sua aptidão.

O método mais utilizado é o método da “roleta”. Para entender este método considere 

um círculo dividido em  n regiões (tamanho da população), onde a área de cada região é 

proporcional à aptidão do indivíduo.

Coloca-se sobre este círculo uma "roleta" com n cursores, igualmente espaçados. Após 

um giro da roleta a posição dos cursores indica os indivíduos selecionados. Este método é 

também denominado amostragem universal estocástica.  

Evidentemente, os indivíduos cujas regiões possuem maior área terão maior 

probabilidade de serem selecionados várias vezes. Como conseqüência, a seleção de 

indivíduos pode conter várias cópias de um mesmo indivíduo enquanto outros podem 

desaparecer.  

d) Cruzamento (“Crossover”) 

Consiste em escolher dois cromossomos da população para cruzar e gerar filhos, que 

os substituirão na geração seguinte. 

Existem diversas formas para se fazer o cruzamento. Por exemplo, os indivíduos 

selecionados na etapa anterior podem ser cruzados da seguinte forma: a lista de indivíduos 

selecionados é embaralhada aleatoriamente criando-se, desta forma, uma segunda lista, 

chamada lista de parceiros.  

Cada indivíduo selecionado é então cruzado com o indivíduo que ocupa a mesma 

posição na lista de parceiros. Os cromossomos de cada par de indivíduos a serem cruzados 

são particionados em um ponto, chamado ponto de corte, sorteado aleatoriamente. Um novo 

cromossomo é gerado permutando-se a metade inicial de um cromossomo com a metade final 

do outro.

Em resumo, o cruzamento toma dois indivíduos e combina partes de ambos para 

formar dois novos descendentes. 

e) Mutação 

A operação de mutação é utilizada para garantir uma maior varredura do espaço de 

estados e evitar que o algoritmo genético convirja muito cedo para mínimos locais. A 

mutação pode ser efetuada alterando-se o valor de um gene de um indivíduo sorteado 
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aleatoriamente com uma determinada probabilidade, denominada probabilidade de mutação, 

ou seja, vários indivíduos da nova população podem ter um de seus genes alterado 

aleatoriamente. 

Em geral, o cruzamento atua como busca local, enquanto que a mutação realiza uma 

busca global do espaço de busca. 

Como conseqüência da seleção e da modificação pelos operadores genéticos, uma 

nova geração de indivíduos é criada e que substitui a anterior. A nova população é submetida 

à avaliação e posterior seleção e modificação. Este processo é repetido iterativamente, 

esperando-se que a cada geração a qualidade média dos indivíduos aumente. Ao longo de um 

determinado número de gerações é possível que soluções muito boas para o problema sejam 

geradas, ou mesmo que a solução ótima seja encontrada.  

O Algoritmo Genético utilizado no desenvolvimento deste trabalho possui a estrutura 

mostrada na Fig. A2.1. O algoritmo é desenvolvido em ambiente Matlab (toolbox), sendo um 

toolbox de utilização livre denominado GAOT (Genetic Algorithms for Optimization 

Toolbox), versão 5, desenvolvido por Houck et al (1995).

Figura A2.1 - Estrutura do algoritmo de otimização utilizado na metodologia.



ANEXO II I  

Análise Acústica em Elementos Finitos 

A3.1 – Introdução 

Este apêndice fornece uma breve descrição do Método de Elementos Finitos e as 

equações utilizadas no método quando aplicado à acústica.  

O objetivo do método é encontrar uma solução aproximada para um dado problema de 

valor de contorno. A base do método está na representação da região acústica como um 

conjunto de sub-volumes finitos (“Elementos Finitos”).  

Os elementos finitos podem ter diferentes formas e diferentes números de nós, onde 

nestes nós são calculadas as soluções. O tipo de elemento utilizado durante a análise é linear.  

 

A3.2 - Método de Elementos Finitos aplicado à Acústica 

O Método de Elementos Finitos (MEF) é uma aproximação numérica da solução para 

uma equação diferencial, a qual, neste caso, é uma aproximação da equação de Helmholtz. A 

seguir a equação de Helmholtz (Eq. A3.1) é derivada pelo método de elementos finitos 

(BATRA, 1995).  

Primeiramente, a equação de Helmholtz precisa ser rearranjada da seguinte maneira: 
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 A Eq. (A3.2) é então multiplicada por uma função escalar   e integrada sobre o 

domínio !, resultando na Eq. (A3.3). A função   satisfaz a condição de contorno essencial, 

ou seja, para uma equação diferencial de segunda ordem, como a equação de Helmholtz, a 

condição de contorno essencial não contém derivadas. Conseqüentemente, a condição de 

contorno de pressão é uma condição de contorno essencial.    
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 A Eq. (A3.3) é chamada de formulação de Galerkin para a equação de Helmholtz. Esta 

equação pode ser rearranjada para uma forma apropriada utilizando a regra do operador 

gradiente, mostrada abaixo: 
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 Rearranjando a Eq. (A3.4) tem-se: 
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onde u é um escalar e A
 

é um vetor.  

 Utilizando a relação dada pela Eq. (A3.5), considerando pA "!
 

 e 0!u , e 

substituindo o resultado na Eq. (A3.3) tem-se: 
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 Para simplificar a Eq. (A3.6), o teorema do divergente, dado pela Eq. (A3.7) deve ser 

empregado. 
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onde ! é o domínio modelado, " é o contorno deste domínio, A
 

 é um vetor arbitrário, e n
 

 é 

um vetor normal do contorno ". 

 Utilizando a relação da Eq. (A3.7) na Eq. (A3.6) resulta em: 
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 Simplificando e rearranjando a Eq. (A3.8) tem-se: 
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 A condição de contorno da velocidade é dada por: 
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 Rearranjando a Eq. (A3.10) resulta em: 
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onde Vb é a velocidade de contorno normal,   é a freqüência angular e ! é a densidade do 

fluido.  

 Substituindo a Eq. (A3.11) na Eq. (A3.9) tem-se: 
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 Se um valor funcional de p for encontrado de maneira a satisfazer a Eq. (A3.12), então 

este valor de p será a solução exata do problema acústico. No entanto, a Eq. (A3.12) requer 
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uma aproximação de um valor funcional o qual não é conhecido. Seja a Eq. (A3.12) 

aproximada por uma série finita de valores nodais vezes a função base do nó produzindo as 

Eqs. (A3.13) a (A3.16). Ressalta-se que funções base são geralmente adotadas como 

polinômios, escolhidos de forma que seu valor é igual a 1(um) no seu respectivo nó e zero nos 

nós restantes. 
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onde <i é a função base para o nó i, 0i é o valor da função arbitrária no nó i, pi e suas 

derivadas (derivada primeira e segunda do valor de pressão com relação ao tempo) são os 

valores de pressão, e o sobrescrito n refere-se ao número de nós. 

 Substituindo Eq. (A3.13) a (A3.16) na Eq. (A3.12) tem-se: 
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 A Eq. (A3.19) pode ser simplificada introduzindo os parâmetros Mij, Kij e Fi definido 

como: 
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 Resultando em: 

 

ijijjij FpKpM !1!!                 (A3.23) 

 

 A Eq. (A3.23) pode ser reescrita na forma de matriz como: 
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 As condições de contorno em termos de p (essencial) são aplicadas à Eq. (A3.24). 

Estas equações matriciais são resolvidas simultaneamente para obter os valores de p para cada 

nó. 

 Na técnica de elementos finitos, os nós são agrupados em elementos. Então a função 

base é restrita aos elementos. Esta restrição da função base para os elementos é chamada de 

função de forma. Conseqüentemente as matrizes de elementos [M]
e
, [K]

e
 e {F}

e
 são definidas 

como: 
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onde Ni, )e e 2e são as funções de forma associadas ao nó i, ao domínio do elemento e ao 

contorno do domínio do elemento, respectivamente. Uma vez que o domínio global é 

constituído da soma dos elementos, as matrizes globais [M], [K] e {F} se tornam a soma de 

suas respectivas matrizes elementares [M]
e
, [K]

e
 e {F}

e
. 

 Uma função de forma a ser utilizada é a de Lagrange. Esta pode formar um conjunto 

comum de funções de forma, as quais são polinômios da menor ordem possível de cada tipo 

de elemento (COOK, 1995). 

 A solução da Eq. (A3.27) pode ser obtida no domínio da freqüência através da técnica 

da resposta direta, onde o sistema de equações representado pela Eq. (A3.27) é resolvido para 

cada uma das freqüências de interesse. Assim, para um valor de freqüência  , o vetor de 

pressão é obtido como: 
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 Outro aspecto importante na análise de elementos finitos é a mudança de coordenadas 

locais para coordenadas globais. Isto é necessário por causa da sistemática requerida para 

integrar os diferentes elementos (tamanhos e distorção) através do modelo com malha. Para 

isto a matriz Jacobiana é utilizada, definida da seguinte forma: 
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onde A e @ são as coordenadas locais (naturais), com X e Y definidas como (formulação 

isoparamétrica): 

 

iiii YNYeXNX B!B!                (A3.30) 

 

e Ni é a função de forma para o nó i. Xi e Yi são as coordenadas globais x e y do nó i. 
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 A relação entre as coordenadas globais e locais é dada por: 

 

@AddJdXdY !           (A3.31) 

 

onde |J| é o determinante da matriz Jacobiana. O determinante do Jacobiano é constante (um 

fator de escala) se o elemento não é distorcido, e uma função do espaço quando o elemento 

possui distorção. 

  



ANEXO IV 

Filtro em Bandas de 1/3 de Oitavas e Curva de Ponderação A 

Este apêndice contém os algoritmos utilizados em ambiente Matlab® para cálculo do 

Nível de Pressão Sonora em bandas de 1/3 de Oitava e da curva de ponderação A em função 

da freqüência.

A4.1- Algorítmo para obtenção do NPS em bandas de 1/3 de Oitavas

function [dBP,f_o]=filtro_terco_oitava(P,freq) 

%Segundo Norma ASA - S1.11 

%Entradas do programa:

%P = vetor de pressão ao quadrado (p2) em Pascal

%freq = vetor de frequências [Hz] 

%Saidas do programa: 

%dBP=Nível de Pressão Sonora na banda de 1/3 de oitava 

correspondente

%f_o=Frequências centrais das bandas de 1/3 de oitava 

f_o=[50 63 80 100 125 160 200 250 315]'; %frequências centrais das 

bandas de 1/3 de oitavas de interesse 

n_o=length(f_o);

for i=1:n_o; 

   po=0; 

   for j=2:length(freq), 

      delta=freq(j)/f_o(i); 
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      delta=(delta*delta-1)/delta; 

      delta=delta^6; 

      ganho=1/(1+7300*delta); 

      po=po+ganho*abs(P(j)); 

   end 

   dBP(i,1)=10*log10(po/(2e-5)^2); 

end

A4.2- Algorítmo para obtenção da Curva de Ponderação A em função da freqüência 

function [PonddB]=Pond_A_Freq(freq)

%Entrada do programa 

%freq=vetor de frequência 

%Saída do programa: 

%PonddB=Ganho de amplitude na curva de ponderação A na %freq[Hz] 

if freq<1e-3, freq=1e-3; end

f2=freq.*freq;

num=12200.*12000.*f2.*f2;

den=(f2+20.6*20.6).*(f2+12200*12000.).*sqrt(f2+107.7*107.7).*sqrt(f2

+737.9*737.9);

R1000=0.79434639580230;

Pond=(num./(den*R1000));

PonddB = 20.*log10(Pond); %Perda em dB 



ANEXO V 

Derivada de Funções Complexas 

Na Tab. A5.1 contém um resumo das principais derivadas de funções com relação a 

variáveis complexas (DONADON, 2002). As relações aqui mostradas são utilizadas para 

obter as funções custos demonstradas no Capítulo III. 

Tabela A5.1 – Resumo das principais derivadas de funções complexas. 

G
(X

)=
FH

X

Função Derivada

G(X) F

GH(X) F

 {G(X)} F

 {GH(X)} F

!{G(X)} iF

!{GH(X)} -iF 

G
(X

)=
(A

X
)H

B

G(X) AHB

GH(X) AHB

 {G(X)} AHB

 {GH(X)} AHB

!{G(X)} -iAHB

!{GH(X)} iAHB
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Função Derivada

G
(X

)=
(C

X
)H

D
X

G(X) 2CHDX

GH(X) 2DHCX

 {G(X)} (CHD+DHC)X

 {GH(X)} (DHC+CHD)X

!{G(X)} i(DHC-CHD)X 

!{GH(X)} i(CHD-DHC)X 

Onde:   refere-se à parte real da função, ! refere-se à parte imaginária da função, o 

sobrescrito H se refere à transposta hermitiana (transconjugada), i é um número complexo. 


