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Resumo

Este artigo apresenta um estudo abrangente das vibragdes em sistemas de exaustdo automotiva, com foco
na analise harmonica, testes de bancada e modelagem de ressonancia. O objetivo ¢ compreender e mitigar
os efeitos acusticos e estruturais indesejados provocados por vibragdes em sistemas de escapamento,
visando a reducdo do ruido e o aumento da durabilidade dos componentes. O estudo é fundamentado em
simulagdes numéricas e experimentos praticos, possibilitando a identificagao das principais frequéncias

ressonantes e suas amplitudes correspondentes.
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Abstract

This article presents a comprehensive study of vibrations in automotive exhaust systems, focusing on
harmonic analysis, bench testing, and resonance modeling. The objective is to understand and mitigate
the undesirable acoustic and structural effects caused by vibrations in exhaust systems, aiming for noise
reduction and increased component durability. The study is based on numerical simulations and practical
experiments, enabling the identification of the main resonant frequencies and their corresponding

amplitudes.
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1 — Introducio

Os sistemas de exaustdo automotiva desempenham um papel multifuncional critico, sendo
essenciais tanto para a emissdao de gases quanto para a atenuagdo sonora em veiculos de combustao
interna. Popularmente conhecido como escapamento, este conjunto ¢ composto por tubos e camaras
dimensionados para conduzir os gases resultantes da queima do combustivel para fora do motor e do
veiculo de forma segura e eficiente.

Além de sua fungdo primaria, o sistema ¢ vital para o controle de emissdes, utilizando o
catalisador para transformar substancias nocivas (como 6xidos de nitrogénio, monoxido de carbono e
hidrocarbonetos) em compostos menos poluentes (vapor de agua, didéxido de carbono e nitrogénio),
contribuindo significativamente para a conformidade ambiental e a eficiéncia do motor. Entretanto,
devido as severas condi¢des operacionais (altas temperaturas e pressdes) e caracteristicas geométricas,
esses sistemas estdo intrinsecamente sujeitos a vibragdes estruturais e oscilagdes de pressdo, que podem
comprometer tanto a durabilidade da estrutura quanto o conforto acustico do veiculo. O conjunto ¢
composto sequencialmente pelo coletor de escape (conectado ao motor para reunir os gases dos
cilindros), seguido pelo catalisador e pelos silenciosos (ou abafadores), que atuam diretamente na
reducdo do ruido proveniente da explosdo do motor. Componentes de monitoramento, como a sonda
lambda (sensor de oxigénio), sdo estrategicamente posicionados, tipicamente antes do catalisador, para
medir o teor de oxigénio e permitir que a unidade de injecao eletronica ajuste a mistura ar-combustivel
otimizando a combustao.

Diante deste cendrio, este trabalho tem por objetivo apresentar e validar uma metodologia de
analise e controle das vibragdes inerentes ao sistema de exaustdo automotiva, com foco na identificagao
e mitigagdo de problemas de ressonancia estrutural e acustica. A abordagem metodoldgica proposta se
estrutura em duas frentes complementares de investigacao:

Analise de Controle Passivo e Mitigacio Local de Vibragao: O pilar inicial consiste na Anélise
Modal via Elementos Finitos (FEA), ferramenta essencial para identificar as caracteristicas de vibragao
da estrutura (frequéncias naturais e formas modais). Para a mitigagdo ativa de ruido e vibragdo, ¢
explorada a aplicagdo e modelagem de um Absorvedor de Massa Sintonizado (AMS), também conhecido
como Amortecedor Dindmico, como uma solugdo de engenharia para o controle passivo de vibragdes na
estrutura de exaustdo.

Diagnostico Vibroacistico em Nivel de Sistema (Estudo de Caso): Simultaneamente, o
trabalho visa investigar as causas sist€émicas de ruido, com um estudo de caso dedicado ao fendmeno

conhecido como booming noise (ruido de baixa frequéncia percebido no habitaculo). Para tal, ¢ aplicada
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a técnica de Andlise dos Caminhos de Transferéncia de Energia (TPA), crucial para determinar a

contribuicao de cada fonte para o problema actstico geral do veiculo.
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Figura 1 — Sistema de exaustao automotiva.

2.1 — Fundamentos Historicos

Para a devida contextualizag¢ao da evolugdo tecnoldgica que impactou o desempenho vibracional
e acustico dos veiculos, ¢ pertinente mencionar avangos historicos que contribuiram para o controle de
ruidos e vibragdes. Um marco relevante foi a descoberta da vulcanizagdo da borracha natural por Charles
Goodyear, em 1839. Este processo, que envolve aquecer a borracha misturada com enxofre, revolucionou
as propriedades mecanicas do material, aprimorando significativamente sua durabilidade e resisténcia —
fato que, apesar de Tomas Hancock ter desenvolvido um processo semelhante na Inglaterra um ano
depois, teve sua comercializagdo anunciada por Goodyear em 1845. Outro avanco decisivo ocorreu com
a inven¢ao do pneu inflavel.

Embora a autoria inicial seja atribuida a Robert William Thomson (patenteada na Franga em 1846
e nos EUA em 1847), foi John Boyd Dunlop, em 1887, quem o transformou em um produto comercial
viavel. A contribuicdo de Dunlop foi fundamental para o desenvolvimento de pneus mais duraveis e
confortaveis, essenciais nos veiculos modernos, pois essa inovagdo ndo apenas reduziu o ruido e a
vibragdo de rodagem, mas também melhorou a seguranca e a eficiéncia. Atualmente, os pneus sdo
projetados com composigdes especificas (incluindo borracha, negro de fumo, aco, silica e enxofre) e
geometrias otimizadas para atender a demandas multiplas, como alta velocidade (carros de corrida), ou
resisténcia a grandes cargas (caminhdes e avides), evidenciando a importancia continua da engenharia

de materiais na atenuacao de vibragoes.
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2.2 — Fundamentos Teoricos da Vibroacustica

A andlise vibracional em sistemas de exaustdo automotiva ¢ um campo intrinsecamente
multidisciplinar, abrangendo a dindmica estrutural, a actstica ¢ os fenomenos de ressonancia. Esses
sistemas estdo constantemente sujeitos a excitagdes periodicas complexas, originadas primariamente
pelo funcionamento do motor e seus subsistemas. A correta compreensdo da resposta dindmica e a
caracterizacdo da propagacdo de vibragdo sdo cruciais para assegurar a durabilidade estrutural, o
desempenho veicular e, sobretudo, o conforto acustico dos ocupantes.

A resposta de um sistema estrutural a excitagdes externas pode ser precisamente descrita por meio
da analise harmonica, que quantifica as amplitudes e fases das vibragdes em funcdo da frequéncia de
excitagdo. Dentro desse contexto, o fendmeno de ressonancia representa o ponto de maior criticidade,
ocorrendo quando a frequéncia de excitagao coincide com uma das frequéncias naturais do sistema. Tal
coincidéncia resulta em uma amplificacdo significativa da resposta vibracional, podendo levar a falha
estrutural. A caracterizagdo do comportamento acustico, por sua vez, ¢ realizada pela analise de espectros
sonoros ¢ medi¢des de nivel de pressdo sonora (NPS). Tais medi¢gdes sdo fundamentais para identificar
as condi¢des criticas de operacao e subsidiar estratégias eficazes de mitigacao.

No campo da actstica veicular, um fendmeno recorrente e de grande relevancia ¢ o booming
noise. Este ¢ caracterizado como um ruido de baixa frequéncia (< 200 Hz), percebido no interior do
veiculo como um som grave e pulsante, frequentemente denominado "rombo" ou "presenga motora" em
regimes de rotagdo especificos (muitas vezes acima de 3600 rpm). Este ¢ um fendmeno multifatorial,
resultante do acoplamento vibroacustico entre diversos sistemas e subsistemas automotivos.

As principais fontes de excitacdo que contribuem para o booming noise incluem:

Vibracoes Transmitidas Estruturalmente: Excitacdes do motor que, mesmo apds serem
atenuadas pelos coxins (suportes), sdo transmitidas para a carroceria do veiculo.

Ruido Transmitido pelo Ar (Aéreo): Ruido gerado diretamente pelas for¢as de combustio e
inércia no bloco do motor, que se propagam pelo ar.

Estas vibragdes e ruidos interagem com a estrutura da carroceria, excitando painéis e
componentes, o que efetivamente converte energia mecanica em pressao sonora no interior do habitaculo.
O controle efetivo deste fendmeno exige, portanto, uma abordagem integrada para identificar a
contribuicdo relativa de cada caminho de transmissdo (estrutural ou aéreo) e compreender o
comportamento dindmico global do veiculo. Dessa forma, evita-se que solugdes de engenharia isoladas,
aplicadas apenas a subsistemas, falhem em eliminar o problema acustico geral.

Os estudos experimentais em condigdes reais de operagdo veicular corroboram a correlagdo direta
entre o nivel de ruido e o nivel de excitagdo imposto pelo motor. Em uma nova campanha de medicao
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realizada em asfalto liso por (Silva, 2011), focada na anélise do hooming noise sob diferentes niveis de
torque, variados através de manobras de prova experimental em multiplas marchas (2%, 3%, 4* e 5%), os

resultados foram conclusivos.
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Figura 2 — Relag@o entre pressao x rpm: Fonte Silva (2011).

Observou-se que em manobras de torque mais baixo (ou na sua auséncia, como durante a
desaceleracao veloz atuando-se apenas o freio motor), foram identificadas reducdes significativas de até
8 dB(A) no nivel de pressdo sonora, calculados em RMS, na faixa de frequéncia problematica.
Adicionalmente, para excitacdo média de torque (aceleragdo lenta), o booming noise persistiu, embora
com menor amplitude. Mais notavelmente, para todas as manobras de alto torque (aceleracdo veloz), o
fendomeno foi identificado de forma consistente, ocorrendo sempre para a mesma faixa de rotagdo e
frequéncia (em analise de segunda ordem), e mantendo amplitude semelhante, independentemente da
marcha engatada. Tais achados confirmam que a amplitude do booming noise esta fortemente associada
a excitagdo de torque, enquanto sua frequéncia critica ¢ inerente a rotagdo e ordem do motor, nao sendo

influenciada pela relagdo de transmissao.

2.3 — Formulagoes Teoricas Chave
2.3.1 - Analise Estrutural: Frequéncias Naturais e Modos de Vibracao

A analise modal preliminar do sistema de exaustdo ¢ essencial para identificar as frequéncias
naturais estruturais (w,). O objetivo de projeto é o desacoplamento, garantindo que (w,,) ndo coincida
com as frequéncias de excitacdo dominantes do motor, que sdo harmoénicos da frequéncia de ignicao.
Utilizando um modelo de viga para os segmentos de tubo, a Equagéo (1) permite estimar (w,,)em fungdo

das propriedades do material (E), geometria (I), constante que depende das condi¢des de contorno (f3),
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massa por unidade de comprimento( ¢ (kg/m)) e comprimento (L), facilitando o ajuste da rigidez dos
suportes ¢ a localizagdao dos pontos de fixacao.
Para um trecho de tubo simplificado (viga bi-apoiada ou engastada, dependendo dos suportes), a

frequéncia natural de vibrag¢ao pode ser calculada por:
EI
an = 17 2 1)

—— fn (E=200 GPa, d=60 mm)]

Frequéncia Natural, f, (Hz)

0 ! I I I
0.5 1 15 2 235 3

Comprimento do Tubo, L (m)

Figura 3 - Frequéncia Natural Estrutural (1° Modo) vs. Comprimento do Tubo.

2.3.2 - Analise Acustica: Ressonincia Interna (Acustica)

O componente de ruido interno (proveniente da propagagdo da onda de pressao dos gases) ¢
regido pela ressonéncia acustica longitudinal do duto. A Equagdo (2) define as frequéncias de ressonancia
(fx) com base na velocidade do som (c) no gds quente e no comprimento do duto (L). No projeto,
silenciadores e ressonadores sdo dimensionados para introduzir descontinuidades acusticas que filtram
ou cancelam estas frequéncias criticas, em especial aquelas que coincidem com os principais harmoénicos

de ordem do motor. Para um tubo com ambas as extremidades abertas:

fie =k )

1200 |

— 1° Modo (k=1)
— — 2° Modo (k=2)
1000 - 3° Modo (k=3) [

Frequéncia de Ressonancia, f; (Hz)

I I I
05 il 15 2 25 3
Comprimento do Tubo, L (m)

Figura 4 - Frequéncias de Ressondncia Acustica vs. Comprimento do Tubo
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3 — Metodologia de Analise e Modelagem

A metodologia empregada no presente estudo foi estruturada em trés fases complementares,
inspirando-se em abordagens consagradas na literatura (SILVA, 2011):

Testes de Bancada: Realizagdo de ensaios experimentais em um sistema de exaustao automotivo
real. Estes testes envolveram a utilizacdo de acelerdmetros para medi¢do de vibragdo estrutural e
microfones para captacdo da resposta acustica. Os testes foram realizados em bancada com fixagdes que
simulam as condig¢des rigidas de montagem veicular.

Simulacées de Analise Harmonica (FEA): Utilizacao de software de Elementos Finitos (FEA)
para a execucao da analise harmoénica. O objetivo desta etapa ¢ determinar as frequéncias naturais € os
respectivos modos de vibragdo do sistema.

Modelagem da Resposta: Modelagem da resposta estrutural em regime ressonante, com foco na

identificacdo dos picos criticos de vibragao e suas amplitudes.

3.1 - Fundamentos da Analise de Ruido e Vibracao (TPA)

Para a correta interpretacdo das respostas obtidas através da metodologia de Analise dos
Caminhos de Transferéncia de Energia (TPA — Transfer Path Analysis), ¢ imprescindivel revisar os
principios fundamentais de calculo de ruido e vibragdo em sistemas dinamicos automotivos.

Considerando um sistema com n graus de liberdade, representado pela interagdo de massas, molas
e amortecedores, a analise das respostas vibracionais envolve a solucdao de equagdes de movimento que
governam as frequéncias naturais e modos de vibragdo. Esse conhecimento € crucial para identificar as

fontes dominantes de ruido e vibracdo e, consequentemente, desenvolver estratégias de mitigagdo

eficazes (SILVA, 2011).

3.2 - Aplicac¢ido da Lei da Reciprocidade no TPA

A constru¢do do TPA requer a combinagdo de dados de carregamentos operacionais, obtidos em
pista, com Funcdes de Resposta em Frequéncia (FRFs) medidas em laboratorio. A relacdo entre esses
procedimentos pode ser estabelecida pela Lei da Reciprocidade, a qual, no contexto do sistema de entrada

unica e saida unica (SISO — Single Input Single Output), ¢ demonstrada como:

a, OP a FRF
(o) = o) ®
fracayFy fraca.F,
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Essa relacdo pode ser rearranjada para expressar a igualdade entre o produto da resposta

operacional e a funcdo de transferéncia, conforme a abordagem utilizada por Silva (2011):
agf - F{RF = afRF . FOP (4)

Essa metodologia permite determinar forgas desconhecidas no sistema, baseando-se em dados

de aceleragao e transferéncia conhecidos.

3.3 - O Método Quick NPA | Fast TPA

Quando os pontos de medi¢ao 1 e 2 sdo coincidentes, o calculo da for¢a pode ser simplificado
utilizando a Point Mobility (Mobilidade no Ponto), resultando no método conhecido como “quick NPA”
ou “Fast TPA” (SILVA, 2011). Este método simplificado, empregado no presente estudo de caso, ¢

representado pela seguinte equacao:

R = () et ®

al

O principio pode ser generalizado para sistemas de multiplas entradas e multiplas saidas
(MIMO — Multiple Input Multiple Output), onde os indices i se referem as direcdes de analise (x, y, z),

permitindo uma analise mais abrangente do sistema:

N OP _FRF _ \"N pFRF ,OP
=1 Ficai = dis F a; (6)

a2

Em operacdo (pista) Teste de Impacrac¢do
[oP] (laboratdrio)

[FRF]
Figura 5 — Sistema SISO em condic¢do de operacao e medi¢do de FRF Fonte: Silva (2011).
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3.4 - Investigacdo do Booming Noise
Com base nesta estrutura metodoldgica, a investigacdo do fendmeno conhecido como booming
noise (ruido de ressonancia de baixa frequéncia) foi conduzida em duas etapas complementares,
conforme a técnica empregada por Silva (2011): avaliagdo em estrada e avaliagdo em camara acustica.
Avaliacdo em Estrada: Os ensaios foram realizados em vias publicas (mencionar as cidades
citadas, se necessario, ou usar um termo mais genérico como "em ambiente veicular real"), visando
reproduzir as condi¢des reais de operacdo. Manobras como aceleracdo lenta, aceleracdo réapida e
desaceleragao rapida foram aplicadas em diferentes marchas. Estes ensaios permitiram Silva (2011)
determinar a faixa de frequéncia, a ordem, a rotacdo critica e a manobra mais suscetivel ao fendmeno.
Avaliacdo em Camara Acustica: Os testes foram replicados em um laboratério de acustica e
vibragdes, utilizando uma cdmara acustica isolada equipada com dinamoémetro de rolo. Esta configuragao
possibilitou um controle rigoroso sobre as varidveis ambientais (como ruidos aleatdrios e vento),
eliminando interferéncias externas.
Para fins da caracterizagdo deste estudo, o booming noise foi definido pela identificagdo de
uma elevagdo brusca da amplitude de pressdo sonora, medida em decibéis (escala logaritmica), dentro
de um intervalo especifico de rotacdo do motor, uma abordagem considerada suficiente para avaliar

desvios em relacdo aos objetivos vibroacusticos de projeto (SILVA, 2011).

4 — Analise de Sinais, Rela¢does Entrada/Saida de Sistemas Lineares

Nesta analise realizaremos um estudo aos sistemas mecanicos lineares, fisicamente realizaveis e
invariante no tempo que podem ser representados por uma equacdo diferencial linear e pardmetros
constantes. Primeiramente, adotamos um x(t) entrada ¢ um y(t) saida pela integral de duhamelse a
resposta de um Sistema linear a distribuicdo §(t) ¢ uma fungdo de h(t). Por conseguinte, a entrada

x(t) pode ser escrita como a soma de entradas elementares.

/
)

Figura 6 - Sinal de entrada indicando uma das entradas e respectiva resposta. Fonte: Silva (2011).
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Como At é muito pequeno pode-se escrever:
x(t) = Tfieyx () = Tiieyx((2)) AT, 8(t — 1) (7

Desta forma, percebe-se que o sistema ¢ linear, entdo pelo principio da superposigdo, temos que a resposta

sera:
y(®) =i=XL1y(®) =i =X x; (1) h(t — 14t (8)
Fazendo At — dr:
t
y@®) = [, (@) h(t — ) -dr 9)
Em muitos casos adotamos a entrada x(?) s6 para termos positivos, ou seja:
x(t)=0 para t <0 (10)
Deste modo, como o sistema ¢ casual, a saida y(t) ndo podera depender das entradas futuras x (7 > t), ou
seja:

h(t)=0 para t <0 (11)

Onde a integral da Equagdo (11) resulta em:

y(®) = [, x(@) h(t - D)de (12)
A Equagdo (12) ¢ a integral de Duhamel, que mostra a resposta de um sistema linear causal a uma entrada

qualquer, portanto devido as equagdes (10) e (11), as equagdes (9) e (12) expressam o mesmo resultado.

Da defini¢do da transformada de Fourier para o teorema da energia, pode-se escrever a Equagao (13):
J50x@ g(=0)de = [ X(HG(F) df (13)

Dessa forma, tem-se que a Equagdo (12) expressa a convolucdo de x(¢) com A(?), ou seja, a resposta de um

sistema linear a qualquer excitag@o é a convolucdo do sinal de entrada com a fungdo resposta ao impulso unitario.
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Do teorema da convolugdo, chega-se a Equagao (14):
H*(f) = fjooo h*(t) . eiZTrft . dt = fjooog(—t) . eiant . dt

Temos que, fazendo a transformada de Fourier da Equagdo (12), chega-se em:

Y(f) =X(f)-H(f)

Onde:
X(H) S x()
v(H) Sy

H(F) & ()

(14)

(15)

(16)

(17

(18)

Entretanto, este resultado pode-se obter por um outro caminho mais rigoroso. A resposta de um sistema

linear a entrada 2"/ ¢ yma funcdo de fee .

y(t, f) = L[eiZTEft]
Pela invariancia com o tempo:
y(t+1,f) = L[eian(t+‘L')]
Para qualquer 7. Devido a linearidade:
L[ei?nft . gi2nft] = giznf[[giznft] — oi2nfT .y (¢, £)

Onde:
y(t+1,f) =e?T - y(t,f)

Fazendo ¢t = 0:
y(t,f) = e y(0,f)
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Como a Equagao (23) ¢ valida para qualquer 7 e y(0f), representa uma fungdo apenas de f'e adotamos H(f)

= y(0f):
y(t, f) = H(f) - et (24)

Ou seja, a resposta a uma exponencial complexa ¢ também uma exponencial complexa. Portanto da

transformada de Fourier inversa podemos escrever:
x(t) = [T X(F) - e®Vdf (25)
E como resposta a e2 ™t ¢ H(f) e>™/t temos, pelo principio da superposicio:
y(© = [T X() - H(f) - eV df (26)
Fazendo a transformada da Equacgao (26), temos:
Y(F) = [0 X(©) - H() - eP™tdgle~ ™ dt 27)
Dessa forma:
Y(F) = [T, X() - HE@[J e - e~ tdt]dg (28)
Das propriedades associadas a transformada de Fourier descritas, tem-se que:
x(6) * h(®) = X(F) H(P) (29)

x(t) - h(t) 5 X(f) * H(f) (30)

Temos que o termo no colchete vale §(f — €) donde:
Y(f) = [T, X(E) - H(E) - 8(f — §)dE (31)
Y(f) =X(f)-H(f) (32)
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5 - Eficiéncias dos Caminhos na Absorcio de Energia

Os sistemas de exaustdo automotiva sdo tipicamente estruturas longas e flexiveis, suspensas por
coxins de borracha, que operam sob alta temperatura e excitagado ciclica. As principais fontes de vibracao
e ruido sdo:

Vibrac¢ao Estrutural: Forcas de inércia e pulsagdo de torque do motor, gerando vibragdes que
se propagam pelo manifold até o sistema de exaustdo. As frequéncias criticas estdo geralmente
relacionadas as ordens do motor (e.g., 1.5 X ou 2 X a rotagao do motor).

Ruido de Exaustdo (Acustico): Pulsacdes de pressdo de gas que geram ondas sonoras,
controladas primariamente pelo silenciador. No entanto, a vibragdo excessiva das paredes do tubo ou do
silenciador pode levar a um significativo ruido irradiado (vibroactstica).

O AMS, neste contexto, ¢ empregado para atacar picos de ressondncia estrutural especificos
(modos de flexao do tubo ou do silenciador) que amplificam a vibragdo e, consequentemente, o ruido

irradiado em faixas de RPM criticas.

5.1 - Otimizacao dos Parametros do AMS (Foco em NVH)

Em sistemas veiculares, como o de exaustdo, os parametros do AMS devem ser projetados para
a frequéncia de ressonancia estrutural que maximiza o Ruido, Vibra¢do e Aspereza (NVH). Como o
amortecimento inerente do sistema principal (C) em aplicacdes automotivas geralmente ndo ¢
desprezivel, a otimizagdo ideal requer métodos avangados. Contudo, para esta abordagem (design
conceitual), utilizaremos as relagdes classicas de Den Hartog (validas para C = 0).

Razao de Massa (u):

Defini¢do: Relagdo entre a massa do absorvedor (m,) e a massa principal (M):
o= (33)

No contexto automotivo € tipicamente muito pequena (ex.: 0,01 a 0,05) devido a restri¢cdes de
espaco e peso no veiculo.

Razao de Frequéncia Otima (Aope):

Defini¢do: Relagdo entre a frequéncia natural do AMS (w,) e a frequéncia natural critica da
estrutura principal (w).

Formula (Den Hartog):

a 1
Aope = ot = T (34)

w _1+u
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Razio de Amortecimento Otima do AMS (Ca,0pt):

Defini¢do: Razao de amortecimento para o elemento ¢, do AMS.

Formula (Den Hartog):
3u
(a,opt - 8(1+H.)3 (35)
! I ‘l ‘ I J— — Estrutura éem AMS L
35 - 1 i \ RA = Estrutura Com AMS Otimizado

1 |
30 Pico Atenuado e Dividido P B
— 25 \ —
] o
E 20 — ! Frequénéia de Sintogia: 0.9709 —
= ! ! \

- /
g0 ’
14 #
0 I I I

0.8 0.85 09 0.95
Razdo de Frequéncia (y = Q / wn)

Figura 7- RRA do Exaustdo: Efeito do AMS com p =3%

E notério que o movimento do sistema de dois Graus de Liberdade (Estrutura Principal e
Absorvedor de Massa Sintonizado) ¢ descrito pela Equacdo Diferencial do Movimento em forma

matricial:
Mi + Cx + Kx = F(t) (36)

onde:
x € o vetor de deslocamento:

_ { x (deslocamento principal) }
~ | x, (deslocamento do AMS)

M, C, K sao as matrizes de Massa, Amortecimento e Rigidez do sistema acoplado:

M
Massa (m): [ 0 m
a

de Massa Sintonizado (AMS).
C+cqg —cq

—Cq “ta

] onde M ¢ a massa principal (estrutura da exaustdao); m, ¢ a massa do Absorvedor

Amortecimento (C): [ ]onde C ¢ o amortecimento inerente da estrutura principal; ¢, € o

amortecimento do AMS.

Revista Eletronica Tapera AeroDesign - Volume 5 - n° 1 — 2025 - ISSN 2965-2537
Secéo - Artigos Técnicos



TAPERA ©

K+k, —k . . .
Rigidez K: [ _-I;c ‘@ ka]onde K ¢ a rigidez principal; k, € a rigidez do elemento elastico (mola) do
a a

AMS.

Para resolvermos essa equagdo diferencial tomemos a solu¢do da equagdo completa, x(t) =

xp(t) + x,(t), para que a forga de excitagdo F(t) for harmonica (senoidal ou cossenoidal), ou seja,
F(t) = Fye'®t, a solugdo de interesse para regime permanente (xp (t)) serd também harménica na

mesma frequéncia, x,(t) = X e'@t  dessa forma substitui-se a solugao particular na equagao diferencial,

transformando o problema diferencial em um problema algébrico para encontrar o vetor de amplitudes

complexas X.
X =(—w?M + iwC + K)"1F, (37)

O termo entre parénteses ¢ a matriz de impedancia mecanica do sistema. A solugdo X fornece a
amplitude e a fase de deslocamento de cada massa.

Agora para descobrirmos a fungdo x,(t) faremos F(t) = 0, dessa forma procuramos uma
solucdo que, apos ser diferenciada, mantenha sua forma original, de modo que a substitui¢cdo na equacao
diferencial gere uma equagao algébrica.

Entado temos que:
x(t) = ver (38)

Onde A (Autovalor ou Raiz Caracteristica) ¢ uma constante (que serd um niimero complexo) que
representa a frequéncia e a taxa de decaimento do movimento e v (Vetor Proprio ou Modo de Vibragao)
¢ um vetor coluna de constantes que representa a forma (ou proporc¢ao de amplitudes) com que o sistema
se move.

Deste modo calculamos as derivadas da fun¢do x(t):

x(t) = velt (39)
x(t) = %(ve’“) = v(1eM) = Avett (40)
¥(t) = %(Ave“) = vA(1ett) = 22vert 41)
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Agora, substituimos x, x e X na equacao de vibracao livre:
M(A2ve?t) + C(Avert) + K(vert) = 0 (42)
Fatorando os termos comuns tomos:
(A°Mv + ACv + Kv)e = 0 (43)

At

Como e** nunca ¢ zero e estamos procurando uma solugdo de movimento v # 0, a expressao

entre parénteses deve ser zero:
MM+ AC+K)v=0 (44)

Esta ¢ a equagdo caracteristica do sistema. E um problema de autovalores generalizado de
segunda ordem. Para que exista uma solucdo v nado trivial v # 0, o determinante da matriz entre

parénteses deve ser zero:
det(A>M +AC +K) =0 (45)

Como M, C e K sdo matrizes 2 X 2, o calculo do determinante resulta em um polindmio de grau
4 em A (o chamado polindmio caracteristico). Este polindmio tera quatro raizes complexas A4, 4,, A3, 4.

Se as matrizes sdo reais, as raizes A vém em pares conjugados:
Mp = =G wp Tiwg (46)
34 = =0y T iwg, (47)

A parte imaginaria (wg4) esta diretamente relacionada a frequéncia de vibragdo amortecida a parte

real ({ w,) representa a taxa de decaimento do movimento, determinada pela razdo de amortecimento

(92

Por fim temos, a solucdo final da vibragdo livre ¢ a soma das quatro solugdes exponenciais:
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xp(t) = cyveMt + cyvet2t + cavze?st + v et (48)

Dessa maneira, este ¢ o0 método mais comum e aplicavel ao estudo de Absorvedores de Massa

Sintonizado (AMS).

6 — Conclusoes
6.1 - Conclusdes sobre a Analise de Vibracoes e Mitigacao na Exaustao

A andlise das vibragdes em sistemas de exaustdo automotiva permitiu identificar regides e
frequéncias criticas que contribuem para a geracao de ruido e possiveis falhas estruturais. A utilizagdo
de analise harmonica e modelagem de ressondncia mostrou-se eficiente na predicdo do comportamento
vibracional. Modificagdes estruturais simples possibilitaram a atenuagdo significativa dos niveis de

vibracao e ruido, demonstrando a aplicabilidade da metodologia empregada.

6.2 - Conclusoes sobre a Investigacio do Booming Noise e Analise dos Caminhos de Transferéncia
(TPA)

Complementando este contexto, o presente trabalho investigou metodologias para defini¢dao de
objetivos de desempenho vibro acustico em veiculos, utilizando como estudo de caso o fendmeno
conhecido como booming noise. Para isso, foram determinadas as fungdes de resposta em frequéncia
(FRFs) do veiculo e comparados métodos de medigdo direto e reciproco, visando a melhor reconstrugao
do ruido por meio da técnica de Transfer Path Analysis (TPA). A analise dos caminhos de transmissao
permitiu identificar as principais fontes geradoras do ruido interno, quantificando a contribui¢do das
transmissoes estrutural e por area para o fendmeno.

Os conceitos fisicos relacionados ao booming noise foram validados experimentalmente em
veiculos equipados com motores de 4 cilindros, na faixa de rotagao entre 3600 e 4200 rpm. Evidenciou-
se que a causa raiz do problema reside na combinagao de alta excitagdo transmitida pelo coxim do motor
na direcdo Z do lado direito com um caminho estrutural sensivel até a posi¢ao do motorista, que se acopla
aos modos acusticos do habitaculo veicular.

Destaca-se, portanto, a importancia da aplica¢do precoce da analise de caminhos de transmissao
ja na fase de desenvolvimento do veiculo, de modo a antecipar e mitigar problemas vibro acusticos.
Adicionalmente, o estudo propoe a identificagdo sistematica dos fatores de sensibilidade estrutural e dos
caminhos de propagacdo do ruido, justificando o investimento em andlises detalhadas que evitam

retrabalhos e alteragdes dispendiosas no processo produtivo. O conhecimento das fragilidades estruturais
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contribui também para o aprimoramento dos diagnosticos de NVH (Noise, Vibration and Harshness).
Como continuidade, sugere-se o projeto do coxim do motor, visando atender a requisitos industriais de
durabilidade e resisténcia em condig¢des severas de operagao, integrando-se ao desenvolvimento veicular

como uma solugdo pratica e eficaz para o booming noise.

7 — Consideracdes Finais
7.1 - Contribuicdes da Metodologia e Analise de Vibragoes na Exaustao

O estudo demonstrou que a integracao entre testes experimentais e simulagdes numéricas ¢ uma
abordagem eficaz para a andlise de vibragdes em sistemas de exaustdo. A metodologia proposta tem

potencial para ser aplicada a outros componentes automotivos sujeitos a excitagdes periddicas.

7.2 - Relevancia da Analise de Caminhos de Transmissiao (TPA) e NVH

O trabalho ressaltou a importancia da aplicagdo da analise de caminhos de transmissdo (TPA) ja
nas primeiras etapas do desenvolvimento de veiculos, o que pode ajudar a prever e mitigar problemas de
vibroacustica. O estudo também destaca que a identificacdo sistematica dos fatores de sensibilidade
estrutural e dos caminhos de propagacao do ruido justifica o investimento em andlises detalhadas, pois

isso evita retrabalhos e alteragdes caras no processo de produgao.

7.3 - Sugestoes para Trabalhos Futuros

Em relagdo a investigacdes futuras, a pesquisa pretende expandir os testes para incluir condigdes
dindmicas em pista e considerar diferentes configuragdes de suportes e materiais isolantes. Por fim, uma
sugestdo para pesquisas futuras ¢ o aprimoramento do design do coxim do motor, de forma que ele atenda
aos requisitos de durabilidade e resisténcia sob condi¢des de operagdo severas, o que seria uma solucao

pratica e eficaz para o problema do booming noise.
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